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Résumé

Le moteur Stirling a été développé il y’a 200 ans. Cependant son développement n’a jamais
connu un grand essor. Le contexte énergétique actuel a relancé 1’intérét porté a ces machines.
En effet la possibilité¢ de le faire fonctionner a partir de n’importe quelle source de chaleur
externe lui permet d’étre associé a des sources d’énergie renouvelable comme 1’énergie solaire.
Au-dela des avantages écologiques, le développement par W. Beale a la fin des années 1960
d’un moteur Stirling a pistons libres (ou FPSE pour Free Piston Stirling Engine) a ajouté de
nouveaux intéréts a un tel moteur. Cette nouvelle architecture permet au moteur de fonctionner
sans systeme d’entrainement des pistons. Dans de telles machines, le mouvement des pistons
n’est plus déterminé par la géométrie du systéme d’entrainement. Ces derniers sont mis en
mouvement par les forces de pressions occurrents a I’intérieur du moteur. La dynamique des
pistons et la thermodynamique du systéme sont alors couplées, rendant plus complexe la
modélisation compléte du systeéme.

Cette thése présente une nouvelle technique de modélisation des machines Stirling a pistons
libres, intitulée LHASV pour Linear Harmonic Analysis 5 Volumes, permettant de coupler la
thermodynamique du systéme et la réponse mécanique des pistons libres. Celle-ci repose alors
sur la décomposition du moteur Stirling en cing sous systémes ouverts : deux espaces a volume
variables, deux échangeurs de chaleur et le régénérateur. Nous supposons que les variables
d’état varient périodiquement et le modele détermine comment celles-ci varient en valeur
moyenne, en amplitude et en phase afin de satisfaire les équations de conservation de la masse
et de I’énergie. L’aspect innovant du modele thermique repose sur la prise en compte implicite
des pertes inhérentes au fonctionnement. Celles-ci ont en effet un impact direct sur le
mouvement des pistons. Par ailleurs cette thése présente également un modele de génératrice
¢lectrique linéaire pouvant étre couplé a la partie thermique. Le modé¢le €lectrique repose sur
un calcul analytique de la force de poussée du stator sur la partie mobile. Le calcul des flux et
du niveau d’induction dans le circuit magnétique est effectu¢ a partir d’un réseau de perméances
judicieusement paramétre.

Que ce soit pour la modélisation thermique ou la modélisation électrique, chacun des modeles
a été congu pour avoir un temps de calcul faible, tout en restant le plus précis possible sur la
prédiction des performances. Ceux-ci ont a chaque fois été confrontés a des données
expérimentales, ou a d’autres techniques de modélisation plus fines de fagon concluante.



Abstract

Though the Stirling engine was invented two centuries ago, it has never really grown to a fully
marketable level. The current energy context has renewed the interest in this engine. Their
ability to work with any external source of heat allow them to be associated with renewable
energy such as solar energy. Beyond its ecological benefits, the invention of the free piston
Stirling engine by W. Beale at the end of the 1960’s further increased the interest in Stirling
engines. This novel structure allows the engine to operate without mechanical interface between
pistons, which are driven entirely by the gas or other spring forces. In such engines, the pistons
kinematics and the system thermodynamics are intimately coupled, thus increasing the
complexity of the complete system computer modelling.

This PhD presents an innovative technique to model a free piston Stirling engine that takes into
account the coupling between the system thermodynamics and the mechanical response of the
free pistons. This technique has been named LHAS5V standing for Linear Harmonic Analysis 5
Volumes. It consists in splitting the engine in five open sub-systems: the compression and
expansion spaces, the heater, the cooler and the regenerator. We hypothesize that the state
variables are periodic, and the model then determines the variations of their mean, amplitude
and phase values in order to satisfy the mass and energy conservation equations. This PhD also
presents a model for a linear electric alternator, which can be coupled to the power piston. This
electrical model is based on an analytical calculation of the thrust between the stator and the
magnets. Magnetic flux and induction in the iron are determined by a carefully tuned reluctance

network.

Both thermal and electrical models have been designed to optimize both computing time and
accuracy. The models generated have systematically been compared to experimental data or
finite element analysis, with satisfactory results.
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Introduction

Le principe du moteur Stirling est quasiment aussi vieux que la découverte de la
thermodynamique. La technologie a bien muri depuis ces premicres heures, et malgré tous les
avantages dont il dispose, ce moteur n’a jamais réussi a connaitre un essor important. Le
contexte énergétique actuel semble lui donner une nouvelle chance. En effet la possibilité de le
voir fonctionner a partir de n’importe quelle source de chaleur externe lui permet d’étre associé
a des sources renouvelables comme 1’énergie solaire [14] [127]. L’autre solution intéressante,
lui rendant de I’attrait aupres des chercheurs et des industriels, est d’utiliser le moteur dans un
systéme de cogénération, domestique ou industriel, a partir du recyclage des pertes d’autres
systémes [74] [128]. En effet celles-ci finissent souvent sous forme de chaleur dissipée a
I’atmosphere alors que cette chaleur pourrait justement alimenter un tel moteur et ainsi
améliorer encore les rendements des autres systémes. Au-dela des avantages €cologiques, le
développement par W. Beale a la fin des années 1960 d’un moteur Stirling a pistons libres (ou
FPSE pour Free Piston Stirling Engine) a ajouté de nouveaux intéréts a un tel moteur. Cette
nouvelle architecture permet au moteur de fonctionner sans systeme d’entrainement des pistons.
Cela permet alors d’annuler la plupart des efforts mécaniques a ce niveau et permet
potentiellement d’obtenir un moteur d’une grande fiabilité.

C’est dans ce contexte que la société Absolut System et le laboratoire en génie électrique de
Grenoble (G2Elab) ont décidé de définir les contours d’une thése CIFRE. L’idée principale
réside dans I’étude du couplage d’un tel moteur a une génératrice électrique linéaire. L’objectif
de la these sera alors de réaliser un outil de pré-dimensionnement permettant de rapidement
converger vers une solution a partir d’un cahier des charges donné. Cet outil devra prendre en
compte la chaine de conversion énergétique complete, de 1’apport de chaleur en entrée a la
génération d’¢électricité en sortie. Nous disposons au G2Elab d’un outil puissant permettant la
réalisation de modele de dimensionnement et d’optimisation. Il s’agit de la suite logicielle
CADES (Component Architecture for Design of Engineering Systems) qui constituera le cadre
principal des travaux de cette theése. L’intérét principal de cet environnement de développement
est de pouvoir encapsuler le mode¢le et sa Jacobienne associée, déduite a partir de technique de
Dérivation Automatique de code [125]. La connaissance des dérivées partielles est en effet
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primordiale pour certaines résolutions numériques comme I’algorithme de Newton-Raphson,
et surtout dans certains algorithmes d’optimisation déterministes tel que I’algorithme SQP
(Sequential Quadratic Programming). L utilisation de cet environnement permet évidemment
de profiter des avantages qu’il propose, mais en contrepartie, le modele développé dans ces
travaux devra se contraindre a respecter les régles du langage sm/ compris par le compilateur.
Néanmoins la syntaxe de ce langage est trés proche de celle existante sous Matlab pour ce qui
concerne les formules analytiques scalaires. Il permet également I’utilisation de quelques
méthodes numériques au travers de fonctions externes, tout en conservant la connaissance de
la matrice Jacobienne. Cela permet alors d’élargir I’écriture du modele a une forme semi-
numérique, ce qui est bien plus facile a obtenir qu’une forme purement analytique.

Le premier chapitre de ce travail va tout d’abord introduire de facon générale le moteur Stirling,
son histoire, son principe de fonctionnement et ses applications. Dans une seconde partie de ce
premier chapitre, nous nous intéresserons plus particulierement aux différentes formulations
mathématiques tentant d’éclairer le fonctionnement de ce moteur. Nous ferons également un
point sur ’ensemble des différentes pertes et sources d’inefficacité qui occurrent a I’intérieur
d’un tel moteur. Le sujet couvre divers domaines de la physique, et certaines sous-parties sont
d’ailleurs encore a 1’étude a I’heure actuelle. C’est pourquoi ce chapitre reste un tour d’horizon
relativement large et, en aucun cas, n’a pour objectif d’étre exhaustif.

Parmi les différents travaux de modélisation du moteur Stirling, nous nous sommes rapprochés
de I’analyse harmonique linéarisée (LHA pour Linear Harmonic Analysis) réalisée par N.C.J.
Chen, & F.P. Griffin parue dans deux ouvrages en 1984 [33] et 1986 [34]. Le premier livre
introduit le modéle thermodynamique et détaille leur approche sur un moteur découpé en trois
volumes de controle. Le second livre vient a la suite du précédent et introduit I’aspect
dynamique libre des pistons en tenant compte de I’état thermodynamique d’un ressort gazeux
central. Le second chapitre s’inspire de la trame du premier ouvrage, mais nous introduisons
deux améliorations au mode¢le initial. La premiére n’est pas une idée nouvelle, elle consiste a
découper la machine en 5 volumes de contrdle au lieu de 3. C’est une idée qu’on retrouve déja
dans les modeles développés par I. Urieli & D.M. Berchowitz [24] et par ailleurs dans de
nombreux modeles plus récents. Cependant il était nécessaire d’adapter la méthode et
I’ensemble de I’analyse a une géométrie découpée en 5 volumes (au moins) pour introduire la
géométrie des échangeurs. La seconde amélioration est propre au modele LHA, et consiste a
lier par des équations appropriées I’ensemble des coefticients dits coefficients d irréversibilités
aux grandeurs physiques et géométriques de la machine. Nous obtenons a ce stade un modé¢le
thermodynamique dit LHA 5 volumes avec prises en compte implicite des pertes. Pour
modéliser 1’aspect dynamique des pistons, I’approche employée dans cette these est semblable
au document en référence [34] pour le piston déplaceur, mais entiérement nouvelle pour le
piston moteur. Nous laissons défini et imposé le mouvement du piston moteur, ce qui est une
condition importante pour obtenir une solution convergente du modéle thermodynamique. En
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partant du résultat obtenu, on déduit alors les caractéristiques du piston et de I’amortissement
permettant d’avoir ce mouvement.

Nous analyserons ensuite dans le troisiéme chapitre I’apport de la prise en compte des pertes
de fagon implicite a une étude a postériori des pertes par rapport & un modele idéal. Nous
comparerons ensuite les résultats fournis par le modele a une machine bien connue du domaine
des moteurs Stirling a pistons libres : le moteur RE1000 de Sunpower. Ce moteur a été étudié¢
par la NASA et nous disposons alors de nombreuses données expérimentales. Dans une sous
partie supplémentaire, nous étudierons a partir du modele développé I’impact de la géométrie
des échangeurs et des chambres de travail sur les performances globales du moteur. Nous
verrons alors au travers de nombreuses courbes que le modele semble se comporter de fagon
cohérente et respecte la physique des phénomenes.

Le quatrieme chapitre s’intéressera a I’actionneur linéaire couplée au moteur Stirling. Apres
avoir présenté la structure retenue pour la génératrice, nous détaillerons le modele pour
déterminer la force de poussée nécessaire a créer I’amortissement au niveau du piston moteur.
La méthode réside en une homogénéisation du stator en tenant compte de la forme des becs
d’encoche. Celle-ci repose sur les travaux de S. Harmim [79] qui applique cette méthode pour
I’é¢tude d’une machine synchrone a aimants permanents dont la structure est proche. Dans le
but de contraindre les niveaux d’induction dans les différentes parties du stator et éviter des
niveaux de saturation, nous réaliserons un second modéle de I’actionneur par réseau de
réluctance. Nous présenterons par la suite une comparaison des modeles électromagnétiques
avec une simulation par éléments finis de la structure.

Enfin nous appliquerons un algorithme d’optimisation sous contraintes pour déterminer une
géométrie optimisée en cherchant a maximiser le rendement. Afin de s’assurer un peu mieux
de la validité du mod¢le et d’avoir un point de comparaison supplémentaire, la géométrie
obtenue est modélisée dans SAGE, un logiciel commercial permettant de faire la modélisation
des moteurs Stirling. A partir des données fournies par le modele thermodynamique, nous
conclurons le chapitre en déterminant une géométrie de I’actionneur qui maximise le rendement
tout en conservant un volume raisonnable. Ce lien entre la sortie du modéle du moteur et I’entrée
du mod¢le de I’actionneur pose alors la question du couplage entre les systémes.

Finalement une conclusion fera la synthése de ce qui a été fait et nous discuterons des
perspectives d’amélioration des travaux présentés.
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Chapitre 1

Etat de I’art
1 Les machines Stirling — historique et état de [’art
2 Mod¢élisation des machines Stirling — état de 1’art
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[. Présentation du moteur Stirling

1. Définition

Une machine Stirling est un dispositif thermomécanique qui fonctionne sur la base d’un cycle
thermodynamique régénéré fermé. Le cycle comprend successivement des phases de
compression et d’expansion d’un fluide de travail a des niveaux de température différents. Le
cycle est dit ‘régénéré’ car le fluide de travail traverse au cours de ses diverses phases
thermodynamiques un régénérateur dont le but est de refroidir ou chauffer le gaz selon son sens
de transit. Le régénérateur a un rdle de tampon énergétique (thermique) et il améliore
considérablement le rendement du systéme. Pour conclure cette définition, le cycle est dit
‘fermé’ car le mouvement du fluide de travail est entiérement controlé par la variation des

volumes internes, sans aucune valve nécessaire au fonctionnement de la machine.

Cette définition est celle employée par G. Walker en introduction de son livre Free-Piston
Stirling Engine [4], co-rédigé avec J.R. Senft. Il tient a préciser la distinction qu’il existe entre
ce cycle thermodynamique, et les machines qui fonctionnent sur un cycle thermodynamique
régénéré ouvert, dont le mouvement du fluide de travail est contr6lé par des valves. Celles-ci
font parties de la famille des machines Ericsson. Cette définition reste cependant trés large et
couvre un vaste ensemble de systémes mécaniques, ayant chacun des caractéristiques et des
applications différentes. Celles-ci peuvent différer de diverses fagons: [’arrangement
mécanique des pistons, le nombre et ’arrangement des cylindres, la structure mécanique
d’entrainement des pistons et I’utilisation visée.

Le moteur Stirling fait partie de la famille des moteurs a apport de chaleur externe. Il s’agit
d’une catégorie de machines thermiques. Elle se distingue des moteurs a combustions internes.
Pour I’anecdote, avant de parler de ‘machine Stirling’, on utilisait I’appellation machine a air
chaud. C’est alors dans les locaux des laboratoires de Philips, en Hollande, que petit a petit
d’autres gaz, comme I’hélium ou I’hydrogene, vinrent remplacer I’air a I’intérieur des machines
[4]. L appellation de moteur a air chaud perdait alors son sens, et ¢’est pourquoi on parle
dorénavant de machine Stirling.

2. Histoire du moteur Stirling

Le développement des moteurs Stirling a connu plusieurs rebondissements depuis son invention
au début du 19¢me siecle. Celui-ci connait de nouveau un intérét grandissant depuis quelques
décennies au vu des avantages qu’il apporte, a savoir leur fort rendement, leur capacité a
pouvoir fonctionner avec n’importe quelle source de chaleur, leur fonctionnement silencieux,

leur longue durée de vie et leur caractére non polluant.
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2.1. Invention par les freres Stirling

Dans la majorit¢ des documents traitant de la machine Stirling, on attribue I’invention du
moteur a Robert Stirling. 11 s’agit du troisiéme enfant d’une famille de 8 enfants. Il est né en
Ecosse, dans le comté¢ de Perthshire, le 25 octobre 1790. Il fait ses premicres études a
I’université d’Edimbourg de 1805 a 1808 et il obtient de brillants résultats. Puis il se tourne
ensuite vers des études en Théologie a Glasgow pour finalement devenir pasteur. Bien que ce
soit son nom qu’on trouve sur les brevets datant de 1816, il est plus probable que ce soit son
frere James Stirling, ingénieur avec des connaissances en thermodynamique et en mécanique,
qui soit responsable du développement du moteur.

Figure 1-1 — Illustration de Robert Stirling (1790 — 1878)

Au début du 19¢me siécle, les chaudiéres a vapeur furent déja inventées et commengaient méme
a devenir indispensables. Cependant, a cette époque, la technologie n’est pas vraiment mature,
les matériaux ne sont pas forcément bien adaptés et I’utilisation et la maintenance des machines
pas encore normalisées. Les accidents dus a des explosions de chaudieres qui subissent de trop
fortes variations de pression sont fréquents et font souvent des victimes. L’Histoire raconte

alors que Robert Stirling fut motivé par I’envie de développer une machine plus fiable.

Les deux fréres observeérent que le fait de chauffer de I’air dans une enceinte bloquée par un
piston amovible permettait de monter en pression 1’air contenu et ainsi de créer un travail
mécanique sur le piston adjacent. Puis a I’inverse le fait de laisser refroidir I’air permettait au
piston de revenir a sa position initiale. Mais une telle machine est complexe car nécessite d’étre
chauffée et refroidie a intervalle régulier, et les puissances mécaniques transmises ne sont pas
trés importantes. L’idée des fréres Stirling fut alors d’adjoindre un second piston a I’intérieur
du cylindre, appelé piston déplaceur. Ce piston a pour role de déplacer le gaz a I’intérieur de
I’enceinte entre la zone chaude et la zone froide. Cela permet de distinguer les deux zones de
température différente, et ainsi chauffer en permanence une extrémité de la machine et de
refroidir en permanence ’autre extrémité. La conception et le fonctionnement en devinrent
alors plus simples a mettre en ceuvre.
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Les fréres Stirling ont développé 5 modéles différents de moteur entre 1815 et 1845. La
premiere machine est représentée dans la figure 1-2 ci-dessous, dont la date de fabrication est
estimée a I’année 1815. Il s’agit d’un modele Gamma trés rudimentaire.

HHE

(HHHEHHHH]

Figure 1-2 - Machines développées par les fréres Stirling, avec cylindres séparés a gauche (1815) et un unique cylindre
a droite (1816) [5]

Peu de temps apres, en 1816, ils créérent un moteur dans lequel les deux pistons se partageaient
le méme cylindre, dans le but de réduire les fuites aux jointures entre les différents cylindres.

Ils donnérent ainsi naissance a un moteur de type beta.

Mais le vrai génie des Stirling réside dans I’invention du régénérateur, qui permet de fortement
améliorer le rendement de la machine. On en trouve une premicre description dans le brevet
datant de 1816 sous l’intitulé d’économiser, mais ce n’est que dans le modele de machine
fabriqué en 1827 qu’on en trouve une trace réelle. Le régénérateur agit comme une capacité
thermique se situant entre les échangeurs chaud et froid, dans une zone ou le fluide est obligé
de passer. Il emmagasine 1’énergie thermique au passage du fluide chaud pour la restituer au
passage du fluide froid. Cette piece n’améliore pas la puissance mécanique nette récupérée,
mais diminue fortement la quantité de chaleur externe a fournir. C’est dans ce sens qu’elle

permet une trés nette amélioration du rendement de la machine.

Les deux freres continuérent a améliorer leur machine, avec deux nouvelles versions datant
respectivement de 1840 et 1845. Les nouveautés se situent au niveau des échangeurs et du
régénérateur qui sont séparés du cylindre principal. De plus I’air a ’intérieur de la machine est

cette fois ci comprimé.
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La fin du 19°™ siécle fit apparaitre quelques innovations supplémentaires. Certains moteurs
permettaient d’avoir de fortes puissances. John Ericsson développa notamment un moteur
quatre cylindres d’une puissance de 220 kW destiné aux applications marines. La course des
pistons d’étendait sur 1,5 m dans des cylindres de diameétre 4,2 m [2]. Ericsson développa
¢galement un moteur a cycle ouvert qui porte maintenant son nom, le moteur Ericsson, dans

lequel I’air chaud est remplacé par un nouvel air froid a chaque cycle.

Puis le début du 20éme siécle vit émerger petit a petit le développement des moteurs a
combustion ainsi qu’en parallele le développement des machines électriques. Les applications
a la propulsion mécanique furent bien plus intéressantes avec ce type de motorisation qui
permettaient d’atteindre des ratios puissance / volume sans équivalents. C’est ainsi que le
développement de la machine Stirling s’est naturellement éteint dans un premier temps.

2.2. Renaissance dans les laboratoires Philips

Entre les deux guerres mondiales, les moteurs a air chaud ne trouvent que trés peu d’application.
La technologie n’intéresse alors que quelques vieux passionnés. Jusqu’en 1937, ou Philips
cherche le moyen de pouvoir alimenter en énergie électrique les récepteurs radios qu’ils
commercialisent également. Plusieurs solutions sont envisagées, mais c’est le moteur Stirling
qui fut retenu par le G. Holst le directeur du programme de recherche. Ce moteur présentait en
effet déja de nombreux avantages, il était siir, économique, silencieux et nécessitait peu de
maintenance. Mais c¢’est surtout I’énorme rapport qui existait entre les rendements théoriques
et les rendements expérimentaux des machines existantes, qui décida Holst. Les rendements
¢taient autrefois de I’ordre de 1% alors qu’il pouvait largement étre 50 fois plus grand. [3].

C’est ainsi que les recherches sur la machine Stirling reprirent dans des laboratoires a
Eindhoven en Hollande. La contribution qu’apporteérent pendant une trentaine d’années ces
chercheurs et ingénieurs sur le développement de la machine est énorme. Ils commenceérent
dans les premieres années par développer de nombreuses machines allant de 6 W a 1,5 kW. Ils
furent les premiers a remplacer le fluide de travail, en remplagant I’air par de I’hydrogéne ou
de I’hélium sous pression. La figure 1-3 présente une représentation d’un moteur Philips de
2 hp (~1,5kW).
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Figure 1-3 - Moteur Philips 2 hp [3]

Mais les travaux de Philips ne s’arréterent pas la. Ils ont également beaucoup étudié¢ le moteur
en fonctionnement réversible, dans le but de le faire marcher en machine cryogénique.
Fonctionnant a partir d’hydrogene, ils réussirent expérimentalement a atteindre 80K dés 1946.
La premiére machine cryogénique, fonctionnant sur le cycle de Stirling, fut commercialisée en
1954. Elle était capable de liquéfier jusqu’a 8 L d’air par heure. [2].

Les ingénieurs mirent également au point des moteurs fonctionnant sur des principes de double-
effet des pistons. Cela permettait de réduire le nombre de pieéces en mouvement dans le cas de
la mise en série des circuits thermiques de la machine. Mais I’amélioration la plus importante
réalisée par Philips réside dans I’invention de I’entrainement rhombique de leur moteur, dont
on peut voir une représentation dans la figure 1-4. Ce mécanisme porte ce nom car I’ensemble
bielle manivelle forme un losange (rhombos en grec). Le principal avantage de ce type
d’entrainement mécanique est qu’il permet de réduire considérablement la composante radiale
de la force appliquée au piston. Cela a pour effet de réduire les frottements et 1’'usure qui existe

entre la surface externe du piston et la paroi interne du cylindre.
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Figure 1-4 - Représentation d’un moteur Stirling a entrainement rhombique [2]

Le développement et la forte maturité 1ié¢ a ce nouveau type d’entrainement mécanique permit
a la firme Philips la création d’un partenariat avec General Motors en 1958. Cet accord a
fortement stimulé la création de nombreuses machines Stirling, dont on peut citer péle-méle les
modeles suivants : Le Philips type 1-98 d’une puissance de 7,4 kW, le Philips type 1-365 d’une
puissance de 30 kW, le GM Type 1-51050 d’une puissance de 65 kW ou encore le Type 4-
S1210 une machine Stirling 4 cylindres d’une puissance de 265 kW.

Pour estimer I’impact de 1’accomplissement des ingénieurs Philips dans le développement de
la machine Stirling, on se référera a cette citation tirée de [2] :

« In the few short years from their first tentative interest in 1937 until these articles in 1947
and with World War in between, Philips had taken the Stirling engine and increased its power
per pound by a factor of fifty, reduced its size per unit of power by a factor of 125 and increased
its speed by a factor of ten ».

2.3. Héritage post-Philips
Suite aux travaux publiés de Philips, plusieurs partenariats furent signés entre 1’entreprise
hollandaise et d’autres firmes. A partir de la fin des années 1950, la priorité du développement
était principalement axée sur la motorisation sous-marine, et la propulsion de véhicules
terrestres. Dans ce sens, les accords s’établirent avec General Motors en premier en 1958,
United Stirling AB en Suede (1967), MAN/MWM en Allemagne de 1’ouest (1967) et Ford
Motors aux US (1971). [2]

Pendant deux décennies, les évolutions sont principalement technologiques. Mais en 1971, le
chercheur D. West mit au point une machine au design radicalement différent. Son modgle,

20



figure 1-5 ci-dessous, utilise des pistons constitué¢s d’eau dans des colonnes en U. Quand la
différence de température entre les deux colonnes d’eau est suffisamment €levée, 1’eau se met
a osciller. Un systéme de valve en forme de bille permet de pomper 1’eau. Ces billes constituent
les seules pieces en mouvement. Cette machine porte le nom de fluidyne. Bien qu’il ne faille
pas s’attendre a des rendements ¢élevés, cette machine a I’avantage d’étre technologiquement

trés simple a mettre en ceuvre et coute peu cher.

Regénerateur

Volume froid

P Volume chaud
27 N\
Lv
Piston quui(le/L

TN
4 Apport
‘ <:] chaleur /— > Refoulement
\ ]' I

externe
~ Clapets
\ ~—

———— anti-retour
S— |~

S

ﬁ.—\spimti n
Figure 1-5 - Principe de fonctionnement d’une fluidyne [7]

Un autre développement majeur de cette période, a été I’invention du moteur Stirling a piston
libre par W. Beale. Il s’agit d’une machine dont les pistons ne sont pas mécaniquement reli€s a
un systeme de bielle-manivelle. La dynamique de ces pistons est alors assurée par des cavités
gazeuses agissant comme des ressorts. Cette configuration a 1’avantage de fortement réduire le
nombre de pieces mécaniques en contact. De plus, I’enveloppe contenant la machine peut ainsi
étre hermétiquement scellée, ce qui permet une pression moyenne plus élevée tout en acceptant
une durée d’opération sans maintenance beaucoup plus longue. On parle alors de machine
Stirling a piston libre (ou Free Piston Stirling Engine dont on se référera sous la dénomination
FPSE par la suite).

1. Kooler 8. Piston déplaceur

2. Regenerateur
9. Piston moteur

)
/ J
10. Charge gamort/isseur)

Figure 1-6 - Schématisation d'une machine Stirling a piston libre.
Modéle RE 1000 de Sun Power étudié par la NASA

3. Heater

— |

]
2 L

6. Compression
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Dans le cadre du programme de recherche ASE (pour Automotive Stirling Engine), financé par
le département de 1’énergie des Etats-Unis, une campagne de tests a été effectuée par la NASA
sur un moteur Stirling GPU-3. A la base, le GPU-3 a été congu par Général Motors pour I’armée
américaine en 1965, avant d’étre restauré une dizaine d’année apres pour que la NASA puisse
effectuer les tests dans le laboratoire LeRC (Lewis Research Center) [8] [9] [10]. Par la suite,
le centre de recherche en a profité pour améliorer ses compétences dans le domaine de la

machine Stirling, et en a alors étudié¢ de nombreuses applications.

L’agence disposait €¢galement d’un moteur Stirling a pistons libres. Il s’agit du modele RE-1000
fournie par I’entreprise SunPower inc, dont une vue en coupe est présentée figure 1-6. La
conception du RE-1000 reposait sur I’optimisation de 1’efficacité pour une puissance de sortie
donnée de 1 kW. Etant donné qu’il s’agissait d’un modéele dédi¢ a la recherche, celui-ci disposait
d’un amortisseur dans I’enceinte pressurisée, afin de dissiper la puissance de sortie. L’objectif
de I’étude était de caractériser les performances du Stirling a pistons libres, de comparer les
résultats aux prédictions du constructeur et d’étudier également 1’influence des parameétres de
design sur les performances de la machine [12].

L’objectif était de développer un modele numérique précis permettant de prédire les
performances de n’importe qu’elle machine. De nombreuses campagnes de tests ont été
réalisées sur différents moteurs, de nombreux parameétres ont été instrumentés et beaucoup de
données ont été compilées. Cela constitue une trés grande source de documentation, entiérement
disponible [13].

2.4. L ¢état actuel du développement

Bien que la technologie Stirling ne soit pas encore trés connue par le grand public, celle-ci a
pourtant fait beaucoup de chemin depuis sa découverte, au début du 19°™ siécle. Et I’ensemble
des avantages que propose ce systeme lui a permis de régulierement étre réétudié par nos
contemporains. C’est pourquoi plusieurs applications civiles et militaires commencent a
émerger.

Depuis une paire de décennies, de plus en plus d’entreprises isolées commencent a proposer
des systémes qui reposent sur la technologie des machines Stirling. On en trouve notamment
de plus en plus dans les systémes de cogénération (ou CHP pour Combined Heat and Power)
ou les systémes de génération d’électricité a partir de 1’énergie solaire (Solar Stirling engine).
On rencontre aussi des applications spécifiques qui reposent sur des machines Stirling capables
de fonctionner avec des différences de températures tres faible, de 1’ordre du Kelvin. On les
trouve sous la dénomination de Stirling LTD (pour Low Temperature Differential).
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Comme on I’a vu précédemment, de nombreuses tentatives d’introduction d’un moteur Stirling
dans des véhicules motorisés ont déja été effectuées. Et méme si jusqu’a présent cela n’a pas
toujours été un succes, certaines licences automobiles continuent a persévérer dans ce sens,
notamment avec 1’arrivée sur le marché de plus en plus de voitures hybrides.

2.4.1. Cogénération d’énergie

La cogénération (ou CHP pour Combined Heat and Power) correspond a la génération
d’¢lectricité et d’énergie thermique a partir d’une seule source d’énergie primaire. Les systémes
de cogénération d’énergie sont souvent placés a proximité des consommateurs d’énergie, voire
directement chez les utilisateurs pour les systémes de microcogénération. La cogénération peut
répondre aux besoins de simples utilisateurs (en eau chaude sanitaire et consommation
¢lectrique), mais concerner également le secteur publique (écoles, hopitaux, ...) ou industriel.
Dans le processus de génération d’¢€lectricité, une grande part de 1’énergie primaire est perdue
sous forme de chaleur. Dans un systéme de cogénération, cette part de chaleur perdue est alors
récupérée pour chauffer un fluide (bien souvent de 1’eau). C’est pour cela que la cogénération
permet d’afficher des rendements énergétiques de I’ordre de 90%.

Dans les systemes de cogénérations, I’énergie thermique est souvent utilisée directement par le
consommateur alors que 1’énergie électrique est soit autoconsommée, ou alors réinjectée au
réseau ¢lectrique public de transport, revendu au tarif proposé par le marché de I’électricité. 1l
existe de nombreuses technologies permettant de faire de la cogénération. Les plus répandues
¢tant les turbines et les moteurs a combustion interne, mais le Stirling s’avere €tre un concurrent
potentiel sur le marché de la microcogénération. Celui-ci dispose de plusieurs avantages :

- Il est trés silencieux

- Il peut fonctionner avec différentes sources primaires

- Ultra faible émission de gaz polluants

- Peu de maintenance

- Grande durée de vie
Plusieurs sociétés et groupes de recherches ont entrepris la fabrication de chaudieres
¢lectrogénes fonctionnant avec un moteur Stirling a piston libre a I’intérieur. On peut

notamment citer les sociétés suivantes : WhisperGen (Nouvelle-Z¢lande), Qnergy (USA),
Senertec (Allemagne), Microgen Engine Corporation (UK), etc ...

2.4.2. Conversion énergie solaire

Grace a sa possibilité de fonctionner avec n’importe quelle source de chaleur, la machine
Stirling peut alors tout a fait fonctionner a partir du rayonnement solaire. Il suffit de placer la
source chaude du moteur au niveau du foyer d’un miroir parabolique. La concentration des

23



rayons solaires permet d’atteindre des températures trés €levées (de 1’ordre de 600 a 800°C).
[14]

Les avantages déja cités de la machine Stirling permettent a cette technologie de se démarquer
parmi les différentes techniques de conversion solaire/electricité, notamment par sa grande
fiabilité. L’idée est pourtant trés ancienne, car Ericson avait déja dessiné un moteur alimenté
par les rayons solaires. Mais il fallut attendre 1977 pour voir les systéemes modernes se
développer [14]. Aujourd’hui, plusieurs centrales solaires sont installées dans le monde. En
France, une parabole est installée a Odeillo. Il s’agit d’un module destiné a la recherche d’une
puissance nominale de 9,2 kW (figure 1-7 gauche). Mais des sites accueillent des véritables
centres de production d’électricit¢ comme la centrale solaire de Maricopa en Arizona (Figure
1-8 droite). Cette centrale a ét¢ inaugurée en janvier 2010 et dispose de 60 systémes paraboles
/ Stirling (SunCatcher) d’une puissance nominale de 25 kWe chacun, soit une production
globale de 1,5 MWe.

Figure 1-7 - Parabole solaire montées avec génératrice Stirling.

- Odeillo a gauche — Maricopa a droite

2.4.3. Domaine militaire et spatiale

Des moteurs Stirling sont de plus en plus embarqués sur les nouveaux satellites artificiels. Ces
derniers sont en effet de plus en plus gourmands en €lectricité. Les panneaux photovoltaiques
qui représentent la principale technologie concurrente sont parfaitement utilisables lorsque le
rayonnement lumineux est important mais ce n’est pas toujours le cas, notament dans le cas de
voyages tres lointains. Il faut alors embarquer une source chaude a longue durée de vie, associée
a la source froide qui existe naturellement dans 1’espace et convertir ce gradient thermique en
énergie ¢lectrique. Les modules a effet Peltier et les machines thermodynamiques sont alors les
seules solutions.

L’armée américaine s’est également beaucoup intéressé a la capacité du moteur a pouvoir
produire de 1’¢lectricité dans des zones isolées. La référence [15] présente un moteur destiné a
I’armée dans lequel le fluide de travail est de 1’air pour en faciliter 1’acquisition. D’autres
machines destinées au domaine militaire concernent la motorisation de certains sous-marins
dont on a au final peu d’information. A titre d’exemple, on dispose d’information sur le sous-
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marin SAGA qui est a ce jour le plus grand sous-marin civil. Il est alimenté par deux moteurs
Stirling développant chacun 75 kW, développés par la société suédoise Kochum [21].

3. Principe de fonctionnement

La machine Stirling, en fonctionnement moteur, convertit 1’énergie thermique en énergie
mécanique. Pour réaliser cette conversion, le fluide subit un cycle de quatre transformations
¢lémentaires. Ces quatre transformations constituent le cycle thermodynamique idéal appelé
cycle de Stirling.

3.1. Cycle thermodynamique idéal

Le cycle thermodynamique idéal subit par le fluide est représenté sur le diagramme PV ci-
dessous. Il s’agit d’une détente et d’'une compression isotherme, processus 3-4 et 1-2 sur la
figure 1-8 et d’un chauffage et d’un refroidissement isochore (a volume constant), processus 2-
3 et 4-1 sur la figure 1-8. Ces transformations sont réalisées grace au déplacement séquentiel

de deux pistons pr ésents a I’intérieur de la machine.

x 10

Cycle ideal de Stirling

Pression en Pa

0 02 04 06 08 1 1.2
Volume en meltre cube 10

Figure 1-8 - Visualisation du cycle idéal de Stirling dans le plan P-V
V,, = 50 cm?® = Volume minimal ; V,; = 100 cm3 = Volume maximal
T; =300 K = Température source froide ; T, = 900 K = Température source chaude

Pour décrire le cycle, partons de la position initiale dans laquelle le piston déplaceur est
entierement avanceé, et le piston moteur est entierement reculé. Le fluide est alors entierement
au contact de la zone froide, le volume est maximum et donc, la pression minimale. Il s’agit de
I’état 1 sur le diagramme ci-dessus.

Processus 1-2 : compression isotherme
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Figure 1-9 - Schématisation d’une compression isotherme
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Le piston moteur s’avance alors que le piston déplaceur reste immobile. Le fluide se comprime
La pression monte, et I’échangeur froid absorbe la chaleur issue de la compression pour que la
température reste constante et €gale a la température de la zone froide Ts¢. Le volume total

occupé par le fluide de travail évolue d’un volume V), jusqu’a un volume V,,, plus petit.

D’apres le premier principe de la thermodynamique, on a :

AU = 6W,en + 6Qecn (1.1.1)

Le fluide est assimilé a un gaz parfait. Par définition d’un tel gaz, on peut relier I’évolution de
I’énergie interne avec 1’évolution de la température :

dU = mC,dT = 0, car dT = 0 (transformation isotherme) (1.1.2)

Dans cette partie, on fournit de 1I’énergie mécanique au systéme, et

SWecn = —pdV
Vin Vin
mRTSf
Wechu:—fpdV:—f v dv
Vm Vm
Wecn,, = mRTs¢ In (Z—Z) >0 (1.1.3)

Cette  ¢énergie  est positive car Vy >1V,, donc fournie au  systéme.
De plus on a Qecp,, = —Wecn,, qui est alors une grandeur négative. Il s’agit de chaleur extraite
du fluide.

Processus 2-3 : chauffage isochore (a volume constant)

| . Qchau
- — 4z =
e om

Figure 1-10 - Schématisation d’un chauffage isochore

i,

1
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Le piston moteur est immobile et le piston déplaceur recule. Ce mouvement du piston permet
le déplacement du fluide initialement au contact de la zone froide vers la zone chaude. Le
volume total occupé par le fluide est délimité par le piston moteur. Celui-ci reste immobile donc
la transformation se fait bien a volume constant égal a 1;,,. En revanche une partie du fluide voit
sa température monter de la température froide Tsf a la température chaude T, donc la pression

monte également.
Cette fois ci, il n’y a pas de travail mécanique :

Wecn,, =0, car dV = 0 (transformation isochore) (1.1.4)

Donc
dU = 6W€Ch23 + 6Qech23 = 6Q€Ch23 = mCVdT (1.1.5)

En intégrant entre T et Ty, :

Qechys = va(Tsc - Tsf) >0 (1.1.6)

Processus 3-4 : détente isotherme

£ %, Qdet
{gr I [ 4 I
f e~

Figure 1-11 - - Schématisation d’une détente isotherme

Le piston moteur recule et le piston déplaceur reste immobile. Le fluide se détend au contact de
la source chaude de température. Celle-ci fournit I’énergie nécessaire pour que le fluide reste a
la température constante est égale a Ts.. Le volume occupé par le fluide repasse de V;,, a Vy,.

Par un raisonnement similaire a celui du processus 1-2, on obtient :

|4
Wechsy, = MRT In (ﬁ) <0 (1.1.7)

C’est dans cette partie que le systeme fournit de 1’énergie mécanique a I’extérieur du systéme.
D’autre part, on en déduit la quantité de chaleur fournie au systéme

Q =-W = —mRT, In (V—m)
echgzy — echzg — sc Vu (1.1.8)

Processus 4-1 : refroidissement isochore
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Figure 1-12 - Schématisation d’un refroidissement isochore
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Le piston déplaceur avance de I’extrémité froide vers I’extrémité chaude. Il force alors le fluide
a se déplacer vers la zone chaude a la zone froide. Le fluide va alors céder ses calories a la
source froide. Comme le piston moteur ne bouge pas, le volume est considéré comme constant

et la pression diminue alors avec la température.

Par un raisonnement similaire au processus 2-3, on déduit :

Qechyy = MCy(Tsp = Tye) <0 (1.1.9)

Wecnyy =0 (1.1.10)

Le rendement est déterminé en faisant le rapport de I’énergie nette mécanique récupérée sur la
chaleur fournie au fluide :
Wnette _ Wech34 + Wechlz

Qfourm'e Qech23 + Qech34

n

mRT;. In (]‘;—’A’;) + mRTs In (II;_,]:)

—mRT,, In (V—m) +mC,y(Tse — Tsy)

n= (1.1.11)

3.2. Ajout du régénérateur

Dans les schémas présentés ci-dessus, le fluide se déplace d’une source de température a I’autre
en passant entre le cylindre et le piston déplaceur. Comme précisé en introduction, le
régénérateur se place sur le chemin du fluide lors du chauffage ou du refroidissement. Il agit
comme un accumulateur thermique qui absorbe et rend 1’énergie thermique au gaz.

Pendant la phase de refroidissement isochore (processus 4-1), I’énergie thermique du fluide
¢tait précédemment dissipée dans la source froide et perdue. Avec ’ajout d’un régénérateur,
c’est lui qui absorbe cette énergie dissipée pour pouvoir rendre cette chaleur au fluide plus tard.
La matrice du régénérateur va alors s’échauffer pendant cette phase, tandis que le fluide se
refroidit.
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Figure 1-13 - Schématisation de la phase de refroidissement avec régénérateur

La quantité de chaleur Q. ,, est alors stockée (dans le solide).

Par la suite, quand le fluide froid va s’écouler de la source froide vers la source chaude
(processus 2-3), le régénérateur va pouvoir rendre 1’énergie absorbée précédemment au fluide

pour que celui-ci s’échauffe avant d’arriver au contact de la source chaude.
4

== ]| _
@} f@"r —

Figure 1-14 - Schématisation de la phase de chauffage avec régénérateur

La quantit¢ de chaleur Qcp,, qui €tait précédemment fournie par la source chaude est

maintenant fournie par le solide du régénérateur. Si la régénération est parfaite, cette quantité
de chaleur est exactement égale a celle qui avait été stockée pendant la phase de refroidissement

Qech41 .
Si on reprend le calcul du rendement celui-ci est :

Wnette _ Wech34 + Wech12

n =

B Qfournie Qech34 (1 1 12)
n= 1— h
Tsc

On retrouve alors le rendement idéal de Carnot qui correspond au rendement théorique maximal
possible dans une machine a deux sources de chaleur.

Le régénérateur est devenu une piece essentielle des moteurs Stirling. On le retrouve dans
quasiment toutes les réalisations. Pour obtenir une régénération la plus efficace possible, il est
important d’avoir la plus grande surface de contact solide/fluide dans un volume réduit. Il est,
pour atteindre ce but, généralement composé d’une matrice poreuse, dont les technologies
employées peuvent étre trés diverses. Il peut s’agir de billes plus ou moins fines empilées les
unes sur les autres, ou plus fréquemment, il s’agit de grilles maillées empilées les unes sur les
autres (figure 1-15a issue de [16]). Il est également possible d’avoir un empilement
complétement désorganisé de petits fils métalliques (figure 1-15b issue de [16]).
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Figure 1-15 a. Photo d'une grille maillées fines (a gauche)

b. Photo d’un empilement de fils (a droite)

La longueur du régénérateur est un parametre important de dimensionnement. Une grande
longueur permet en effet d’obtenir une bonne efficacité. En revanche cela va nécessairement
augmenter les pertes de charge. A I’inverse, si le régénérateur est court, la température de sortie
du fluide de part et d’autre est éloignée des températures des sources, et le gain sur le rendement
est alors impacté.

3.3. Fonctionnement en moteur, en pompe a chaleur ou en machine

cryogénique

Le cycle idéal de Stirling présenté en fonctionnement moteur de la machine est entieérement
réversible. Cela constitue 1’'un des avantages du moteur Stirling. Il est donc tout a fait possible
de faire fonctionner le moteur pour des applications différentes, telles qu’en machine
réfrigérante ou en pompe a chaleur. La seule différence entre un moteur d’entrainement et une
machine cryogénique est que la température a laquelle est fournie la chaleur pendant la phase
d’expansion est plus faible que la température a laquelle la chaleur est extraite pendant la phase
de compression.
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Superposition cycles ideaux
<10% fonctionnement moteur/refrigéerateur

Pression en Pa
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Figure 1-16 - Visualisation du cycle de Stirling idéal en fonctionnement différent de 1a machine

Le cycle est parcouru dans le sens 1,2,3”,4’. La température ‘chaude’ est donc en dessous de la
température ‘froide’ qui est aux alentours de la température ambiante. La chaleur fournie au
fluide pendant la phase 3’-4’ correspond a de la chaleur extraite a I’environnement de la
machine. C’est la grandeur dimensionnante d’une telle machine et on exprime alors non plus

un rendement, mais un coefficient de performance (COP) qui peut étre supérieur a 1 :

Chaleur extraite par la machine Tse
COP = - — - = (1.1.13)
Travail fournie a la machine Tsp — Tse

Le fonctionnement en pompe a chaleur est trés similaire au fonctionnement en machine
cryogénique. La source chaude est plus froide que la source froide, mais dans cette application,
les deux sources de chaleur sont plus élevées que dans I’application en froid, si bien que le cycle
est a peu pres identique, mais décalé vers le haut.

La source ‘chaude’ qui est en contact lors de 1’expansion du fluide est cette fois ci a la
température ambiante, et la chaleur est rejetée dans I’environnement de la machine a une
température supérieure. Le coefficient de performance n’est pas tout a fait calculé de la méme
fagon, étant donné que cette fois ci, la grandeur qui nous intéresse est la quantité de chaleur
fournie et non plus extraite.

Chaleur fournie par la machine T
COPyp = / P =

travail fournie a lamachine Ty — Ty, (1.1.14)
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A noter que dans ces deux applications, la machine consomme du travail mécanique, et il faut
donc un mécanisme capable d’entrainer les pistons.

4. Classification des moteurs Stirling

Le moteur Stirling représente en réalité une vaste gamme de moteurs différents dont une
classification a été réalisée par Lemrani & Stouffs dans [18]. Au-dela de cette classification, il
est possible d’attacher une autre grille de lecture, et de catégoriser les moteurs Stirling
rencontrés suivant 3 catégories [17] :

- selon le mode de fonctionnement des pistons,

- selon I’agencement géométrique des cylindres,

- selon le couplage des pistons.

[ Moteurs Stirling ]

Principe
fonctionnement

r 3 - s .
) (= Celim

§ X Y y Couplage
| Rigide ' | Gaz I | Liqude ]' piston

Figure 1-17 - Classification des moteurs Stirling selon Geith Ramla [17] [18]
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4.1. Selon le mode de fonctionnement

La classification selon le mode de fonctionnement recense trois modes de fonctionnement

distincts et indépendant les uns des autres.

4.1.1. Simple/Double effet

Les pistons du moteur peuvent étre a simple ou a double effet. Les moteurs a simple effet
représentent la plupart des moteurs qui ont été rencontrés jusqu’a présent. Ils sont classiquement
constitués de deux pistons : un piston moteur et un piston déplaceur qui peuvent étre soit dans
le méme cylindre, ou alors chacun dans un cylindre.

La configuration a double effet, développée dans les laboratoires de Philips correspond en
quelque sorte a une mise en série de différents moteur Stirling. Il y a alors deux ou plusieurs
pistons qui sont chacun moteur ou déplaceur du fluide vers les cylindres voisins. L’avantage de
cette configuration réside dans la réduction du colit de réalisation et I’encombrement des
machines de fortes puissances.

Volumne chaud
Volume chaud

- », Elément chauffant

¢ Regénerateur

1
— ]

J |-
UTw U
Volumne froid
-

Refroidisseur

a) Simple effet b) Double effet

Figure 1-18 - Schématisation illustrée d'un fonctionnement simple effet et double effet [17]

4.1.2. Mono/Multi phasique

On distingue ici les moteurs Stirling selon le nombre de phases thermodynamiques du fluide a
I’intérieur de la machine. Dans la plupart des cas, et notamment dans le cadre de cette thése, le
fluide de travail a I’intérieur du moteur est un gaz monophasique. Cependant, dans le cas de la
fluidyne vu dans la partie 1, le fluide peut étre diphasique et cette catégorie permet de distinguer
cette machine particuliere des autres.
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4.1.3. Résonnant / non résonant

Cette distinction n’est utile que dans le cas des machines Stirling a piston libre. Les machines
dont le fonctionnement est qualifi¢ de résonnant sont celles dont le mouvement des pistons est
continu et sinusoidal. La fréquence a laquelle ils se déplaceront correspond alors a la fréquence
propre du systéme. A I’inverse, il existe des machines dont les pistons déplaceur et/ou moteur
sont eux-mémes alimentés et forcés dans leur mouvement. On parle également d’un mode de
fonctionnement « over-driven ».

4.2. Selon leur forme géométrique

La classification suivant la forme géométrique concerne la fagon dont sont arrangés les
cylindres qui accueillent les pistons. On dénombre alors trois grandes classes géométriques de
moteur Stirling : les moteurs de type alpha, les moteurs de type beta et les Stirling de type
gamma. Chacune de celles-ci ont été globalement uniformément développées. Elles disposent

toutes d’atouts et d’inconvénients les unes par rapport aux autres.

4.2.1. Stirling alpha

Dans la configuration alpha, le moteur Stirling dispose de deux cylindres entiérement dissociés
ce qui permet donc d’écarter les deux sources de températures. On retrouve les trois parties
principales qui constituent une machine Stirling : Le régénérateur et les deux pistons. Les deux
pistons sont des pistons de ‘puissance’, dans le sens ou I’'un des deux pistons est clairement
responsable de la compression du gaz tandis que I’autre est clairement responsable de la détente.
Pour récupérer de 1’énergie mécanique exploitable, le piston de compression désigne le piston
coté froid, et le piston de détente désigne le piston coté chaud.

1. Regenerateur

E> Refroidissement

Apport I:>
chaleur
3. Piston détente 2. Piston compression

Figure 1-19 - Configuration alpha du moteur Stirling [e2]

Ce type de moteur dispose d’un bon compromis puissance/volume. La contrainte technique
principale repose dans 1’étanchéité mobile du piston coté source chaude.

34



4.2.2. Stirling Beta

La configuration Beta du moteur Stirling correspond a 1’architecture présentée dans la partie
précédente qui explique les principes de fonctionnement du moteur. Le moteur est articulé
autour d’un seul cylindre dans lequel se trouvent le piston moteur et le piston déplaceur alignés
sur le méme axe. Contrairement au Stirling beta, on ne parle plus de piston compression ou
détente. Dans cette configuration géométrique, c’est le piston moteur qui s’occupe de réaliser
et la compression et la détente. Celui-ci récupere alors le travail mécanique net tandis que le
piston déplaceur entraine le fluide de travail d’une source de température a 1’autre.

Apport
chaleur

2. Piston déplaceur

E> Refroidissement

Figure 1-20 - Représentation béta du moteur Stirling [e2]

Ce type de moteur ne dispose pas de joint mobile dans la partie chaude. En revanche 1’ étanchéité
du piston moteur est plus délicate. Il permet un fort taux de compression grace au
chevauchement des courses des deux pistons.

4.2.3. Stirling Gamma

La configuration Gamma est un compromis entre la Beta et I’ Alpha. Plus précisément il s’agit
d’une configuration Beta d’un point de vue thermodynamique, dans laquelle les pistons sont
disposés dans deux cylindres différents. Il s’agit de la configuration la plus ancienne, celle de
la premiere machine brevetée par les freres Stirling.

Apport
chaleur
1. Regenerateur

Rel'ruitlissemt-nl@

2. Piston déplaceur,

Figure 1-21 - Représentation gamma du moteur Stirling [e2]
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Ce type de moteur posséde un encombrement élevé, et un volume mort important. Cela
implique donc un faible taux de compression et une puissance par unité de volume plus faible.
Il présente cependant I’avantage d’étre simple a concevoir mécaniquement. On les trouve
souvent en pratique dans les machines Stirling double-effet [17].

4.3. Selon le couplage des pistons

On distingue trois types possibles de couplages entre les pistons : rigide, gazeux ou liquide. Le
couplage liquide correspond au cas particulier de la fluidyne rencontré précédemment, dans
laquelle les pistons sont eux-mémes constitués par des colonnes de liquide.

4.3.1. Couplage rigide

Le couplage rigide concerne les machines dont les pistons sont mécaniquement reliés entre eux
par un systeme rigide. Il existe différents types de mécanismes permettant de réaliser un tel
entrainement des pistons. Le systéme le plus connu étant la bielle-manivelle qui a équipé la
plupart des premiers moteurs Stirling. On peut citer en exemple d’autres systémes de couplage
mécanique comme [’entrainement rhombique ou I’entrainement swash-plate. Les
considérations pratiques a prendre en compte derriere I’invention de nouveaux systémes
d’entrainement résident dans la diminution des forces de frottement du piston moteur sur la
chemise de son cylindre et I’amélioration de I’étanchéité permettant de réduire les fuites.

Les moteurs en couplage rigide portent également 1’appellation de moteur en fonctionnement
cinématique. S’ils ont 1’inconvénient de posséder plusieurs piéces en contact mécanique,
réduisant la durée de vie, ils ont en revanche I’avantage d’avoir une dynamique des pistons
facilement réalisable. En effet, comme on le verra par la suite, ’amplitude du mouvement et la
phase entre les deux pistons d’une machine Stirling sont des parametres fondamentaux sur les
performances. Le fait d’avoir un lien mécanique entre les deux pistons permet des la conception
d’avoir les parameétres désirés.

Un autre avantage d’un tel couplage permet souvent de récupérer la puissance mécanique sous
forme de mouvement rotatif, ce qui permet souvent de pouvoir se coupler directement a des

génératrices électriques.

4.3.2. Couplage gazeux

Le couplage gazeux s’oppose au couplage rigide et concerne les machines dites a pistons libres
inventées par W. Beale. [ n’y a pas ici de piece mécanique qui assure le mouvement des pistons.
Ceux-ci sont en fait uniquement mis en mouvement par 1’intermédiaire de cavités gazeuses
agissant comme des ressorts. En général, ces moteurs sont de configuration beta ou gamma, le
piston déplaceur est relativement l1éger tandis que le piston moteur est massif. [4] Le moteur va
alors fonctionner a une fréquence naturelle définie par les différentes raideurs ou
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amortissements, et les masses mises en jeu. Bien que le fonctionnement paraisse simple, il
s’avere en pratique trés difficile de dimensionner avec précision I’aspect dynamique d’un tel
moteur, contrairement au couplage rigide.

Globalement les avantages et les inconvénients sont inversés par rapport au couplage rigide.
Avec un tel fonctionnement, il est possible de travailler dans une enceinte entiérement scellée,
ce qui permet d’accepter des pressions de fluide beaucoup plus élevées. Les forces mettant en
mouvement les pistons ne possédent pas de composantes transversales et les frottements sont
donc limités. Les machines nécessitent alors moins de maintenance, voire pas du tout.

L’inconvénient réside justement dans 1’absence de mouvement rotatif en sortie. C’est pourquoi
le travail de cette thése consiste justement a étudier le couplage d’une machine Stirling a piston
libre avec une génératrice linéaire.

5. Quelques aspects pratiques

5.1. Fluide de travail

L’¢étude du cycle idéal ne fait pas intervenir les propriétés physiques du fluide de travail a
I’intérieur de la machine. La seule hypothese prise était de considérer le fluide comme un gaz
parfait. En réalité la chaleur est transmise par convection forcée entre la paroi et le gaz. Ce
transfert ne se fait pas instantanément et dépend des caractéristiques du fluide et de
I’écoulement. Intuitivement le transfert thermique va dépendre de la conductivité thermique du
gaz (A), et de sa capacité¢ thermique (Cp). De plus le gaz dissipe son énergie par frottement
contre les différentes parois de la machine au cours de son déplacement d’une zone a une autre.
Il s’agit de pertes irréversibles appelé pertes de charges. Ces pertes vont étre fonction de la
viscosité cinématique du gaz (v = u/p).

C’est pourquoi n’importe quel fluide présent dans une machine Stirling doit avoir les propriétés
thermodynamiques suivantes :

Grande conductivité thermique
Grande chaleur spécifique (capacité thermique)

Faible viscosité

b

Faible masse volumique

En plus des caractéristiques ci-dessus, il est nécessaire de prendre d’autres considérations en
compte tels que la disponibilité, la facilité et le cout d’acquisition, la sécurité¢ des opérations.
En pratique, les trois gaz qu’on retrouve fréquemment sont ’air, I’hydrogéne et I’hélium. L’air
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est intéressant car gratuitement disponible en grande quantité. Il est parfois remplacé par de

I’azote qui a sensiblement les mémes caractéristiques mais inerte a 1’oxydation [15]. L’hélium

et I’hydrogene sont intéressants de par leur propriétés thermo physiques, avec un avantage pour

I’hydrogeéne. Cependant ce dernier présente des risques d’explosions en présence d’air ou

d’oxygene [2].

Propriétés hélium hydrogéne Air azote
50 °C 600 °C [50 °C 600 °C |50 °C 600 °C 50 °C 600 °C
Viscosité dynamique [107° Pa - s] 20,8 40,7 9,3 - 19,26 38,68 | 18,8 36,6
masse volumique a 50 bar [kg/m3] | 0,134 0,363 | 0,266 0,719 |0,019 0,050 | 0,019 0,052
Viscosité cinématique [m?/s] 154,9 112,1 34,94 - 1040 772,0 [980,0 705,8
Conductivité thermique [W/(m K)] | 0,16 0,33 | 0,19 - 0,027 0,06 [0,028 0,05
Chaleur spécifique a volume
5190 14200 1010 1040
constant [J/(kg.K)]
Constante gaz parfait 2079 4120 287 297
Conductivité thermique/viscosité
S 3 1,033 - 5,438 - 0,026 - 0,029 -
cinématique [X 10°]

Tableau 1-1 - Caractéristiques physiques des gaz employés dans une machine Stirling a froid et a chaud

On peut noter dans le tableau ci-dessus que les caractéristiques de 1’air et de 1’azote sont tres

semblables. On remarquera également que le rapport de la conductivité thermique sur la

viscosité cinématique est nettement en faveur de 1’hydrogeéne sur I’hélium qui lui-méme est

supérieur a I’air. Pour une géométrie fixée, remplacer I’air par de I’hélium ou de I’hélium par

de I’hydrogéne devrait améliorer les performances de la machine, comme on peut le voir sur la

figure 1-22 ci-dessous.

efficency
%
55 n = 500 rpm ’
500 1000 |
50 = - .
250 ‘hﬂﬁ 1500
N | 2000
45 |— 1500
- Ty | ™ 2500
Air Helium Hydmgen
40 + -
2000 \l
3000
35 l
750
- |
1] 20 40 60 B0 100 120 140 160

—== spedfic cutput, hpliter piston swept wolume

Figure 1-22 - Diagramme présentant ’impact du fluide de travail sur efficacité thermique issu d’une simulation

numérique. Image reproduite de [3]
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Néanmoins, A. Organ insiste dans [1] pour dire qu’une machine convenablement dimensionnée
pour un certain fluide de travail ne I’est plus pour un autre fluide de travail. En raisonnant a
partir de plusieurs variables sans dimension, et en zoomant sur un échangeur, I’échangeur froid
par exemple, Organ en déduit que le ratio transfert thermique / pertes de charge est maximal

quand on minimise la grandeur :
wlL,

RT,

w a un facteur pres représente la vitesse de fonctionnement de la machine, et L, est la longueur
de I’échangeur. On retrouve la constante des gaz parfaits R au dénominateur qui montre a
nouveau que quand L,, T, et w sont fixés, I’hydrogene (R = 4120 J/kgK ) est plus efficace
que I’hélium (R = 2080 J/kgK) et que I’air (R = 287 J/kgK). Cependant, pour n’importe
quel gaz, en jouant sur le facteur wL, on peut se ramener a une valeur numérique identique a R

changg.

Le rapport [15] en est un exemple, puisque la machine de Sunpower a été étudié¢e avec de
I’hélium a 19.2 bar puis avec de 1’air 25.5 bar pour des performances quasiment équivalentes.

Celles-ci sont d’ailleurs rappelées ci-dessous.

Helium Charge (Test 91)

Charge pressure (abs)  19.2 bar Power 3.93kW(e)
Voltage (rms) 1230V Current 304 A
Frequency 60.6 Hz Pressure (nms) 2.01 bar
Pressure phase angle 12.6° Displacer phase angle 61.8°

Piston amplitude 17.1 mm Displacer amplitude  12.7 mm
Temperature ratio 212 Heat rejected 14.6 kW
pY power (piston) 5.6 kW pV power (displacer) 1.2 kW
pV efficiency 305 % Eng./alt. efficiency 213 %

Nitrogen Charge (Test 187)

Charge pressure (abs)  25.5 bar ( Power 3.55kW(e)
Voltage (rms) 1205 V Current 283 A
Frequency 602 Hz Pressure (nms) 2.15 bar
Pressure phase angle 9.3° Displacer phasc angle  59.5°
Piston amplitude 153 mm Displacer amplitnde  12.3 mm
Temperature ratio 2.51 Heat rejected 15.86 kW
pV power (piston) 4.19kW | pV power (displacer) 1.1 kW
pV efficiency 26.4 % Eng /alt. efficiency 18.0 %

Figure 1-23 - Essais expérimentaux d’un moteur Stirling avec différents fluides de travail [15]

A ce titre, les travaux de J. Bert [76] présentent également des résultats de différents fluides de
travail (air et hélium) sur un méme moteur. La puissance maximale est obtenue avec de 1’hélium
(1 kW) par rapport a ’air (556 W). En revanche, c’est la différence de régime pour obtenir la
puissance maximale, puisque le régime optimal de I’air est de 600 tr/min, alors que celui de
I’hélium est de 1000 tr/min.
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5.2. Ressort gazeux vs ressort mécanique

Les ressorts sont essentiels au fonctionnement d’une machine a piston libre. Ils assurent en effet
les efforts permettant de maintenir le fonctionnement cyclique des opérations. Il existe deux
catégories de ressorts qui sont utilisés, les ressorts gazeux et les ressorts mécaniques. Un ressort
gazeux se présente sous la forme d’une petite cavité de gaz qui se comprime au mouvement du
piston, comme une pompe dont on bouche I’extrémité. La pression du gaz monte, la force
inhérente augmente et tend a repousser le piston en question. Cependant sur un cycle complet
de compression/détente du ressort il y a des pertes par hystérésis (§ 11.1.3.6.) Les ressorts
mécaniques ont ’avantage de ne pas avoir de telles pertes, mais ils sont sensibles a la fatigue
mécanique, et peuvent se rompre. De plus, les efforts en jeu dans une machine dont la pression
moyenne est élevée, impliquent des ressorts avec des raideurs treés grandes. Cela contraint le
design et impose de s’orienter vers des ressorts gazeux [4]. C’est le cas de la majorité des FPSE.

La raideur d’un ressort (K en N/m) est le rapport entre la force produite (F en N) et le
déplacement du piston (X en m). On a alors F = KX. Dans le cas d’un ressort gazeux, on peut
montrer sous certaines hypotheses (§ I1.2.) que la raideur est :

P, A?
k=Y (1.1.15)
Vin
Avec :
- v le ratio de chaleur spécifique (C,/C,, ) sans dimension

- P, la pression moyenne en Pa
- Ala section du piston en m?

-V, le volume moyen de la cavité en m3

Cette relation n’est valable que pour une faible valeur de la variation de volume par rapport au
volume moyen. La majoration est de 1’ordre suivant AV /V,,, < 10%. Au-dela de cette valeur
la force ne peut plus étre considérée symétrique entre une compression et une détente, et des
pertes par hystérésis apparaissent.

5.3. Dérive de position des pistons (drift) et systéme de centrage

Le drift des pistons est un phénoméne causé par une variation de pression moyenne de part et
d’autre des pistons au fur et mesure des cycles de fonctionnement. Ce phénomeéne n’intervient
que dans le cas des machines a pistons libres. Il entraine un déplacement moyen des pistons qui
n’oscillent plus autour de leur position moyenne initiale, mais viennent se coller vers la partie
chaude [4].

Un systéeme passif permet de controler les flux de fuites et de rééquilibrer les pressions
moyennes (figure 1-24). Quand les deux conduits se font face, le surplus de gaz s’écoule et les
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pressions s’égalisent. Cette ligne définit donc la position moyenne autour de laquelle oscille le
piston.

Espace travail Ressort gazeux
:/%//////// e
A

=

Posmon centrée

Figure 1-24 - Systéme passif de centrage des pistons. Image reproduite de [4]

D’autres méthodes peuvent étre utilisées pour récupérer le décalage des pistons. Dans les
moteurs de petites tailles, un ressort mécanique permet de compenser le drift a I’arrét de la
machine. Il existe également des systemes actifs plus compliqués a mettre en ceuvre avec
I’utilisation d’un microcontroleur et d’une valve permettant de relier les deux cavités opposées
du piston. [4].

54. Machine idéale vs machine réelle

5.4.1. Mouvement continu des pistons

Par rapport au fonctionnement idéal présenté précédemment (§ 1.3.), les pistons ne se déplacent
pas de fagon séquentielle mais plutdt de fagon continue. Ce cycle idéal suppose en effet que les

quatre transformations successives sont dissociées dans le temps.

Par exemple, dans la présentation du cycle idéal, on a supposé que la compression s’opere sur
I’ensemble du volume de fluide, puis une fois que le piston moteur est calé a son point haut, le
piston déplaceur recule et I’ensemble du fluide se met a la température chaude. On a supposé
que le piston déplaceur « attendait » la fin du mouvement du piston moteur avant d’effectuer le
sien.

Dans la pratique, les mouvements des pistons ont une allure sinuoidale et le piston déplaceur
est déja en train de se déplacer alors que le piston moteur n’est pas a son amplitude maximale.
Il est alors difficile de distinguer clairement les phases de compression/détente, des phases de
chauffage/refroidissement. Tous les processus se déroulent de fagon entrelacée et la forme du
cycle dans le diagramme PV est loin d’étre obtus, mais est en réalité inscrite a I’intérieur du
cycle idéal et présente des contours arrondis. Schmidt est le premier a avoir modélisé le cycle
avec des déplacements sinusoidaux des pistons (§ II. 1.2.1). La puissance mécanique nette

obtenue est alors nécessairement inférieure a la puissance idéale.
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5.4.2. Pertes occurrentes dans un moteur Stirling

Par rapport a une représentation idéale de la machine, les performances sont également
dégradées par de nombreuses pertes qu’on ne peut éviter dans le monde réel. Avant de chercher
a réduire ces pertes pour obtenir de meilleures performances, il est nécessaire de les comprendre
et de savoir comment les modéliser. Il s’agira d’une discussion ultérieure dans ce manuscrit (§
I1.1.3). Cette partie va servir tout de méme a présenter les pertes qu’on rencontre dans tous les
moteurs Stirling. On distingue deux grands types de pertes. Il y a les pertes thermiques et les
pertes mécaniques.

Les pertes thermiques existent parce qu’on ne peut maitriser parfaitement le déplacement de la
chaleur. Parmi celles-ci, il y a les pertes par conduction. Il s’agit du flux thermique qui va de
la partie chaude vers la partie froide par conduction dans I’enceinte qui sert a contenir le gaz.
Cette chaleur est une énergie consommeée qui ne sera jamais transmise au fluide et donc jamais
convertie mécaniquement. Il y a les pertes par effet navette du déplaceur (shuttle loss) ; il
s’agit de la chaleur que le déplaceur emmagasine a son point haut (au contact de la partie
chaude) et restitue a son point bas. Les derniéres pertes thermiques a prendre en compte sont
les imperfections des échangeurs et du régénérateur. La température atteinte en sortie de
ceux-ci ne peut pas étre égale a la valeur optimale souhaitée. Si I’échangeur froid n’extrait pas
assez de chaleur sur un cycle, la valeur moyenne de la température froide du fluide va
nécessairement grimper jusqu’a ce que les flux s’équilibrent. Au niveau de I’échangeur chaud,
le phénomene contraire se produit, et la température moyenne de détente du gaz va diminuer.
Dans le cas du régénérateur, si celui-ci n’est pas parfait, ce sont les échangeurs qui devront
compenser la chaleur a fournir (coté chaud) et la chaleur a extraire (coté froid). L’évacuation
supplémentaire de chaleur n’est pas directement préjudiciable si le systéme de refroidissement
peut I’accepter. En revanche la compensation en apport de chaleur impacte directement le
rendement du cycle.

Parmi les pertes mécaniques, on discerne notamment toutes les pertes issues de frottement. Il y
a les pertes par frottement entre piston et cylindre qui sont globalement plus faibles dans le
cas des FPSE. Il y a également toutes les pertes de charges dans les échangeurs et le
régénérateur. Ces pertes représentent 1’énergie perdue par le fluide pendant son mouvement
causé par les « frottements » des couches fluides les unes par rapport aux autres. Elles existent
parce que le fluide n’est pas parfait et présente une certaine viscosité. Un autre type de pertes
sont les pertes par pompage. Il s’agit des fuites de fluide qui s’échappent de la zone de travail
vers les espaces buffer en passant entre les pistons et les cylindres. Ceux-ci ne sont en effet pas
parfaitement étanches.

Dans les machines a piston libre, il y a également les pertes par hystérésis qui occurrent dans

les cavités gazeuses. Celles-ci sont issues d’une différence de pression dans les ressorts gazeux
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entre la compression et la détente. Pendant la compression du ressort, la pression monte, mais
la température aussi. Cependant la température se dissipe au travers des surfaces du ressort, ce
qui constitue une perte d’énergie irréversible, et la pression n’est alors plus la méme pendant la
phase retour du mouvement.
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II. Diverses modélisations de la machine Stirling

Depuis son invention par les fréres Stirling au début du 19°™ siécle, le moteur Stirling a
constamment intéressé chercheurs et ingénieurs. Le développement pratique de la machine a
toujours €té mené en parallele par I’amélioration de la compréhension théorique de la machine.
Plusieurs personnes se sont penchées sur la modélisation et ’acquisition de relations permettant
la prédiction des performances d’une machine. Cependant 1I’analyse d’un moteur Stirling reste
compliquée et délicate. Elle est le siege de phénomeénes multi physiques nombreux et pas
toujours compris. Certains domaines significatifs du fonctionnement restent encore trés ouverts,
comme 1’évolution du profil de température a I’intérieur du régénérateur, les échanges de
chaleur en régime non-permanent, ou la dynamique des pistons pour une machine a piston libre.
Dans le cas du moteur a piston libre, on rencontre une autre difficulté de taille. Il s’agit de
I’¢tude de la dynamique des pistons qui est fortement couplée a I’étude thermodynamique de la
machine. En effet, les premiers modeles nous prédisent la fagon dont vont évoluer les grandeurs
thermodynamiques telles que la pression ou la température quand les mouvements du déplaceur
et du moteur sont connus, souvent en tant que données d’entrée de I’étude. Dans une machine
dont le couplage entre les pistons est gazeux, le mouvement de ceux-ci est directement
dépendant de 1’évolution de la pression au sein de la machine. Une des premicres études de la
dynamique des pistons est I’ceuvre de Benvenuto & al [19].

Cette partie va principalement présenter les différentes modélisations existantes de la machine
Stirling. Dans une premiére partie, on s’intéressera d’abord a la modélisation thermodynamique
en présentant les catégories de modeles : approximés, découplés ou nodaux. Dans une seconde
partie, on présentera les travaux traitant de 1I’é¢tude du mouvement des pistons dans une machine
a piston libre. On verra quels sont les critéres assurant la stabilité ou le démarrage de la machine.

Il s’agira de la modélisation dynamique.

1. Modélisation thermodynamique

1.1. Classification des modéles

Toutes les études théoriques rencontrées n’ont pas le méme degré de sophistication. L’analyse
la plus simple a été présentée en détaillant le cycle idéal du fluide. Mais comme cela a été
présenté ensuite, une telle étude implique une forte idéalisation des processus présents dans la
machine et n’est acceptable que pour des calculs préliminaires. La premiere étude réaliste du
moteur Stirling dont on a tracé a été faite par Gustave Schmidt en 1871.

Selon le niveau de sophistication mathématique, les différents modéles de la machine Stirling

peuvent étre regroupés suivant trois catégories :

- les mode¢les approximés (ou dit du premier ordre),
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- les modeles découplés (second ordre),

- les modéles nodaux (troisiéme ordre).

Il est important de noter qu’il n’est pas prouvé qu’un modele d’un ordre supérieur apportera
forcément des résultats plus précis qu’un modele d’un ordre plus faible. De plus, il est difficile
de classer ces différents modeles tant que les données d’entrées seront différentes d’un modele
a ’autre et que ceux-ci ne sont pas confrontés a des données expérimentales.

1.1.1. Modeles approximés ou du premier ordre

Les modeles du premier ordre sont habituellement employés pour prédire grossierement les
performances du Stirling. Le calcul de la puissance se fait principalement a partir d’une analyse
d’un cycle idéal sans perte, telle que I’équation de Schmidt, ou le nombre de Beale publié par
Senft. A partir de ces données simples, un facteur de correction est ajouté pour corréler la
puissance mécanique réelle et la puissance idéale de sortie. De méme, un facteur est ajouté au
rendement de Carnot pour s’approcher du rendement réel. Ces facteurs sont déterminés a partir
d’expérimentations.

1.1.2. Modeles découplés ou du second ordre

Ces modeles reposent sur une étude simplifiée du cycle thermodynamique pour déterminer la
puissance en sortie et la chaleur absorbée en entrée, en partant d’un modele classique du premier
ordre. Puis diverses pertes de puissance sont soustraites de la puissance de sortie ou ajoutées a
ce qui est consommé en entrée. L’amélioration de cette méthode par rapport aux modeles du
premier ordre est que les pertes sont cette fois ci identifiées et calculées.

Dans les modeles du second ordre, il est établi que les pertes d’énergies sont indépendantes les
unes des autres, c’est en ce sens que ce sont des modeles découplés. Les différentes pertes
identifiables peuvent étre les frottements fluides ou mécaniques, les flux de chaleurs dans les
cylindres, les fuites d’étanchéités de gaz aux jointures, ... Celles-ci sont nombreuses, et on va
ici présenter les pertes et leurs modeles courants.

1.1.3. Modéles nodaux ou du troisiéme ordre

Cette méthode de modélisation de la machine de Stirling, connue aussi sous le nom d’analyse
nodale, consiste en la procédure basique suivante : décomposition de la machine un en réseau
de nceuds ou volume de contrdle; écrire 1’ensemble des équations différentielles de
conservation de la masse, de la quantité de mouvement, de 1’énergie et de I’équation des gaz
parfaits pour I’ensemble de ces volumes ; résoudre simultanément 1’ensemble de ces équations
différentielles a I’aide d’une méthode numérique adéquate.

A partir de cette méthode, il est encore possible de faire deux sous classes différentes : les
méthodes plus rigoureuses, et les méthodes moins rigoureuses. Les méthodes plus rigoureuses
résolvent 1’ensemble des équations différentielles completes, excepté pour le calcul des
frottements fluides et transfert de chaleur. Les méthodes les moins rigoureuses simplifient les
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¢quations différentielles en omettant certains termes, car il est acquis que certaines pertes
peuvent étre calculées de fagcon découplées pour améliorer le temps d’exécution du modele. 1l
y a trois types de simplifications qui peuvent étre rencontrées :

- ignorer les termes d’inertie dans I’équation de conservation de la quantité de

mouvement, mais en conservant les termes de frottements fluides ;
- ignorer les termes d’inertie et les termes de frottements, et dans ce cas la pression est
uniforme et 1’équation de conservation de la quantité de mouvement n’est pas utilisée ;
- ignorer les termes d’énergies cinétiques dans la conservation de I’énergie.
Les méthodes du troisieme ordre utilisent des différences finies des dérivées partielles pour
convertir le systéme d’équations différentielles partielles en un systeme d’équations
différentielles ordinaires (en conservant la variable temps). Il est nécessaire d’employer une

méthode de résolution numérique. La plus simple est la méthode d’Euler, mais il en existe
d’autres comme la méthode de Runge Kutta. Ces mode¢les sont treés lourds a résoudre.

1.2. Les théories classiques du moteur Stirling

1.2.1. Analyse isotherme de Schmidt

Schmidt est une des premiéres personnes a tenter de modéliser le moteur Stirling en cherchant
a considérer le plus possible la physique interne. Il fait néanmoins de nombreuses hypothéses
qu’il est nécessaire de mentionner :

- Le fluide est un gaz parfait - les grandeurs sont donc liées par PV = mRT

- Il n’y a pas de fuite a I’interface piston/cylindre - on en déduit que la masse reste
constante pendant un cycle
- Les pertes de charge sont négligées — on en déduit que la pression reste partout
uniforme.
- Les pistons se déplacent sinusoidalement
- Larégénération est parfaite
- Les échangeurs sont parfaits — la température des parois est constante et égale a la
température des sources
- Les espaces de compression et de détente sont également isothermes — le fluide est
idéalement brassé et la température est également celle de la source
Les hypotheses sont nombreuses, mais il est le premier a prendre un compte le déplacement
sinusoidal des pistons. Il prend aussi compte du volume mort nécessaire a 1’ajout des
échangeurs de chaleur et du régénérateur. On entendra souvent parler d’analyse isotherme,

catégorie dans laquelle se range le modéle de Schmidt. 1l s’agit des études dans lesquelles on

considére la température dans les chambres de travail (compression et détente) comme
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isotherme. C’est une approximation qui aura tendance a se vérifier pour des grands volumes et
des fréquences de fonctionnement faibles.

En gardant en mémoire le nombre d’hypothéses faites, I’étude de Schmidt reste intéressante car
elle permet d’obtenir une formule analytique de la pression instantanée dans le moteur.

On déduit de la loi des gaz parfaits la masse de fluide chaude :

(1.2.1)

Avec :
- P, désigne la pression dans la zone chaude de la machine égale a la pression P supposée

uniforme dans toute la machine.

- T, désigne la température chaude supposée connue de 'utilisateur.

- R est la constante des gaz parfait relative au fluide considérée.

- V. est le volume a la température chaude. Il s’agit ici de la somme du volume occupé
par I’échangeur chaud et par I’espace détente. On en déduit

Ve = Vheat + Vexp(6) (1.2.2)

- Vexp dépend de la position du piston et donc de I’angle de rotation du vilebrequin.

De la méme facon, on exprime la masse de fluide au contact de la source froide :

PrVy
mg = R_Tf (1.23)
Vf = Vkoot + Vcomp 6) (1.2.4)
Dans le régénérateur :
PT Vrege
1.2.5
my = o (1.2.5)
_ T, — T
r= n (E) (1.2.6)
Ty

La température prise ici en compte pour déterminer la masse du régénérateur est une
température effective, introduite également par Schmidt. En supposant que le profil de
température est parfaitement lin€aire et variant de Ty a T, sur la longueur du régénérateur, on
montre que la température effective T, est la température uniforme a laquelle devrait étre égale
le fluide pour que la masse de fluide a I’intérieur soit ce qu’elle est. C’est donc ce qui nous
permet d’appliquer la loi des gaz parfaits pour exprimer la relation entre T,., m,et P,.
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Dans toute la machine la pression est uniforme, d’ou :

Pr=B=F=P (1.2.7)
D’autre part on sait que la masse totale reste constante sur un cycle de travail, c’est-a-dire :

Myotale = My + My + M

P kLK 1.2.8
mtotale _R Tf T,r TC (’ ')

En identifiant les volumes variables V¢ et V; a leur expression, on peut alors exprimer la pression

instantanée en fonction de I’angle de rotation :

Vkool + Vcomp (9) + Vrege + Vheat il Vexp (9)>—1 (1°2‘9)

PB)=m R

( ) totale < Tf T.r. TC

On peut encore détailler afin de se rapprocher encore un peu plus des caractéristiques
géométriques de la machine en précisant les volumes variables :

Veomp 0) = Veompmore T AcompXcomp sin(0) (1.2.10)
- PVe Vo Ve

Vexp ) = Vexpmore T AexpXexp sin(@ + a) Meotare = rR\T. + T + T. (1.2.11)
f 4 c

Avec :

Acomp : I’alésage du cylindre destine a la compression du gaz
- Agxp : Ialésage du cylindre destiné a la détente du gaz
Xcomp - 1a course maximale du piston destin€ a la compression du gaz

- Xexp : la course maximale du piston destin€ a la détente du gaz

a : le déphasage entre les deux pistons

0 : I’angle de rotation du vilebrequin

AcomnX Ay X -1
P(8) = MeoraieR (CO + Msin(@) + %sin(e + a)) (1.2.12)
f c

Avec C, qui désigne une certaine constante dépendante des volumes morts de la machine.
Pour remonter au travail fourni et recu sur un cycle, il faut calculer les intégrales suivantes :

48



W, —jgznP ave deo (1.2.13)
cJ, T Tde’ -
2
W, =§ nP.%.dH (1.2.14)
r=J, de
Et la puissance nette est alors :
Prette = fO(VVc + Wf) (1.2.15)

Il est également possible de calculer le rendement de la machine. A partir de ce modéle, Walker
a ¢tudié 'impact de 4 parametres sur les performances de la machine Stirling [2]. Il a réécrit les
équations en fonction :

. , v,
- duratio de volumes balayés Kk = —=%
exp
- %
- du ratio de volume mort y = —%¢22
Vexp
Ty

- duratio entre température T = o
c

- du déphasage entre les pistons a

Bien que de nombreuses études suggerent que les chambres de travail ne sont pas isothermes
[130], le modele de Schmidt reste intéressant car celui-ci fournit une formule analytique de la
pression en fonction de I’angle. C’est pourquoi ce modele est souvent employé comme point
de départ des analyses dynamiques, dont la connaissance de la pression permet de remonter aux
forces qui s’appliquent sur les pistons (cf. Ch. 1 partie II. 2.).

1.2.2. Nombre de Beale

L’analyse de Schmidt s’est avérée trés intéressante pour pouvoir mesurer conceptuellement
I’impact de certaines grandeurs sur les performances de la machine, mais il est en général
difficile d’obtenir des valeurs précises sur les résultats. La puissance d’une machine réelle est
de I’ordre de 30 a 40% de la puissance estimée par le modele isotherme de Schmidt [20]. Cela

permet d’obtenir tout de méme un ordre de grandeur.

Cependant pour obtenir une estimation de la puissance il est conseillé de plutdét employer la
méthode du nombre de Beale. William Beale était ingénieur chez Sunpower, et avait remarqué
que la puissance de nombreuses machines Stirling suivait une certaine loi. Il introduisit le
nombre N sans dimension qui reste constant dans le cas des machines bien dimensionnée [4]
[20]. Ce nombre porte le nom de nombre de Beale et vaut :
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N — Pnette
5 foVoPr,

(1.2.16)

Avec:

- Ppette la puissance mécanique nette de la machine en W

- fo désigne la fréquence de fonctionnement en Hz

-V, représente la variation totale de volume (égale au volume balayé par le piston moteur
dans le cas d’une machine beta) en m3

- P, est la pression moyenne de fonctionnement en Pa

La valeur de ce nombre pour une machine bien dimensionnée est proche de 0.15 en considérant
les unités ci-dessus. C’est resté un outil important de dimensionnement préliminaire :

Puette = 0.15 - [V P (1.2.17)
Cependant, cette valeur sans dimension ne fait pas intervenir les valeurs des températures froide
ou chaude, qui impactent également fortement la puissance récupérable. En réalité ce nombre
n’est valable que pour des températures de I’ordre de 650 °C pour la source chaude et 65 °C
dans 1’échangeur froid. Il s’agit des ordres de grandeurs des températures des moteurs
considérés par Beale.

West [22] détermina une formule permettant de prendre en compte les effets de la température
dans une formule analogue :

Ten — Tf
Prette = Ny * foVoPm Tch—-l-Tfr (1.2.18)
c T

N,, désigne le nombre de West et vaut environ 0,25 pour les machines de puissance allant de 5
a 150 kW et 0,35 pour les machines de plus faibles puissances [23].

CarlqVist [20] proposa une formule permettant de rapidement déduire le rendement d’un
moteur fonctionnant a I’hydrogene. Cette formule est moins utilisée car elle fait intervenir de
nombreux coefficients empiriques adaptés a un type précis de machine.

1.2.3. Modélisation adiabatique

L’hypothése qui considére les espaces d’expansion et de compression comme isothermes
correspond bien aux machines dont 1I’échange de température se fait au contact de ces volumes.
C’est le cas des petites machines. Cependant, en ce qui concerne les machines industrielles et
plus puissantes, les échanges de température se font de part et d’autre du régénérateur dans des
¢changeurs de chaleur dédiés a cette fonction. Par conséquent, les volumes de travail sont plus
adiabatiques qu’isothermes.
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C’est Finkelstein qui développa en 1960 la premiere analyse qui considérait les chambres
d’expansion et de compression comme adiabatiques. Il décomposa alors le moteur Stirling en
5 zones distinctes : le volume de compression (C), I’échangeur froid (K), le régénérateur (R),
I’échangeur chaud (H) et le volume d’expansion (E). Finkelstein introduisit également le
concept d’enthalpie conditionnelle. Cela signifie que la température aux interfaces des
différents volumes dépend du sens de passage du fluide. Le mod¢le de Finkelstein ne prend pas
en compte les déperditions de chaleur [3].
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Figure 1-25 - Représentation schématique 5 volumes du modé¢le adiabatique idéal ([23] reproduit depuis [24])

D’autres chercheurs suivirent ces travaux, et développérent leurs modeles en employant
I’enthalpie conditionnelle introduite par Finkelstein en 1960 [2] [24].

Berchowitz et Urieli répandirent les travaux de Finkelstein, en présentant des simulations
numériques sur une telle schématisation en cinq zones du moteur Stirling tel que présenté sur
la figure 1-25, puis en une subdivision encore plus fine par la suite [129]. Il s’agit de ce qu’on
appellera par la suite le modele adiabatique idéal. C’est un modele dans lequel on considére
tous les échangeurs comme parfaits. Cette fois ci les températures dans les chambres de
compression et d’expansion ne sont plus constantes, mais varient sur un cycle de
fonctionnement.

11 fit sur les températures les considérations suivantes :
- température uniforme dans 1’espace de compression et détente,

- température constante dans les échangeurs a la température des sources,
- profil linéaire de la température dans le régénérateur.

Ainsi que les hypothéses suivantes :
- le gaz utilisé est parfait,

- la pression est uniforme dans toute la machine,
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- la masse totale de gaz reste constante (pas de fuite).

Le point de départ de la modélisation est la conservation de la masse et de I’énergie dans chacun
des cinq sous-volumes. L’illustration classique que 1’on retrouve dans beaucoup de travaux est
issue de I. Urieli & C.J. Rallis [25]. Elle permet de présenter 1’équation de conservation d’un
systeme ouvert.

Figure 1-26 - Cellule généralisée de I’étude d’un systéme ouvert (reproduit de [25])

On considere le gaz a I'intérieur d’une cellule comme ci-dessus. Le fluide est défini par ses

grandeurs d’état m, P, T, et V. La conservation de 1’énergie sous sa forme globale est alors :

. . dmT
00 + cp(Tl-mi - T,m,) =W + CUW (1.2.19)

Avec :
- 80 : la quantité de chaleur transférée par unité de temps.
- ¢y (Tym; — T,m,) : apport net d’enthalpie vers la cellule.
- 8W : la quantité de travail mécanique regu par 1’environnement par unité de temps.

damT .. , ..
G At la variation d’énergie interne du gaz dans la cellule.

L’équation de conservation de la masse nous fournit une information supplémentaire, sous sa

forme globale également :

dm
— = 1= 1 (1.2.20)
On applique ces équations a chacun des 5 sous volumes de contrdles présentés figure 1-25. On
adapte les variables, en prenant en compte les spécificités des volumes considérés. Les
chambres de travail, compression et expansion, sont adiabatiques, ce qui permet de ne pas
considérer les échanges de chaleur §Q, = §Q, = 0. Le volume des échangeurs ne varie pas, il

n’y a donc pas de travail mécanique §W,, = W, = W), = 0
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1.2.4. Modélisation thermodynamique en temps fini

Le rendement idéal d’une machine fonctionnant entre deux sources thermiques différentes a été
établit par Carnot en 1824. Pour atteindre un tel rendement, il est nécessaire de considérer les
¢changes comme enti¢rement réversibles. Par conséquent, la création d’entropie est nulle, ce
qui implique que le flux de chaleur entre la source et le gaz se fait a température identique. Or
I’équation qui permet de déterminer le flux de chaleur dans un transfert convectif est
précisément reliée a la différence de température.

Q=k-S (Tsource — Tfluide) - At (1.2.21)

En ayant Tsyrce — Triuiae = 0 K , il nous faut nécessairement At — oo ou S — oo pour avoir
un flux fini. Pour obtenir un flux thermique fini dans une machine dont les dimensions et les
temps d’échange sont limités, il faut nécessairement considérer un écart de température entre
le gaz et la source de chaleur.

Selon les processus qui sont considérés réversibles ou non, on précise 1I’appellation des études.
Si on ne considere que les transferts thermiques comme étant irréversibles, on parle d’analyse
endo-réversible exo-irréversible. Si de plus on considére des processus internes au moteur
comme irréversibles, on parle d’analyse endo-exo-irréversible.

En 1957, Novikov établit en étudiant les systémes thermoénergétiques nucléaires 1’expression
du rendement appelé aujourd’hui the nice radical : [26] Ce rendement désigne le rendement
thermique quand la puissance mécanique est maximale, contrairement au rendement de Carnot
qui est théoriquement atteint pour une puissance mécanique nulle. Ce résultat a notamment été
confirmé par les travaux de Curzon et Ahlborn [27].

Ty Ty
nea=1- |L<1-ZL=10mot (1.2.22)
T, T,
Pinax Poax|-==--------= .
Pm“““"“ -—-f—
O Nca Ncarnot @) N Mmax

Figure 1-27 - Courbe puissance/rendement d'une machine endo-reversible (a gauche) et endo-exo-reversible (a droite)
tirée de [77]
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Le résultat ci-dessus est redémontré par D.A. Blank [28] pour différents cycles thermiques dont

le cycle de Stirling.

La plupart des analyses en thermodynamique finie de la machine Stirling repose sur 1’étude du
cycle idéal en considérant cependant que la température de la source chaude est supérieure a
celle du fluide et la température de la source froide inférieure. Les températures des sources
varient en fonction de l’énergie absorbée (ou restituée pour I’échangeur froid). Ainsi le
diagramme T-S (température - entropie) du cycle idéal de la machine Stirling fait apparaitre des
différences de températures entre fluide et source de chaleur.

TH

THI- —

TH2}
Tw

Figure 1-28 - Diagramme classique dans le plan T-S de I’étude d’un moteur Stirling en temps fini - tirée de [30]

On peut citer les travaux de M.Costea & M. Feidt (1996 — 1998) [29][30] qui proposent une
analyse d’un cycle irréversible de la machine Stirling. Ils étudient 1’influence sur les
performances de trois sources d’irréversibilités internes (conduction thermique interne, pertes
issues d’une régénération imparfaite, et un parametre global d’irréversibilité des échanges avec
les sources). S.C. Kaushik et S. Kumar présentent une étude en 2001 en introduisant dans les
équations des coefficients d’efficacité des différents échangeurs et du régénérateur [29]. S.K.
Tyagi & al cherchent plus tard a partir du méme modele a optimiser une nouvelle fonction
introduite appelée fonction écologique [31]. Plus récemment, H. Ahmadi, H. Mohammadi et
S.M. Pourkiaei développent également leur modele endo-exo irréversible, dont ils font
I’optimisation de trois fonctions objectives (puissance par unité de masse de fluide, rendement
et génération d’entropie) en fonction de six variables considérées (températures sources chaude
et froide, efficacité régénérateur, efficacité échangeurs chaud et froid, et ratio volume mort)
[32].
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1.2.5. Modele harmonique linéarisé

Ce modele est issu de la lecture du livre de Chen & Griffin & West [33]. Le moteur est
décomposé en différents volumes de contrdle. Dans chacun de ces volumes, les grandeurs d’état
sont présupposées de forme sinusoidale. Les grandeurs sont ensuite toutes normalisées.
L’équation d’état des gaz parfaits est ensuite linéarisée en supposant de faibles variations autour
des valeurs moyennes des grandeurs. L’écriture des équations de conservation, notamment de
la masse et de 1’énergie permet d’aboutir a un systéme non linéaire, mais qui se résout tout de
méme rapidement a partir d’une méthode numérique de type Newton-Raphson. Les pertes sont
prises en compte au travers de coefficients appelés coefficients d’irréversibilités, mais les trois
¢changeurs sont tout de méme considérés comme idéaux. Ces coefficients ne sont pas reliés a

la géométrie du systéme mais sont choisis manuellement en amont de la résolution.

11 s’agit du point de départ des travaux de modélisation réalisés dans cette thése. Le modéle sera
par conséquent mieux détaillé dans le chapitre 2. L’objectif du modéle de cette thése est de
pouvoir recoupler la géométrie de la machine sur la valeur que doivent prendre les coefficients

d’irréversibilité.

1.2.6. Modele SAGE

SAGE est un code commercial développé par D. Gedeon a partir du milieu des années 1990
[131]. Il est spécifiquement adapté a la simulation des pulse-tube et des machines Stirling.
L’interface graphique du logiciel rend relativement simple la conception des machines. Chaque
composant d’'une machine type (échangeur, régénérateur, volumes variables ...) est importé sous
formes de module et c’est a I’utilisateur que revient la responsabilité de créer les connections
entre les flux massiques et/ou thermiques. La bibliothéeque de SAGE est assez compléte, et
chaque composant posséde ses propres corrélations issues d’expériences permettant de
déterminer les pertes de charge engendrées, ainsi que les échanges thermiques.
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Figure 1-29 — Représentation d’une machine Stirling de type alpha dans SAGE
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La figure 1-29 présente une structure de machine Stirling alpha. On distingue sous forme de
blocs I’ensemble des parties constituant une telle machine. Ces blocs se décomposent en sous-
systemes dans lesquels on détaille les interfaces fluide/solide. Il est possible de relier les blocs
entre eux au travers d’une propriété commune. Une fois cette opération réalisée, un numéro est
attribué a la connexion. Celles-ci permettent notamment de modéliser les connexions de fluide
(Mge) ainsi que les transferts thermiques (Qstqy) d’un €lément a ’autre. Les parametres

géométriques dépendent des blocs choisis et s’ajustent indépendamment les uns des autres.
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Figure 1-30 — Décomposition du modéele principal de la machine alpha (figure 1-29), détaillant I’ensemble des sous

modeles, des flux massiques et thermiques.

L’approche du logiciel est une résolution du troisiétme ordre avec un écoulement
monodimensionnel, au méme titre que le modéle adiabatique ou que la modélisation
harmonique. Le point de départ reste toujours la résolution des équations de conservation cellule
par cellule, dont les inconnues sont les grandeurs d’états. De la méme maniere que I’analyse
harmonique, SAGE emploie une technique de résolution qui permet de simplifier les dérivées
temporelles en tenant compte du caractére cyclique des résultats attendus. Il est possible de
trouver plus de détail sur le fonctionnement de SAGE, les mod¢les sous-jacents et la technique
de résolution dans le manuel d’utilisation du logiciel [134].

SAGE fait office de référence pour beaucoup d’acteurs travaillant sur les moteurs Stirling et est
relativement répandu dans le monde universitaire [132][133]. Un modéle SAGE du moteur
Stirling sera développé dans cette theése dans le but de faire la comparaison de la géométrie
trouvée apres optimisation.
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1.3. Les principales pertes et source d’imperfection

1.3.1. Pertes par conduction

Les pertes par conduction représentent le flux thermique qui va de la partie chaude vers la partie
froide par conduction. Dans les pieces métalliques de 1’enceinte du moteur, la conductivité
thermique est importante et ces pertes ne sont pas négligeables.

Cylindre exterieur I Cvlindre extérieur
Temperature =T, ::, r > Température = T,
¢cond

Piston moteur Piston déplaceur

Figure 1-31 - Mise en évidence des pertes par conduction dans un systéme cylindrique

Pour calculer la conduction thermique, on suppose que celle-ci est purement axiale et, qu’elle
n’a pas de composante transverse. Cela revient a dire que dans le régénérateur, il n’y a pas
d’échange entre le fluide et le solide composant I’enceinte (différent du solide composant les
grilles du régénérateur). En faisant un bilan dans une tranche solide de I’enceinte, il n’y a que
de la conduction et donc le flux total s’exprime directement :

Tep — T,
$bcona = kmAEM (1.2.23)
r

Avec :
-k, la conductivité thermique de I’enceinte machine en W /(m - K)

- Ag la section d’un cylindre d’épaisseur E en m?
- Tgp la température de la source chaude en K

- Tfy la tempéraure de la source froide en K

L, la longueur du régénérateur en m

NB : Le piston déplaceur est lui-méme le si¢ge de conduction thermique. La formule est
identique a celle-ci-dessus, en remplacant la section de passage du flux.
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1.3.2. Pertes par effet navette du déplaceur

La conduction thermique impose un gradient de température dans le métal. Ce gradient entraine
un profil quasiment linéaire de la température. Si on zoome sur le déplaceur et son cylindre, ces
deux picces en vis-a-vis subissent le gradient thermique entre la température chaude et la
température froide. Cependant la position du déplaceur est constamment en train de varier, ce
qui crée cycliquement un delta de température entre le cylindre et le déplaceur.

Point mort bas du piston

Pomt mort haut du piston

v

Xn mp

% oo o v 1 _

Partie chaude cvlindre

Partie froide cylingf

L
Profiltempeérature

>

Longueur

Figure 1-32 - Mise en évidence des pertes par effet navette du déplaceur

Le déplaceur absorbe alors de la chaleur du cylindre quand il est en position chaude, puis la
restitue une demi-période plus tard. Il s’agit d’un phénomene qui dépend peu de la fréquence
de fonctionnement. Les énergies en jeu n’impactent pas les températures, ce qui permet de
conserver des profils linéaires de la température. Martini donne une formule permettant de
prédire la chaleur perdue au chaud et & compenser par le heater [20] :
XémpkfRint (Tch - Tfr)

(1.2.24)
Ir Ld

Qshut = YiZy
Avec :
- Xamp I'amplitude du déplacement en m
- ks la conductivite thermique du fluide en W/ (m - K)
- Ry le rayon interne du cylindre déplaceur en m
- gr le gapradial en m
- L, lalongueur du déplaceur en m
- Y, et Z; deux facteurs qui dépendent des propriétés, de la forme du cylindre et de la

fréquence de fonctionnement
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(Tch_Tfr)
La
gap g, entre le piston et le cylindre augmente ces pertes ci. L’effet va contre I’effet des pertes

On reconnait dans la formule le gradient thermique dans le déplaceur . La réduction du

par pompage. Cependant dans ces dernicres, le terme apparait au cube et est donc prédominant.
Martini résume également les valeurs aretenir pour les coefficients Y) et Z;, parmi différentes
valeurs trouvées dans la littérature. Dans le cas d’un déplacement sinusoidal des pistons, on
retrouve fréquemment une valeur de 7/8 (= 0.4) pour le paramétre Y.

Pour le facteur Zj, Rios publia différentes valeurs permettant de prendre en compte les
propriétés du cylindre ainsi que la fréquence de fonctionnement [20] [35].

. Fréquence en Hz
Matériau
1 2 5 10 20 50
Acier doux 1.21 0.86 0.54 0.38 0.27 0.17
Acier inox 0.74 0.53 0.33 0.24 0.17 0.11

Tableau 1-1 - Coefficient a prendre en compte pour les pertes par effet navette par Rios [35]

1.3.3. Pertes par pompage

Les pertes par pompage sont également liées au déplacement du piston déplaceur. Les pertes
par effet navette expriment I’augmentation du flux par conduction causée par le mouvement du
déplaceur. Les pertes par pompage expriment les pertes par flux enthalpique autorisées par le
gap entre le cylindre et le déplaceur.

En gardant les notations du schéma précédent, on utilise la formule proposée par [20]
1.6

2 (TtDgep 06 Pampfcp
- LAT.. =T 2.6 1.2.25
Cpump 1.5( ks ) a(Ten = Tyr) Ten + T\ | 97 (1.2.25)
RHe 2

Avec :
- ks la conductivité thermique du fluide en W/ (m - K)

- Dgep le diametre du déplaceur en m
- gr le gap radial en m
- L, lalongueur du déplaceur en m

- f lafréquence en Hz

1.3.4. Pertes par fuite massique
Ces pertes sont trés semblables aux pertes par pompage au niveau du piston déplaceur, sauf que
celles-ci agissent au niveau du piston moteur. Le léger jeu mécanique entre le piston moteur et
son cylindre, associé a la différence de pression qu’il y a entre I’espace de travail et le buffer,
autorise le fluide a se déplacer dans cet espace annulaire.
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A partir des équations de la dynamique des fluides, on montre que le débit massique dans
I’espace annulaire s’exprime :

m _ (T[Dpistgrvpist T[Dpistgg AP)
gap — -

2 12u  Lggp (1.2.26)

Mgap = Mgap1 + Mgap2

Le premier terme du débit représente le flux de masse entrainée par le mouvement du piston a
différence de pression nulle. Le second terme représente le débit massique causé par la
différence de pression de part et d’autre du piston. Les pertes engendrées par les fuites ne sont
calculées qu’a partir du second terme et on retient la formule :

. Tt D,;
W _ pist 3 AP)? 2.
ek = 2 g i Loy gr (AP) (1.2.27)

1.3.5. Pertes de charge en régime oscillant

Ces pertes de charge correspondent a la perte d’énergie du fluide causée par les frottements des
particules fluides les unes sur les autres. Celles-ci sont souvent fournies par I’intermédiaire de
corrélations issues de I’expérience. Afin d’obtenir des formules indépendantes de 1’expérience,
les corrélations sont écrites en fonction de variables de similitude sans dimension. Par exemple,
dans le cas classique d’un écoulement incompressible permanent, les pertes de charge sont
estimées en fonction du nombre de Reynolds qui détermine la nature de 1’écoulement et du
nombre de Prandtl qui détermine la nature du fluide.

Cependant il faut se méfier dans le maniement des variables de similitude. Il est possible par
exemple d’avoir deux expériences différentes qui possédent un nombre de Reynolds identiques,
avec pourtant des pertes de charge différentes au final. C’est par exemple le cas si les géométries
sont différentes entre deux expériences. En effet, la définition du nombre de Reynold est
arbitraire et dépend fortement de la fagon dont on prend en compte la géométrie. Un Reynolds
identique ne correspondra pas a des pertes de charge identiques entre un écoulement dans une
conduite cylindrique, entre deux plaques paralleles ou a I’intérieur d’un régénérateur.

Dans le cas d’un écoulement en régime oscillant, comme a I’intérieur d’une machine Stirling,
les variables de similitude ne correspondent pas a un écoulement permanent. Cela découle en
fait directement des équations de Navier-Stokes qui sont différentes d’un cas d’étude a 1’autre.
Dans le cas d’un écoulement oscillant, il n’est plus possible de négliger les dérivées temporelles.

60



vV-V=0 (1.2.28)

oV A, - 1=

2 e - 1.2.29
= +3 [(V-V)V +vP]| wprv 4 ( )
0 Ao - 1

E+7(V V)6 Rewprv 6 (1.2.30)

Ces équations font intervenir de nouveaux nombres sans dimensions mieux adaptés a 1’étude
des écoulements oscillants. A, est analogue a une longueur normalisée, et Re,, est appelé le
nombre de Valensi, ou encore nombre de Reynolds cinétique [36].

X wD?
Ay = ’I’;“", Re, = —

On peut retrouver a partir de ces deux nombres la définition du nombre de Reynolds :

Ao
Re = 7Rew

Certains chercheurs ont réussi a mener une résolution analytique des équations de Navier-Stoke
dans le cas d’un champ périodique de gradient de pression (ou de vitesse en entrée). On pourra
se référer aux travaux de Uchida [37] dans le cas d’un fluide incompressible dans une conduite
cylindrique, aux travaux de Gedeon [38] ou P. Nika & al [39] pour le cas d’un écoulement entre
deux plaques infinies. Ce dernier cas est [égerement plus simple car celui-ci fait intervenir des
exponentielles au lieu des fonctions de Bessel dans le cas cylindrique.

Le profil de vitesse entre deux plans infinis espacé de a, soumis a un gradient de pression
sinusoidal est de la forme :

Un,t)="U,-" Reel(f(n)e”)

cosh(,/iRewn)—cosh(“ iRZe“’a) (1.2.31)
f(n) = \/iRew

Avec n = y/a, la coordonnée normalisée suivant y.
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Figure 1-33 - Profil de vitesses d’un écoulement entre deux fentes en régime oscillant pour différentes valeurs du
nombre de Valensi — a) Re, =2 - b) Re,=20 - ¢) Re,= 200.

On retrouve a faible oscillation le profil de vitesse parabolique d’un écoulement permanent. En
revanche, dés que la pulsation augmente, le profil s’aplatit au milieu et présente un léger
maximum proche des parois. Cet effet est appelé effet annulaire. Celui-ci est dii a I’inertie du
fluide. Il tend a augmenter le gradient de vitesse au niveau de la paroi, ce qui tend a augmenter
les échanges convectifs, mais en revanche cela augmente également les pertes de charge. A
partir de ce profil de vitesse, on peut noter que dans le cas d’oscillations faibles les corrélations

en régime permanent ne doivent pas €tre trop éloignées des valeurs en régime oscillant.

1.3.5.1.Pertes de charge dans le régénérateur

On se référera aux expériences qui ont déja été réalisées pour obtenir des corrélations. On trouve
beaucoup de documentation sur 1’étude du régénérateur. Les premicres expériences ont été
faites en régime d’écoulement permanent. Cela a permis de fournir des corrélations qu’on
retrouve fréquemment dans les modeles de moteur Stirling.
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Corrélation de H.Miyabe & al. (régime stationnaire) [43] :

AP 1 5
7 = Ep(ust) fst
33.6 (1.2.32)
fst = R_eﬁ + 0.337
Corrélation de Kays & London (régime stationnaire) [41] :
Y i 1.2.33
fo = Re, = Rep'? (1.2.33)
Corrélation de Chen & al. [44] :
1 L
AP = Ep(uSt)zﬁStd_h
_1704 + 2.757 1.2.34)
fst = Re . (1.2.
45 < Re < 212

A partir des années 80, plusieurs expériences ont cherché a reproduire les conditions
d’oscillations a I’intérieur de différentes géométries. Ces expériences ont permis de valider les
profils de vitesses théoriques, d’étudier les transitions laminaire/turbulent, ou encore d’obtenir
des formules de pertes de charge.

N. Kwanwoo & al. [40] et I. Garaway & al. [45] montrent alors qu’avant une certaine fréquence
les pertes de charge sont quasiment identiques a celles du régime permanent a 1’intérieur d’un

régénérateur.

Les ordres de grandeurs du nombre de Valensi dans un régénérateur sont généralement compris
entre 0,01 et 1. I1 s’agit de valeurs inférieures de celles a partir desquelles on commence a subir
les effets de 1’oscillation de I’écoulement. On trouve de si faibles valeurs parce qu’a I’intérieur
des régénérateurs, le diametre hydraulique est tres faible. C’est pourquoi les mesures qui ont
permis de donner des corrélations en régime sinusoidal sont souvent fonction du nombre de
Reynolds uniquement. Quand on utilise une corrélation, il faut néanmoins faire trés attention
au « contexte » employé pendant I’expérience. C’est-a-dire bien prendre en compte quelle
valeur de la vitesse est utilisée dans la définition du nombre de Reynolds, et quelle perte de
charge on mesure. En effet, certaines formules sont données en fonction d’'un nombre de
Reynolds instantané, d’autres en fonction d’un nombre de Reynolds pris a vitesse maximale, a
vitesse moyenne ou encore a la valeur efficace. De méme pour le calcul du friction factor, qui
parfois donne les pertes maximales, ou les pertes moyennes.
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On distingue alors différentes corrélations selon la fagcon dont est réalisé le régénérateur. Dans

la plupart des cas, celui-ci est constitu¢ d’un empilement de grille maillée réguliérement.

Figure 1-34 - Zoom sur un régénérateur concu en grille maillé [46]

Le diamétre hydraulique d’un tel régénérateur est calculé en fonction du diametre du fil, et de

la porosité :
€
D, =D 2.
h=Dwis (1.2.35)
Shen & Ju Sungryel & al Gedeon Tanaka
[42] [47] [16] [49]
Définition Re — Dhumax Re — Dhumax Re. = Dhluil Re — Dhumax
Reynolds max v max v | v max v
Distance
sans = lumax - - -
i . 2 Dh(,l)
dimension
Definition APmoy APy ax AP; APrax
pertes de 1 L r 1 L 1 L
charges = Efmoypurznax D_; = 2finaxPUhax D_h =- Efipui | | D_:L = Efmaxpurznax D_:l
fmoy = f fi = f
159.9 83.65 max 129 max
Correlation 39.52 —_— 175
Reax X = e + 0.01 Re; = o + 1.6
+0.683 max + 2.91Re™0103 max

Tableau 1-2 — différentes corrélations pour le calcul des pertes de charges en régime oscillant dans un régénérateur en

grilles maillées

Q.Q. Shen & al. [42] ont établi une corrélation en cherchant a lier plusieurs formules de

différents chercheurs en fonction des différentes fréquences auxquelles ils travaillaient. C’est

pourquoi ils ont introduit une grandeur supplémentaire dans leur formule. On ne connait pas le
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fluide de travail qui a permis I’obtention de ces résultats, ni la pression moyenne a laquelle ils
travaillaient. En revanche, on connait la fréquence de travail qui varie de 20 Hz a 80 Hz.

C. Sungryel & al. [47] ont établi leur formule a partir de leur propre banc de mesure. A noter
qu’il y a approximativement un rapport 4 entre leur facteur et celui des autres formules. C’est
parce qu’ils calculent en fait le Fanning friction factor qui vaut justement le quart du Darcy
friction factor. On ne connait pas non plus le gaz qui a été employ¢ pendant 1’expérience. En
revanche, ils ont clairement cherché a exprimer les pertes de charge en fonction de la fréquence,
mais ils conclurent que celles-ci sont indépendantes du nombre de Valensi, au moins a des
faibles valeurs de celui-ci.

Tanaka ¢tudia différentes tailles de régénérateur de différentes porosités, réalisés dans divers
types de matériaux. Leurs résultats s’expriment bien en fonction du seul nombre de Reynolds
et sont valables pour 10 < Re < 200. IIs ont expérimenté des pressions moyennes d’hélium, de
0,1 MPa a 1 MPa, et des fréquences de 1.66 Hz a 10 Hz (100 rpm — 600 rpm).

D. Gedeon & al. [16] ont également développé leur propre banc de mesure. Ils ont cherché a
corréler leur résultat en incluant la porosité dans la formule, mais cela ne fournissait pas une
formule plus précise et furent obliger d’admettre que seul le nombre de Reynolds permettait
d’obtenir une formule qui approximait bien leurs résultats. Contrairement a d’autres
expérimentations, ils ne considéraient pas la chute de pression a partir de la lecture de deux
capteurs de pression de part et d’autre du régénérateur, mais ils mesurerent directement la perte
volumique d’énergie a partir d’'une mesure de pression et de la connaissance du volume, dans
le diagramme PV. Le calcul a partir de la valeur moyenne permet de surmonter le cas ou le
nombre de Reynolds tend vers 1’infini quand la vitesse passe par 0.

1

Wr:ﬂ

(fipuflul) (1.2.36)

Le rapport de Gédéon & Wood constitue un des rapports les plus complets sur les mesures de
pertes de charge dans le régénérateur du Stirling. Ils ont essayé différents gaz, différents
régénérateurs, ils ont fait varier la fréquence a des valeurs qui correspondent mieux aux
fréquences rencontrées dans la pratique.

Dans le cas ou le régénérateur est constitué d’un enchevétrement de fils métalliques fins on se

référera aux mesures de Gedeon & Wood [16]. 1l s’agit d’un des rares résultats que 1’on

rencontre dans ce cas-1a.
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Figure 1-35 - Zoom sur un régénérateur congu a partir d’un empilement de fils métalliques fins (issues de [16])

La procédure est la méme que dans le cas du régénérateur constitu¢ de grilles maillées. Le
nombre de Reynolds est calculé a partir de la vitesse instantanée. En réalité ils mesurent la perte
d’énergie moyenne, mais ils reconstruisent la chute de pression associée.

1 L,
AP; = _EfipuiluilD_
h (1.2.37)
_1921 e o0e -
fi = Re, . e

1.3.5.2.Pertes de charge dans les échangeurs

Les régénérateurs ont beaucoup €té étudiés car ils constituent en effet une partie fondamentale
de la machine Stirling. En revanche, on trouve moins de travaux qui se sont intéress€s aux
¢coulements oscillants dans des échangeurs aux géométries plus classiques comme des plans
paralleles.

Pour obtenir des corrélations, on se référera aux travaux de Zhao & Cheng [50] qui ont quant a
eux ¢tudié les pertes de charge en régime sinusoidal dans une conduite cylindrique, aprés avoir
¢tudié la transition entre le régime laminaire et le régime turbulent. Cette fois ci, le nombre de
Valensi est plus grand que dans le régénérateur, on est alors obligé de tenir compte de la valeur
de la pulsation. Attention, leur corrélation prend en compte le Fanning friction factor
(représente le quart du Darcy friction factor plus couramment rencontré dans les abaques de
pertes de charge).

Lech

APmoy = meoypurznax D_h

En régime laminaire :

P 1 3.27192
MY Ay (ReS%*8 — 2.03946)

(1.2.38)

66



Valable pour 23 < Re,, < 395¢et0 < 4, < 26.4

En régime turbulent :

1/76.6
ﬁnm,::z—<§235+-u40624) (1.2.39)
0 W

Valable pour 81< Re,, < 540 et 53.4 < A, < 113.50

1.3.6. Transfert de chaleur fini

Le phénoméne d’imperfection des échangeurs concerne les deux échangeurs (chaud et froid)
ainsi que le régénérateur. L’efficacité d’un échangeur correspond au rapport entre le flux
enthalpique réellement échangé par rapport au flux maximum échangeable. Il s’agit d’une
notion courante dans le dimensionnement des échangeurs thermiques.

Ti - Tout

€ech =
Tln - Toutmax

(1.2.40)

La température de sortie maximale atteignable étant la température du solide en contact avec le

fluide (dans I’hypothése d’un solide a température constante).

On relie I’efficacité de 1’échangeur avec la géométrie de celui-ci par I'intermédiaire du NTU
(number of tranfer units). Ce nombre est parfois défini en fonction du coefficient d’échange h,
ou encore en fonction du nombre de Stanton (St), mais la relation est la méme :

S. hS
NTU = St 2 = —~
A dc

Avec :

- St:

: appelé nombre de Stanton
pcpv

- Q. = mc, : appel¢ débit calorifique du fluide
- m = pAv : le débit massique

- Sy : surface humide d’échange thermique

Par exemple, H. Snyman & al. [51] et W. Arias & al. [52] utilisent pour leur mode¢le la relation
suivante pour le régénérateur et pour les échangeurs :

NTU
res T T NTU (1.2.41)
€ech = 1 — e NTU
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A partir de la connaissance de ’efficacité de ’échangeur, on peut remonter aux pertes liées au
débit enthalpique moyen dans le régénérateur [53] [54].

Qloss = mRCp (Twu — Twk) (1 — €g) (1.2.42)

Les pertes engendrées par I’inefficacité des échangeurs peuvent ainsi étre explicitement
calculées et étre retranchées aux performances calculées a partir d’une analyse idéale. En
revanche, le calcul explicite ne prend alors pas en compte la baisse de la température moyenne
dans les différentes parties de la machine. Le calcul des pertes de régénération en passant par
le nombre d’unité de transfert est une étude globale. Pour gagner en précision, il faut mener un
calcul implicite qui met a jour les grandeurs d’états au fur et a mesure qu’on progresse dans
I’évaluation des pertes. C’est le cas d’une analyse plus fine telle que les éléments finis qui
calcule les grandeurs d’état directement a partir des échanges locaux (flux d’enthalpie,

conduction et convection).

Dans tous les cas, le dimensionnement de I’échangeur passe par la connaissance du coefficient
d’échange par convection 4. Celui-ci intervient en effet dans le calcul local des échanges
convectifs, mais c’est également ce coefficient qui permet de déterminer le NTU impliqué dans
le calcul de I’efficacité. Ce coefficient / peut parfois étre déduit analytiquement dans des cas
simples. Mais le plus souvent, il est tiré de corrélations issues d’expérience imitant les
conditions pratiques. En réalité les corrélations fournissent le nombre de Nusselt, et c’est a
partir de celui-ci qu’on en déduit le coefficient d’échange convectif.

hD
Nu = —h
kg

Dans le cas d’un écoulement permanent établi a faible Reynolds dans une conduite cylindrique,
le nombre de Nusselt tend vers une valeur constante. Dans le cas d’un canal rectangulaire (cas
des fentes fines) le nombre de Nusselt ne dépend que du rapport hauteur / largeur de la fente.
Dans le cas d’un écoulement oscillant, on distinguera les études qui ont été réalisées sur
différentes géométries de régénérateur de celles qui ont été menées sur différentes géométries
d’échangeurs (a fente ou a conduite cylindrique).

Comme déja mentionné dans le cas du calcul des pertes de charge, les écoulements permanents
et les écoulements convectifs présentent de nombreuses différences. Cela est également le cas
pour le calcul du coefficient d’échange convectif. On reconnait méme qu’il est bien plus
difficile d’étudier les échanges thermiques plutot que les pertes de charge, car ces échanges
dépendent du profil de température dans 1’écoulement. Or le profil de température dépend
¢galement du profil de vitesse du fluide, les pertes de charge ne dépendant que du profil de
vitesse pas de la température.
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En premiere approche, Richardson [56] propose des corrélations sur un régime permanent
¢quivalent en prenant la valeur moyenne de la vitesse redressée sur un cycle. C’est le modele
TASFE pour Time Average Steady Flow Equivalent. De nombreux chercheurs se sont basés
sur les équations de la thermo-acoustique, qui sont tres proches de ce qu’il se passe a I’intérieur
d’une machine Stirling, pour étudier mathématiquement I’impact d’un nombre de Nusselt
complexe. Cela revient en fait a prendre en compte un déphasage entre le flux par convection
et la différence de température [57] [58] [59] [60]. Plusieurs chercheurs ont également réalisé¢
plusieurs bancs de test donnant des résultats en pratique. Pour le régénérateur, on mentionne les
travaux de Gedeon & Wood [16] qui ont fourni un rapport complet sur 1’étude de différentes
typologies de régénérateur. Zhao & Cheng [61] ont quant a eux étudié les transferts convectifs
en conduite cylindrique de cuivre. Pour des échangeurs a ailettes en régime oscillant, on se
référera aux travaux de E.C. Nsofor & al. [62], W. Kamsanam & al. [63], X. Tang & al. [64]

ou encore récemment Huang [55].

1.3.6.1.Pertes thermiques dans le régénérateur

Pour quantifier I’inefficacité du régénérateur, on s’appuiera sur les travaux de Gedeon & Wood
[16]. Dans le méme rapport qui a permis d’obtenir des corrélations de pertes de charge dans
différentes configurations de régénérateur, ils en profitent également pour étudier les pertes
thermiques. Ils fournissent différentes corrélations selon ce qui est pris en compte
physiquement.

En effet, ils distinguent le flux thermique issu de la conduction thermique, et le flux thermique
issu des transferts d’enthalpie moyen. Ils donnent une formule pour chacun des effets pris
séparément et une formule qui combine les deux simultanément. Au final, on retiendra la

corrélation qui fournit le flux global :

Pour des grilles maillées :

) AT

Qloss = 0-194Areglfpe%igxpo—1.81ll_
r

Pemax = PrRepmay

1.04 < Repay < 3400

0.0048 < Re,, < 16

0.17 < 4y < 3.0

(1.2.43)
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Pour des empilements de fils métalliques :

) AT

Quoss = 0'253Ar39/1fperlri%1§cp0_2'67ll—
-

Pepmax = PrRepay

0.79 < Repqy < 1400

0.0037 < Re,, < 3.3

0.17 < 4, < 3.8

(1.2.44)

Avec :
- Apeg ¢ la section totale du régenérateur

- po : laporosité du régénérateur
- As ¢ la conductivite du fluide de travail

- AT : le delta de température entre la source chaude et la source froide

- L, :lalongueur du régénérateur

A noter que les ordres de grandeurs proposés par les domaines d’acceptation de ces corrélations
sont trés larges et couvrent la quasi-totalité des régénérateurs rencontrés dans les machines
Stirling.

1.3.6.2.Pertes thermiques dans les échangeurs

L’¢tude des transferts thermiques dans différents échangeurs a mobilis¢ de nombreux
chercheurs, depuis plusieurs décennies. Les premiers modeles a apparaitre, sont issus du calcul
de la valeur moyenne du nombre de Nusselt a partir du nombre de Reynolds instantané. Il s’agit
du modele Time Average Steady Flow Equivalent (TASFE). Par exemple, Piccolo & al [65] se
servent de cette méthode pour comparer les résultats de leur modele numérique. En partant d’un

nombre de Nusselt issu d’expériences en régime permanent :

Nug, = 0.664Pr'/3Re, (1.2.45)

IIs calculent le Nusselt équivalent qui représente donc la moyenne sur une demi-période :

s
1 (o 1 1
NUurasrp = Efw 0.644 Pr3ReZ sinwt dt (1.246)
0 2.
1

1 =
NuTASFE S 0507Pr§Re§t

Le second modele permettant les comparaisons, est le Root Mean Square Reynolds (RMSRE).
A partir d’une corrélation en régime permanent, on remplace la valeur de la vitesse permanente,
par une valeur efficace équivalente.
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N = 0.664P ?1’ ( eSt)
u . r
RMSRE (—2

1
NuRMSRE = 0558PI‘§R6

1

2
st

N[~

(1.2.47)

Cette méthode est applicable a partir de n’importe quelle corrélation fournie en régime

permanent, mais les résultats, notamment dans le cas des travaux de Piccolo, ne semblent pas

satisfaisants.

D’autres scientifiques ont fabriqué leurs propres bancs de mesures, pour se remettre dans les

mémes conditions oscillatoires. Des résultats sont présentés dans le tableau ci-dessous, sans

valeur d’exhaustivité.

Zhao & Cheng Xiao & Bingwei Tang Huang Nsofor
[61] [67] [66] [55] [68]
Nombre de UmaxDn UmaxDn UmaxDn UrmsDn
Reynolds - Remax = v Remax = v Remax = v Repps = v
Distance sans Xmax Xmax 2Xam Lecn
Ay = —— A, = _ An = S7Amp A ec )
dimension °7 Dy °7 Dy R Teen " °Dy
Nombre de wD} wD? wDf wDj,
Valensi Re, = " Re,, " Re,, " Re, = "
Amplitude de PR = Pmoy T Pamp
pression Pmoy — Pamp
N hD hD hD hD hD
ombre de N = 12n Nu = 22n Nu = —2 Nu = —1 Nu=—2
Nusselt kg kg k¢ kg ky
Nu =
Nu = Nu = Nu = Nu =
Corrélation PRO6138R0153 R 0,504
0.02485R 058 0.016243%5Rel* | 0.43ReQ0876Re0405 | 1021 bmax ew 0.61Re31pro11

(Lecn/Dp)' 37

Tableau 1-3 - Différentes corrélations pour le calcul du coefficient d’échange thermique dans les échangeurs

Les expériences de Zhao & Cheng [61] datent de 1996, et ont été réalisées sur une conduite
cylindrique en cuivre de 60,5 cm de long et d’un diamétre de 1,35cm. La conduite est soumise

a un flux constant et uniforme. Le fluide a I’intérieur est de 1’air, mis en mouvement par un

moteur de 1 kW, allant de 7 a 570 rpm. Cela leur a permis d’étudier les échanges sous
différentes valeurs de nombre de Reynolds et de nombre de Valensi. Les résultats sont valables
dans les domaines suivant 23 < Re,, < 464 et 8,54 < A, < 34,9.

Xiao & al [67] proposent une corrélation proche

\

a part

ir de mesures tres semblables. Ils

mesurent également 1’échange convectif dans des conduites cylindriques, mais dont les tailles

sont cette fois ci plus proches de ce qu’on trouve dans les échangeurs de machine Stirling, i.e.
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5 mm de diametre et 70 mm de longueur. Les résultats sont valables dans les domaines suivant
12 < Re,, < 71et740 < Repq, < 4110.

Les trois colonnes suivantes du tableau 5 représentent trois expériences différentes considérants
chacune des échangeurs a fentes fines.

Nsofor & al [68] ont étudié le refroidissement d’hélium sous pression par un échangeur a fentes
fines refroidi a I’eau. Ils font varier la pression moyenne de remplissage de 0,3 a 0,8 MPa
(8bars), et la fréquence de 300 Hz a 450 Hz. Leurs résultats ne dépendent que du nombre de
Reynolds. Les fréquences rencontrées ici sont bien supérieures a celles rencontrées dans le cas

du fonctionnement d’un moteur Stirling.

Tang & al [66] se sont intéressés, comme Nsofor & al, a un échangeur a fentes fines parcourues
par de I’hélium sous pression en régime oscillant. Les fentes sont larges de 0,75 mm et d’une
hauteur qui varie de 2,6 mm a 13,6 mm. Les expériences ont ét¢ menées sous différentes
pression, 2,5 MPa, 3,0 MPa et 3,5 MPa. La fréquence varie de 40 Hz a 110 Hz ce qui implique
150 < Re,, < 350t 200 < Reyq, < 1200. Ils comparent leurs résultats avec les corrélations
de Zhao, ainsi que ceux de Nsofor qui toutes deux donnent un résultat plus faible. Cependant,
les plages de valeurs ne sont pas les mémes.

Huang & al, a partir d’expériences similaires, essaient de prédire les transferts thermiques en
prenant en compte I'impact des grandeurs géométriques de I’échangeur sur le coefficient
d’échange. Ils prennent ¢galement en compte le ratio de pression PR (qui ne représente pas le
nombre de Prandtl). La formule qu’ils déduisent est valable pour les valeurs suivantes : 200 <
Repmaxy < 1200; 100 < Re,, <350;1,1 < PR< 1,3;83 < Loen/Dp < 20.

Les travaux sur les écoulements oscillants sont nombreux. On citera un dernier résultat. Sans
chercher a fournir de corrélations universelles, Kamsanam & al [63] ont étudié 1’influence de
la profondeur de pénétration thermique sur les performances de I’échange convectif dans les
conditions de régime oscillant. Cette profondeur de pénétration s’exprime :

2k

= 1.2.48
(Sech a)pcp ( )

IIs ont donc testé différents échangeurs, avec des largeurs de fentes de plus en plus grandes, et
pour différentes pulsations. Ils ont ensuite comparé leurs résultats avec quelques-unes des
corrélations présentes dans le tableau ci—dessus. La conclusion de leurs travaux est qu’il existe
une valeur optimale du paramétre Dy, /.., comprise entre 5 et 5,5. Les corrélations de Zhao et
celles de Tang sont les deux qui s’approchent le plus de leurs résultats expérimentaux.
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1.3.7. Pertes par hystérésis (ressort gazeux)

Les pertes par hystérésis sont les pertes causées par la présence des ressorts gazeux. Ceux-ci
sont indispensables au fonctionnement dynamique d’une machine Stirling fonctionnant en
piston libre. Un ressort gazeux est idéal si I’énergie fournie a sa compression est entierement
restituée lors de sa détente. C’est le cas si on fait I’hypothése que le processus est purement
isotherme, ou purement adiabatique. Sauf que dans la réalité, le gaz échange de la chaleur avec
les parois, et I’étanchéité du piston n’est pas parfaite. En premiére approximation, on différencie
les deux types de pertes. Les débits de fuites peuvent étre calculés comme dans la partie
précédente (1.3.3.). Cependant les pertes par hystérésis thermique constituent pour 95% des
pertes d’un ressort gazeux, et on peut négliger les pertes causées par les fuites.

Purement adiabatique

P"l ax n

Boucle hystérésis

Pression
)
)
=S
t
|
|

|
I
Pmin T l ______
|
|

Vmin Veq Vm ax

Volume

Figure 1-36 - Diagramme PV d’un cycle du fluide comprimé dans un ressort gazeux. Image reproduite de [69]

Il est possible d’obtenir un résultat analytique des pertes thermiques sur un cycle sinusoidal
dans le cas d’un écoulement laminaire. C.G. Scheck mene le calcul et propose la formule

suivante [69] :

. w V. 2
Qnyst = \/gy(y — DToPoks (%) A, (1.2.49)
0

Ce résultat analytique ne propose que les pertes thermiques par conduction, et ne prend pas en
compte I’augmentation des transferts dus aux turbulences qui peuvent se produire a I’intérieur
de la cavité. Un facteur multiplicatif F est donc pris en compte pour maximiser ce phénomene.
Les tests réalisés sur la machine de Sunpower ont exhibé un facteur F pouvant aller jusqu’a 8.
Il n’existe pas de relation universelle donnant la valeur du coefficient F. Mais a la suite de
plusieurs séries d’expérience et de comparaison entre elles, C.G. Scheck propose une
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corrélation donnant les pertes par hystérésis en fonction du gaz dans la cavité. Pour 1’hélium,
on retiendra donc la corrélation suivante :

1.19

v,
Ge = 0.015Re®85 (%) (1.2.50)
0

Avec:

QnystX - . .
- Ge= #‘;mp désigne le nombre de Gedeon (sans dimension)
fAawlo

. Re = [Xamp

désigne le nombre de Reynolds (sans dimension)

Cette équation correspond en moyenne a un coefficient F égal a 2,6 pour I’hélium.

2. Modélisation dynamique du déplaceur et du piston moteur

Les parametres dynamiques tels que les amplitudes de mouvement ou encore le déphasage des
pistons ont un impact trés important sur les performances globales de la machine. Dans le cas
de la machine Stirling a piston libre, on perd la possibilité de réglage de ces parameétres en
jouant sur les dimensions géométriques des ¢léments mobiles. Le mouvement des pistons est
alors assur¢ par un jeu de ressort (mécanique et/ou gazeux) et d’amortisseur. L’absence de lien
mécanique entre les deux pistons rend trés compliqué la prédiction du comportement
dynamique de la machine. Pour connaitre les valeurs de ces grandeurs, il est nécessaire d’écrire
les équations de la dynamique appliquée aux deux pistons, moteur et déplaceur. Ces deux
nouvelles équations s’ajoutent au systeéme d’équation thermodynamique.

Les premiers a avoir formalisé une étude dynamique d’un Stirling a pistons libres sont G.
Benvenuto, F. De Monte et F. Farina. La méthode repose sur 1’écriture des équations du
mouvement des deux pistons. Le comportement des variables thermodynamiques est calculé en
faisant la supposition d’un modele thermodynamique de référence (isotherme ou adiabatique).
Les équations du mouvement sont ensuite linéarisées. Les chercheurs définissent un critére
permettant d’assurer les oscillations des deux pistons ; s’assurer qu’elles ne s’emballent pas ou
qu’elles ne s’amortissent pas. L’écriture de ce critére permet d’en déduire un systéme
d’équations reliant les variables dynamiques des deux pistons (pulsation, amplitude et phase).

2.1. Mise en équation de la dynamique des deux pistons mobiles

Le principe fondamental de la dynamique appliqué aux deux pistons se déduit facilement de la
représentation schématique de la machine étudiée, dans laquelle on trouve les pressions en jeu
et les surfaces sur lesquelles vont s’appliquer les forces de pression.
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Benvenuto & al. [19] sont les premiers a avoir effectué cette étude. IIs se basent sur une certaine
structure de machine. Pour décrire la méthodologie de la mise en équation, on se base sur une
structure différente. La méthode est exactement la méme, seules les surfaces sur lesquelles
agissent les forces changent. La structure retenue se rapproche du design du moteur RE1000
qui a beaucoup inspiré la suite de la theése :

Volume mort
auxiliaires

Piston motemr
Section: 4,,

Espace buffer

Espace expansion

Amortisseur Ressort gazeux
représentant Ia charge

c

Espace compression

Piston déplaceur
Section: A4

pe Tige centrale

cavité gazeuse
Section: 4,

Figure 1-37 - Représentation schématique d’une 8 — FPSE

Le piston représente le piston moteur, alors que le déplaceur représente naturellement le piston
déplaceur. Le piston moteur se situe entre le volume buffer a la pression P, et la chambre de
compression a la pression P.. L’espace buffer a pour but de constituer un ressort gazeux
permettant de faire rebondir le piston moteur. Le piston déplaceur se situe entre 1’espace de
compression et I’espace d’expansion a la pression P,. Une tige solidaire du bati fixe pénétre a
I’intérieur du piston déplaceur. Le volume contenu a I’intérieur du piston déplaceur et la section
de la tige constitue la cavité gazeuse. La pression a ’intérieur de cette cavité varie avec la
position du piston déplaceur, on la note F.

Plusieurs hypothéeses sont fréquemment admises a ce niveau. La gravité est négligée autant sur
le fluide que sur les pistons. Le chassis de la machine est supposé immobile.

Les équations mécaniques seront les suivantes :

Piston moteur : Mp¥m = (0b — D)Am — Cpckm (1.2.51)

Piston déplaceur : myxy = pc(Ag — Ay) + psA, — DeAg (1.2.52)

L’équation pour le piston déplaceur peut se réécrire en fonction de la chute de pression Ap =
Pc — Pe dans les échangeurs :
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Piston déplaceur : myXy = ApAg + (ps — vc)A, (1.2.53)

Avec :
- Gy, : coefficient d’amortissement simulant une charge externe sur le piston

- mg,m,, : masses respectives du déplaceur et du piston moteur
- Ay Apet A, :section du déplaceur, du piston et de la tige

- Xq,Xm tposition du déplaceur et du piston moteur

On exprime ensuite les pressions dans les différentes parties de la machine en fonction des
parametres physiques et géométriques de la machine. Il est en effet possible d’obtenir une forme
analytique de la pression a partir des hypothéses de Schmidt et en réinjectant les pressions dans
les équations de la dynamique des pistons, on obtient le systéme canonique suivant (la
démarche est détaillée en annexe C) :

J.C'm = Dmmxm + Dmdxd + Smmxm + Smdxd (1-2-54)
jéd = dexm + Dddxd + Sdmxm + dexd (1.2.55)

L’équation du mouvement des pistons peut alors étre écrite sous forme matricielle :

X = AX (1.2.56)
Dmm Dmd Smm Smd xm
: _|Dam Daa Sam Saa _ | %a
Avec la matrice A = 1 0 0 0 etX = %,
0 1 0 0 Xq

Les solutions du systéme différentiel ci-dessus sont basées sur les racines du polyndme
caractéristique suivant (il s’agit des valeurs propres de la matrice A). Ce polynome d’inconnues

s s’obtient en exprimant :

W(s) = det(A — sl,)

1.2.57
W(s)=s*+as>+Bs>+ys+4 ( )

La forme générale des solutions du vecteur X est la suivante :
X(t) = c; expsit + ¢, exp Syt + 3 exp Szt + ¢4 exp Syt (1.2.58)

Les constantes cq, cy, czet ¢, dépendent des conditions initiales. Les termes si, S5, S3 et S,
représentent les valeurs propres de la matrice A, ¢’est-a-dire les racines de 1’équation (1.2.57)

76



A partir de la forme de ces racines, on distingue différents cas de figure :

- racines a partie réelle positive : la fonction exponentielle tend vers I’infini avec le temps.

Les oscillations s’emballent jusqu’aux limites de chocs mécaniques,

- racines a partie réelle négative seulement : la fonction tend vers 0 avec le temps, les
oscillations s’amortissent et s’éteignent,
- 2 racines conjuguées imaginaire pur et deux racines a partie réelle négative : les

oscillations sont stables !

On exprime alors les conditions nécessaires permettant de se retrouver dans le 3°™ cas de figure,
avec la stabilité des oscillations (cf. Annexe C).

Il s’agit de la méthodologie fréquemment rencontrer pour déterminer la dynamique d’un
Stirling a piston libre. Benvenuto & al [19] ont supposé que les pertes de charge pouvaient
s’écrire AP = Cpy(Xon, 7, 0, )Xy + Cq(Xpp, 7y 0, ) X4, C’est a dire proportionnelles aux
vitesses instantanées des pistons. IlIs expriment ensuite les coefficients C,, et C; en fonction de
X, Pamplitude du piston moteur, de r = X,,,/X; le rapport des amplitudes, de w la pulsation
du systeme et ¢ la phase. E.D. Rogdakis & al. [71] suppose des dépendances différentes des
pertes de charge AP = C,,(M, w, )X, + C4(M, w, p)X; ou w et ¢ représentent encore la
pulsation et la phase ; M représente la masse de gaz total dans la machine. Ils se servent ensuite
de leur modele pour exprimer des relations empiriques entre les grandeurs dynamiques et la
masse de fluide de travail. [70] utilise la méme démarche, mais étudie 1’ajout des forces de
frottement sec sur la stabilit¢ des oscillations. J. Boucher & al utilisent dans [72] une
modélisation plus précise des coefficients de pertes de charge et de pertes par hystérésis. Ils
prennent notamment en compte le caractére oscillant du fluide dans les corrélations. La méthode
peut également étre employée pour 1’étude de machines duales, dans lesquelles un seul piston
moteur est partagé pour générer des cycles de Stirling dans deux machines adjacentes, comme
I’a fait T.T. Dang dans ses travaux de theéses par exemple [74], ou J. Boucher & al. [73].

F. Formosa & al ont développé un modele semi-analytique [75] dans lequel il traite la stabilité
des oscillations directement a partir des équations non linéarisées. Le modele dynamique et
thermodynamique sont itérativement évalués jusqu’a convergence des variables. Le modéle est
ensuite validé en comparant les résultats aux données de la RE-1000. S. Bégot & al. [126]
¢tudient a partir d’une modélisation semblable I’impact de 1’ajout des frottements sec sur la
stabilité des oscillations.
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Chen & Griffin emploie une méthode complétement différente pour modéliser leur moteur
Stirling a pistons libres [34]. L’analyse thermodynamique repose sur la résolution d’un systéme
quasi-linéaire représentant les composantes cosinus, sinus et moyennes des variables d’état en
fonctionnement. Ils ajoutent deux inconnues représentant le mouvement du piston déplaceur a
leur systéme précédent, et deux inconnues correspondant au mouvement du piston moteur. Les
quatre équations supplémentaires a résoudre sont donc le principe fondamental de la dynamique
appliqué au piston déplaceur et au piston moteur. Chacune de ces deux relations permet
d’obtenir deux équations en projetant sur la composante sinus et sur la composante cosinus. La
fréquence de fonctionnement est déterminée en imposant une solution non triviale au systéme,
ce qui est réalisé en forcant le déterminant de la matrice a résoudre a 0.
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III. Conclusions du chapitre

L’objectif de ce chapitre était de faire un tour d’horizon des connaissances nécessaires a la
compréhension du moteur Stirling. Apres avoir relevé les avantages d’un tel moteur, on a pu
voir ’ensemble des applications industrielles et commerciales auxquelles ce moteur est bien
adapté. On a également présenté différentes approches théoriques permettant de faire I’étude
d’un tel moteur, en partant du simple principe de fonctionnement, en mentionnant les modéles
isothermes et adiabatiques idéaux ou encore les approches par éléments finis. Cependant le sujet
est tres vaste et s’étend a de nombreuses disciplines des sciences physiques, dont on peut citer
en exemple la mécanique des fluides et la thermodynamique en premier, puis la thermique et la
mécanique ensuite. Par ailleurs, les problématiques sont nombreuses. Celles-ci peuvent étre
globales comme I’amélioration des modeles, ou I’é¢tude de nouvelles architectures. Elles
peuvent sinon étre plus ciblées et ne toucher le moteur Stirling qu’indirectement. En particulier
I’étude des régimes oscillants dans les échangeurs, ou encore 1’étude des milieux poreux pour
mieux cerner le régénérateur. C’est pourquoi il n’est pas possible d’étre exhaustif tant le champ
d’investigation est grand.

Dans le but de réaliser un outil de pré-dimensionnement, il est nécessaire d’obtenir un modele
robuste, et qui converge en un temps raisonnable. Parmi les différentes solutions de
modélisation, I’analyse lin€aire harmonique (LHA) a retenu notre attention. En effet, la
méthode LHA a plusieurs avantages. Contrairement aux autres méthodes de calcul analytique,
celle-ci prend en compte directement dans le calcul I’impact que peuvent avoir sur les grandeurs
d’états les sources d’irréversibilités. Cette prise en compte immédiate des pertes permet de
connaitre I’évolution des pressions instantanées et ainsi d’obtenir également un modele
dynamique des pistons sans avoir a faire I’hypothése forte que les chambres de travail sont
isothermes. De plus elle permet d’avoir un résultat exploitable en un temps de calcul 100 fois
inférieur aux méthodes d’intégrations numériques puisque celle-ci s’affranchit du régime
transitoire. De plus ces calculs numériques requierent parfois des conditions difficilement
réalisables sur les différentes tailles de pas de temps pour que le résultat converge vers une
solution stable. La méthode LHA s’affranchit de cela.

C’est pour ces avantages mentionnés ci-dessus que la méthode LHA semble la plus appropriée

pour la réalisation d’un modele destiné a 1’optimisation de machine Stirling a piston libre et

c’est dans le chapitre suivant que sera présenté ce modele.
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Chapitre 2

Developpement d’un modele périodique €tabli — LHA 5

volumes — avec prise en compte implicite des pertes
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I. Introduction

Dans le but de vouloir faire de 1’optimisation, il faut réussir a développer un modele qui soit a
la fois robuste, précis et qui calcule rapidement les performances a géométrie donnée. Pour
obtenir un tel modele, on essaie habituellement d’obtenir les formulations théoriques sous
forme analytique. Cependant, cette simplification des expressions passe par la mise en place
d’hypothéses qui sont bien souvent trop restrictives et qui nous ¢loigne parfois trop de la
physique du moteur.

Chen, Griffin & West ont présenté une analyse ¢légante de la partie thermodynamique de la
machine [33] [34]. Celle-ci permet de coupler a la fois la rapidité de calcul et la souplesse au
niveau des hypothéses faites. L’idée sous-jacente de leur analyse consiste a décomposer la
machine en différents volumes, appelés volumes de controle. Ils considérent ensuite les
différentes grandeurs d’état de chacun de ces volumes comme des séries de Fourier tronquées
au premier harmonique. En faisant cela, Chen & al ont réussi a réduire les équations de
conservation a un systeme d’équations quasi-linéaires qui nécessite alors une méthode
numérique pour étre résolu, mais en un temps tres faible. Le modele de ces chercheurs repose
sur la décomposition de la machine en trois volumes de contrdle : chambre de compression —
volumes morts — chambre d’expansion. La chambre de compression et la chambre d’expansion
représentent les deux volumes de travail de la machine. Les volumes y sont variables par
I’intermédiaire du déplacement de deux pistons éponymes. Le volume mort est caractérisé par
le volume occupé par les échangeurs chaud et froid, et le régénérateur. Le modele prend
¢galement en compte, de facon implicite a la résolution, trois grandes sources d’irréversibilités
que I’on rencontre dans toutes les machines Stirling : pertes de charge, échanges thermiques
dans les chambres de travail et inétanchéité des pistons. Le but de leur étude était dans un
premier temps de quantifier I’'impact que pouvait avoir ces différentes sources d’irréversibilités
sur les performances d’une machine Stirling dont les performances étaient connues [13]. 1l
s’agissait du modele de SUNPOWER inc., la RE1000. Cette étape a été réalisée en mode
dit cinématique, c’est-a-dire que les mouvements des pistons étaient imposés. Ce mode
s’oppose au mode dit « Free-Piston » dans lequel le mouvement des pistons est laissé libre et
est entierement régi par les lois de la mécanique. Une fois 1’étude thermodynamique terminée,
ils ont alors écrit un second rapport dans lequel ils firent 1’étude du couplage mécanique a la
partie thermodynamique.

En ne considérant que 3 volumes de controle, Chen & al ont fait I’hypothése que le reste de la
machine a un comportement idéal. C’est-a-dire que le fluide dans 1’échangeur froid est a la
température froide, que le fluide de la température chaude est a la température de la source
chaude. Il est alors nécessaire dans un premier temps de transposer la méthode employée a une
décomposition en 5 volumes afin de pouvoir mesurer I’impact des échangeurs sur les
performances. Dans un second temps, nous relierons les différents coefficients d’irréversibilités
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aux grandeurs géométriques, puis nous nous introduirons finalement les équations mécaniques
pour modéliser le mouvement des pistons.
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II. Formulation théorique

1. Décomposition de la machine en 5 volumes

Dans la version 3 volumes du modele LHA, la partie centrale qui désigne les volumes morts
englobe en fait de facon floue les deux échangeurs et le régénérateur. Toutes ces parties sont
considérées idéales, c’est-a-dire parfaitement isothermes et les pertes de charge ne sont
potentiellement prises en compte qu’aux extrémités du volume mort, indépendamment de la
géométrie de ces trois €léments essentiels du moteur.

L’objectif final du modele serait de pouvoir mesurer I’impact que pourrait avoir un échangeur
(chaud ou froid) non idéal sur les performances de la machine, et surtout de réussir a relier les
causes de fonctionnement non idéal a la géométrie de la machine Stirling. En ce qui concerne
les deux échangeurs thermiques ainsi que le régénérateur, on sait que ces €léments sont tres
importants, et essentiels méme pour obtenir de bonnes performances. Pourtant ce sont ces
¢léments qui sont également responsables de la plupart des pertes. Il s’agit en fait d’un mal
nécessaire a la machine.

C’est en partant de ce constat qu’il est apparu important de décomposer 1’ensemble de ce
volume mort en 3 sous volumes de contréle supplémentaires. On obtient alors une
décomposition en 5 volumes. Il s’agit finalement d’une décomposition semblable a la
décomposition du modele adiabatique idéal de Finkelstein. La différence réside dans la fagon
de traiter le probléme.

Ces 5 volumes sont donc au final :

le volume de compression,

- I’échangeur froid (le kooler),
- le régénérateur,

- I’échangeur chaud (le heater),

- le volume d’expansion.

Compression Expansion
Ve Kooler Régénérateur Heater

SreaTe b Ve

Vk Vr Vh
[ % Ic Te 44— 1

me Tk Tr Th

me
mr mh

Figure 2-1 - Représentation schématique de la machine Stirling en 5 volumes de controle
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Un point important a garder a 1’esprit est que les variables d’état intensives (la pression, la
température et la masse volumique) sont variables dans le temps, mais considérées uniformes
sur ’ensemble du volume de contrdle. Il s’agit d’une hypothése assez forte sur laquelle on peut
dire deux choses :

- celle-ci implique nécessairement une discontinuité aux interfaces des volumes,
- au lieu de considérer la masse volumique, on considére directement la masse de fluide

a I’intérieur du volume.

Faire I’hypothése d’uniformité sur I’ensemble du volume, ¢’est en quelque sorte considérer une
valeur moyennée sur 1’espace. Dans le cas des échangeurs, les variations sont relativement
faibles autour de la valeur moyenne, alors que dans le régénérateur, le fluide varie de la
température froide a la température chaude. Il s’agit d’une variation trop importante, et qui ne
permet donc pas de rendre compte correctement des flux d’énergie dans le régénérateur.

C’est pour cette raison que le régénérateur sera considéré de fagon différente par la suite. La
conservation de I’énergie en son sein est ignorée, et on ne cherche pas a obtenir une valeur de
la température uniforme a I’intérieur. Le modéle du régénérateur employé sera expliqué en
détail par la suite (cf. chapitre. 2 partie 1. 2.3.).

2. Les équations de conservation

Le fonctionnement de la thermodynamique du moteur Stirling repose sur les équations de
Navier Stoke. Celles-ci regroupent les équations générales de conservation de la masse, de la
quantité¢ de mouvement et de 1’énergie a 1’échelle locale. Il s’agit d’équations différentielles
partielles non linéaires délicates a étudier et c’est parce qu’on ne sait pas les résoudre qu’il est
nécessaire de faire des hypothéses pour pouvoir progresser dans I’étude du moteur Stirling. En
intégrant ces équations sur les différents volumes de contrdle, on obtient finalement les

expressions globales de conservation a I’intérieur de chacun des sous-volumes considérés.

2.1. Conservation de la masse

A partir de I’équation de conservation de la masse, en faisant I’hypothése qu’il n’y pas de fuite

a partir de la chambre d’expansion, on obtient la relation :

dm,

Mpyse = ar (2.1.1)

Ou:
- My, : débit compté positivement dans le sens du heater vers la chambre d'expansion

am .. .
- a_te : variation temporelle de la masse contenue dans la chambre d'expansion
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D’une maniere générale, la variation de la masse contenue dans un volume ouvert donné est
¢gale a la somme des débits entrants moins la somme des débits sortants.

On obtient ainsi par une relation de récurrence en remontant de volume en volume :

dm, _ . .

dr = Mysp — Mpose (2.1.2)
. _dm, dmy

Myp = I + T (2.1.3)

" _ dm, 4 dmy, 4 dm,

. _dm, N dm, dm, N dm,,

La masse totale varie quant a elle avec le taux de fuite entre le volume de compression et le
volume buffer derricre le piston qui est a la pression moyenne. On introduit alors le coefficient
k¢ traduisant ces fuites et s’exprimant en fonction de 1’écart de pression entre les deux écarts

considérés :
dm
d;()t = kmc(@c — Pp) = kinc(Dc — Dm) (2.1.6)
2.2. Conservation de la quantit¢ de mouvement

La conservation de la quantit¢é de mouvement est discrétisée aux interfaces des différents
volumes de controle. La pression est considérée comme uniforme sur I’ensemble du volume,
mais une chute de pression est prise en compte d’un volume a I’autre. Cette chute est
proportionnelle au débit a I’interface.

On introduit alors les coefficients d’irréversibilités kpe, krpy Kirs Kcke -

k — Prn — Pe

he = (2.1.7)
k — Pr — Pn

T T (2.1.8)
k _ Px — Dr

A (2.1.9)
ko = Pc — Pk

k= T (2.1.10)
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Le principe est alors synthétisé dans le schéma suivant :
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Figure 2-2 - Interaction entre coefficients k,, et AP

On a pour I’instant déterminé I’ensemble des équations qui permettent de relier la masse a la
pression entre chacun de ces volumes. Il reste & déterminer la température pour connaitre
enticrement 1’état du fluide. C’est a partir de la conservation de 1’énergie qu’on trouve
I’évolution de la température.

2.3. Conservation de I’énergie
On utilise alors la forme globale de conservation présentée au chapitre 1 (cf. chapitre 1 partie

.1.2.3.)

. . . . d
W +8Q + (cpTimi; — ¢, Toting) = €= (. T) Q.1.11)

Cette équation globale fait donc intervenir 4 termes distincts :

1. 6W représente la puissance mécanique instantanée. On peut exprimer ce terme en

fonction des grandeurs d’état du fluide, et on obtient donc :

av
Pt
variati S 1 écanique n’i i u u les volu varient. Pou
La variation d’énergie mécanique n’intervient que dans les espaces ou les volumes varient. Pour

SW = 2.1.12)

les trois échangeurs, on a :
v, dV, av
Tk _ZTr _ZTh_ (2.1.13)
dt dt dt
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2. 8Q représente I’énergie échangée par convection par unité de temps qui s’exprime
¢galement en fonction des grandeurs d’état du fluide :
50 = hA(Tsource — Tfluide) (2.1.14)

On introduit donc les coefficients de transfert convectif, h,, hy, hy, et h. qui interviennent dans

les différentes expressions de §Q selon le volume de contréle considéré.

d ;s _r 5 s ..
3. ¢ = (m - T) désigne la variation d’énergie interne.
4. (cpTiml- — cpTOrho) représente le transfert enthalpique, ou aussi 1’énergie portée par le
fluide en entrant ou quittant un volume ouvert par unité de temps.

Les températures T; (input) et T, (output) sont prises en compte de la méme manicre que dans
I’é¢tude adiabatique de Finkelstein (chapitre 1). Il s’agit de température conditionnelle dont la
valeur prise dépend du sens de variation du débit.

Dans le cas du régénérateur, la conservation de I’énergie aboutit aux relations :

Pour le fluide de température T, :

dm,T,

hrAr (Twr - Tr) + Cp (mkerr - mrhTrh) =Gy dt (2.1.15)
Pour le solide poreux de température T,,,, :
dm,,, T,
h,A. (T, — T,,) = cy % (2.1.16)

Dont on considere la conduction thermique axiale nulle (hypothése de fils sans contact les uns
avec les autres).

Si on considere les valeurs moyennes sur une période de fonctionnement, on a :

—~ 17
85Qr == f h,A,(T,, —T.)dt = 0 (2.1.17)
0
du = lch dm. T, dt =0 (2.1.18)
T), " dt

Il reste le terme décrivant le flux enthalpique :

1T , o
dH = T'I;) Cp(mkerr - mrhTrh) dt =dU — 5QT =0 (2.1.19)
Soit :
— 1 (T 1 (T —
deT = dHT‘h = ?.[0 Cp mkerrdt = T-];) Cp mrhTrhdt = QlOSS (2.1.20)
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Ce terme correspond au flux enthalpique moyen qui quitte I’échangeur chaud vers I’échangeur
froid. Il correspond a 1’énergie manquante due a une régénération imparfaite qui doit &tre
compensée par les échangeurs.

Les températures conditionnelles que sont Ty, et T,., s’expriment normalement en fonction de
Ty, T,, et Ty, ainsi :

Tyr = Ty simy, > 0 et Ty, = T, sinon.

Typ = T, sim,, > 0 et Ty, = T, sinon.

Comme mentionné dans la partie précédente, la température dans le régénérateur varie
fortement autour de sa moyenne spatiale. Considérer une température uniforme sur I’ensemble
du volume ne correspond pas du tout a la réalité physique. De plus, on vient de voir qu’en valeur

moyenne, les différentes quantités d’énergie échangées sont nulles. La valeur intéressante a

observer est celle représentant 1’inefficacité de régénération Q; s, qui s’exprime en fonction du
flux moyen a I’interface _kr ou du flux moyen a I’interface _rh.

C’est pourquoi on élimine la variable T, en introduisant le coefficient €,. Il s’agit d’une
efficacité du régénérateur qui permet d’exprimer les températures a une extrémité en fonction
de la température de 1’autre extrémité (cf. chapitre 1 I11.1.3.6.1.)

v

Figure 2-3 - Illustration de la relation entre efficacité et écart de température aux interfaces du régénérateur

On exprime finalement les températures conditionnelles Ty, et Typ:

Tkr = Tk si Thkr >0et TkT‘ = Th - ET(Th - Tk) sinon.
Trn = Ty + €,.(Ty, — Ty) sim,, > 0 et Ty, = T, sinon.
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On obtient alors le systéeme d’équations complet :

Khe * Mpe = Pn — Pe (2.1.21)
Kin * Myp = Pr — P (2.1.22)
Kier * Myyr = pr — Dr (2.1.23)
kex * Mex = Pe — Pre (2.1.24)

dm, dmy N dm, N dm, dm,

—k _ 2.1.25
a tTar TTar Ta trap = Fmer (o o) (2.1.25)
dav, dm,T,
heAo(Tse — To) + cppeThe = Pe — + € —— (2.1.26)
dt dt
: . dmpTy
hpAp(Tse — Tp) + Cp(mrhTrh — MpeThe) = Gy dt (2.1.27)
. ) dm,; T
hedie(Tsp — Ti) + ¢ (e Tere — Muer Tir) = €y ék (2.1.28)
. dV, dm,T,
hede(Tsy = Te) = € OhaTa) = pe—zt + €= (2.1.29)

dt

Avec :
- The=Thsimhe>OetThe=Tesi7hhe<0

- TT‘h = Tk + Gr(Th - Tk) si mrh > 0et T‘I'h = Th si ﬁlrh <0
- Tkr = Tk si Thkr > 0et TkT‘ = Th - ET(Th - Tk) si ﬁlkr <0

- Tck=TCsiThck>OetTck=Tksimck<0

3. Linéarisation de la pression

Pour finaliser 1’écriture de ces €quations, il faut mentionner le lien qui relie la pression a la
température et la masse de fluide. Il s’agit de la loi d’état des gaz parfaits, qui avait déja été
prise en compte implicitement dans I’élaboration de la loi de conservation globale de 1’énergie
(en introduisant les coefficients ¢, et c;).

On a alors pour chacun des volumes de contrdle :

_mRT
P="y

En décomposant chacun des termes comme étant la somme d’une valeur moyenne temporelle
et d’une variation autour :

P=Pm+D
V=V,+V
m=my, +m
T=T,+T



La loi d’état devient :

Pm + D) (Vi + V) = R(myy + 70) (T + T)

b (142 (1) = Ry (1 +2) (14
A 7 A Y AN

D’une part on suppose que :
PmVm = Rmp, Ty,

D’ou la relation :
p % m T mT

—— =t —+

14

D’autre part on néglige les termes variables d’ordre 2 devant ceux d’ordre 1 :
prHVi=m+T" (2.1.30)

Avec les termes sans dimension :
. p

_p_m'

sV T
P "V Mo T,

4. Mise sous forme sans dimension du systéme

On vient de voir comment linéariser la pression en divisant par la valeur moyenne. Afin de
simplifier I’analyse qui va suivre, on va transformer le systéme d’équation en introduisant
quelques parametres sans dimension. Cela facilitera plus tard la convergence de la méthode

numérique.

Normalisation des masses :

* me * mh x _ mT *x mk * mC
m, = , my = , m, = , my, = , m; =
Mem Mpm Mym Mym Mem
Normalisation des températures :
T*—Te T*—i T*—i T*—TC
e — T ) h — T ) k — T ) c - T
em hm km cm
Normalisation des volumes :
V= Ve _ Vem - Sderdep —1—a.X*
e — - - aq dep
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Avec :
Xq

X}op, = ——2— : Position normalisée du piston déplaceur
p Xmotamp
Xmot Sdep . . . .
- a = % : Variation de volume normalisée dans la chambre d’expansion par le
em

déplacement du piston déplaceur

* Vc ch - SmotXmot + (Sdep - Stig)Xdep

I/C = e——

Vem Vem

* * *

Vi=1+ aZXdep — a3X ot

Avec :
rot = —22— : position instantanée normalisée du piston moteur
Xmotamp
(Sdep_stig)xmot .. .y
- = =P - variation de volume normalisée dans la chambre de
az

ch
compression par le déplacement du piston déplaceur

SmotXmotamp

- a3 = ——— : variation de volume normalisée dans la chambre de compression par

VC m

le déplacement du piston moteur

Les pressions peuvent alors s’exprimer en fonction des grandeurs adimensionnées précédentes,
a I’aide de la relation (2.1.30) :

e =me + T, — Vo,
ph=mp+Ty—1,
pr = my,

P =my + Ty — 1,
pe =me+T¢ =V

Normalisation des débits :

- _ Mpe % _ Myp
Mye = My_p =
Memw Mmpmw
. % _ Meosk . % _ My
Meg = My =
men@ Mgy

Normalisation des équations de conservation de la masse :

o Interface heater / expansion

: dm,
mh—>€ = dt

*

dmg
dt*

.k

Mpe = Mem® Mpy_e

Mpyse = Mem©
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e Interface régénérateur / heater

) dm, dm,
Mron = "0 " Tdr
dm; Mg, dm;
b )
dt* Mpm dt*
Mysp = Mppu@ m:—m

Mmy_p = My <

e Interface kooler / régénérateur

) dm, dm, dm,
Myyr = +
dt dt dt
m = Mo <mrm dm:‘ Mpm dm;kl Mem dmZ)
kot kem Mpm dt* Mpm dt* Mpm dt*
Mpr = Mm@ My

e Interface compression / kooler

. _dmy N dm, N dm, dm,
Meok =g T e dt dt

Mym dmlt + Mym dm;: + Mpm dm;; + Mem dm;)
Mey dt* Mgy, dt*  me, dt*  mg, dt*

. _ -

Mesk = Mem® Mo

Mook = Mep@ (

Normalisation des équations de conservation de I’énergie :

e Chambre d’expansion :

. dv, dm,T,
heA(Tse — T,) + CpmheThe = Pe E +cy dt
\ - LaVe dm.T,
heAe(Tsc - TemTe) + CpmemTemw mheThe = pmVemw De W +w memTemcv W

En divisant par wm,,, T, c,, on obtient :

heAe <Tsc . T;) Cp m;eTﬁe _ pmVem *dVe* dmZT;

+-2 = +
WM Cy \Tomm, Cy MemTomCy - dt* dt*

Or d’apres les relations de Mayer appliquées a la loi d’état des gaz parfaits, on a :

“_, Pmlem _RK_G%76_ .
=y, =—= =
CV memTemcv C‘U CV
En posant :
% heAe x The
e — , he —
wmemcv Tem



On obtient la relation finale :
he<Tem_Te)+ymheThe:(y_1) (me+Te_V;3)dt* dt*

La température conditionnelle est également normalisée :
T T y T, .
b= hmrtsimg, > 0et Ty, == =T, sinp, <0

em

_ T* =
he ™ Tom — Tem

e Echangeur chaud
A partir d’un raisonnement similaire, on obtient I’équation sans dimension suivant
TSC memTem dm;le};.k
h*( —T*>+ (m* T}, ————m,, T*)z—
n\7 h Y {Mrnlrn Mo T he ! he dt*

hm
Avec :

T T . T, ..
- T,’{e=T—h=T’””T,’{mm;‘w>OetT,’l"e=T—e=Te*51m’;le<0

em em em

T*_Trh_Tka*_I_ T*_Tka* DR >0tT* _T** <0
- T =g =0T+ 6Ty — = Ti) sityy, el Lyp = Lh S1Myp
hm hm hm

e (Chambre de compression
dv;  dm;T;

* Tsf * c % * * * *
hc(Tcm_Tc)_Vmcchkz(V_l) (mc+Tc_Vc)dt* dt*
Avec
- T =T simy >0 et T = 2Ty simy, < 0
e Echangeur froid
Tsf mcmTcm dmltTI:
k Tkm c )4 mkakm MLk My L gy dt*

Avec :

. T .

Th =Tssimiy, >0 etTh = T"—mT,: sim, <0
cm

.. T T .
Ty = Ty siti, > 0 et Ty, = 22T — 6, (A2 T3 — Ty ) siming,, < 0
Trm Trm
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III. Résolution harmonique

1. Mise en équation

On vient d’écrire un systéme qui met en relation la masse, I’énergie et surtout comment ces
grandeurs sont transférées d’une partie de la machine a une autre. Si les équations sont vérifiées,
on a ’assurance que les grandeurs invariantes sont conservées. Maintenant la question qui se
pose est de trouver comment doivent varier les grandeurs d’états pour que le systéme soit
satisfait.

On rappelle alors le systéme, établi sous forme normalisée :

* mem dm; * * * * *
khem—ﬁ=mh+Th—1—me—Te +Ve (2.2.1)
tm
. Memdmg . Mpmdmy i} X X
rh o~ -~ W-I— phWF=mr—mh—Th+1 (2.2.2)
m m
mem dme Mpm dm;; Mym dm;
ki * : =m.+T,—1—m 2.2.3
T e, dt* P" My dt* P my, dt* ke Tk r (2.2.3)
K mey, dt* PRmg, dt* T PPmg, dt* 0 PP mg, dt* (2.2.4)

=m.+T; =V —my — Ty +1

Mem dm: Mpm dm;kl Mym dm;: Mym dml*c Mem dmc*f

Mpy, At* My dt* My, dt* My, dt*  myg, dt* (2.2.5)
= Kkme(1L—me =T + V)

T, dv;’ d m,T,
e (s, — 1) i T = (= D0me + 72— 1) T+ 80D a0
T, dt dt
s Mem Tem ., ... d(m,Ty)
B (Tie = Ti) + y [riga Ty, — o 17 | = S0 @.2.)
Mpm Lam
) ) U (me +T¢ —V)dV,  d(m:T7)
h} <Tcm of — T¢ )— ymuTh =y —1) I + I (2.2.8)
hi (Tsf - Tk) +vy [m;: ﬁ Mex Tex — mkerr] =" (2.2.9)
Avec :
- T, = ThmTh siml,>0etTy, =T;sim}, <0
© T =Tt (Th —72T0) simg, >0 et Ty =Ty sirigy <0
hm

. T .
- Th=T; simi,>0 et Tc’*k=T"—mT,;“ siml, <0

cm

o T T o
- T =Ty si m,‘;r>0etTﬁr=ﬂTﬁ—er(ﬂTﬁ—T;) si mi,. <0
Tkm Trm
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Les équations (2.2.1) a (2.2.5) concernent la conservation de la masse.

Les équations (2.2.6) a (2.2.9) concernent la conservation de 1’énergie.

Les inconnues du systéme ci-dessus sont les 5 masses de fluides présentent dans chacune des 5
parties de la machine et les 4 températures (la température du régénérateur étant exprimée en
fonction des deux températures adjacentes).

La stratégie adoptée consiste a imposer la forme que doivent avoir les inconnues du systéme.
On remplace alors dans le systéme les inconnues par leur forme considérée, et on obtient de
nouvelles relations. On sait en effet que le principe de fonctionnement du moteur Stirling repose
sur le mouvement périodique des pistons. Il n’est donc alors pas trop faux de penser qu’apres
une période de mouvement mécanique, toutes les grandeurs soient revenues en tout point de la
machine, égales a leurs valeurs de la période précédente. Sans rentrer dans des considérations
d’existences de solution pour un probléeme de Navier-Stokes soumis a des conditions
périodiques (qui pourrait rapporter 1 million de dollar a celui qui le démontre car désigné
comme probléme mathématique du millénaire), on supposera que c’est le cas. La véritable
hypothése qu’on fait alors ici repose sur le nombre d’harmoniques qu’on considere avant de
tronquer la solution. Le mod¢le harmonique suppose justement que toutes les grandeurs d’état
de chacun des sous-volumes de controle évoluent de fagon sinusoidale (une seule harmonique
considérée), et les équations qui en découlent sont suffisamment complexes et fastidieuses.
Dans I’annexe E de ce manuscrit est présenté une stratégie qui permet d’examiner des solutions

tronquées a un ordre quelconque n, pour un nombre quelconque de sous-volumes de controles
p.

2. Expression des solutions harmoniques

On exprime alors toutes ces grandeurs au moyen de séries de Fourier tronquées au premier
harmonique. On a fait le choix de faire apparaitre les solutions sous leur forme réelle et non pas
complexe, pour utiliser comme point de départ ’analyse de Chen & al (qui expose leurs
€quations sous forme réelle également). Apres coup, I’étude complexe aurait surement simplifié
les calculs.

m, = 7:::; =1+ xosin(t*) + x; cos(t*) = 1 + m,_cos(t*) + m,_sin(t") (2.2.10)
my = r::; =1+ x; sin(t*) + xzcos(t*) = 1 + my_cos(t") + my, sin(t") (2.2.11)
my = TZZH =1+ x4sin(t”) + xscos(t*) = 1 + m,_cos(t*) + m, sin(t") (2.2.12)
my, = 7::; =1+ xgsin(t*) + xycos(t™) = 1 + my_ cos(t™) + my sin(t”) (2.2.13)
my = mm;n =1+ xgsin(t*) + x9cos(t*) = 1 + m,_cos(t*) + m,sin(t*) (2.2.14)
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e

T, = =14 xq10sin(t") + xycos(t”) = 1+ T, cos(t™) + T, sin(t") (2.2.15)

Tem
T
T, = T—h =1+ xypsin(t") + xy3c0s(t*) =1+ Ty, cos(t™) + Ty sin(t") (2.2.16)
hm
T
T = T—k =1+ x4 sin(t™) + xy5c0s(t*) = 1 + Ty, cos(t™) + Ty, sin(t™) (2.2.17)
km
T
T; = T = =1+ x4 sin(t*) + xy,c05(t*) = 1 + T¢, cos(t™) + T, sin(t") (2.2.18)
cm

La détermination de ces grandeurs d’états nécessite la connaissance de 18 inconnues,

auxquelles il faut également rajouter les différentes températures moyennes :

Tem = X138
Thm = X19 (2.2.19)
Tem = X320
Tim = %21

Remarque n°l : Il y a bien sir équivalence entre les xo, ..., xp1 et les m, , ... Il s’agit de
différentes désignations. Je me réfeérerai tantot a I’une tantot a I’autre. La premiére insiste sur
le fait qu’il s’agit d’un vecteur d’inconnues tandis que la seconde désignation est plus proche
d’une terminologie « haut-niveau ». (m,, €tant alors la composante cos de la masse de gaz dans

la chambre d’expansion).

Remarque n° 2 : Les masses moyennes de chacun des volumes ne sont pas des inconnues du
systeme. En effet, au moment de la lin¢arisation de la pression, on a fait I’hypothése que

PmVim = Rmp, Ty,

La pression moyenne est un parametre d’entrée. Il en est de méme pour les volumes moyens
qui sont des grandeurs connues, au moment de la résolution. Les températures moyennes étant

introduites (x;g, ... X21 ), on exprime les masses moyennes en fonction.

On exprime dans chacune de ces équations les composantes cosinus et sinus au premier ordre
de chacun des termes en fonction des 22 inconnues introduites précédemment. Cela nous fournit
18 relations auxquelles on rajoute les 4 équations issues des composantes moyennes des 4

équations de conservation de I’énergie.

*

A dm
Les termes m*, T*, et méme

e s’expriment directement en fonction du vecteur inconnu

(Xgy verr X21)-
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La décomposition sous forme harmonique des termes présents dans I’équation de conservation
de I’énergie est détaillée en annexe D.

En voici les résultats a retenir :

Décomposition harmonique de I’énergie interne :

du: = % Valeur moyenne Composante cos Composante sin
Expansion 0 me, + T, —(me, +T,)
Heater 0 My, + T —(mp, + Th,)
Kooler 0 my + Ty, My, + Ty,
Compression 0 me + T, me, + T,

Tableau 2-1 - Détails des variables inconnues composant les variations d’énergie interne dans chacun des volumes

Décomposition harmonique du transfert convectif :

8Q" = h*(Tiource = TY) Valeur moyenne Composante cos Composante sin
. * TSC * *
Expansion h; (T -1) —heTe, —heTe,
em
* TSC * *
Heater hy, (Th -1 —hpTh, —hy Ty,
m
* Tsf * *
KOOler hk (T —_ 1) _hkac _hkas
km
. % Tsf * %
Compression h; (T -1) —h.T,, —heTe,
cm

Tableau 2-2 - Détails des variables inconnues composant les variations d’énergie de convection dans chacun des

volumes

Décomposition harmonique du travail mécanique :

Seuls les espaces qui ont des volumes variables sont concernés ici.

. awr .
SW* = (y—1p* ‘(it*) Valeur moyenne Composante cos Composante sin
. y—1
Expansion (T) (Vo Pe, = Vi Pe.) (r — DV, -y -0V,
. y—1
Compression (T) (Vepe, — Ve Pey) (r — DV - =DV,

Tableau 2-3 - Détails des variables inconnues composant les variations d’énergie mécanique dans chacun des volumes

variables
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Avec ici les composantes cosinus et sinus de la pression dans la chambre d’expansion qui
valent :

Pe, = Mg, + Tec - Vec

Pe, = Mg, + Tes - Ves

Et les composantes cosinus et sinus de la pression dans la chambre de compression qui valent :
Pc, = m¢, + TCC - VCC

Pe, = M, + Tcs - Vcs

Décomposition harmonique du transfert d’enthalpie :

Dans chacun des cas, le transfert enthalpique s’exprime en fonction du débit et de la température
conditionnelle a I’interface. On rappelle alors les valeurs calculées en annexe D et le tableau
fournira les composantes des débits et des températures aux interfaces.

gauche i droite

Ty — Ty
: Mga

Figure 2-4 — Interface générale gauche/droite pour le calcul des enthalpies conditionnelles sous forme harmonique

Le débit mgq dans la figure 2-4 ci-dessus est algébriquement positif dans le sens de gauche a

droite. On introduit les variables g, et g qui représentent les composantes du débit :
Mgq = qc cos(t™) + g sin(t™)

Pour la valeur moyenne du transfert :

.Y 14
Hy = Z(chgc + qugs +qcTac + qudS) + ;(Tgo - TdO)V qcz' + QSZ
Pour la composante cosinus :
H* :Z(T +Ty0)q +2—y((T —Tac)qc — (Tys — Tas)q )sin3(qb)
c 2 dao go)4c 3T gc dc)4c gs ds)4s
2y 2y .
+ § ((Tgs - Tds)CIc + (Tgc - Tdc)qs) C053(¢) + ? (Tdc - Tgc)qc Sln(¢)
Pour la composante sinus :
Y 2y -
Hs - E (TgO + TdO)qs + § ((Tds - Tgs)qc + (Tdc - Tgc)qs) sin (¢)

2 2
+ % ((Tgc - Tdc)CIc — (Tgs - Tds)qs) cos3(¢) + ?]/ (Tgs - Tds)qs cos(¢)
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Avec ’angle ¢ déterminé a partir de la phase du débit massique a I’interface. 1 satisfait aux

conditions :
q : q
coscp:?S, smgbz?c, r=4q%+q?
Valeur moyenne Composante cos Composante sin
Heat/Exp
The 0 M —Meg,
T Thm Thm T, Thm T,
he hc T ‘hs
g Tem Tem Tem
Tﬁed 1 Tec Tes
Rege/Heat
mem mem
* 0 m, +m — ( m, +m
drh Mpm, €s h Mpym €c h¢
* Tkm
Tin, — (1 —€)+e, 0 0
Thm
Tin, 1 The Ths
Kool/Rege
Mem Mpm Mem Mpm
€s mhs - €c mhc
* 0 Mem km Mgm Mgm
Akr + Mym Mym
m mrs + m Tc
km km
Tl:rg 1 ch Tks
Tkrd T_ (1 - er) + € 0 0
km
Comp/Kool
Mem Mpym Mem Mpm
es mp, - ec my,
* 0 cm cm mcm cm
Ack Mym Mym rm Mim
+ my. my, | + re T my,
cm cm cm cm
T:kg 1 ch TCS
T* Tkm Tkm T Tkm T
ck kc T lks
d Tcm Tcm Tcm

Tableau 2-4 - Détails des variables inconnues composant les variations de flux enthalpiques dans chacun des volumes

On dispose alors d’un systéme non linéaire de 22 équations a 22 inconnues. On résout ce
systéme avec une méthode de Newton-Raphson qui converge rapidement vers la solution. Si la
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méthode numérique ne converge pas, il est parfois nécessaire de changer les valeurs initiales
des termes.

Boucle de résolution
Modele thermodynamique avec coefficient explicite

Cholx géométrie ; Dynamiqueimposée :
- Structure machine étudiée - Amplitude piston

- Longueurs, sections, volumes - Phase

échangeurs, régénérateur, - Fréquence
chambre de travall, ...

\ Meos; Mty Teoss Tstns Tmoy y
NON I

Résolution équations
conservations :

f (mmmdmrm T:;Tm)

lou.
Résyitats ;
Variation temporelle des
grandeurs d’état

Figure 2-5 - Boucle de résolution chronologique du modéle thermodynamique avec choix explicite des coefficients

d’irréversibilités

Résumé de la méthode : Initialement, on définit la géométrie de la machine et son

comportement dynamique. On dispose ici d’un modéle basique dans lequel I’impact des pertes
de charge, des transferts thermiques et des fuites au niveau du piston moteur sont fonctions
seulement des coefficients k, h et €,..4. Ces coefficients sont pour I’instant déterminés par
I’utilisateur et choisi arbitrairement. Par la suite, on reliera ces coefficients aux grandeurs
physiques qui les déterminent.
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Ensuite on rentre dans la boucle de résolution. Celle-ci permet de trouver les parameétres phases
et amplitudes des différentes grandeurs d’états qui assurent la conservation de la masse et de
I’énergie.

On obtient ainsi une solution sans transitoire qui permet de connaitre directement une
approximation au premier harmonique des différents flux échangés. On remonte ainsi au travail
mécanique et aux quantités de chaleur chaude et froide échangées. On en déduit la puissance
de sortie et le rendement de la machine.

3. Comparaison modéle LHA 5 volumes avec le modéle initial 3
volumes

On dispose a présent d’un modele incomplet, car on ne perd pas de vue que I’objectif final du
modele est de réussir a relier les coefficients d’irréversibilités a la physique dans un premier
temps et de pouvoir travailler avec une dynamique libre des pistons. Cependant a partir de ce
modele, on cherche a s’assurer que 1’écriture des relations du systeme d’équation présenté dans
la partie précédente n’est pas entachée d’erreur.

Pour ce faire, on va comparer le nouveau modéle 5 volumes aux valeurs de 1’ancien modéle 3
volumes issues du rapport de Chen & al, tout en s’assurant que le nouveau modele est dans les
mémes conditions que le précédent. Les mémes conditions, cela signifie que les volumes
auxiliaires d’échanges thermiques agissent de facon idéale. En effet Chen & al considerent les
¢changeurs comme isothermes a la température de leur source respective, de méme que le
régénérateur ne transite aucun flux thermique moyen. Dans la version 5 volumes, cela revient
a fixer une efficacité du régénérateur a 1, et des valeurs de coefficient d’échange thermique
dans le heater et le cooler a des valeurs immenses ‘simulant’ I’infini. On fixe alors hy, et hy a
108.

On utilise évidemment la méme géométrie que celle du rapport. Chen & al s’appuie sur la
géométrie du RE 1000, la machine a piston libre de SUNPOWER.
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Maximum displacer stroke, m
Maximum piston stroke, m
Piston diameter, m
Displacer diameter, o
Displacer rod diameter, m
Mean voldne, m3

Expansion space
Heater
Regenerator
Cooler
Compression space

Mean heat transfer surface areas

Expansion space, m?
Compression space, m?

4.04 x 1072
4,20 x 1072
5.723 x 1072
5.723 x 1072
1.666 x 1072

6.36 x 1075
3.96 x 1073
5-9’0 x lo-s
2.85 x 1075
1.036 x 107%
1.392 x 1072
2.292 x 1072

Working fluid
Frequency, Hz

Average pressure, MPa

_Piston stroke, m

Displacer stroke, m
Displacer phase angle, deg
Heater temperature, K

Expansion cylinder wall
temperature, K

Cooler temperature, K

Compression cylinder wal
temperature, K '

Helium
30
7
2.80 x 1072
2.80 x 10~2
45
900
900

300
300

Figure 2-6 - Paramétres physiques et géométriques employés par Chen & al pour modéliser la RE 1000 dans leur

modéle LHA 3 volumes
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hh=hk =1e8

he, hc kpe,kpc kmc Tem Tcm Q.in P.out Rendement
(W/m*K) | (Pa.s/Kg) | (Kg/Pa.s) (K) (K) (W) (W) -
Modele mogele Modele mo:ele Modele mo:ele Modele mo:ele Modele mo:ele
Chen&al Chen&al Chen&al Chen&al Chen&al
volumes volumes volumes volumes volumes
0 0 0 854,1 | 854,15 311,8 | 311,77 3955 3941 2491 2482 0,6298 | 0,6298
1,00E+04 0 0 886,2 | 886,26 302,6 | 302,61 3786 3773 2242 2234 0,5922 | 0,5921
2,50E+04 0 0 892,2 | 892,26 301,3 | 301,29 3504 3491 1982 1974 0,5656 | 0,5655
6,25E+04 0 0 896,6 | 896,62 300,6 | 300,63 3178 3167 1827 1821 0,5749 | 0,5750
1,25E+05 0 0 898,3 898,3 300,3 | 300,34 3063 3052 1862 1856 0,6079 | 0,6081
3,00E+08 0 0 900 900 300 300 3041 3030 2027 2020 0,6666 | 0,6667
0 3,33E+06 0 858,4 | 858,48 313,3 | 313,33 3586 3572 1945 1937 0,5424 | 0,5423
0 6,67E+06 0 862,8 | 862,88 314,9 | 314,87 3207 3194 1398 1391 0,4359 | 0,4355
0 1,00E+07 0 867,3 | 867,34 316,4 | 316,39 2821 2809 853 847 0,3024 | 0,3015
0 0 5,00E-09 854,5 | 854,51 313,3 | 313,33 3790 3776 2057 2050 0,5427 | 0,5429
0 0 1,00E-08 855,9 | 855,96 314,2 | 314,22 3545 3534 1603 1599 0,4522 | 0,4525
0 0 2,00E-08 861,3 | 861,36 314,5 | 314,49 2928 2920 760 760,5 0,2596 | 0,2604
0 0 3,00E-08 868,2 | 868,18 313,6 | 313,61 2297 2292 115 117,9 0,0501 | 0,0514

Figure 2-7 - Comparaison des résultats entre LHA 3 Volumes et LHA 5 volumes dans des conditions identiques

On note que les résultats sont trés semblables les uns des autres. On s’y attendait car on s’est mis dans les conditions permettant de simuler des
choses identiques, mais c’est en tout cas encourageant pour la suite de la modélisation.
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4. Mise en équations des coefficients d’irréversibilités

Les coefficients d’irréversibilités sont ceux déja mentionnés dans la partie précédente de ce
chapitre. Ils sont donc de trois types : les coefficients d’échanges thermique h, les coefficients
de pertes de charge k,, et le coefficient de fuite de masse K.

4.1. Coefficients d’échange thermique

4.1.1. Dans les échangeurs

Les coefficients d’échange thermique par convection dans les différents volumes de contrdle
sont désignés par la variable h et sont au nombre de 4 : h,, hy, hy, h. respectivement pour les
¢changes dans la chambre d’expansion, dans le heater, dans le kooler et dans la chambre de
compression.

La valeur du coefficient d’échange thermique dans les échangeurs impacte directement les
quantités de chaleurs échangées. On s’attend a ce que ceux-ci soient élevés. Idéalement on peut
en effet considérer que les volumes compris a I’intérieur des échangeurs sont isothermes, en
prenant une valeur arbitrairement grande de ces coefficients (cf. chapitre 2. II. 3.). Cependant
en raisonnant ainsi on perd tout moyen de dimensionnement de 1I’échangeur, étant donné que
peu importe ses dimensions, celui-ci sera parfait, indépendamment de la surface d’échange, de
la longueur ou du débit le traversant.

Pour connaitre la valeur du coefficient d’échange convectif, on se sert des corrélations qui ont
été¢ mentionnée précédemment (cf. chapitre 1. 11.1.3.6.2.). La formule qui est la mieux adaptée
aux gammes de vitesses et dimensions qui nous intéressent est celle de Xiao [67]. On rappelle
I’expression du nombre de Nusselt :

Niyiqo = 0.016243%° Red*

0.85 1 —0.45 (2.2.20)
Nuyiqo = 0.029Re,axRey

Les valeurs de Re,,,, et Re,, sont fonction de I’amplitude de vitesse du fluide a I’intérieur de

I’échangeur. Le mod¢le permet d’obtenir une valeur du débit massique aux interfaces de chacun

des volumes de contrdle. On définit alors le débit massique a I’intérieur du volume comme étant

la moyenne des débits aux interfaces.

1

deébitpegter = E (mhe + 7hrh) (2.2.21)
1

débityoprer = E (mkr + mck) (2.2.22)

On remonte a la vitesse en divisant par la section de passage et la masse volumique moyenne
prise a la température moyenne et a la pression moyenne de 1’échangeur.
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debltheater

Uheater = onmAn (2.2.23)
m
débit

Ukooler = o k;)l(l)cler (2.2.24)
m

Le calcul du nombre de Reynolds prend en compte I’amplitude de la vitesse. La vitesse et le
débit massique étant en phase, I’amplitude se déduit directement de 1’un a 1’autre. L amplitude
du débit se détermine quant a elle a partir des termes obtenus aprés convergence du Newton-
Raphson.

Mpe = wmem(—mec sin(wt) + m,, cos(wt))

My, = wmem(—mec sin(wt) + m,, cos(wt)) + wmhm(—mhc sin(wt) + m,, cos(wt))

w
débitpeater = 7 (—(Zmemmec + mhmmhc) sin(wt) + (Zmemmes + mhmmhs) cos(wt))

S1 w 2 2
deébitneater gy = 5\/ (2memme, + Mpmmy,)” + (2Memme, + mpymmy, )~ (2.2.25)

De méme que pour I’amplitude du débit dans 1’échangeur froid, on obtient :

_ w 2 2
debltkoolerAmp = E\/(zmcmmcc + mkmmkc) + (chmmcs + mkmmks) (2-2.26)

On peut maintenant exprimer le nombre Reynolds et le nombre de Valensi relatifs a chacun des
¢changeurs. On en déduit le nombre de Nusselt et par conséquent la valeur du coefficient
d’échange par convection :

Nu),A
B = w (2.2.27)
Ly
Nu),A
P = w (2.2.28)
Ly

4.1.2. Dans le régénérateur

Le régénérateur est traité de fagon particuliere. La perte engendrée par une régénération
imparfaite est exprimée a partir d’'une formule empirique tirée d’expérience. On utilise la
relation présentée au chapitre 1. On rappelle celle-ci :

Pour des grilles maillées :

. AT
= 0.194A,¢ A Pel3 po~ 181 —
Qt reg’tf €maxPO Lr (2.2.29)

Pepax = PrReqx

Pour des empilements de fils métalliques :
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. AT

= 0.2534,¢gAsPer2tpo 267 —
Qt reg’tf €maxPO Lr (2.2‘30)
Pepmax = PrReyqx

La porosité€ po, la longueur L, et la section A,..4 sont des parametres connus par I’utilisateur.

Le nombre de Prandtl Pr est un nombre dépendant du fluide employé. Celui-ci varie peu avec
la température et la pression, il est donc considéré comme fixe. Comme pour la corrélation du
nombre de Nusselt dans la partie précédente, le nombre de Reynolds pris a ’amplitude de
vitesse du fluide intervient dans la relation. On calcule le débit de la méme fagon, en prenant la
moyenne aux deux interfaces :

1
débitysge = 5 (it + 1itep) (2.2.31)

Les parameétres physiques du fluide comme la masse volumique, la conductivité et la viscosité
dépendent de la température. Or celle-ci n’est pas définie a I’intérieur du régénérateur dans ce
modele. On utilise la définition de la température effective, déja introduit dans le modele de
Schmidt, définie par I’équation (1.2.6).

La valeur de Q, correspond physiquement au flux moyen enthalpique qui quitte 1’échangeur
chaud pour aller vers le régénérateur. Celle-ci correspond également au flux moyen enthalpique
qui rentre dans I’échangeur froid depuis le régénérateur. Connaissant la valeur de Q, , on ajuste

la valeur du paramétre €, de telle sorte que :

Q¢ = Hyn, = Hir, (2.2.32)

4.2. Coefficients de pertes de charge

Les coefficients de pertes de charge sont representes par les coefficients Ky, kpp, kpr €t Ky
comme déja montré sur I’illustration de la figure 2-2. Comme les grandeurs d’états sont
uniformes au sein d’un volume de contrdle, les pertes de charge sont construites de fagon
discréte aux interfaces de chaque volume. Elles ne rendent pas compte exactement du caractére
linéaire de la chute de pression a I’intérieur des échangeurs ou du régénérateur. Mais en jouant
sur les coefficients des deux interfaces opposées d’un méme volume, on peut retrouver la chute
de pression qui aurait été présente si on 1’avait considérée linéaire.

4.2.1. Dans les échangeurs

Pour le calcul des pertes de charge dans les échangeurs, on se référera a la corrélation obtenue
par Zhao & Cheng (cf. chapitre 1. 11.1.3.5.2.). On rappelle celle-ci en régime laminaire.

Lech

e (2.2.33)

APmoy = meoypurznax

En régime laminaire :
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£ 1 3.27192
oY Ay (Re%5*8 — 2.03946)
Valable pour 23 < Re,, < 395¢et0 < A, < 26.4

(2.2.34)

4.2.2. Dans le régénérateur

Pour les pertes de charge dans le régénérateur, le rapport d’¢tude de Gédéon est trés complet et
on travaillera avec ces corrélations.

1
AP; = == fipu; ;] D—; (2.2.35)

Pour des grilles maillées :

129
fi =7+ 2.91Re™1?

el
0.45 < Repg, < 6100 (2.2.36)
0.0052 < Re,, < 21

Pour des empilements de fils métalliques :

192.1
; = 4.53Re™0067
fi Re, + e
0.11 < Repgy < 2500

0.0021 < Re,, < 5.6

(2.2.37)

4.2.3. Lien entre corrélation et coefficient d’irréversibilité du modéle

Les corrélations fournies ci-dessus nous permettent d’obtenir la valeur de la chute de pression
en connaissant les caractéristiques du débit dans la section de 1’échangeur ou du régénérateur.
Le modéle LHA 5 volumes est basé sur une relation linéaire entre le débit a I’interface et la
chute de pression entre deux volumes. Il faut maintenant trouver la valeur du coefficient k,,

telle que la chute de pression corresponde a la valeur expérimentale issue d’un tel débit.

Cependant il est important de mentionner que la chute de pression correspond a une différence
a une interface et non pas a un volume. Par exemple quand la corrélation expérimentale nous
fournit la chute de pression dans I’échangeur chaud, nous répartissons cette chute pour moitié
a ’interface heater/expansion et pour moiti¢ a I’interface régénérateur/heater.

107



l

|
s Exp i
: Régénérateur Heater HeahaR)
A
I T
1
1
|
1 1
1 ]
1 1 1
Py 1 1 1
_____ _._.Iﬁ._,_,_._._, R e R e e e R
1 3 [
1 APF::‘:!!?J 1
Pn ' 2 |
_____ _._.:_._._._._._. X Athr“
1 1 4 APF!&’G.’P?'
1 1 - 4
P Loodo A
1 1 i 1 A
. 1 [
i ]
1 1
1 1
| |
1
défini par défini par
KpnMyn Kpetpe

Figure 2-8 - Répartition des pertes de charge de I’ensemble du volume en deux valeurs discrétes de part et d’autre du

volume

Au final, les relations entre chutes de pression aux interfaces et chutes de pression calculées se

répartissent ainsi :

APheat/exp = Aph;ater
APrege/heat = Aph;ater APgege
AProotjrege = Aprzege APk;Oler
APcomp/kool = APk;)OIeT

(2.2.38)
(2.2.39)
(2.2.40)

(2.2.41)

On remonte ainsi aux valeurs que doivent prendre les coefficients k, :

k _ APheat/exp

pe — m
he

k _ APrege/heat
ph Myp

k — APkool/rege
pr My

k _ APr:omp/kool
pk Mck
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4.3. Les pertes par fuite massique au niveau des deux pistons

Dans la topologie présentée dans la figure 2-1, il n’existe qu’un seul débit massique pris en
compte. Il s’agit des fuites situées au niveau du piston moteur, entre la chambre de compression
et ’espace buffer. Le débit de fuite est reli¢ a la différence de pression entre les deux volumes
par le coefficient k.. qui apparait dans I’équation (2.1.25). La littérature nous fournit
¢galement une relation entre débit et différence de pression. Cette relation a été mentionnée
dans le chapitre 1 (I1.1.3.4.)

7TDpistgs AP
12u  Lggp

Myap = P (2.2.46)

Dont on déduit directement k. :
TDmGrm
k= p—21 2.2.47
Avec les données géométriques relatives au piston moteur (diamétre, jeu radial et longueur du

piston).

Il existe normalement un autre débit de fuite situé le long du piston déplaceur, entre 1’espace
froid de compression et 1’espace chaud d’expansion. Celui-ci n’a pas été introduit dans le
mode¢le mis en équation dans ce manuscrit, car la prise en compte de ce débit entrainait une
compléte refonte du systeme d’équation. En effet les débits d’un volume de contrdle a un autre
ont été défini par récurrence en partant de I’espace d’expansion, alors considéré sans fuite. Les
pertes engendrées par ce débit qui existe réellement, sont tout de méme prises en compte
explicitement par la formule donnée au chapitre 1 (II.1.3.3.) formulant les pertes par pompage.
Par la suite dans le manuscrit, en étudiant la machine en FPSE, on ajoute la cavité faisant office
de ressort gazeux. Celle-ci se trouve au coté de la chambre de compression. On introduira un
nouveau coefficient de fuite massique k,,; qui décrira le lien entre le débit de fuite et la
différence de pression entre 1’espace froid de compression et I’espace clos du ressort.

4.4. Boucle de résolution avec coefficients implicites

Le calcul de chacun des coefficients d’irréversibilités dépend de nombres sans dimension qui
dépendent eux méme de la vitesse de 1’écoulement a I’intérieur de 1’échangeur ou du
régénérateur. Il est alors nécessaire d’avoir accés a une premicre valeur du débit pour pouvoir
obtenir une premicre estimation des pertes. Sauf que la prise en compte de coefficients
différents impacte directement les valeurs des grandeurs d’états et donc les débits de fluide. Il
faut donc itérer une nouvelle fois afin d’obtenir de nouvelles valeurs jusqu’a avoir convergence.
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Boucle de résolution
Modele thermodynamique avec coefficient implicite

Choix géométrie : Dynamique imposée :
- Structure machine étudiée - Amplitudes pistons
- Longueurs, sections, volumes - Phases
échangeurs, régénérateur, - Fréquence
chambre de travalil, ...
(_EII I I : ™
diméversibilités :
¥
g ~
Mis a jour des grandeurs
Inconnues:
Meogs Matn, Teos Tstns T Mis 3 lour coef. imév.:
NON ~ Eﬂ — hy:= hyyy
N k= Ky
Résolution équations =
oo €ry*= €ryq
f(mmmuuTmTqum)
=07 y
Joul
' N
Calcul coef, irrév.;
- Calcul débit, Reynolds, Nusseit
L‘Clmhﬂd k"'f‘"lnx 4
&
-
Convergence des coefs ?
Ihgss = hy] < & Non
lkiys = ke| <8
\ €ries — €| <O
Joul
Résuitats

Figure 2-9 - Boucle de résolution du modele thermodynamique avec calcul implicites des pertes

On peut cependant compresser le processus de résolution. Comme il est possible d’exprimer les
coefficients d’irréversibilités, cela revient a dire qu’il existe une fonction qui permet de relier
directement la valeur ad-hoc que ceux-ci doivent prendre en fonction des inconnues de la boucle
de résolution principale. On introduit donc de nouvelles fonctions telles que

h - h (mCOS’mSlTU TCOS’ TSlTl’ moy)

hk - hk (mcos» Msin, Tcos» Tsmr Tmoy)

hh = hh (mcos» Msin, Tcos» Tsm» Tmoy)
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De méme pour les coefficients k,, et k,, qui peuvent en effet ne s’exprimer qu’en fonction des

inconnues du systéme.

En revanche la valeur de I’efficacité du régénérateur ne peut pas s’exprimer en fonction des
autres inconnues. C’est pourquoi celui-ci est introduit comme étant une nouvelle inconnue du
systeme a résoudre. Il est alors nécessaire d’introduire une relation supplémentaire. Cette
relation a introduire est I’équation ch 2. 11.4.1.2. (Eq. 2.2.29 ou 2.2.30 selon le type de

régeénérateur)

Au final le schéma de résolution est le suivant :

Boucle de résolution
Modele thermodynamique avec coefficient implicite compressée

Choix géométrie ; Dynamiqueimposée :
- Structure machine étudiée - Amplitudes pistons
- Longueurs, sections, volumes - Phases

échangeurs, régénérateur, - Fréquence
chambre de travall, ...

-
Inconnues :

\ mmmlhurzovrlhurm y

NON 1
( )
Résolution équations

conservations ;
f@'h(x"),k(x*),e) =07

Jou

— ]

A

\ J

X" = (M o Mgy Teoogs Totns Tinay)

Figure 2-10 - Boucle de résolution optimisée du calcul implicite des pertes
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IV. Prise en compte de la dynamique libre des pistons

Jusqu’a maintenant, les mouvements des pistons étaient supposés connus a I’avance. Les
performances de la machine sont intimement liées aux paramétres dynamiques des pistons. Si
ceux-ci s’averent tres €éloignés de ceux pris en hypothese, les performances attendues seront
elles aussi tres €loignées de celles prévues.

Afin d’écrire les équations de la dynamique, il est nécessaire de préciser la structure de la
machine que 1’on cherche a dimensionner. On donne dans la représentation ci —dessous les
grandes lignes de celle-ci, afin de voir au moins sur quelles surfaces s’appliquent les forces de
pression. La structure est treés similaire a celle de la RE1000. La différence réside dans le
positionnement des deux échangeurs et du régénérateur qui sont insérés a l’intérieur de
I’enceinte externe. Le piston déplaceur se déplace a I’intérieur d’un cylindre tenu par les
¢changeurs. La structure du ressort gazeux est en revanche similaire a celui de la machine de
SUNPOWER. Il est réalisé a 1’aide d’une tige centrale qui rentre dans le piston déplaceur.

Piston motewr )
Espace buffer Section: A4,, Volume mort Picton déo. .
auxiliaires iston déplacem

Section: A,

Espace expansion

Volume mort

¢ auxiliaires
Amortisseur T .
représentant la charge APACO COprosion
C Ressort gazeux
pe Tige centrale
cavité gazeuse
Section: A,

Figure 2-11 - Représentation schématique de la machine Stirling dimensionnée pour notre étude

1. Mécanique du piston déplaceur

La démarche de I’étude a été d’introduire les éléments de complexification pas a pas. C’est pour
cela que seule I’équation mécanique du piston déplaceur est ajoutée au systéme calculé par la
boucle principale de résolution. L’ajout de cette équation mécanique augmente de 2 le nombre
d’équations du systéeme. Comme pour chaque équation précédente, il y a une composante sur
le sinus, et une composante sur le cosinus.
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Figure 2-12 - Répartition des forces de pression autour du piston déplaceur

1.1. Mise en équation
On introduit deux nouvelles inconnues pour exprimer le mouvement du déplaceur.
X dep

Xéep = X_

ma

= X, cOS(t") + x23 sin(t™) = x4, cos(t™) + x4 sin(t™) (2.4.1)

Ces 2 nouvelles inconnues nécessitent deux nouvelles équations pour étre déterminée. Il s’agit
de principe fondamental de la dynamique appliqué au piston déplaceur, projeté sur la
composante cosinus et la composante sinus. Le mouvement du déplaceur est normalisé par

rapport a I’amplitude du moteur (cf. Ch.2 I. 4.). On remonte alors a I’amplitude et a la phase du

’ (2.4.2)
Xdaa = Xma x%z + X223

, Xps 360
Ba = signe(x,,) * acos = =" ( > ) 24.3)
VX222 T X33 T

piston déplaceur :

Les forces de pression issues du volume de compression poussent selon +Ox. Les forces de
pressions issues du volume d’expansion poussent selon —Ox. Dans la cavité gazeuse du ressort,
les forces de pression se compensent de part et d’autre sauf en vis-a-vis de la tige centrale. Au
final il reste une composante selon +Ox qui s’applique sur une section égale a celle de la tige
centrale. On obtient au final I’équation suivante :

dedep = pc(Ad —4,)+ PsAr — PeAa

. 2.4.4)
dedep = (pc - pe)Ad + (ps - pc)Ar
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On exprime cette équation en fonction des valeurs réduites, ce qui nous permettra d’exprimer
les pressions réduites simplement en fonction des masses et températures réduites (cf chapitre
2.13)

x dZX(;ep . . . .
me——7 = Pc —pe)as + (b5 —pe)as (2.4.5)
Avec :

D . .,
- ps = p—s : Pression normalisée du ressort gazeux
m

demotampr
PmAd
Agd

- A== 1 : Section normalisée du déplaceur par rapport a lui méme
d

- mg = : Masse normalisée du déplaceur

A . ., :
- ag = A—T : Section normalisée de la tige centrale
d

Le mouvement du piston moteur est toujours considéré comme une entrée du systéme. En
revanche la convergence du systéme assure la connaissance de la mécanique du piston
déplaceur, de facon implicite et en assurant cette fois-ci un comportement thermodynamique
correspondant a ce mouvement.

1.2. Expression de la pression p dans le ressort

Les pressions p; et p, s’expriment en fonction de mg, T, V', mg, T, et V,".

La premiéere possibilité étudiée pour exprimer la pression py, est de considérer la pression issue
d’une transformation adiabatique variant faiblement autour de son volume moyen. La formule
a alors déja été donnée a la fin du chapitre 1 (cf. 11.2.1.).

As
Ps =Pm|1— )/V_Xdep (2.4.6)
Smoy
Soit en grandeur réduite :
. AsXmotamp . .
Ds = 1-— Y Xdep =1- ledep (2.4.7)
Smoy

La seconde possibilité, celle qui a été finalement retenue, est d’introduire de nouvelles

inconnues définissant 1’état thermodynamique du gaz a I'intérieur de la cavité. On introduit

donc :
m
mg = — 2 =14 x5 sin(t*) + xp6 cos(t™) = 1 + mg, cos(t™) + mgsin(t™)  (2.4.8)
sm
T.
= =1+ xy;sin(t*) + xpgcos(t™) = 1 + T, cos(t™) + T,_sin(t 4.
TS TS 14 xp7 sin(t") + xzgcos(t”) = 1+ Ts, cos(t*) + Ty sin(t") (2.4.9)
sm
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La valeur moyenne de la température dans le ressort est €¢galement une inconnue du nouveau

systéme a résoudre Ty, = Xy9.
On a toujours la relation p; = mz + Ty — V'

Ces 5 nouvelles inconnues nécessitent 5 nouvelles équations pour compléter le systéme. Il s’agit
de la composante sinus et cosinus de la conservation de la masse et de la composante moyenne,
sinus et cosinus de la conservation de 1’énergie.

L’équation de conservation de la masse est :

dm
Meg = dts = ks (pe — Ps) (2.4.10)

Avec m.¢ dépendant de la différence de pression entre la chambre de compression et le ressort

(voir ci-dessous).

L’équation de conservation de I’énergie est

dV; dmgTs

hsAg(T,s — Ts) + CpmcsTcs =Ds E +Cy dt (2.4.11)

Deux nouveaux coefficients d’irréversibilité sont introduits. Il s’agit de k,,,5 et hs.
- ks est directement défini par les parameétres géométriques de la tige entrante dans le

ressort (D, le diaméetre de la tige centrale, g, le jeu radial et Ly, la longueur de la tige):
ke = D, g}

- hg permet de déduire les €changes thermiques entre le fluide et la température de paroi

2.4.12)

dans la cavité gazeuse T,,.

Remarques :

- Latempérature de la paroi interne T,,; est une donnée physique fixée pour la résolution.
En réalité, il faudrait écrire une nouvelle équation d’équilibre entre les flux thermiques
entrant et sortant au niveau du solide pour déterminer la température d’équilibre de T,,.

- On doit introduire la masse de fluide situé¢ dans le ressort gazeux dans I’équation
permettant la conservation de la masse totale (Eq. 2.1.25)

- Si on fixe hg et k,,5 a 0, on retrouve les mémes résultats qu’en tenant compte d’une

transformation adiabatique (Eq 2.4.7)
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- Sion suppose seulement que k,,; = 0, qu’il n’y a donc pas de fuites au niveau du piston,
le travail mécanique moyen correspond aux échanges thermiques moyens. Il s’agit de
I’hypothese faites pour déterminer la corrélation expérimentale des pertes par hystérésis

dans le ressort gazeux. Cette formule permettrait de remonter a la valeur de h.

2. Mécanique du piston moteur

Le piston moteur est basique. Il baigne entierement dans le fluide de travail, les forces de
pression moyenne sont similaires de part et d’autre et s’appliquent sur les mémes surfaces.

—
—
—
—
—
—
—
—
—

——
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Figure 2-13 - Répartition des forces de pression autour du piston moteur

L’équation mécanique s’obtient facilement :

demot _

AX ot
Mm dt2 - (pb - pc)Am - Cpcﬂ

2.4.13
T ( )

Cependant si on traite le probléme de la méme maniere que pour le piston déplaceur, en ajoutant
deux inconnues permettant de déduire I’amplitude et la phase du mouvement du piston, on
aboutit a un systéme particulier dont le vecteur nul est solution du systéme. La possibilité de
passer outre ce probléme serait d’introduire la fréquence d’oscillation comme nouvelle
inconnue, dont la relation qui permettrait de la trouver serait I’équation qui impose le
déterminant de la matrice du systeme a 0. Cette relation est en fait trés difficile a exprimer, et
donc on opte pour une seconde méthode alternative permettant de remonter aux caractéristiques

mécaniques du piston moteur.

Dans cette seconde option, on conserve le mouvement du piston moteur comme parametre
d’entrée du systéme de résolution, a savoir sa phase, son amplitude et sa fréquence. Puis on
calcule ensuite a posteriori la masse et I’amortissement du générateur sur le piston, compte tenu
de la force de pression motrice, afin que le mouvement corresponde a 1’équation mécanique
écrite ci-dessus.
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Si on considere I’allure du piston moteur comme étant la suivante :
Xmot = Xmot gy SIN(WE) (2.4.14)

otgm

L’accélération du moteur est déterminée par les caractéristiques imposées du mouvement :
Aot = —Xmorw? sin(wt) (2.4.15)

La force de la pression motrice s’exprime quant a elle :
Foress = (P = Pc)Am
Eyress = Fpressamy SIN(@t + ¢p) (2.4.16)
= Fpressamp (cos(d)p) sin(wt) + sin(qbp) cos(wt))

Et la force d’amortissement s’écrit :

dx
Famort = ~Cpe =7 = ~CpcXmot g COS(@1) 2.4.17)

Les valeurs de I’amplitude Fpressamp et de la phase ¢,, de la force motrice se déduisent a partir

de ’amplitude et de la phase de la pression dans la chambre de compression, qui sont en effet

connues a posteriori apres résolution du systéme.

A partir de 1, on obtient directement :

E cos(¢ )
My = ———amp 7 (2.4.18)
Xmotampw
C. . = Fpressamp Sin(¢P) (2'4°19)
pe Xmotampw

117



V. Conclusions du chapitre

On a détaillé dans ce chapitre toutes les étapes de la construction du modéle thermodynamique
et mécanique de la machine étudiée. On rappelle celles-ci :

Le modele LHA 3 volumes de Chen, Griffin et West a été pris en référence comme point de
départ de la modélisation du Stirling Beta. En effet celui-ci présentait les avantages d’étre rapide
a calculer tout en conservant une certaine souplesse sur le calcul des pertes. Dans le but de faire
de I’optimisation, il s’agissait de critéres séduisants. Cependant leur modéle ne permettait pas
de faire correspondre la géométrie de la machine avec les pertes occasionnées. C’est pourquoi
il a été transformé en un modele avec 5 volumes de controle, en y ajoutant les deux échangeurs
et le régénérateur a la place de I’obscure volume mort regroupant ces trois entités en un seul et
unique volume. Cela permet de séparément paramétrer ce qu’il s’y passe a l’intérieur. Le
modele 5 volumes a d’abord été comparé au modele 3 volumes. Les coefficients ont été ajustés
pour que le nouveau modele soit dans les mémes conditions que 1’ancien modele. On a retrouvé
exactement les mémes valeurs que dans le rapport de Chen, ce qui indiquait que 1’ajout des états
thermodynamiques dans les volumes auxiliaires n’avait pas perturbé la résolution du systeéme.
On a alors pu attitrer une valeur aux coefficients d’irréversibilités en les reliant aux géométries
de chacun des échangeurs/régénérateurs. Les formulations qui ont été utilisées pour déterminer
les pertes de charges et les échanges thermiques ont toutes été tirées de la littérature dédiée aux
¢coulements oscillants.

Jusque-la nous avions constamment considéré la mécanique des pistons comme déterminée a
I’avance. Pour pouvoir obtenir un mouvement libre du piston déplaceur, on a considéré un
nouveau volume agissant comme un ressort gazeux a I’intérieur du piston lui-méme, comme
pour la machine de SunPower. On a cette fois ci considéré les composantes du mouvement du
piston déplaceur elles-mémes comme des inconnues du systéme a résoudre, en y ajoutant
I’équation mécanique du mouvement du piston déplaceur. La pression a I’intérieur de la cavité
gazeuse est également calculée implicitement. Pour connaitre le mouvement du piston moteur,
il était difficile d’employer la méme méthode. En effet, I’ajout de deux nouvelles inconnues
représentants les composantes du mouvement du piston moteur, livrées a nouveau aux seules
équations de la dynamique, faisait cette fois ci converger la résolution vers une solution instable
non désirée. Cette solution correspondait au cas ou rien ne bouge. Pour pallier ce probléme,
nous avons choisi de traiter le probléme a I’envers, en remontant le fil de 1I’équation mécanique.
On a laissé imposé le mouvement du piston moteur, et on en a déduit quelles devraient étre les
caractéristiques du piston pour correspondre a ce mouvement. Cela donne une condition sur la
masse et I’amortissement, en fonction notamment de la fréquence et des forces de pression.

Il faut garder a ’esprit que ce mod¢le reste une simplification de ce qu’il se passe réellement a
I’intérieur du moteur Stirling. Il reste maintenant a le confronter a des données expérimentales,

afin d’avoir une idée de I’écart qu’il présente a la réalité. Cela sera fait dans le prochain chapitre,
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avec les données que la NASA a récoltées sur la RE 1000. Une fois comparé, on jouera avec
les parameétres du modele pour obtenir un jeu de valeur permettant le dimensionnement d’une
machine réelle.

119



Chapitre 3

Exploitation du mod¢ele thermodynamique LHA 5

volumes
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I. Introduction

Le chapitre précédent a présenté la fagon dont a été congue le modele thermodynamique et
mécanique du moteur Stirling. Il est néanmoins nécessaire de confronter ce modele a des
données réelles. On dispose de nombreuses données expérimentales relatives a la machine RE
1000 de SUNPOWER. 1l s’agit d’'une machine qui a énormément ¢été étudiée par la NASA et
qui constitue dorénavant un cas benchmark dans la littérature.

A la suite de la comparaison entre le mode¢le et les données expérimentales, on se servira du
modele développé dans cette thése pour comprendre la complexité sous-jacente du bon
dimensionnement des moteurs Stirling. D’abord on s’assurera que le calcul implicite des
coefficients d’irréversibilités fournit la méme valeur que le calcul mené de fagon parallele, sans
mise a jour des grandeurs thermodynamiques. Dans un second temps, on analysera I’influence
de I’ajout des pertes au modele idéal sur les performances de la machine, tout en restant dans
une configuration de machine a mécanique entiérement déterminée. Ensuite on libérera les
contraintes de mouvement sur les pistons et on observera la difficulté engendrée quant a
I’obtention de I’amplitude et de la phase souhaitée.
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II. Comparaison entre le calcul découplé des pertes et le
calcul implicite des pertes

Le calcul découplé des pertes consiste a résoudre dans un premier temps le systéme dans un cas
idéal de référence, comme le modele de Schmidt, puis de calculer a fortiori les pertes a partir
des données du modele idéal. Les pertes sont ensuite retranchées a la puissance et/ou ajoutées
a la chaleur fournie. Pour simuler le mod¢le idéal de référence, on utilise le modéle développé
au chapitre précédent, dans lequel on fixe les coefficients d’irréversibilités a des valeurs
précises simulant les hypothéses de Schmidt. Ces hypothéses ont été rappelées au chapitre 1
(cf. Chl. I1.1.2.1.). On fait tout de méme une entorse aux hypotheses de Schmidt. On suppose
que les chambres sont adiabatiques au lieu d’étre isothermes.

kp Fem h Quoss/rege

Kpe Kpn Kpr Kpk kms  kme | he hn  hk h. -

0 0 0 0 107 107> 0 108 108 0 0
\ Y J\ Y J ( J \ J

Pas de pertes de charge Pas de fuites Echangeurs Régénérateur
(Pression uniforme) (Masse constante) isothermes parfait
Chambres
adiabatiques

Tableau 3-1 - Coefficients d’irréversibilités pour le modéle idéal de référence

Le calcul implicite des pertes correspond aux diagrammes de résolution présentés a la fin du
chapitre 2, dans lesquels les pertes sont directement introduites dans la résolution
thermodynamique. Il s’agit du corps principal du chapitre 2. La configuration des coefficients
d’irréversibilités sera rappelée dans chacun des paragraphes selon qu’on compare les pertes de
charge, etc.

La comparaison se fera sur une géométrie fictive a partir de laquelle on fera varier les
dimensions. Elle permettra de valider la stratégie de calcul des coefficients d’irréversibilité du
modele. On verra également apparaitre I’intérét de disposer d’un mod¢le qui prend directement
en compte les pertes sur le calcul des pressions dans les différentes parties de la machine.
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1. Géométrie de la machine Stirling étudiée

La géométrie de la machine étudiée est présentée sur la figure 3-1 ci-dessous. Il s’agit d’un
moteur de configuration beta trés semblable a la machine RE-1000 de Sunpower. Les
¢changeurs chaud et froid sont a fentes. Le ressort gazeux se situe a I’intérieur du piston
déplaceur, et le gaz est comprimé a I’aide d’une tige centrale fixée au niveau de 1’échangeur
froid. Cette tige a un second role. Outre la compression du gaz dans le ressort, elle assure
¢galement le guidage du piston déplaceur.

Les parameétres initiaux sont ceux du tableau suivant. On fera par la suite varier certains

parametres, mais la géométrie restera conforme a celle présentée ici.

Grandeurs géométriques
Parametres Valeurs Paramétres Valeurs
L.o 2cm L, 3cm
L. 1cm REGE R;,; 3,8 cm
L 2cm REGE R,,; S5cm
L., 0Ocm Po 85%
L, 3cm R, 4,3cm
Ny, 50 fentes Rym 3cm
hsi 1,1cm R,q 3cm
L™ 0,5mm R,, 0,8cm
L, 3cm
Ngp 50 fentes
hfh 1,1cm
l fh* 0,5mm
Dynamique des pistons Physiques
Parametres Valeurs Paramétres Valeurs
Xda 0,6 cm Tsc 900 K
Xona 0,6 cm Ts¢ 300K
B 90° P, 60 bars
f 30 Hz fluide Hélium

Tableau 3-2 - Données d’entrée initiales du modéele
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Figure 3-1 - Représentation schématique du moteur Stirling beta modélisé

2. Coefficients de pertes de charge

Le calcul a postériori des pertes (ou calcul découplé des pertes) utilise le modele dans les
conditions fournies par le tableau 3-1 avec la géométrie fournie par le tableau 3-2. Aprées
convergence de la résolution du systéeme thermodynamique, on déduit les chutes de pression
avec les équations (2.2.33) pour les échangeurs et (2.2.37) pour le régénérateur. Les pertes
s’obtiennent alors en intégrant sur une période le produit du débit volumique avec la chute de

o T . . .
pression Wap = f [ o v APdt. Puis on retranche la valeur des pertes a la puissance obtenue par

le modele de référence.

Le calcul implicite utilise le modele dans les conditions du tableau ci-dessous. Les coefficients
kpn €t ky, correspondent aux deux coefficients adjacents au régénérateur. On ne considere que
les pertes de charge dans le régénérateur pour faire la comparaison, car celles-ci sont fortement
localisées dans cette partie du moteur. La géométrie utilisée est la méme que pour le calcul
découplé (tableau 3-2). Apres convergence du systeme thermodynamique, avec la boucle de
résolution de la figure 2-9, la solution nous fournit directement la puissance utile (sous-entendu
les pertes sont déja soustraites puisqu’implicitement prises en compte).

kp km h Qloss/rege
k pe kph kpr kpk kns kme |he hp hy h, -
0 implicite implicite 0 |[107'> 107*>| 0 10® 10® 0 0

Tableau 3-3 - Configuration des coefficients d’irréversibilités pour comparer les pertes de charge
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Pour effectuer la comparaison entre un calcul découplé des pertes et un calcul implicite des
pertes, on ne s’intéresse donc qu’au régénérateur. On fait alors varier séparément deux
parametres qui jouent sur les pertes :

- lalongueur du régénérateur

- I’amplitude du déplaceur (responsable de la vitesse du fluide dans le régénérateur)

700 B00 | —— afe
‘ i Puissance référence (PR) Puissance référence (PR)
Pertes charge post-process (PCP) Pertes charge D“?l'D’OCQES (PCP)
600 [ Puissance corrigée post-process (PR - PCP) 700 - Puissance corrigée post-process (PR - PCP)
Puissance modéle implicite Puissance modéle implicite
600

500
E E 500
@ 4 @
e g
9 £ 400
® 300 P
Fl 'S 300
= &

200

200
100 - = — Fone
g I | | | | I
1 2 3 4 ] & 7 8 9 10 1 2 3 4 & 6 7 8
Longueur du régénérateur L [em] Ampl. du déplaceur X 4o [mm]

Figure 3-2 - Puissances utiles avec calcul des pertes a postériori et calcul implicite des pertes pour différentes
longueurs de régénérateur et différentes amplitudes de déplacement du déplaceur

La méthode numérique permettant de calculer le systéme avec pertes implicites a convergé en
seulement 5 itérations en moyenne. La grandeur corrigée PR — PCP représente d’une certaine
maniere la puissance sans aucune itération du modele implicite. On peut noter que la puissance
corrigée et la puissance issue du modele implicite sont treés proches (figure 3-2), ce qui explique
la convergence rapide de la méthode numérique. D’autre part, on remarque que la stratégie de
bouclage des coefficients k,j et k,, en fonction du vecteur inconnu a résoudre fournit
directement la puissance utile, et surtout que cette derni¢re correspond bien physiquement a une
puissance idéale a laquelle on a 6té des pertes.

L’avantage supplémentaire de disposer d’un modele qui prend en compte implicitement les
pertes sur le calcul des variables d’états est que 1’écart de pression entre les chambres de
compression et d’expansion correspond justement a I’écart qu’il doit y avoir si on se référe aux
corrélations (figure 3-3). Cette différence de pression est primordiale pour calculer la
dynamique du piston déplaceur quand celui-ci sera mécaniquement libre.
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Evolution temporelle de la pression
T : T

Pression chambre compression
Pression chambre d'expansion

2

Pression [)(1[]5 Pa]
[=2}

o 5 10 15 20 25 30 35
temps [ms]

Figure 3-3 - Pression instantanée dans les deux chambres de travail avec L, = 8 cm

3. Coefficients de transfert thermique par convection dans les

échangeurs

11 est difficile de faire une comparaison entre deux modeles pour mesurer I’impact du transfert
thermique par convection. On ne dispose pas en effet de formule donnant I’impact qu’aurait un
¢changeur imparfait sur les performances d’une machine idéale. En obtenant une valeur de h
différente de 108, comment remonter a la différence de chaleur fournie ou extraite ? C’est la
question a laquelle il nous faudrait répondre pour pouvoir faire une comparaison identique au
paragraphe précédent. Dans certain modele d’échangeur cette grandeur correspondrait a
I’efficacité¢ thermique, ou au NTU (number of transfer unit) qui s’exprime également en
fonction du coefficient de convection h. Cette efficacité thermique représente la puissance
thermique réellement échangée dans 1’échangeur par rapport a la puissance maximale
¢changeable. A partir de cette variable, on pourrait remonter a la différence de chaleur extraite
ou fournie, la déduire ou I’ajouter et recalculer les performances corrigées.

La comparaison n’a pas ¢été réalisée, parce qu’on ne dispose pas dans ce modele de formule
donnant ’efficacit¢ d’un échangeur. Il s’agit d’une grandeur difficile & obtenir dans le cas
d’écoulement oscillant, et dont les températures d’entrée de I’échangeur varient sans cesse. Les
coefficients d’échanges convectifs h; et h; sont directement issus des corrélations (2.2.20).

kp km h Qloss/rege
pe kph kPT kpk Kins Kinc he hy hy he |-
0 0 0 0 [107%(107t®| 0 |implicite|implicite| 0 0

Tableau 3-4 - Configuration des coefficients d’irréversibilités pour comparer les pertes de charge
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4. Pertes par flux enthalpique moyen le long du régénérateur

La problématique est ici la méme que pour les échangeurs. Comment faire correspondre le
manque d’efficacité du régénérateur aux performances du modéele idéal de référence ? Sauf que
cette fois ci, la corrélation utilisée ne fournit pas un coefficient d’échange convectif dans le
régénérateur, mais directement 1’enthalpie moyenne transférée sur une période de
fonctionnement entre I’échangeur chaud et 1’échangeur froid. Cette grandeur constitue
¢galement 1’apport de chaleur a fournir en plus par 1’échangeur chaud, ce qui nous permet
d’obtenir un rendement corrigé.

Le calcul découplé du flux est donné par 1’équation (2.2.30) a partir des variables d’état
obtenues dans les conditions du modele de référence (Tableau 3-1). Cette valeur n’impacte pas
directement la puissance, mais constitue une quantité¢ de chaleur supplémentaire a fournir et
joue donc fortement sur le rendement. On ajoute alors cette puissance au flux de chaleur fourni
par I’échangeur chaud et on corrige le rendement initialement obtenu.

Le calcul implicite impose que le flux moyen au niveau de I’interface heater/régénérateur ou
kooler/régénérateur soit égal a la méme corrélation que pour le calcul découplé. La différence
avec le calcul précédent, est que cette fois ci la température moyenne dans les échangeurs et les
chambres de travail va s’adapter a ce flux de chaleur perdu. L’écart de température entre le
fluide et la source va alors s’accentuer, et nécessairement les flux thermiques entrant et sortant
vont augmenter. Pour que [’enthalpie conditionnelle a I’interface rege/heater égalise la
corr¢lation, ¢’est une variable inconnue €,..4 qui s’ajuste (cf. Ch2. 11.4.1.).

kp km h Qloss/rege
kpe kph kPT kpk Kins Kinc he hy hy h¢ -
0 0 0 0 10715 | 10715 0 108 108 0 |implicite

Tableau 3-5 - Configuration des coefficients d’irréversibilités pour comparer ’inefficacité du régénérateur

Comme pour les pertes de charge dans le régénérateur, le flux enthalpique moyen le long du
régénérateur va étre directement fonction de la longueur et du débit du fluide a I'intérieur.
D’autres parameétres interviennent €¢galement, mais on s’intéresse a ces deux-la.
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Figure 3-4 - Comparaison entre calcul découplé et calcul implicite de la chaleur fournie et du rendement pour

différentes longueurs de régénérateur

On note sur la figure 3-4 ci-dessus qu’imposer au mod¢le un flux moyen perdu au niveau de
I’interface rege/heater revient exactement au méme que d’ajouter ce flux a la chaleur fournie
par un modele de référence. Cela est particulierement vrai parce que les échangeurs adjacents
au régénérateur sont ici supposés parfaits (isothermes).

5. Flux de fuites compression/ressort

Il n’y a aucun effet bénéfique a avoir de fortes fuites dans la machine. Pendant I’optimisation
de la machine, dans la suite de ce manuscrit, les jeux mécaniques au niveau des pistons seront
fixés a des valeurs réalisables. L’intérét de les prendre en compte permet de connaitre I’impact
que celles-ci ont sur les pressions dans les différentes parties de la machine et par conséquent
sur la dynamique des pistons.

Le calcul a postériori des pertes par fuites de fluide est fait au travers de I’équation (1.2.27). Il
s’agit d’un calcul de pertes de charge apres avoir déterminé le débit engendré par une différence
de pression donnée entre deux parties accolées. On soustrait ensuite cette perte de puissance a
une puissance de référence. Comme toujours, le modele de référence correspond a la
configuration du tableau 3-1 et la géométrie est celle du tableau 3-2.

Le calcul implicite met a jour la valeur du débit allant de la chambre de compression vers la
cavité gazeuse au travers du coefficient k,,; donnée par I’équation (2.4.12). La pression dans
la cavité gazeuse varie cette fois ci avec la quantité de matiere présente a I’intérieur, ce qui
induit cette fois ci un déphasage entre le volume et la pression du ressort. Le ressort gazeux est
alors le siége d’un travail mécanique moyen absorbé (algébriquement négatif) qu’on prend en
compte dans le calcul de la puissance utile. On travaille alors dans les conditions du tableau 3-
6 ci-dessous.
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Kin

Qloss/rege

kpe

kpn

ko

kpk

lcnlS

lcﬂlC

he

h

hu

he

0

0

0

0

implicite

10—15

0

108

108

0

0

Tableau 3-6 - Configuration des coefficients d’irréversibilités du modéle pour étudier les fuites au niveau de la tige du

ressort gazeux

Pour faire la comparaison entre le calcul a posteriori et le calcul implicite des fuites a I’interface
compression/ressort gazeux, on fait varier le jeu radial mécanique entre le piston et la tige du

ressort g, ¢.

Puissance en fonction du jeu radial tige ressort
T T T T T T T T
!
Xy ‘l
700 " | wxH
Xxxx#xxx
|
600 |
{ Puissance de référence (PR}
Perte par leakage (PL)
{ —Puissance corrigée (PR - PL)
Puissance implicite (PI)

800
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Jeu radial tige [um]

Figure 3-5 - Comparaison entre calcul découplé et calcul implicite des pertes par fuite massique au niveau du jeu
mécanique entre ressort gazeux et chambre de compression

Le calcul des pertes a partir d’un modele de référence explose rapidement avec 1’augmentation
du jeu entre le piston et la tige. En effet, celles-ci évoluent a la puissance cube du jeu radial.
D’apres la figure 3-5, pour un jeu d’environ 25 pum les pertes sont aussi importantes que la
puissance. Le probléme vient du fait qu’on ne met pas a jour la différence de pression avec
I’augmentation du jeu. Le probléme existait déja au niveau du calcul des pertes de charge ou, a
partir du débit, on en déduisait la chute de pression qui devait étre engendrée par un tel débit.
Dans le cas des fuites, le raisonnement est pris dans 1’autre sens. C’est a partir de la différence
de pression qu’on en déduit le débit qu’il devrait y avoir. Mais si on ne réajuste pas les pressions,
le débit permettant d’expliquer un tel écart de pression dans un conduit de plus en plus large

devient nécessairement énorme, et les pertes aussi.
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Zoom sur la puissance de référence
ot la du modele implicite

~ Puissance [W]

Jeu radial tige [pm]

Pression instantanée autour du ressort gazeux Pression instantande autour du ressort gazeux Pression instantanée autour du ressort gazeux
avec g =8y m avecg“=31um avec g =91 pm

Pression instantanée [MPa]
Pression instantanée [MPa]

Pression instantanée [MPa]

m;np.q {n‘\s] & m;np.q {n‘\s] & m;np.q {n‘\s]

Figure 3-6 - Evolution temporelle des pressions instantanées pour différentes valeurs de jeu mécanique

Le calcul implicite du débit de fuite permet en revanche de prendre en compte 1’évolution des
pressions et corrige par conséquent cela, comme on peut le voir sur la figure 3-6. On voit que
la puissance passe par un minimum avant de tendre vers une valeur différente de la puissance
de référence. En effet, une fois que le jeu devient suffisamment grand, la pression au sein de la
cavité gazeuse du ressort devient égale a la pression instantanée de la chambre de compression
et constitue donc un volume subissant également les cycles de Stirling coté froid. A noter que
dans ce cas de figure, la cavité gazeuse n’agit plus du tout comme un ressort, mais seulement
comme un volume mort.

Remarque : On trouve d’ailleurs la méme puissance si on enléve les fuites (en fixant k3 =
107> a nouveau) et qu’on ajoute le volume moyen de ressort & la chambre de compression,
c’est-a-dire 747 W. Le mode¢le semble trés cohérent avec la physique du phénomene. C’est

encourageant pour la suite, notamment pour le calcul des forces de pression sur le piston
déplaceur.

6. Flux de fuites au niveau du piston moteur

La méthodologie employée dans ce paragraphe est la méme que dans le paragraphe devant. La
courbe montrant les pertes au niveau du piston moteur avec modele explicite est identique a
celle du paragraphe précédent. Les pertes évoluent toujours avec le cube du jeu radial, explosent
tres vite, et rapidement deviennent supérieures a la puissance de la machine si on ne met pas a
jour I’amplitude de pression dans la chambre de compression.

On étudie donc dans le modéle implicite I’impact seul des fuites au niveau du piston moteur.

On laisse seulement le coefficient k,,. s’ajuster et on fixe donc le modéle dans la configuration
du tableau 3-7 ci-dessous.
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kP km Qloss/rege
kpe kph ka kpk kms kmc he hh hk hc -
0 0 0 0 107 |implicite| 0 108 | 108 0 0
Tableau 3-7 - Configuration des coefficients d’irréversibilités du modéle pour étudier les fuites au niveau du piston
moteur

Puissance en fonction du jeu radial piston moteur
800 T T T T T T T

§ Puissance de référence (PR)
800 * ¥ Puissance implicite (PI}

Puissance [W]

B
o
(=3

200

200

-400

e
% 2 %,,?K"‘

Sttt
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300

Jeu radial piston moteur [pm]

400

Figure 3-7 - Comparaison du modéle semi explicite et implicite pour le calcul des pertes par fuite au niveau du piston

moteur

On note que cette fois-ci, quand le jeu devient important la puissance tend vers 0 W. La

puissance devient méme négative, ce qui signifie qu’on doit fournir de I’énergie au moteur pour
justifier le mouvement des pistons imposés. Avec une telle ‘connexion’ entre le buffer et la
chambre de compression, il n’est pas illogique de penser que le moteur ne fonctionne plus.

Le jeu mécanique du piston moteur est trés important sur les performances thermodynamiques
de la machine, bien plus que celui de la tige du ressort. 1l est toutefois important de maitriser ce
dernier pour engendrer des forces de pression sur le piston déplaceur. Les jeux mécaniques

sont dans tous les cas des grandeurs qu’on va chercher a minimiser dans la mesure du réalisable.
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III. Application du modele a la RE-1000

1. La géométrie de la machine

Le modéle RE-1000 de SUNPOWER est une machine Stirling a pistons libres. L’échangeur
chaud est tubulaire, 1’échangeur froid est a section rectangulaire. Le régénérateur est constitué
de fils 1égerement maillés. L’apport de chaleur est fait a partir d’énergie ¢électrique

R T T T
POWERPISTON—L, It 1 jJJ fhalt §

DISPLACER ROD—~_ 4
/\i
DISPLACER — 1

HEATER——"

Figure 3-8 - Vue en coupe de la FPSE de SUNPOWER

Echangeur froid Echangeur chaud

Hauteur des fentes 0,376 c¢m Diamétre intérieur des tubes | 0,2362 c¢m
Largeur des fentes 0,0508 c¢m Longueur des tubes 18,34 cm
Longueur des fentes 7,92 cm Nombre de tubes 34 -
Nombre de fentes 135 -

Régénérateur Pistons

Diameétre intérieur 6,07 cm Diamétre piston moteur 5718 cm
Diamétre extérieur 7,18 cm Diamétre piston déplaceur 5,67 cm
Longueur 6,446 cm Diametre tige centrale 1,663 cm
Porosité 75,9 % Course maximale moteur 4,2 cm
Diametre fil 889 um Course maximale déplaceur 404 cm

Tableau 3-8 - Dimensions caractéristiques principales de la RE-1000

A partir de ces données, on peut déterminer les différents volumes morts constitués par chacune
des parties de la machine. Les volumes moyens dans les chambres d’expansion et de
compression sont calculés a partir des diametres des pistons et leurs limites de course
maximales. Les volumes morts dans les échangeurs sont déterminés a partir des dimensions des
¢changeurs auxquels j’ai ajouté arbitrairement les volumes morts des différentes parties

auxiliaires (cf. annexe) selon qu’ils appartiennent aux ensembles chaud ou froid.
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Désignation volumes morts

Valeurs unités

Expansion space to heater tube junction 3,8

heater tube to regenerator plenum junction 5,9

regenerator plenum at hot end of regenerator 4,1

regenerator plenum ring
displacer/cylinder annular ring
auxiliary instrument port (hot)

0,83
10,06
1,56

regenerator plenum at cold end of regenerator 4,23

regenerator plenum ring 0,83
cooler plenum at compression space 7,15
cylinder ports 1,21
heater flange fittings 3,41
piston/spider clearance 38,7
annular ring around spider 3,82
DCDT core 0,79
gas spring midport hardware 8,31
auxiliary instrument port (regen/cooler) 0,93
auxiliary instrument ports (compression) 3,15

cm?

cm?

cm?

cm?

cm?

cm3

cm?

cm?

cm?

cm?

cm?

cm?

cm?

cm?

cm?

cm?

cm?

Volume
relatif
Expansion
Heater

Heater

Heater
Compression
Expansion
Kooler
Kooler
Compression*
Compression
Heater
Compression*
Compression
Spring

Kooler

Compression

Tableau 3-9 - Listes des volumes morts annexes de la RE-1000 tiré de [12]

Volumes morts

o Volume mort|Volume mort
Volume initial .
supplémentaire | total
Volume moyen chambre compression* | 101,8 cm® | 754 om® |177,3* cmd
Volume moyen chambre d'expansion | 51,96 cm® | 536 ccm3® | 5732 cm?
Volume moyen ressort gazeux** - cm?® 831 cm® 31,79 cm?
Volume mort kooler 20,42 cm3® | 599 cm3® | 2541 cm?
Volume mort régénérateur 57,07 cm? — cm® | 57,07 cm®
Volume mort heater 26,5 cm® 1424 cm® | 40,74 cm?3

Tableau 3-10 — synthéses volumes morts RE1000 employés dans le modele pour comparaison

* 11 existe une incertitude sur le calcul du volume mort initial, dans lequel certains volumes sont

peut-étre pris en compte une seconde fois dans les volumes supplémentaires

** Le volume moyen du ressort gazeux final est directement fourni, on ne connait pas en

revanche la valeur initiale
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2. Comparaison thermodynamique a dynamique fixée

Bien que la RE1000 soit une machine a piston libre, on étudie dans un premier temps les
performances thermodynamiques en étant dans les mémes configurations dynamiques du
mouvement des pistons. On fixe alors leurs déplacements aux valeurs qui ont été mesurées.
Celles-ci sont fournies par [13].

On dispose de 6 points de fonctionnement fournis pour une température chaude de 650 °C et 6
autres points de fonctionnement pour une température chaude de 450 ° [13]. D’aprés ce méme

document la température froide

N° Amplitude Amplitude )
i ) ) . Phase Fréquence
point | piston moteur piston déplaceur
[cm] [cm] [°] [Hz]
650.1 0,9 0,97 52,7 30,5
650.2 0,985 1,03 53,3 30,5
650.3 1,1 1,105 54 30,5
650.4 1,19 1,18 54,6 30,4
650.5 1,28 1,24 54,6 30,4
650.6 1,37 1,305 54,6 30,4
Tableau 3-11 - Caractéristiques dynamiques des pistons mesurées pour une température chaude de 650 °C
N° Amplitude Amplitude .
. . . . Phase Fréquence
point | piston moteur piston déplaceur
[cm] [cm] [°] [Hz]
450.1 0,9 0,915 60 30,4
450.2 1,01 0,98 61 30,4
450.3 1,095 1,03 61,5 30,4
450.4 1,21 1,1 61 30,4
450.5 1,3 1,165 61 30,4
450.6 1,4 1,225 61 30,4

Tableau 3-12 - Caractéristiques dynamiques des pistons mesurées pour une température chaude de 450 °C

Les tableaux 3-11 et 3-12 font la synthése des résultats qui vont nous servir de grandeurs
d’entrée de notre modele pour étudier I’aspect thermodynamique de notre modele. En utilisant
ces données pour déterminer le mouvement des pistons, les performances sont comparées dans
les tableaux 3-13 et 3-14 ci-dessous.
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] Température
N° Température .
. . moyenne Puissance Rendement
point | moyenne expansion .
compression
[K] [K] [W] [%o]
RE1000 modéele |RE1000 modéle |RE1000 modéle | RE1000 modéle
650.1 | 883,0 860 325,5 332 650 820 28,3 33
650.2 | 880,3 857 326 333 760 942 30 33,6
650.3 | 876,6 850 329 336 900 1110 31,5 34,2
6504 | 873,7 844 331 338 1010 1260 31,5 34,4
650.5 | 8709 838 334 340 1120 1395 31,5 34,6
650.6 | 868.0 833 337.,5 342 1240 1540 31,5 34,7
Tableau 3-13 - Résultats de mesures et du modéele pour une température chaude de 650 °C
. Température
N° Température )
. . moyenne Puissance Rendement
point | moyenne expansion .
compression
[K] [K] [W] [%o]
RE1000 modele | REIO00  modele | RE1I000 modéle | RE1000 modéle
450.1 694,6 666 309,5 328 450 600 224 26,5
450.2 691,0 660 309,5 331 510 690 23,1 26,6
450.3 688.3 655 309,5 333 550 770 23 26,5
450.4 684,6 650 309,5 335 610 870 22,5 26,3
450.5 681,6 644 310 337 650 950 21,7 25,9
450.6 678.4 639 310,5 339 710 1030 21,3 25,6

Tableau 3-14 - Résultats de mesures et du modele pour une température chaude de 450 °C

Les figures 3-9 et 3-10 reprennent rigoureusement les données des tableaux ci-dessus et
expriment respectivement les températures moyennes dans les chambres et les performances
rendement et puissance utile.

Température moyenne dans la chambre de compression Température moyenne dans la chambre d'expansion
400 r

1000
% 650 “C - expérience
——650 "C - modéle
* 450 °C - expérience 800 ¢ “
450 *C - modéle it S Bl G = iy
E 350 E 800
= =
= =
® ® 700 x
- g R
o o T | |
5 5
300 600 [
| |
% 850 “C - expérience
500 F ——850 °C - modéle
® 450 °C - expérience
———450 "C - modéle
50 I I . ; I A 400 I I . . . A
0.8 0895 1 106 11 116 12 125 13 1356 14 0.8 095 1 106 11 116 12 125 13 1356 14

Amplitude déplacement moteur [cm] Amplitude déplacement moteur [cm]
Figure 3-9 - Comparaison des températures moyennes dans les chambres de compression (gauche) et d’expansion

(droite) pour les deux températures testées

135



L’augmentation de la course du piston moteur tend a augmenter la température moyenne froide
et a diminuer la température moyenne chaude. Cela s’explique par le fait que les variations de
volume a la compression et a la détente sont plus importantes. De plus les débits sont plus élevés
dans les échangeurs ce qui peut modifier leur efficacité. Le modele permet de suivre cette
tendance aussi bien a chaud qu’a froid. En revanche, dans les deux chambres le modéle semble
minimiser les transferts de chaleur, et par conséquent coté froid, la température est plus élevée,
tandis que coté chaud la température est plus faible. Cependant 1’écart n’est significatif que
dans la chambre froide avec une température chaude de 450 °C. Cela peut s’expliquer par le
fait d’avoir pris constant le paramétre température de la source froide (eau froide a 30°C). Une
valeur plus faible de celle-ci réduirait fortement 1’écart observé. Ce parametre n’est d’ailleurs
pas issu d’une mesure dans [13]. Pour expliquer les autres écarts, plus minime, cela peut
provenir du fait que les chambres ne sont en fait pas tout a fait adiabatiques, ou alors que les
corrélations employées pour déterminer les échanges sont incertaines.

Rendement du moteur Puissance utile de sortie
i 1800
% 850 °C - expérience * 650 *C - expérience
650 °C - modéle 1600 650 °C - modéle
50 % 450 °C - expérience X 450 °C - expérience =
450 °C - modéle 1400 | 450 °C - modéle s
e
=40 =3 e .
= =, 1200 =
- r
= - e — @ e X
@ % x X ® Q . i
E a0 g o001 = ’ i
] 3 g
2 g Lo ¥ | T
5 X ® x ® X ‘S 800 = b //V/
[l o L %
== b
8001+ *
"
10
400
i) : : : ! : 200 ; : : : j '
09 095 1 105 11 115 12 125 13 135 14 09 095 1 105 11 115 12 125 13 135 14
Amplitude déplacement moteur [cm] Amplitude déplacement moteur [cm]

Figure 3-10 - Comparaison des performances (rendement a gauche et puissance utile a droite) pour les deux

températures testées

La figure 3-10 ci-dessus fait la comparaison du rendement et de la puissance utile. On retrouve
I’augmentation de rendement et de puissance en fixant une température de source chaude plus
¢levée. La puissance est proportionnelle a I’amplitude du déplacement du moteur, et le modele
permet de faire également cette observation. Il existe en revanche un décalage a la hausse au
niveau des courbes de puissance et du rendement. L’écart de puissance peut expliquer 1’écart
de rendement. Plusieurs hypothéses permettent d’expliquer ce décalage :

- Incertitudes au niveau des corrélations employées au niveau des pertes de charge
singulieres ou des pertes par hystérésis dans le ressort gazeux dont la corrélation

proposée présentait déja des écarts a la baisse par rapport a certaines expériences menées
[69].
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- Incertitudes au niveau des volumes morts ajoutés au volume moyen des différentes
parties du moteur. L’augmentation des volumes morts impacte directement la puissance

de la machine.

- Certaines pertes trés mal prises en compte et pas intégrées au modele, notamment au
niveau des fuites thermiques par conduction et rayonnement

- Les flux de fuites massiques au niveau des pistons ne tiennent pas compte des débits
dans les conduits permettant de faire le centrage des pistons. Ces conduits existent entre
le ressort et le buffer ainsi qu’entre la zone de compression et le buffer. Ces débits ne
sont pas négligeables devant ceux présents a la bordure du piston.

- La derni¢re hypothése met en cause les limites du modele, qui est une simplification
relativement extréme des équations de la mécanique des fluides. Notamment

I’uniformisation des variables d’état dans les échangeurs.

3. Comparaison du modele dynamique

La comparaison thermodynamique a été faite en fixant par avance la dynamique des deux
pistons. Dans cette partie, on introduit dorénavant I’aspect mécanique libre des pistons ! Cette-
fois ci on s’intéresser beaucoup plus a la dynamique et moins aux performances. C’est en effet

inutile de comparer des performances qui ne correspondent pas aux mémes mouvements.

Un point important a garder en téte est que la masse du piston moteur est une sortie du mode¢le,
et la fréquence de fonctionnement est une entrée du modele (cf. la modélisation dynamique
Ch2. II1.). En réalité, la masse du piston moteur est logiquement une donnée d’entrée et connue
(my, = 6,2 kg) du systeme. Donc pour connaitre le point de fonctionnement, on fait varier la
fréquence jusqu’a obtenir la bonne valeur de masse du piston. Il faut remarquer qu’on peut se
permettre de facilement faire varier la fréquence parce que le modele converge rapidement.

N° | Amplitude piston [ Phase piston|
i . . Fréquence

point | déplaceur déplaceur

RE1000 modele |[RE1000  modele |[RE1000 modele
650.1(0,97 1,22 52,7 56,5 30,5 25,4
650.2 (1,03 1,28 53,3 56,2 30,5 25,7
650.31,105 1,35 54 55,8 30,5 26,1
650.4(1,18 1,4 54,6 55,7 30,4 26,35
650.5(1,24 1,45 54,6 55,4 30,4 26,6
650.61,305 1,5 54,6 55,3 30,4 26,8

Tableau 3-15 - Résultats expérimentaux et du modéle sur les caractéristiques dynamiques des pistons pour une

température de 650 °C
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N°  [Amplitude piston [ Phase piston| |
) , ) Fréquence

point | déplaceur déplaceur

RE1000 modele RE1000 modele RE1000  modele
450.1{0,915 0,92 60 64,2 30,4 28,4
450.2(0,98 0,98 61 64,5 30,4 28,5
450.3(1,03 1,02 61,5 64,5 30,4 28,6
450.4|1,1 1,07 61 64,5 30,4 28,7
450.511,165 1,11 61 64,5 30,4 28,8
450.611,225 1,15 61 64,5 30,4 28,85

Tableau 3-16 - Résultats expérimentaux et du modéle sur les caractéristiques dynamiques des pistons pour une

température de 450 °C

Amplitude mouvement piston déplaceur
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Figure 3-11 - Comparaison de I’amplitude, de la phase et de la fréquence de fonctionnement entre expérience et

modéle pour les deux températures testées

Les courbes de la figure 3-11 reprennent rigoureusement les données des tableaux 3-15 et 3-16.
Elles présentent 1’amplitude et la phase du piston déplaceur, ainsi que la fréquence de
fonctionnement. D’apres les valeurs expérimentales, la fréquence de fonctionnement ne devrait
pas varier ni avec 1’amplitude du piston moteur, ni avec I’augmentation de température de la
source chaude. Cependant le modéle montre une fréquence de fonctionnement plus faible avec
I’¢lévation de température. Cette diminution de fréquence peut expliquer I’augmentation
d’amplitude de mouvement du piston déplaceur. L’écart sur la phase ne dépasse jamais 4° en
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absolu, mais cette valeur dépend également de la fréquence. Il est difficile d’en dire plus sur
ces courbes tellement les phénoménes physiques impliqués dépendent les uns des autres. On
est globalement satisfait des résultats fournis par le mode¢le.

Pour expliquer les écarts, on avance les mémes hypothéses qu’au paragraphe précédent. On
suspecte principalement le ressort gazeux qui est difficilement pris en compte par le modéle, et

qui est pourtant un élément clé du mouvement.
4. Calage du modéle

4.1. Parameétres incertains

L’idée principale du modéle LHA était de pouvoir corréler directement la géométrie aux pertes
engendrées, en jouant le moins possible sur les parameétres. Bien que la comparaison fournisse
des résultats déja proches de ceux issus de 1’expérience, on va tout de méme chercher a
comprendre d’ou peuvent venir les écarts. En travaillant sur quelques coefficients correcteurs,
on va chercher a un peu mieux faire correspondre le modeéle aux données.

Par ordre croissant, voici les hypotheses les plus crédibles :
- Flux massique de pertes (par enthalpie) minimisé au niveau des pistons,

- Calcul des pertes hystérésis de la cavité gazeuse,

- Incertitude sur les volumes morts de la machine.

On introduit deux coefficients multiplicateurs différents au niveau des fuites comp/buffer et
comp/ressort :

KMSimp = KMS cqiage * KMSimyp

KMCipmp = KMCg10ge * KM Cippy,

Pour le calcul des pertes par hystérésis thermiques dans le ressort gazeux, on laisse varier la
température moyenne de la paroi du ressort gazeux T, ¢, ainsi que le coefficient d’échange hg,
qui sont deux grandeurs incertaines.

On rameéne I’ensemble des incertitudes sur les volumes morts au niveau de la chambre de
compression, en laissant inchangé les volumes morts ajoutés au niveau de chacune des autres

parties de la machine. Le volume moyen de la chambre de compression est écrit ainsi :

%

COMPmort = Vcompinit + Vcompsupp[

Les valeurs prises étaient Voopp, . = 101,8 cm3 calculé a partir des déplacements maximaux

autorisés et Vcompsup = 75,4 cm3 ajouté pour tenir compte des données du tableau 3.9.

pl
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Cependant, c’est dans cette derniere valeur qu’il y’avait des incertitudes. C’est pourquoi on
laisse cette donnée libre pour la minimisation de 1’écart aux données.

On choisit comme point de référence le point 650.3. A partir d’une méthode des moindres
carrés, on cherche a obtenir les parameétres minimisant I’écart normalisé entre le modele et les

données. La fonction erreur a minimiser s’écrit alors :

: . 2 2
£ Puissancegy, — Puissancemgeie Rendement,,, — Rendement ,,gee

r = - +

Puissance,y, Rendement,,,
— 2 _ 2 2
+ (Xdaexp Xd“modele) n (godexp (pdodele> 4 <fexp - fmodele)
Xdaexp (pdexp fexp
4.2. Paramétres calés

Les résultats de la méthode fournissent les valeurs suivantes :

KMS 414 ge KM Ccalage Ty h; Vcomp suppl
. . (Temp. paroi (coef.
(fuite comp/ressort)  (fuite comp/buffer) ressort) transfert) (volume mort)
650.3 11.9 29.8 404 8400 19,8 cm?

Tableau 3-17 - Convergence des coefficients de calibrage du modéle

Comme on s’y attendait, I’erreur commise la plus importante se situe au niveau du flux de fuite
de I’interface vers le buffer, qui peuvent témoigner de I’importance des débits dans les conduits
de centrage. Les fuites au niveau de 1’interface compression/ressort sont également minorées,
cependant un conduit de centrage au niveau du ressort gazeux existe ¢galement dans la réalité.
Ces deux coefficients sont importants, et entrainent les modifications :

KMCipp = 1,28 ¥ 10710 et KMS;;,,, = 8,9 * 107! pour le modéle non calibré, & KM Cipy, =
3,81 %107 et KMS;p, = 1.06 * 1072 pour le modele calibré. On retrouve cette fois ci des

valeurs plus proches de celles proposées par [34] :

KMC[34_] S 6.8 * 10_9
KMSp3q) = 2% 107°

Les parametres thermiques du ressort gazeux ont convergé vers des valeurs cohérentes a savoir
T,s = 404 K et hy = 8400 W /(m?.K).
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Le volume mort de la chambre de compression ajouté au volume calculé est passé de 75,4 cm3

a 19,8 cm3. Comme soupgonné, on avait probablement majoré celui-ci en prenant en compte
plusieurs fois certains éléments.

) Température
N° Température )
. . moyenne Puissance Rendement
point | moyenne expansion )
compression
[K] [K] [W] [%]
RE1000 modéle [RE1I000 modele |RE1000 modéle | RE1000 modéle
650.1 | 883,0 870 325.5 337 650 750 28,3 31,8
650.2 | 880,3 864 326 340 760 841 30 31,5
650.3 | 876.,6 855 329 344 900 956 31,5 30,7
650.4 | 873,7 847 331 347 1010 1056 31,5 30
650.5 | 870,9 850 334 350 1120 1133 31,5 29,1
650.6 | 868,0 832 337,5 353 1240 1210 31,5 28,2

Tableau 3-18 - Comparaison thermodynamique expérience et modéle avec les coefficients de calibrage pour une

température de 650 °C
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N° | Amplitude piston Phase piston ,
) ) , Fréquence
point déplaceur déplaceur
RE1000 modéle[ RE1000 Modele| RE1000 modéle
650.1 0,97 0,97 52,7 53,2 30,5 29,7
650.2 1,03 1,02 53,3 53,7 30,5 29,95
650.3 1,105 1,08 54 54,1 30,5 30,2
650.4 1,18 1,13 54,6 54,5 30,4 304
650.5 1,24 1,18 54,6 54,8 30,4 30,6
650.6 1,305 1,22 54,6 55,1 30,4 30,75
Tableau 3-19 - Comparaison dynamique expérience et modéle avec les coefficients de calibrage pour une température
de 650 °C
Comparaison expérience modéle Comparaison expérience modéle
de la puissance % du rendement
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Figure 3-12 - Comparaison des performances avec le modéele calibré pour une température chaude de 650 °C
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Les performances thermodynamiques sont cette fois ci trés proches des données
expérimentales. Cependant le modele prédit une puissance plus importante que 1’expérience a
faible amplitude du piston moteur et moins importante quand 1I’amplitude augmente. Les
courbes se croisent. En ayant calibré le mode¢le sur un seul point de fonctionnement, on a gardé
fixe les paramétres trouvés alors que ceux-ci dépendent peut-étre de ’amplitude du piston

moteur.
Comparaison expérience modéle Comparaison expérience modéle
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18 650°C-modile | | 650 °C - modile
@ 851
O 16+
L]
Qg4 l |
.% " 80
A = 5
[ e — i
] P

e ]
g 1 g g 56 I ——_ s R
o = o "
® 08 o
o

50 ¢
) L
5 06
@
T 04r
= 45 r
=
20z
09 085 1 105 11 115 12 1256 13 135 14 09 095 1 105 11 115 12 1256 13 135 14
Amplitude déplacement moteur [cm] Amplitude déplacement moteur [cm]

Comparaison expérience modéle
de la fréquence de fonctionnement

50
% 650 °C - expénence

45+ 650 "C - modele B
40 F

N

Lot

]

£ ok % S S x— x

<

=)

S st

o

[
20F
15
© I I L I I
09 085 1 105 11 115 12 125 13 135 14

Amplitude déplacement moteur [cm]
Figure 3-13 - Comparaison des grandeurs dynamiques des pistons avec le modéle calibré pour une température
chaude de 650 °C

Comme on peut le voir sur la figure 3-13 ci-dessus, les caractéristiques dynamiques du piston
déplaceur sont en revanche trés proche des valeurs expérimentales.

5. Conclusions

On vient d’appliquer le modele développé dans le chapitre 2 a une machine qui fait maintenant
référence dans le domaine des machines Stirling. A partir d’un certain nombre de courbes, on
peut voir que le modele correspond relativement bien aux données expérimentales, tant au
niveau thermodynamique que mécanique qui représente la partie délicate de la modélisation. Il
est possible d’obtenir des résultats encore plus précis en ajustant le modele au niveau de
certaines grandeurs incertaines, comme les volumes de la machine, et certaines pertes.
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Cependant, 1’ajustement du modele représente un certain aveu de faiblesse, étant donné que
dans I’optique de faire du pré-dimensionnement, il est préférable d’avoir le moins de parametres
a ajuster en post-processeur pour faire coller les performances prévues aux performances
réelles. Par manque de recul sur certains phénomenes qui se déroulent au niveau du ressort
gazeux et des fuites massiques, on conservera les valeurs de T, hs et les coefficients
multiplicateurs k,,s et k,,. trouvés dans cette partie. Cela se justifie dans la mesure ou la
machine qu’on va chercher a dimensionner sera trés semblable a la RE1000 étudiée ici.

Maintenant qu’on dispose d’un modele souple qui permet de faire un calcul direct rapide, en

fournissant au moins sur une géométrie des résultats acceptables, on va exploiter ce modele

pour dimensionner un moteur a piston libre.
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IV. Etude thermodynamique

A partir du modéle linéaire harmonique, on va étudier I’évolution des performances de la
machine en faisant varier divers parameétres, géométriques ou physiques. L’objectif est d’en
tirer quelques conclusions empiriques sur les relations existantes au niveau du fonctionnement
de la machine. La géométrie de la machine est celle de la partie I de ce chapitre dont on reporte

ici Iillustration et les cotes principales (Figure 3-14 et tableau 3-20 ci-dessous)

r 9
v
L
A 4
~
v

Ly : L, i Lpx

Figure 3-14 - Représentation schématique du moteur Stirling beta modélisé

Nous allons définir plusieurs scénarii permettant d’obtenir une compréhension des phénomenes
physiques a I’intérieur du moteur en commencant par une approche simplifiée de la machine,
puis en complexifiant et en tenant compte de plus en plus de phénoménes. Dans un premier
temps, on étudie le modele idéal en mettant le modele LHA dans les mémes conditions que le
modele de Schmidt. On verra alors apparaitre une dynamique optimale des pistons. Dans le
second scénario, on ajoutera I’ensemble des pertes relatives aux échangeurs (transfert de
chaleur fini, pertes par conduction et pertes de charge). On verra déja apparaitre la complexité
sous-jacente pour avoir une machine optimale. La troisiéme sous partie traitera du
fonctionnement en piston libre. Comment est-il possible d’obtenir la dynamique
optimale quand les pistons ne sont plus commandés ?
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Grandeurs géométriques Dynamique des pistons
Parameétres Valeurs Parameétres Valeurs
L.o 2cm Xda 0,6 cm
L. 1cm Xima 0,6 cm
L. 2cm B 90°
L., Ocm f 30Hz
L, 3cm
Ny 50 fentes
P 1. 1em Physiques
l fk* 0,5mm
L, 3cm Parameétres Valeurs
Ngp 50 fentes T, 900 K
hsn 1,1cm Tyt 300 K
Len* 0,5mm P,, 60 bars
L, 3cm fluide Hélium
REGE R;,; 3,8cm
REGE R, 5cm
Po 85 %
R, 4,3 cm
Rym 3cm
Ry 3cm
R;. 0,8cm

Tableau 3-20 - Données d’entrée initiales du modele

Dans chacun des cas d’études décris ci-dessus, on décomposera 1’analyse en 3 sous-parties : la
géométrie des échangeurs, la géométrie des chambres et la dynamique des pistons. La géométrie
des échangeurs englobe les variables telles que la longueur, le nombre de fente, la section des
fentes, etc. La géométrie des chambres prend en compte la section des pistons, les distances au
repos des pistons et les volumes balayés par ces derniers. La dynamique des pistons englobe
principalement la fréquence et le déphasage entre les pistons. Les amplitudes de leur
mouvement sont déja prises en compte dans I’étude des volumes balayés.

A chaque fois, deux grandeurs seront principalement étudiées. Celles-ci seront le rendement et
la puissance. On aurait également pu étudier la sensibilité du nombre de Beale qui représente
une puissance adimensionnelle (cf. Ch.1 I.1.2.2.). Dans le troisiéme scénario, on observera
¢galement I’impact du dimensionnement sur la masse des pistons.
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1. Etude de la géométrie des échangeurs

L’échangeur pris en exemple pour faire une étude démonstrative est 1’échangeur froid. Celui-
ci est un échangeur a fente axiale. Les parametres de I’échangeur sont :

- Lalongueur de I’échangeur Ly
- Le nombre de fentes Ngy
- La hauteur de fente hyy

- Lalargeur des fentes [7y

On fixe les dimensions d’une fente & hy, = 1,1 cm et g, = 500 pm

1.1. Impact de la géométrie de I’échangeur sur le rendement du moteur

Si on se place dans un cas idéal de référence, dans lequel il n’y a pas de pertes de charge, et
avec des échanges thermiques infinis dans les échangeurs, le rendement ne dépend plus de la
géométrie de 1’échangeur. On introduit alors les pertes de charge et on calcule un coefficient
d’échange dépendant de la vitesse du fluide. On observe 1’impact sur le rendement en fonction
de la géométrie de I’échangeur.

Rendement du moteur
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Figure 3-15 - Rendement du moteur (dégradé de couleurs) et volume échangeur (isovaleurs) en fonction de la

longueur de I'échangeur froid et du nombre de fentes

La figure 3-15 ci-dessus montre en dégradé de couleur le rendement de la machine. Les courbes
montrent les isovaleurs de volume occupé par I’échangeur en cm3. On peut noter la présence
d’une zone de rendement maximum, qui dépend bien sur des caractéristiques du fluide dans
I’échangeur, qui dépendent elles-mémes des caractéristiques du reste de la machine (diamétres
des pistons, physiques, etc.). En utilisant toutes les autres données du tableau 3-20, la géométrie
de I’échangeur froid qui maximise 1’échangeur froid est L, = 69,5 mm et Ng, = 32 fentes.

Le rendement vaut alors 39,6 %.

A trés faible volume, le rendement est catastrophique. Cela reste cohérent avec 1’utilité de
I’ajout de 1’échangeur froid, notamment dans le cas ou I’on considére les chambres de travail

adiabatiques. Quand I’échangeur devient plus imposant, le rendement est [égérement moins bon
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que le rendement optimal, mais celui-ci se dégrade lentement et la surface de la figure 3-15
présente un plateau dans lequel le rendement est quasiment stable.

Coefficient de transfert thermique

3000

Nombre de fente ka [-]

N 70

1 2 3 4 5 & 7 a a 10
Longueur Lk de I'échangeur [cm]

Figure 3-16 - Coefficient d’échange thermique en fonction du volume de I’échangeur froid

La figure 3.16 ci-dessus présente la valeur du coefficient d’échange thermique h;. Les lignes
rouges représentent les isovaleurs du nombre de Reynolds, tandis que les lignes noires
représentent les isovaleurs du nombre de Valensi. Le domaine de validit¢ de la formule
permettant de calculer hy, est situé dans le coin en haut & gauche (Re, < 4100 et Re,,, < 71)

délimité approximativement par le carré rouge. Dans le cas ou le nombre de fentes devient
vraiment faible (< 15 fentes), le coefficient d’échange thermique explose et n’est plus du tout
représentatif. Mais on peut noter que méme avec un h aussi grand, les échanges thermiques ne
sont pas si efficaces malgré la vitesse du fluide et le rendement reste trés mauvais.
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Figure 3-17 - Influence de la géométrie de I’échangeur froid sur la température moyenne dans la chambre de

compression

On remarque sur la figure 3-17 ci-dessus que pour une longueur trés faible de 1’échangeur, on
voit apparaitre le manque d’efficacit¢ de 1’échangeur, et la température moyenne dépasse
rapidement les 450 K dans la chambre de compression. L’influence est plus importante que
pour un petit nombre de fentes. En observant en parall¢le la surface de la température et la

surface de rendement, on voit clairement apparaitre le lien entre la température moyenne et le
rendement.
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1.2. Impact de la géométrie de I’échangeur sur la puissance du moteur

Dans le cas idéal, la géométrie de I’échangeur froid n’influait pas sur le rendement. En
revanche, celle-ci a tout de méme un impact sur la puissance du moteur. En effet le volume
occupé par celui-ci a un impact sur D’amplitude de pression lors des cycles de
compression/détente. Par conséquent, plus le volume occupé par 1’échangeur est grand, plus la
puissance est faible.

Puissance du moteur Puissance du moteur [W]
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Figure 3-18 - Puissance du moteur (dégradé de couleur) en fonction du volume de I’échangeur froid (isovaleurs) sans
prise en compte des pertes (a gauche) et avec prise en compte des pertes (a droite)

La figure 3-18 ci-dessus présente la puissance utile du moteur dans deux configurations
différentes. Dans I’image de gauche, le moteur est dans des conditions idéales, sans pertes de
charge et avec des échanges thermiques infinis. On remarque alors que la puissance décroit
exactement avec 1’augmentation du volume de la machine. Les isovaleurs de puissance sont
parfaitement paralléles aux isovaleurs de volume. Dans 1’image de droite, les pertes sont cette
fois ci prises en compte. Comme pour 1’étude du rendement, on peut noter la présence d’une
zone de puissance maximum. Quand le volume de I’échangeur est €levé, la puissance présente
la méme décroissance que dans le cas idéal. En revanche, la puissance est tres faible pour un
¢changeur sous dimensionné (faible volume). La raison est différente selon qu’on réduit le
nombre de fentes, ou selon qu’on réduit la longueur de I’échangeur. La réduction de la longueur
tend a augmenter les températures moyennes coté source froide, ce qui joue sur la puissance de
sortie. Tandis que la diminution du nombre de fentes joue surtout sur le débit du fluide, et par
conséquent les pertes de charge.
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Pertes de charge dans I'échangeur froid
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Figure 3-19 - Pertes de charge dans I’échangeur froid en fonction de la géométrie de I’échangeur

Sur la figure 3-19 ci-dessus est présenté I’influence de la géométrie de I’échangeur sur les pertes
de charge au travers d’un dégradé de couleurs. Les courbes rouges et noires présentent
respectivement les isovaleurs d’amplitude adimensionnelle 4, et les isovaleurs du nombre de
Valensi Re,, . Le domaine de validité de la formule donnant les pertes de charge est 23 <

Re, < 395et 0 < Ay < 26.4 pour un régime laminaire, et 81 < Re,, < 540 et 53.4 < 4, <
113.5 pour un régime turbulent. Cela représente 1’ensemble du domaine observé. Les pertes
explosent rapidement quand le nombre de fente devient treés faible. Il s’agit de la cause
principale de la chute de puissance dans cette direction.

2. Etude de la géométrie du régénérateur

On ¢étudie maintenant la géométrie du régénérateur sur les performances de la machine. Les
parametres du régénérateur sont :
- Lalongueur L,

- Les rayons interne et externe REGE_R;y; (fixé a 3,8 cm) et REGE_R,,; qui définissent
la section de passage
- Laporosité (fixé a 85%)
On pourrait également inclure I’épaisseur des parois qui influent pour beaucoup sur les pertes
par conduction dans le solide. L’épaisseur de la paroi extérieure dépend de la pression maximale

a tenir dans le moteur. Celles-ci resteront constantes pendant 1’étude de I’impact de la géométrie
du régénérateur. On laisse la porosité du régénérateur fixée a 85% et le rayon interne a 3,8 cm.

2.1. Impact de la géométrie du régénérateur sur le rendement du moteur

Dans le cas idéal, le régénérateur n’a aucun impact sur le rendement de la machine. C’est
pourquoi on fait directement 1’étude en incluant les pertes. Ci-dessous on trace deux surfaces
identiques. La premicre présente le rendement du moteur en fonction de deux parametres
géométriques L, et REGE_R,,;. Le rayon interne vaut REGE_R;,; = 0.038 m. La seconde
image représente la méme surface, mais en modifiant 1’abscisse de fagon a conserver le volume
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de fluide constant. C’est le rayon extérieur du régénérateur qui s’adapte a la valeur de volume
voulue.

REFy,
REGEg,, = |——-+REGEg,,
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Figure 3-20 - Rendement du moteur en dégradé de couleur tracés dans le plan (REGE_R,,; , L) a gauche et dans le
plan (Volume fluide régé, L,) a droite.

La figure 3-20 ci-dessus présente le rendement du moteur en fonction de la géométrie du
régénérateur. Les courbes rouges sur I’image de gauche représentent les isovaleurs de volume
occupé par le fluide dans le régénérateur. Les courbes rouges et noires sur 1’image de droite
representent respectivement le nombre de Reynolds Re,, . et le nombre de Valensi Re,,, . Cette

derniére valeur est quasiment constante (= 0.15) sur tout le domaine. Le domaine de validité
du calcul du calcul des pertes par enthalpie moyenne est 0,79 < Re,,, < 1400 et 0.0148 <
Re, < 13.2. Cela correspond a I’enti¢reté du domaine tracé sur la figure.

On constate a nouveau que la géométrie du régénérateur présente un point optimal sur le
rendement (L, = 40,88 mm et REGE_R,,; = 48,20 mm). La puissance vaut 560 W pour un
rendement de 38,9 %. Une faible longueur constitue une mauvaise régénération et une forte
conduction thermique dans les parois extérieures. Une faible section de passage du fluide
entraine des pertes trop importantes dues a une vitesse trop grande.
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2.2. Impact de la géométrie du régénérateur sur la puissance du moteur
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Figure 3-21 - Puissance du moteur en dégradé de couleur tracés dans le plan (REGE_R,,; , L,-) a gauche et dans le

plan (Volume fluide régé, L,) a droite.

La figure 3-21 ci-dessus présente la puissance utile du moteur en fonction de la géométrie du
régénérateur. Les courbes rouges sur I’image de gauche représentent les isovaleurs de volume
occupé par le fluide dans le régénérateur. Sur I’image de droite, on peut lire les iso valeurs des
grandeurs caractéristiques sans dimension. Les lignes rouges représentent les iso valeurs du
nombre de Reynolds max Re,, et la ligne noire représente I’isovaleur du nombre de Valensi
Re,, dans le régénérateur. Cette dernicre valeur est quasiment constante sur tout le domaine. Le
domaine de validité du calcul des pertes de charge est 0,11 < Re,,, < 2500¢t0.0084 < Re,, <
22.4. Cela correspond également a I’entiereté du domaine tracé sur la figure.

Il existe un point de géométrie qui maximise la puissance (L, = 7,95 mm et REGE_R,,; =
44,53 mm). La puissance vaut 830 W pour un rendement de presque 25 %. Celui-ci correspond
a un point completement différent du point qui maximise le rendement. La puissance est tres
sensible au volume du régénérateur et principalement a sa longueur. A I’inverse, un
régénérateur de petite dimension n’impacte quasiment pas la puissance. En effet, des moteurs
Stirling sans régénérateur existent. Il s’agit principalement d’un élément améliorant le

rendement.
3. Etude de la géométrie des chambres de travail

3.1 Liens entre géométrie et volume balayé

On ¢étudie maintenant I’impact d’une modification de la géométrie des chambres de travail sur
les performances de la machine. Cette fois ci les échangeurs restent fixes.
Les parametres géométriques influents sont les suivants :

- Les longueurs a vide des chambres L.g, Lo, L2 €t Lgg

- Les rayons des pistons Ry, et Rpq
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- Les amplitudes de mouvement des pistons X,,, et X4

Cependant on peut montrer que ce sont les volumes balayés qui sont les grandeurs
significatives. Si on modifie les dimensions du piston moteur en maintenant constant le volume
balayé par ce dernier, les performances sont inchangées. On impose donc que I’amplitude de
déplacement du piston moteur s’adapte a la consigne de volume balayé REF _V,,, et au rayon
du piston Ry, :

_ REF Vipg

ma — 2
TRSm

Puissance du moteur

Volume piston moteur balayé = § cm>

Volume piston moteur balayé = 10 cm®

1000 Volume piston moleur balaye = 15 cm”
Volume piston moteur balayé = 20 cm®

Puissance [W]

1 2 3 4 5 6 7 8 ] 10
Rayon du piston moteur [cm]

Figure 3-22 - Influence du rayon du piston moteur sur la puissance utile pour différentes consignes de volume moteur

balayé

Avec la figure 3-22 ci-dessus, on s’assure bien que dans ces conditions la puissance du moteur
ne dépend plus de la section du piston, mais bien seulement du volume balayé. On détermine
de la méme maniere 1I’amplitude du déplacement du piston déplaceur a partir d’'une consigne de
volume balayé déplaceur REF Vg, et du rayon du piston déplaceur Ry, .

Remarque : 1l faut également s’assurer que le volume moyen de la chambre de compression
n’augmente pas avec I’augmentation du rayon du piston moteur. C’est le cas dans notre étude
ci-dessus parce qu’on a imposé que L., = 0 cm.

Piston moteur Piston déplaceur
Alston Ceplacenr

El Va= “(R%d - the)Lcl.
I:I Veo = “REL‘LCO
[(ve=nRr2L,

Figure 3-23 - Précision sur le calcul du volume moyen de la chambre de compression
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Le volume moyen de la chambre de compression est la réunion des trois sous volumes
Veo, Veq et Ve, représentés dans la figure 3-23. Le volume gris V., peut lui-méme étre pergu
comme la somme du volume balayé par le pison moteur et d’un volume non balayé. Méme si
on conserve constant le volume balayé par le piston en ajustant son amplitude, le volume non
balayé¢ va quand méme augmenter avec I’augmentation de la section du piston, et par
conséquent le volume moyen de la chambre aussi. C’est pourquoi L., est €gal a 0 cm. Ainsi on
peut séparément étudier 1’influence du volume moteur balayé a volume moyen constant.
L’influence du volume moyen de la chambre a volume balayé¢ moteur est également possible
en jouant sur L.q. On pourrait également laisser L., évoluer avec I’amplitude du piston de telle
sorte que le volume non balay¢ par le piston soit constant.

3.2. Impact des volumes balayés sur le rendement du moteur

Dans le cas idéal, le rendement du moteur n’est pas impacté par une modification des volumes
balayés par les pistons ni des volumes morts des chambres.

En revanche en tenant compte des échanges thermiques et des pertes engendrées par le
mouvement du fluide dans les échangeurs, il existe une influence de la quantité des volumes
balayés sur le rendement.

Rendement du moteur
en fonction des volumes balayés
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Figure 3-24 - Rendement du moteur tracé en fonction des volumes balayés par les pistons moteur et déplaceur avec

prise en compte des pertes dans la machine

La figure 3-24 ci-dessus présente le rendement du moteur en faisant varier les volumes balayés
du piston moteur et du piston déplaceur. A nouveau I’ajout des pertes met en évidence une zone
de rendement optimal.
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3.3. Impact des volumes balayés sur la puissance du moteur

On étudie cette fois-ci I’influence des volumes balayés sur la puissance de la machine. Méme
dans le cas idéal, il y’a cette fois ci un impact sur la puissance.
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Figure 3-25 - Puissance du moteur tracé en fonction des volumes balayés par les pistons moteur et déplaceur, sans

prise en compte des pertes (a gauche) et avec prise en compte des pertes (a droite)

Dans le cas idéal, la puissance augmente indéfiniment avec 1’augmentation des volumes
balayés. Dans le diagramme PV on distingue nettement 1’impact du piston moteur sur les cycles
compression-détente, ou I’impact du piston déplaceur sur les cycles chauffage- refroidissement.
En effet dans les deux cas, on augmente la surface donnant le travail utile.

Dans le cas réel, la puissance augmente toujours avec 1’accroissement des volumes balayés.
Cependant si on observe I’impact d’un piston quand les caractéristiques du mouvement de
I’autre sont figées (en tragant une droite verticale ou horizontale sur la figure 3-25 ci-dessus),
la puissance présente toujours un maximum, ce qui n’était pas le cas dans le fonctionnement
idéal. Cela signifie qu’il existe a priori un optimum situé a des valeurs plus ¢élevées de celles
prises en compte pour le graphique.

4. Etude de la dynamique des pistons

L’¢tude de la dynamique des pistons consiste en I’analyse de I’impact que peut avoir le
déphasage entre les pistons et la fréquence de fonctionnement sur les performances de la
machine.
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4.1.

moteur

On trace dans la figure 3-26 ci-dessous I’évolution du rendement en fonction du déphasage
entre le piston moteur et le piston déplaceur. Les traits pleins correspondent au cas sans pertes,

Impact du déphasage entre les pistons sur les performances du

et les courbes en pointillés correspondent au cas avec pertes.
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Figure 3-26 - Influence du déphasage entre les pistons sur le rendement du moteur pour différentes valeurs de
volumes balayés par le piston moteur (a gauche) et différentes valeurs de volumes balayés par le piston déplaceur (a
droite)

En ne tenant pas compte des pertes, le rendement est presque égal au rendement de Carnot. En
effet, les températures choisies pour 1’étude sont respectivement de 300 K pour la température

froide et 900 K pour la température chaude (M.qrnot =

peu en s’approchant des 180 °, cela est 1i€ au fait que méme en prenant un coefficient d’échange

thermique de 108 dans les échangeurs, ceux-ci ne sont pas tout a fait isothermes. Une valeur
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plus grande permet de retrouver le rendement de Carnot.

En tenant compte des pertes, le rendement dépend cette fois des volumes balayés par les pistons.
On retrouve le résultat présenté a la figure 3-24. En augmentant encore les volumes balayés, le
rendement se dégrade a nouveau. Le rendement est mauvais quand la phase est proche de 0 ou

180°, mais présente une zone relativement constante entre ces deux phases.

On trace dans la figure 3-27 1’évolution de la puissance en fonction du déphasage entre le piston
moteur et le piston déplaceur. Les traits pleins correspondent au cas sans pertes, et les courbes

en pointillés correspondent au cas avec pertes.
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Figure 3-27 - Influence du déphasage entre les pistons sur la puissance du moteur pour différentes valeurs de volumes

balayés par le piston moteur (a gauche) et différentes valeurs de volumes balayés par le piston déplaceur (a droite)

On remarque alors que dans le cas idéal, le déphasage optimal de pilotage des pistons est
toujours situé a 90°, indépendamment des volumes déplacés. En revanche, en tenant compte
des pertes, le déphasage permettant de maximiser la puissance se décale Iégérement en dessous
des 90° optimaux. L’effet est plus visible en observant I’augmentation du volume balayé¢ par le
piston déplaceur (courbes de droite). En effet ce dernier est plus sensible sur la vitesse du fluide
traversant les échangeurs, alors que le volume déplacé par le piston moteur a un impact moindre.
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Figure 3-28 - Phase optimale (maximisant la puissance) en tenant compte des pertes en fonction des volumes balayés
par les pistons

On trace dans la figure 3-28 ci-dessus une optimisation de la puissance utile en laissant libre le
seul paramétre ¢ (phase entre les pistons) pour différentes consignes de volumes balayés par
les pistons. Cette figure met clairement en évidence 1’impact plus grand du déplaceur que du
moteur sur la phase optimale de la machine.
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La vitesse du fluide dans les échangeurs est dépendante de la phase entre les pistons. Si ceux-
ci bougent parfaitement en phase, la chambre de compression ne voit pas de variation de volume
pendant le mouvement des pistons et la vitesse sera quasiment nulle. A I’inverse si les deux
pistons bougent en opposition de phase, la vitesse sera quasiment maximale. Dans I’intervalle
0, 180° I’amplitude de la vitesse est croissante dans les parties auxiliaires. Les pertes engendrées
par celles-ci dépendent fortement de la vitesse et sont donc croissantes également dans cet

intervalle.

De plus, on a vu a partir de la figure 3-27 que I’idéal thermodynamique correspond a une phase
de 90°. Donc on conclut que dans 1’idéal, la phase & un impact positif sur la puissance sur

I’intervalle [0° 90°] et un impact négatif sur I’intervalle [90° 180°]

Pour résumer mathématiquement ces relations, cela signifie que :

OPertes

dg
dPuissance;geqie

)

ap

Quand une variation de la phase améliore autant la puissance qu’elle engendre de pertes

avec ¢ € [0° 180°]

> 0,

avec ¢ € [0°90°]

supplémentaires, alors il s’agit de la phase optimale de fonctionnement.
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Evolution de la dérivé de la puissance
par rapport a I'angle entre les pistons
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Figure 3-30 - Evolution de la dérivée de la puissance et des pertes par rapport au déphasage

Remarque : la réalité est en fait un peu plus compliquée dans la mesure ou il faut mesurer
I’impact d’une augmentation de vitesse sur la qualité des transferts thermiques.

4.2. Impact de la fréquence de fonctionnement sur les performances du
moteur

On étudie maintenant I’influence de la fréquence de fonctionnement sur la puissance. Le résultat
attendu est proche du résultat obtenu avec I’étude de la phase. En effet en conservant des
amplitudes fixes de mouvement des pistons, la vitesse du fluide a I’intérieur des échangeurs est
nécessairement proportionnelle a la fréquence. Par conséquent avec une fréquence ¢€levée, les
pertes sont nécessairement élevées. Quand 1’augmentation des pertes viendra compenser

I’augmentation de la puissance causée par une méme variation de fréquence, alors ce sera la
fréquence idéale de fonctionnement.
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Figure 3-31 - Puissance utile du moteur en fonction de la fréquence de fonctionnement sans prise en compte des pertes

et avec prise en compte des pertes

158



Quand on ne prend pas en compte les pertes, la puissance est proportionnelle a la fréquence de
fonctionnement. En revanche il existe a nouveau une fréquence qui maximise la puissance
quand on tient compte des pertes. Evidemment la valeur de cette fréquence optimale dépend
des dimensions du reste de la machine.

Remarque : En fonctionnement ‘pistons libres’, I’amplitude du mouvement décroit avec la

fréquence, et les conclusions peuvent donc étre différentes.

5. Conclusions

En se basant sur le modéle LHA 5 volumes, une étude thermodynamique de la machine a pu
étre réalisée pour observer les influences de chacune des parties les unes sur les autres. Pour
une géométrie des chambres de travail fixée, il existe une géométrie optimale des échangeurs
pour la puissance et une autre pour le rendement. Dans les deux cas, I’utilisation d’un échangeur
sous dimensionnée est catastrophique. A I’inverse, le surdimensionnement d’un des échangeurs
est plus néfaste a la puissance qu’au rendement. Il est donc primordial d’essayer de limiter
I’impact de I’augmentation des volumes morts (principale cause de la chute de puissance).

Le régénérateur présente lui aussi une géométrie optimale. On observe que son
dimensionnement est trés critique tant au niveau de la puissance que du rendement de la
machine. Le volume du régénérateur est plus imposant que le reste des échangeurs. Il est a
I’origine de la majorité des pertes de charges, et ¢’est pourquoi on est plus critique vis-a-vis
d’un surdimensionnement de celui-ci. Si on fait le choix de la forte puissance, on devra
s’orienter vers un régénérateur de petite dimension qui implique nécessairement une mauvaise
régénération et si on fait le choix de I’efficacité, on s’orientera vers un régénérateur plus
imposant, qui offre donc une meilleure régénération, mais qui implique par conséquent un
volume plus gros et des pertes de charges plus élevées. A volume donné, il est en revanche
préférable de choisir une large section de passage du fluide avec une faible longueur.

Pour une géométrie d’échangeur fixée, il existe une configuration optimale de la géométrie et
de la dynamique des pistons. On comprend aisément que déplacer des volumes trop importants
dans de petits échangeurs ne sera pas trés bénéfique, tandis que 1’inverse laisse sous-entendre
qu’on utilise la machine en sous régime et qu’on pourrait tirer davantage de performances. On
voit apparaitre I’intérét de disposer d’un modele d’ensemble permettant de dimensionner en
méme temps toutes les différentes parties qui composent le moteur Stirling.
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V. Etude dynamique

Le mouvement du piston déplaceur est cette fois-ci livré a lui-méme, au gré des forces de
pression. Le mouvement du piston moteur est imposé. En faisant I’hypothése d’une évolution
isotherme du fluide dans les différentes parties de la machine, et a partir de I’approximation des
faibles variations autour des grandeurs moyennes, il est possible d’obtenir des équations
analytiques donnant le mouvement des pistons (cf. Ch 1. II. 2.) (cf. Annexe C). Quand le
mouvement du piston moteur est encore impos¢, la réponse du piston déplaceur suit I’équation
d’un oscillateur harmonique forcé, dont le coefficient d’amortissement est proportionnel aux
pertes de charge, et la résonnance est fonction des grandeurs géométriques de la machine, ainsi
que des températures chaude et froide et de la pression moyenne.

En faisant varier la fréquence de fonctionnement du piston moteur, le modele LHA permet de
retrouver ce type de réponse de la part du piston déplaceur (figure ci-dessous).
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Figure 3-32 - Réponse fréquentielle en amplitude et en phase du piston déplaceur avec modéle réel

On retrouve les courbes d’un oscillateur harmonique. La fréquence de résonance correspond
approximativement a la fréquence d’un tel systéme :

1 |k
fres~o |— (3.4.1)
21 Mgy
Py S?
g~ vt (3.4.2)
Smoy
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Figure 3-33 - Zoom sur les grandeurs géométriques du ressort gazeux

La section de la tige s’exprime donc S, = mR?,. Le volume moyen du ressort gazeux s’exprime
Vsmoy = T[(RL?iLti + Rt.geLte)-

On va essayer maintenant de comprendre a partir du modéle comment évoluent ces deux
courbes caractérisant le mouvement du piston déplaceur. L’objectif est d’isoler des grandeurs
permettant de pouvoir régler ce mouvement, en jouant sur des grandeurs modifiables facilement
une fois le moteur réalisé.

La fréquence de fonctionnement réelle dépend de la masse du piston moteur, cf. chapitre 2.
D’abord on laisse libre cette derniére grandeur afin de pouvoir faire évoluer la fréquence comme
on veut. Ensuite il faudra raisonner dans le sens inverse, c¢’est-a-dire observer 1’évolution de la
fréquence avec divers parametres quand la masse du piston moteur reste constante.

1. Impact de la section du piston déplaceur sur la dynamique des
pistons

On étudie ici I’'impact d’une modification de la section du piston déplaceur sur le mouvement
de ce dernier en fonction de la fréquence.
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Figure 3-34 - Evolution de la réponse fréquentielle en amplitude et en phase pour différentes valeurs de rayon de
piston déplaceur
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La réduction de la section du piston déplaceur entraine une importante augmentation de
I’amplitude a la résonance. Il faut donc faire attention a la valeur limite a partir de laquelle le
piston choque avec les embouts. Pour mesurer 1’impact sur la puissance, il faut observer plus
précisément 1’évolution des volumes balayés par le piston déplaceur. On réduit d’une part le
rayon de ce dernier, mais I’amplitude du déplacement augmente. Si I’amplitude augmente, mais

que la section du piston diminue, il est intéressant de voir lequel de ces deux facteurs
I’emportent sur la puissance.
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Figure 3-35 - Evolution de la puissance du moteur en fonction de la fréquence pour différentes valeurs du rayon du

piston déplaceur

D’apres la figure 3-35 ci-dessus, il est plus intéressant d’avoir une faible section et une grande

amplitude que I’inverse. Il faut cependant faire attention a ce que le piston déplaceur ne tape
pas en bout.

2. Impact de la section du piston moteur sur la dynamique des
pistons

Dans cette partie, nous allons comme pour I’étude sur les performances thermodynamiques

travailler a volume balayé constant, en imposant I’amplitude du mouvement du piston déplaceur
et en travaillant a volume moyen de la chambre de compression constant.

 REF Vg
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Figure 3-36 - Evolution fréquentielle de I’amplitude et de la phase du déplaceur pour différentes valeurs de rayon, a

volume balayé constant

Cette fois-ci, le mouvement du piston déplaceur est indépendant du déplacement du rayon du
piston moteur. On a en quelque sorte coupé le lien de cause a effet entre le mouvement des deux

pistons.
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Figure 3-37 - Evolution fréquentielle de 1a masse nécessaire au piston moteur pour différentes valeurs de rayon

moteur, a volume balayé constant

En revanche, d’aprés la figure 3.35 ci-dessus, on peut voir qu’a fonctionnement
thermodynamique identique, la masse nécessaire au déplacement du piston moteur est
fortement réduite avec une section plus faible. En effet, on a montré que :

Eyq cos(q_’)p)

m, = —
m Xnqw?

Avec Fyq~Sp et Xypq~1/S,, on obtient : m,,~Sz,

On remarque bien I’évolution de la masse avec le carré de la section du piston moteur. A
nouveau, la configuration faible section / grande amplitude présente un avantage certain.

En revanche, on peut également remarquer que pour une masse donnée, il existe deux
fréquences de fonctionnement. Il s’agit en effet de deux solutions différentes au systeme a
résoudre, mais cela interroge. S’agit-il de deux modes de « vibration » réellement possibles, ce
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que je ne crois pas avoir vu dans mes différentes lectures ? Ou entrevoit-on ici certaines limites
du modéle en ne tenant compte que d’une harmonique par exemple ?

3. Impact des volumes morts sur la dynamique des pistons

Pour faire varier le volume mort, on fait varier la longueur L., dans la chambre de compression.
Celle-ci joue directement sur le volume moyen de la chambre de compression, et donc sur le

volume mort total de la machine.
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Figure 3-38 - Evolution fréquentielle de I’amplitude et de la phase du déplaceur pour différentes valeurs de volumes
morts

En augmentant les volumes morts dans le moteur a volume balay¢ par le piston moteur constant,
on réduit le rapport de compression du gaz. Par conséquent on diminue la force qui s’applique
sur le piston déplaceur, ce qui diminue 1I’amplitude de mouvement du piston déplaceur. On note
par ailleurs, un décalage de la résonance vers des fréquences légérement plus élevées. En
revanche, il n’y a pas un énorme impact sur la phase.
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4. Impact du volume moyen du ressort gazeux sur la dynamique

des pistons
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Figure 3-39 - Evolution fréquentielle de ’amplitude et de la phase du déplaceur pour différentes valeurs de volume

moyen dans le ressort

En jouant sur le volume moyen du ressort gazeux, on modifie I’amplitude de pression a

I’intérieur de celui-ci pour un déplacement donné du piston. Cela revient a jouer sur la raideur

apparente du systéme, et ¢’est pourquoi une augmentation du volume entraine une réduction de

la fréquence de résonance.

5. Impact de la section de la tige centrale sur la dynamique des
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Figure 3-40 - Evolution fréquentielle de I’amplitude et de la phase du déplaceur pour différentes valeurs de rayon

externe de la tige centrale

L’augmentation de la section de la tige au travers du paramétre R, (rayon externe de la tige)

augmente d’une part le taux de compression du gaz dans le ressort, et d’autre part la section sur

laquelle s’applique la force. L’augmentation de la section accroit donc la raideur équivalente

du ressort, et par conséquence la fréquence de résonance aussi.
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6. Impact de la masse du piston déplaceur sur la dynamique des
pistons
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Figure 3-41 - Evolution fréquentielle de ’amplitude et de la phase du déplaceur pour différentes valeurs de masse de

piston déplaceur

L’augmentation de la masse du déplaceur joue directement sur la fréquence de résonance du
systeme. Le mod¢ele permet de retrouver la méme influence entre masse et fréquence que dans
I’équation 3.4.1.

7. Impact de la porosité du régénérateur sur la dynamique des
pistons

On joue sur la porosité du régénérateur pour observer I’impact des pertes de charge sur la
dynamique du piston déplaceur.
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Figure 3-42 - Evolution fréquentielle de I’amplitude et de la phase du déplaceur pour différentes valeurs de porosité

L’augmentation de la porosité entraine une augmentation de 1’amplitude du piston déplaceur
sans réelle modification de la fréquence de résonance. Ce n’est pas illogique, car les pertes de
charge agissent comme un terme dissipatif, proportionnel a la vitesse du piston déplaceur. En
augmentant la porosité, on diminue les pertes de charge dans le régénérateur.
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8. Impact des pertes dans le ressort sur la dynamique des pistons
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Figure 3-43 - Evolution fréquentielle de ’amplitude et de la phase du déplaceur pour différentes valeurs de coefficient

de transfert thermique au niveau du ressort

On observe dans la figure 3-43 ci-dessus 1’impact du coefficient d’échange thermique dans le
ressort sur la dynamique. Ce terme joue sur les pertes par hystérésis. Comme pour la porosité,
ce terme impacte la dynamique comme un terme dissipatif. La fréquence de résonance n’a pas
varié, en revanche la réponse en amplitude a quant a elle été atténuée. Quand le coefficient vaut
0 W/(K.m?) la compression dans le ressort est adiabatique. L’amplitude de pression est alors
plus ¢élevée dans la cavité gazeuse ce qui explique pourquoi I’amplitude du mouvement du
déplaceur est plus élevée.
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Figure 3-44 - Evolution fréquentielle de ’amplitude et de la phase du déplaceur pour différentes valeurs de coefficient

de fuites massiques au niveau du ressort (R;, = 8 mm)

On observe dans la figure 3-44 ci-dessus I’impact d’'une augmentation des fuites massiques au
niveau de la tige faisant 1’étanchéité du ressort. On joue alors sur la valeur du jeu mécanique
entre la tige et le piston. Ce terme agit encore comme un terme dissipatif sur le mouvement du
déplaceur. En revanche, il s’agit d’une grandeur sur laquelle on est trés sensible, puisqu’avec
un jeu radial de 20 um, ’amplitude a la résonance est déja presque tout atténuée.
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9. Conclusions

La réponse fréquentielle du mouvement du piston déplaceur ressemble fortement a celle d’un
oscillateur harmonique forcé. Certains parametres tels que la masse du piston déplaceur, le
volume du ressort et la section de la tige jouent sur la fréquence de résonance. D’autres
parametres, principalement les termes de pertes, agissent sur la dynamique comme des termes
dissipatifs. Ils n’entrainent alors pas de modification de la fréquence de résonance, mais
réduisent par contre sur ’amplitude du piston déplaceur. L’étanchéité du piston est une
grandeur déterminante si on veut travailler a la résonance du systéme.

Cependant il faut garder a ’esprit que le mouvement du piston déplaceur est forcé par le
mouvement du piston moteur. Or le mouvement du piston moteur est lui-méme libre également.
La fréquence naturelle du systéme couplé des deux pistons ne correspondra donc pas forcément
a la fréquence propre du simple systeme constitu¢ par le déplaceur. La fréquence de
fonctionnement réelle est liée a la masse du piston moteur. Si cette masse est trop faible, la
fréquence finale peut étre bien plus élevée que la fréquence propre déterminée pour le déplaceur
et alors ’amplitude tombe a 0. Par ailleurs, si la machine compléte a mal été dimensionnée dans
son ensemble, la masse nécessaire au piston moteur permettant de faire correspondre la
fréquence naturelle a la fréquence de résonance du déplaceur peut devenir énorme, de 1’ordre

de la centaine de kg.

On a cependant mis en évidence un moyen efficace de réduire la masse du piston moteur en
réduisant la section de celui-ci. En effet, a fréquence donnée, la masse est proportionnelle a la
puissance 4 du rayon (puissance 2 de la section). Si on arrive a réévaluer I’amplitude du piston
moteur de fagon a conserver le volume balayé par celui-ci, on conservera alors les mémes

performances thermodynamiques.
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VI. Conclusions du chapitre

Ce chapitre a permis d’éprouver le modele thermodynamique et mécanique qui a ét¢ développé
au chapitre précédent. Dans un premier temps, nous avons étudié¢ I’impact sur les états
thermodynamiques que pouvait avoir un apport implicite des pertes par rapport a un calcul a
posteriori. Au final la différence entre les deux stratégies est faible, et le gain de précision sur
les pertes en actualisant les variables d’états n’est pas flagrant. C’est pourquoi certains modeles
découplés bien réalisés peuvent étre efficace pour faire de la prédiction de performances.
Cependant I’utilité¢ d’une stratégie implicite est ailleurs. Cela a permis de valider notamment la
stratégie de calcul des coefficients d’irréversibilités. Mais 1’avantage principal réside dans le
calcul des caractéristiques dynamiques des pistons. En effet, ceux-ci sont principalement mus
par les différences de pression qui apparaissent avec les pertes de charge.

Dans un second temps, le modéle a ¢ét¢ appliqué a une géométrie connue et testée
expérimentalement. Apres avoir reporté les résultats, nous avons adapté le modele de cette these
a la géométrie existante, afin de comparer prédiction et expérience. La comparaison s’est faite
en deux temps. Tout d’abord nous avons confronté le modele thermodynamique, puis ensuite
nous avons observé la dynamique. Bien que le modele suggére un léger écart a la hausse au
niveau du rendement et de la puissance mécanique fournie, la méthode LHA semble
parfaitement adaptée en tant qu’outil de pré-dimensionnement. Les tendances évolutives sont
conservées, au moins en changeant la température, et I’amplitude du piston moteur qui sont les
parametres principaux qui varient dans I’expérience.

Nous avons ensuite €valué 1’impact sur les performances de la géométrie de chacune des sous
parties composant un moteur Stirling. Cela a notamment permis de mettre en évidence qu’il
existe un dimensionnement optimal des échangeurs quand on connait les volumes balayés et
vice versa. Cet optimum peut étre différent si ’on s’intéresse a la puissance utile ou si I’on
s’intéresse au rendement. L’analyse de sensibilité¢ a été étendu a la dynamique du piston
déplaceur, dont le comportement est proche d’un oscillateur amorti. Nous retrouvons donc une
certaine logique dans I’évolution des grandeurs. En jouant sur la raideur du ressort gazeux, on
peut directement impacter la fréquence de résonance. En jouant sur I’onde de pression, on peut
jouer sur la réponse en amplitude du déplaceur, et toutes les grandeurs qui s’apparentent a une

évolution des pertes tendent a modifier I’amortissement général du systéme.
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Chapitre 4

Développement d’un modele de génératrice €lectrique

linéaire
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I. Introduction

Depuis les débuts de I’industrialisation des machines électriques, les machines tournantes ont
été préférées aux machines linéaires pour des raisons de compacité. Mais le moteur linéaire
présente I'avantage de directement créer la force de translation sur la partie mobile. Cela permet
alors d'éviter de transformer le mouvement de rotation en translation a l'aide de picces
mécaniques telles que des crémailleres, ou des bielles. On réduit ainsi le nombre de pieces en
contact et on augmente considérablement la durée de vie de la machine. C’est pour cette raison
que la technologie des Stirling a piston libre se marie bien avec 1’utilisation d’une génératrice
linéaire.

Dans un moteur en rotation, le champ magnétique issu des courants au stator crée alors un
couple avec le champ magnétique tournant au rotor. Le principe de fonctionnement d'un moteur
linéaire est trés similaire a celui d'une machine rotative classique. Sauf qu'au lieu de créer un
couple, on crée une force sur une partie mobile libre de se déplacer en translation. En principe,
pour chaque machine électrique en rotation, on peut retrouver une machine réciproque en
translation. Il faut imaginer la transformation consistant a couper une machine rotative sur une
paroi et a la « dérouler » autour de son axe [122]. C’est pourquoi on trouve dans la littérature
une tres grande variété de structures différentes. Parmi toutes ces configurations diverses, les
machines a aimants mobiles sont trés représentées et posseédent plusieurs avantages [119].
Notamment depuis le développement d’aimants permanents a base de terre rare, il est possible
d’obtenir des machines avec des densités de force élevées. Cependant le contexte d’utilisation
peut prohiber I’utilisation d’aimants permanents. C’est par exemple le cas si les températures
dans lequel évoluent le moteur sont élevées. C’est pourquoi dans une application destinée a la
cogénération, T.T. Dang & al [120] [74] ont développé un moteur a induction linéaire dont le
fonctionnement est proche des moteurs asynchrones.

La modélisation des machines électriques est un sujet vaste et dépasse largement le cadre de
cette thése. Il faut retenir qu’il existe trois grandes classes de modélisations. Celles-ci peuvent
étre soit numérique, soit analytique, et enfin il existe des modeles intermédiaires dit semi-
numériques [116]. Cette catégorisation des techniques de modélisation est treés semblable a celle
de la partie thermodynamique.

L’avantage des modéeles numériques est de pouvoir s’adapter a toutes les géométries, aussi bien
en deux dimensions qu’en trois dimensions. Ils sont réputés pour fournir des résultats précis,
tout en tenant compte de la saturation et des anisotropies possibles dans les matériaux, mais ils
nécessitent en contrepartie des temps de calcul élevés. Ces méthodes sont souvent utilisées pour
valider des résultats.

Les modeles analytiques cherchent a résoudre les équations de Maxwell dans les différentes
régions du domaine d’étude. Des modeles analytiques ont été¢ développés aussi bien pour des
machines linéaires que pour des machines tournantes. L’approche repose sur la décomposition
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des sources magnétiques (densité de courant ou aimants permanents) en série de Fourier. Dans
le cas des machines linéaires, le moteur est supposé¢ infiniment périodique [121] [79].
L’inconvénient des approches analytiques est de difficilement tenir compte de la saturation
magnétique. Le couplage des modeles analytiques avec la méthode des réseaux de réluctances
permet la prise en compte de la saturation magnétique [116]. C’est la méthode qui a été retenue
pour le calcul de la force de poussée.

La méthode des réseaux de réluctance (ou réseaux de perméances) fait partie des modeles semi-
numériques. Cette méthode consiste en la décomposition du circuit magnétique de I’actionneur
en tube d’induction judicieusement choisi. Le principe de fonctionnement est détaillé en annexe
F. L’avantage de cette méthode est d’étre rapide. Il est également possible de tenir compte de
la saturation magnétique en réalisant un calcul itératif [123]. Nous disposons au G2Elab de
I’outils RelucTool développé par [123] [124] qui permet de générer et dériver les équations
directement a partir des données du circuit magnétique. A nouveau, la connaissance des dérivés
partielles est primordiale dans 1’optique de faire 1’optimisation. Nous nous servirons alors de
cet outil pour modéliser 1’actionneur linéaire. Ce modele par réseau de réluctances nous servira
pour déterminer les niveaux d’induction dans les différentes zones du stator, I’inductance
propre de la bobine, et I’inductance de fuite de 1’actionneur.

Ce chapitre commencera par présenter la structure retenue pour la génératrice. A partir des
travaux de Harmim Said [79], on présentera succinctement comment ce dernier a déterminé
analytiquement I’expression de la force de poussée sur le mobile d’une structure similaire a la
notre. 11 fait cependant I’hypothése que le circuit magnétique ne sature pas, c’est pourquoi on
ajoute un modele de la machine relativement simplifié par réseau de réluctances afin de
quantifier et contraindre les flux dans les dents et les encoches pendant la phase d’optimisation.
Que ce soit la force calculée analytiquement ou les champs magnétiques dans les différentes
parties de la machine, on comparera les résultats a une simulation numérique réalisée par

¢léments finis pour valider le mode¢le.
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II. Structure de la génératrice

La structure retenue pour la conversion électromécanique est une machine linéaire plane a
aimants permanents mobiles. Les aimants permanents sont logés a I’intérieur d’une plaque en
matériau amagnétique, située entre les deux stators. Cette plaque est en lien avec le piston
moteur de la partie thermo-mécanique et assure par conséquent la mobilité des aimants devant
les poles du stator.

Le stator posséde une structure plane. Cela lui permet d’étre plus simplement réalisé par
feuilletage. Le bobinage en cuivre est enroulé autour de dents magnétiques qui sont placées en
vis-a-vis des aimants mobiles. Des becs d’encoches se trouvent a I’extrémité des dents, ce qui
permet de lisser I’induction dans I’entrefer.

La structure du stator est répétée de part et d’autre de la plaque a aimants dans le but de réduire
les efforts d’attractions entre les aimants et les piéces magnétiques du stator. En position
centrée, I’effort est théoriquement nul ce qui soulage les paliers. Cet équilibre est par contre

instable.
module statorique répété .
A B?bmage
r 1 suivant +0y
Dent

Bobinage
suivant —0y

Z

L , 3:: _____ __Plan de symétrie
4
Plaque Aimants
mobile permanents

Culasse magnétique
stator

Figure 4-1 - Représentation générale de la structure de la génératrice linéaire

La structure présente un plan de symétrie (plan xOy) qui passe au milieu des aimants centre (z
= 0). Cela permet de ne considérer que la moitié de la structure.

Par ailleurs, la machine est constituée d’une répétition par translation de modules identiques
contenant 1’aller et le retour du bobinage, ainsi que deux aimants d’orientations opposées.
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On peut se contenter alors, dans un premier temps, d’étudier un demi module avec des
conditions anti périodiques dont voici une représentation géométrique avec ses divers

parametres géométriques :

T

A A

Figure 4-2 - Représentation d’un demi pas polaire avec ses cotes géométriques
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III. Modélisation de la force axiale par calcul analytique
[79]

Le calcul analytique de la force est inspiré¢ des travaux de Harmim Said [79] concernant I’étude
analytique des machines synchrones a aimants permanents. Bien que la géométrie dans ses
travaux soit cylindrique, la méthode utilis€ée s’adapte particuliecrement bien a ’actionneur
linéaire retenu dans ce chapitre. Cette méthode sera succinctement rappelée, les détails des
calculs adaptés aux travaux de cette theése seront mentionnés en annexe G.

1. Répartition de la densité de courant dans les encoches

En premiére approximation, la génératrice linéaire peut €tre vue comme la répétition a 1’infini
d’un motif de base. A partir de cette approximation, on peut alors considérer la répartition du
courant comme étant une fonction périodique de I’espace. Il est alors possible de décomposer
cette répartition de courant en série de Fourier.

27

| | |
T | | I
| | | |
+e| ' | |
_'_-.._—I_L————l ______ +—_———
I | I |
| | | I
| | | |
| | | | 7y
0 | | | [ Ox
T T T
| | | I
| | | |
I | | |
=T | |
—it-.———J' —————— {——————l———
I | | I

Figure 4-3 - Disposition spatiale du courant vue comme une fonction périodique

Dans I’intervalle ou le bobinage vient vers nous, la fonction prend la valeur positive du courant
qui passe dans la bobine. Il s’en suit un intervalle constitué du fer d’encoche dans lequel le
courant est nul. Pour finir, la fonction prend une valeur négative dans la zone ou le bobinage se
reboucle sur lui-méme. On obtient une fonction effectivement périodique, de période spatiale
27. On peut alors écrire en fonction des paramétres géométriques de la machine (mentionnés
sur la figure 4-2) :
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J(x) = chn * Sin(gx) 4.2.1)
n=1

Avec :
2(cos(an)—cos(Bn))
nm

=)

- =L+ )

Jen = Jo

A noter que cette décomposition est valable quelle que soit la valeur que prend la densité J,
dans la bobine. Notamment la densité¢ de courant peut dépendre du temps. La décomposition
spatiale ci-dessus reste alors la méme, le temps intervient alors dans la variable j., (t) au travers
de la variable J, (t).

2. Homogénéisation du stator

Les travaux d’Harmim considére une géométrie simplifiée en homogénéisant les grandeurs
magnétiques. L’idée sous-jacente consiste a déterminer des perméabilités équivalente p, et u,
permettant de rendre compte de la polarisation magnétique dans la direction considérée en
tenant compte de la géométrie des encoches.

= 00

Heulasse

\ag

Figure 4-4 - Correspondance avec un stator homogénéisé

Pour déterminer les expressions de ces perméabilités équivalentes, on effectue 1’identification
entre les reluctances de la géométrie réelle et celle de la géométrie homogénéisée pour chacune
des directions souhaitées.

La structure d’un module de 1’actionneur linéaire est similaire a celle étudiée dans les travaux
d’Harmim. Cela nous permet d’obtenir directement les relations pu, et u,. Les calculs sont
détaillés en annexe G.

Suivant la direction longitudinale Ox :
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T S, S\ a4 a—a
“x_a(K1<1 s)+K2(1 r)+sc+ 5, ) 4.2.2)

d
_ Se _ _Sc
K=05(1-2), K =05 (1 Sd)
Suivant la direction transverse 0Oz :
Sa
Kz = lr (1 - ;) 4.2.3)

3. Entrefer équivalent

Dans la structure réelle I’induction en vis-a-vis des ouvertures d’encoche est nécessairement
plus faible que sous une dent puisque que le parcours moyen des lignes de champ y est plus
grand. L homogénéisation du stator a lissé la structure des encoches et fournit par conséquent
une valeur faussée de l’induction dans I’entrefer. L’induction dans ’entrefer est une des
grandeurs les plus importantes dans le dimensionnement de machines électriques. La
connaissance de celle-ci est primordiale pour le calcul de la force exercée par le stator sur le
rotor. Pour conserver la valeur du flux sous un pas dentaire lors du passage d’une structure a
encoche a une structure lisse, on applique le coefficient de Carter [81] a la hauteur de I’entrefer.
Selon [82], la formule du coefficient s’exprime :

T
TI- y * (e +b) 4.2.4)

K.

Avec :

- V= %* (atan (z*éib)) * 2*(Zc+b)) —In (J L+ (2*(21;))2)

i

Figure 4-5 - Correspondance de ’entrefer dans la structure homogénéisée

Il faut noter que dans la transformation de Carter ci-dessus, on a considéré I’aimant
magnétiquement comme de 1’air. La transformation de Carter s’est donc appliquée a la hauteur
totale aimant + entrefer. On introduit un nouveau coefficient permettant de ramener cette
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augmentation de hauteur uniquement a I’entrefer réel, afin de laisser la hauteur de 1’aimant

inchangge.

Figure 4-6 - Correspondance de I’entrefer dans la structure homogénéisée avec hauteur d’aimant réelle

Au final, on obtient :
K.(b+e)=b+Ke

b\ b 2.
Kem = K (1+2) (#.2.3)

e

4. Expression du champ magnétique

La démarche utilisée consiste a calculer le champ créé par une fine nappe de courant située a

une distance z, du plan de symétrie.

Zone 31

Zone 2 1

zo

Zone 14}

Figure 4-7 - Décomposition de la génératrice en 3 zones

On distingue alors trois zones dans lesquelles on va déterminer le champ magnétique. La
premiere zone est constituée par I’entrefer et les aimants. La perméabilité magnétique est celle
du videp,. La seconde et la troisieme zone représentent le stator de perméabilité u, dans la

direction longitudinale et de perméabilité u, dans la direction transversale.
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Dans chacune des zones, on doit résoudre les équations de Maxwell suivantes :

rotH=0 (4.2.6)
divE =0 4.2.7)

La n-ieme harmonique spatiale de la densité liné¢ique de courant traversant la nappe prend pour

valeur dans le plan complexe :
. . nn
Jn(X) = jenexp (J 7x) dzg (4.2.8)

Dans chacune zones, la n-ieme harmonique du champ magnétique créée par la n-ieme
harmonique de courant est de la forme
H,(x,z) = hpy(x,2)ey + hy,(x,2)e,

hny(x,2) = f(2) exp (j nr—nx) (4.2.9)

nm
hnz(x,2) = g(2) exp (J Tx)
Les deux équations de Maxwell écrites précédemment nous ameéne a résoudre le systéme

d’équations différentielles suivant :

af nm
oy J79=0

0z
nm N dg 0
Mo — f+u, Fi

(4.2.10)
La résolution de ce systeme nous permet d’obtenir une forme des solutions pour les fonctions
f et g dans chacune des différentes régions. Les solutions générales dépendent de deux
parametres a régler, définis précisément par les conditions aux limites de chacune des zones.
Les conditions aux limites et les transitions de passage d’une zone a 1’autre sont :

Enz=0 hl, =0 Champ normal a la paroi de perméabilité infinie
Enz=»b+K.,e hl, = hZ, Conservation composante tangentielle de H
hl, = u,h?, Conservation composante normale de B
Enz = z, h3, — h2, = j., sin ("T” x) dz, Traversé d’une nappe de courant
h3, = h2, Conservation composante normale de B
Enz=b+K.,e+a h3, =0 Champ normal a la paroi de perméabilité infinie

179



Le modele est linéaire ce qui autorise 1’utilisation du principe de superposition. La n-ieme
harmonique du champ résultant est alors la somme (I’intégrale) de chacun des champs créés par
les nappes infinitésimales de courant. Puis on fait la sommation de chacune des harmoniques.

o Zo=bte+ta

H;;=Z f h, dz, 4.2.11)

n=1 z,=b+e
Zog=b+e+a

ngz f h, dz, (4.2.12)

n=1 Z0=b+e

Le champ magnétique dans la zone 1 s’écrit alors comme suit :

< sinh ( ) smh Z e

Hy(x,2) = ;chn\/ﬁ il (m(b + e)) (nrra) e cosh (nn(b + e)) (?3%) sin (Tx) (4.2.13)
® . sinh (—) C:)SZ nnz) i

H;(x,2) = ; Ejm‘/ﬁ sinh (mr(bT+ e)) cosh (;ma) #x‘uz cosh (nn(b + e)) sinh (nzg) cos (T x) (4'2'14)

Avec p = p, /Uy

5. Expression de la force de poussée

La force de poussée est issue de I’interaction du champ magnétique statorique avec le champ
créé par les aimants permanents. Un aimant permanent s’apparente a un volume solide
possédant une aimantation J, dans une certaine direction. Il existe deux théories permettant de
traduire cette aimantation dans un langage d’analyse vectorielle, la représentation ampérienne
et la représentation coulombienne.

Dans la représentation ampérienne, le potentiel vecteur créée par 1’aimantation J, est identique
a celui créée par une densité superficielle de courant a la surface du volume et d’une densité
volumique de courant a I’intérieur de celui-ci.

. JaAm

Jjs = 4.2.15)
Ho

. rot],

Jjv = 4.2.16)
Ho

Dans la représentation coulombienne, le potentiel scalaire créé par I’aimantation J est identique
a celui créé par deux distributions de charges magnétiques, une superficielle et une volumique.

0=]Jan 4.2.17)
py = —div ], (4.2.18)
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Dans le cas ou les aimants sont aimantés dans une seule direction, et dont la valeur de
I’aimantation reste constante dans [’espace, les distributions volumiques disparaissent
(div J, = rot J, = 0) et seules subsistent les contributions superficielles.

Pour le calcul de la force, on conserve la représentation coulombienne de I’aimant. Comme en
¢lectrostatique, ou une charge q plongé dans un champ électrique E subit une force F = qE,
la force locale générée sur une ‘charge magnétique surfacique’ o en représentation
coulombienne plongé dans un champ H est dF = gHdS.

o, =]
4+ttt bttt r bbbt | | e ————

\4

Figure 4-8 - Répartition des densités de charges magnétiques en position centrée du mobile

La force axiale est alors générée par la composante tangentielle du champ magnétique au niveau
de la surface libre de I’aimant permanent. En position centrée des aimants permanents par

rapport au champ statorique, les charges magnétiques sont situées entre les abscisses :

_ea _ ea
=R RETTY

En tenant compte d’un déplacement selon x des aimants (X,,,0pize), la force axiale s’exprime

J

alors :

: g, =] X O_ = —

1 FFFFFFFF 4T 444+ | mmmmmmmm e e e e =

1 ]

—p{ |

' Xmobile : ! !
] I I

I I

: X1 + Nmobile :
| 1

\4

X2 + Xmobile

Figure 4-9 - Répartition des densités de charges magnétiques en fonction de la position du mobile

X2+Xmobile

Egene(xmobile) = 4NmodulesYgenef oHy(x,z = b)dx (4.2.19)

X1tXmobile
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Le terme 4 permet de prendre en compte le module complet avec les symétries, Ny odules
représente le nombre de modules accolés.

6. Comparaison de la force avec un cas d’étude en simulation

Afin de vérifier la validité du modele présenté ci-dessus, les calculs de la force de poussée ainsi
que des flux dans le stator vont étre comparés a une étude par éléments finis.

6.1. Structure de la génératrice utilisée pour la simulation

La structure de la génératrice est celle présentée au paragraphe 1. dont on rappelle les parametres
dans les schémas ci-dessous. On précise en revanche ici les valeurs géométriques des

parametres qui serviront a la simulation numérique.

Figure 4-10 - Structure de la génératrice avec cotations géométriques utilisées pour la simulation

Non mentionné sur le schéma ci-dessus, on précise :

Ispire = 104, Ngpires = 121, Ygopo =80mm,  J, = 13T
u, = 20000, p, =1

Les calculs seront également réalisés sur une version sans bec d’encoche (s, = s4), et sur une
version sans ouverture d’encoche (s, = 0.1 mm).
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Figure 4-11 - Structure de la génératrice avec cotes pour les deux configurations limites

6.2. Comparaison du champ magnétique au niveau de la surface libre des
aimants

Le champ magnétique est calculé analytiquement dans le but de calculer la force de poussée.
On compare alors ici le calcul analytique avec la simulation. Le champ magnétique est calculé
dans la zone 1, en z = b. Cette ordonnée correspond a la surface libre des aimants. On utilise
pour le mod¢le analytique la méme perméabilité que celle employée pour la simulation.

induction tangentielle au niveau induction normale au niveau
i 10t de la face sup. des aimants s 10° de la face sup. des aimants
—— caloul analytique | = | = calcut analytique
6F | ;/_—“; '. - - simuation Flux | 15F (—-__ ] - ~ simulation Flux
/\ \ / \
= 4 J" \ T 1r l.rJ W\
2 / \ < // \
g 2f * \ g osf / \\
_ ) \ _ / \
1, 1 IR g / \
g.’ \ I g .,'I." .'\'
E \ f E' f;f \
a2r \ 05} ’
§ \ /| § / \
£ \ r= / \
O 4t \ 7 ;-' O af {/ \\
1\ \ i/
8 ) . . : ) ; ) ) 2 . : P A . . . )
004 003 D02 00 0 0.01 0.02 0.03 0.04 004 003 D02 00 0 0.01 0.02 0.03 0.04
position [m] position [m]

Figure 4-12 - Comparaison des champs normaux et tangents avec sc = 15 mm
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induction tangentielle au niveau induction normale au niveau
- 10% de la face sup, des aimants . 10% de la face sup. des aimants
o8 — calcul analytique
. 15F e gimulation Flux
06}
—_ -€ 1 +
5 04 2
§ 02t § ost
oF c o b
: :
adf2r 05k
§ oaf §
(8] O gt
06
08} 15r
004 003 002 00 0 0.01 0.02 0,03 0.04 004 003 D02 L0 0 om 0.02 0.03 0.04
position [m] position [m]
Figure 4-13 - Comparaison des champs normaux et tangents avec sc = 10 mm
induction tangentielle au niveau induction normale au niveau
2_195 de la face sup. des aimants 2‘,“)5 de la face sup. des aimants
— calkul analySique
15 [ — simulation Flux 154
g 05F ‘J ?,' 05f
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E
a.o5f 05k
5 5
O gt QO ap
151 15F —
004 003 002 001 0 001 002 003 00 004 D03 002 001 0 001 002 003 004
position [m] position [m]
Figure 4-14 - Comparaison des champs normaux et tangents avec sc =5 mm
induction tangentielle au niveau induction normale au niveau
‘_,.ws de la face sup. des aimants 25.105 de la face sup. des aimants
——— caloul snalyique | | —— calcul analytique
3t [‘1 ——— simulation Flux 2 A\ simulation Flux
[\ 15h
— 2F | —_—
2 n g
IBvAN i
c or i ~ c or
g \W g
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position [m] position [m)]

Figure 4-15 - Comparaison des champs normaux et tangents avec sc = 0.1 mm

Les deux versions extrémes de la structure présentent des singularités au niveau des interfaces

fer/air devant 1’encoche. Cela est tout a fait normal étant donné que le modéle analytique
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travaille avec une représentation homogénéisée du stator. Cependant la tendance semble étre la
bonne. Dans le cas ou 1’on observe une version intermédiaire du bec d’encoche, la simulation
et le calcul sont en concordances.

6.3. Comparaison de la force de poussee

Pour comparer la force de poussée créée par le courant dans le stator sur le mobile, il faut
prendre en compte le fait que le calcul analytique ne calcule pas I’effort de réluctance causé par
un environnement magnétique variable. La force électromagnétique calculée par la simulation
sur les aimants permanents est la somme du couple de réluctance et de la force de Laplace qui

nous intéresse.

Pour comparer les deux forces, il est donc important de soustraire le couple de réluctance au
résultat de la simulation. Celui-ci s’obtient en mesurant la force exercée sur la partie mobile en
absence de courant dans les bobines.

Dans les simulations ci-dessous, on observe 1’évolution de la force exercée en fonction de la
position des aimants. On fait varier le mobile entre [—X;nax, Xmax] avec :

Xmax = 0.01m

L’amplitude maximale du déplacement est limitée par % Au-dela de cette valeur, la force

observée est identique a celle correspondant a un courant de signe opposé dans les bobines. La

valeur utilisée pour réaliser les simulations numériques correspond donc a 60% de 1I’amplitude

. 0.01
maximale ( ~ ).
0.0175
Force appliquée sur la partie mobile Force electromagnétique sur la partie mobile
800
1000 Couple de reluctance pr— calcul analyique
Force electromagnetique lotale 700 F . simulation Flux
Force de Laphco
b
600 I
I
500 I 500
z z
o ® o0 b
s:] Q -..".
(=] o
W [T
300 [
200
100
001 -0.008 -0.006 0.004 0002 0 0002 0004 0006 0008 0.01 001 -0.008 0.006 -0.004 0002 0 0002 0004 0006 0008 0.01
position [m] position [m]

Figure 4-16 - Comparaison de la force de poussée avec sc =15 mm
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Force appliquée sur la partie mobile i Force electromagnétique sur la partie mobile

B0O
R A [ E— —
1000 Couple de reluctance ) - calcul analytique
Force electromagnetique lotale 700 ¥ simulation Flux [
Force de Laplace
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z Z
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i e
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Figure 4-17 - Comparaison de la force de poussée avec sc = 10 mm
Force appliquée sur la partie mobile Force electromagnétique sur la partie mobile
800
1000 - Couple de reluctance - calcul analytique [—
Force electromagnétique lotale 700 b simulation Flux

Force de Lapiace
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:
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“é' g 400
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001 -0.008 -0.006 -0.004 -0002 0 0002 0004 0006 0008 001 001 -0.008 -0.006 -0.004 -0002 0 0002 0004 0006 0008 0.01
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Figure 4-18 - Comparaison de la force de poussée avec sc =5 mm

On peut noter que sur I’ensemble de la course de déplacement du mobile, la force calculée
analytiquement est trés proche de la valeur simulée numériquement. On peut néanmoins noter
un écart dans la structure avec des dents droites. L’écart reste minime dans 1’intervalle
+0.007 m de déplacement.

On met en évidence que sans bec d’encoche, le couple de réluctance représente une part non
négligeable de la force totale. Leur présence est donc indispensable. Il suffit de comparer la
figure 21 avec la figure 23 pour s’en rendre compte. Cependant il faut garder a 1’esprit que la
simulation est réalisée en prenant en compte une géométrie périodique infinie. Dans la réalité,
on ne pourra pas ¢chapper aux effets de bord (géométrie finie) qui viendront inévitablement
réinsérer une force de réluctance.
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IV. Modélisation du circuit magnétique par réseau de
réluctances

Le calcul analytique de la force fournit de bons résultats. En revanche 1’homogénéisation du
stator ne fournit qu’une valeur moyennée du champ magnétique et ne prédit pas suffisamment
bien les niveaux d’induction dans les parties fer du stator. Pour calculer I’induction dans le fer
(et la contraindre par la suite), nous avons décidé de modéliser la structure magnétique par un

réseau de réluctances dont on rappelle le principe de fonctionnement en annexe F.

Dans les cas de géométrie simple, il est facile de calculer la valeur des réluctances en fonction
des grandeurs géométriques.

Géométrie Expression de la réluctance R,,
A section droite d’induction constante :
JARN 7
S S L
s : P
\ ) \ uS
NS kN
L
Arc de cylindre :
=
2 7] 1
m = — %k
upP In Text
e (Tint)
—_—
O

Tableau 4-1 - Exemples de calcul de réluctance a géométrie simple

En décomposant notre circuit magnétique en une succession de réluctances judicieusement
choisies, il est possible d’obtenir une approximation des valeurs des différents flux magnétiques
en fonction des sources de force magnétomotrice. En revanche le choix d’un réseau de
réluctances fixe 1’orientation des lignes d’induction magnétique et peut ne pas s’adapter a des
configurations différentes de la machine.
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1. Modélisation d’un demi-module vu par la bobine au stator
sans aimants permanents

Dans un premier temps, les aimants ne sont pas pris en compte comme source de champ
magnétique dans le circuit et seule la bobine au stator crée de ’induction. La hauteur des
aimants est alors vue comme une hauteur d’entrefer.

L’allure globale des lignes de champ se déduit ou par expérience ou alors en réalisant une
simulation par éléments finis, ce qui permet de directement visualiser les tubes de flux. Dans le
cas d’une géométrie simple comme celle développée ici, la difficulté réside principalement au
niveau de I’entrefer et des becs d’encoche.

Selon la géométrie, les tubes de flux peuvent étre fondamentalement différents et le réseau qui
a été figé pour une géométrie ne correspondra pas a I’ensemble des géométries possibles. Il
s’agit d’un probléme de généricité, qui est illustré avec les deux images ci-dessous :

I

il
|

.
uﬁ“{l\\é |

HI“I‘i il

==

—

]

=

==
o~

=
o

Z _

= /%/o/

e
=

7
77

o~

L~
e

NN

TN ~§:; ,
(AR HHHINTBI
AR / T

Figure 4-19 — Modification des lignes de champ pour deux géométries différentes
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1.1. Modélisation des becs d’encoche

Pour ne pas se confronter a ce probléme, il est indispensable de réaliser un réseau adapté a la
géométrie la plus probable de I’actionneur. On propose alors une représentation simplifiée des
tubes de flux dans notre application, sous forme de plusieurs réluctances a section constante.
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Figure 4-20 - Représentation de ’entrefer et de I’ouverture d’encoche par des réluctances droites

Sur cette figure représentant les tubes de flux dans I’air, la section dans I’entrefer est surévaluée
d’une grandeur hs et la section comprise entre les deux becs est surévaluée par les grandeurs
hl et h2 .

Il est commode de tenir compte de la longueur de la réluctance dans 1’évaluation de la
majoration de la section. On aura donc :

hi = Kisc @.3.1)
hy = K3sc (4.3.2)
hs = K5(b + en) 4.3.3)

La valeur de K; est identique a celle proposée dans la partie précédente. Il s’agit de I’équation
(3.2.2). La corrélation fait intervenir le rapport s./s, :

Sc
K; = 0.5 (1 - —)
Sd

Afin d’avoir des lignes de champ qui ne s’¢éloignent pas trop de la représentation proposée, on
cherche les cas limite a partir desquels on se rapproche a nouveau trop des figures ci-dessus.

Cas limite 1 : s est grand devant ’entrefer b + en
Il s’agit du cas représenté dans 1’image suivante. Le flux passe par les faces internes du bec

d’encoche pour rejoindre le plan de symétrie au lieu de rejoindre la face opposée du bec. Le cas
limite correspond a une distance dans 1’air équivalente entre s, et deux quarts de cercle pris a
partir du coin intérieur bas du bec. Cette distance correspond de fagon approchée au chemin
préférentiel du flux dans un tube infinitésimal partant du coin du bec.
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Figure 4-21 — Représentation du cas limite 1 avec S, grand devant b + en

Pour éviter le cas ci-dessus, la limite sur s, est :

s
Se <27 (b+en) =n(b+en) 4.3.4)

Ce cas de figure ne représente pas la configuration idéale pour limiter les effets de réluctance.
Les lignes de champ quittent les dents magnétiques dans 1’entrefer en s’¢largissant. Le flux
entre les deux becs est en revanche minimal. On aura donc la distance h; qui sera maximale,

tandis que h, serait minimale.

Cas limite n°2 : s, est petit devant Uentrefer b + en

11 s’agit du cas représenté dans la figure du bas. Le flux passe d’une dent a I’autre de fagcon

circulaire. On détermine une relation du méme ordre que précédemment en comparant les

distances dans 1’air entre deux quarts de cercle de rayon SZ—C et un aller-retour dans I’entrefer.

Cette distance correspond de fagon approchée au chemin préférentiel du flux dans un tube
infinitésimal partant du coin du bec.

A\
N

W

uat
N\

W
\\

Figure 4-22 — Représentation du cas limite 2 avec s, petit devant b + en

La limite de ce cas de figure repose sur une majoration de la distance b + en. Il faut que :

S
2(b+en) < nic

- (4.3.5)
(b+en) < ZSC
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On se retrouve avec les deux relations d’ordre suivantes :

Sc

4
cas 2 < —< <m<casl

T b+en

Dans ce cas de figure, le flux passant d’un bec a 1’autre traverse une section plus importante

que la largeur du bec lui-méme. Cette augmentation de section s’est faite au détriment du flux

qui passe de la dent vers le plan de symétrie. On aura donc la distance h, maximale, et la

distance h; minimale.

Au travers des adjectifs maximal et minimal, il est nécessaire de mettre des valeurs. On prend

alors la valeur 0 comme étant la borne minimale, et 1/2 pour la borne maximale. Il s’agit d’une

grandeur couramment rencontrée pour prendre en compte I’élargissement du flux dans les

entrefers.

. . . S, .
Les coefficients K, et K3 varient alors en fonction de ﬁ comme suit :

4 < S¢ <
1/2 T b+en T
K. — 0.5m ( S¢ 4)
37 m2—4\b+en w
0 H ;
4/“- n Se KZ = 05 - K3
b+en
1.2. Fuites de flux dans les encoches

Les fuites dans les encoches correspondent au flux magnétique qui passe d’une dent a 1’autre

au travers du cuivre constituant le bobinage. Ce flux correspond a une fuite car il ne contribue

pas a I’induction dans I’entrefer.

Fuites
lencoches

Figure 4-23 - Lignes de champ représentatives des fuites d’encoche
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Pour modéliser ce flux au travers d’une simple réluctance, on part de la connaissance de I’allure
de I’induction au fur et a mesure qu’on remonte dans I’encoche. A partir du théoréme d’ Ampere,
on peut montrer que celle-ci varie linéairement de 0 dans le coin supérieur de I’encoche a une
valeur maximale en bas du bobinage. Cela découle du fait qu’on enlace de plus en plus de
courant.

Pour conserver le flux crée par une induction dont I’allure est triangulaire, on mod¢lise alors
I’encoche par une réluctance dont la hauteur est divisée par deux et qui sera excitée par les
amperes-tours totaux de I’encoche. Dorénavant le flux de fuites dans les encoches est modélisé

par une réluctance R, dont la longueur est s, la largeur d’encoche et la section de passage du

h
flux est L, —.
2

1.3. Représentation d’ensemble d’un pas polaire

L’ensemble du réseau est alors celui de la figure suivante. On peut noter la similitude avec
’orientation des lignes de champ issues d’une modélisation numérique par ¢léments finis. On
introduit également une source de force magnéto motrice au niveau de la réluctance centrale R...
Celle-ci a pour but de modéliser la bobine qui crée bien cette force au niveau de la dent centrale.

2R, Re 2,

|
|
| :Rfmc :R!mc
I
I

Figure 4-24 - Représentation d’un module statorique par réseau de réluctances

En se servant de la périodicité de la machine, on peut représenter le réseau par un nombre réduit
de réluctances en fusionnant les réluctances de droite avec celles de gauche.
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Figure 4-25 - Principe de réduction du réseau de réluctances grace a la symétrie par translation

On retrouve dans I’illustration suivante la représentation finale du réseau de réluctances :

Figure 4-26 - Représentation du réseau de réluctances
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Au final voici les caractéristiques de I’ensemble des réluctances prises en compte ici :

1.4.

Désignation Longueur Section [X L, ]

Re a+ 21,
Re Sa+2% L,
R, hy + 2 21,
Rp e 4 a; + %

Rep 21,

Rfenc Sa %"‘ hi +ayp — hy
Rsp S, a, +h, +h,

Rec b+en 21,

Retat b+en % + hj

Comparaison avec le cas d’étude

Tableau 4-2 — Caractéristiques des réluctances destinées au modéle sans aimants permanents

On confronte notre modele par réseau de réluctance simplifi¢ ci-dessus a une simulation

numérique. Les grandeurs observées et comparées sont les flux dans les différentes réluctances

définissants I’air (entrefer, bec et encoche) ainsi que le flux dans la bobine.

A partir de la géométrie initiale, on fait varier le parametre d’ouverture d’encoche s, et la

hauteur d’entrefer b + en afin d’observer la robustesse des corrélations employées sur les

sections des réluctances, notamment h, et h;.

Tests avec variations de I’ouverture d’encoche (s; = 15, b + en = 4).

s Sc Sc k1|l k2 | k3 Flux encoche | Flux bec | Flux entrefer| Total
€| sq4 |b+en [Wb] [Wb] [Wb] [Wh]
SIMU 2,38E-04  [2,46E-04 | 2,32E-04 |7,16E-04
5 (0,33 1,25 |033|05| O
RELUC 2,41E-04 [2,57E-04 | 2,26E-04 |7,24E-04
SIMU 2,38E-04  [1,62E-04 | 2,23E-04 | 6,23E-04
7,505 | 1,875 |0,25/0,34|0,16
RELUC 2,42E-04  [1,75E-04 | 2,18E-04 | 6,35E-04
SIMU 2,38E-04 [1,136-04 | 2,13E-04 |5,63E-04
10|0,66| 2,5 |0,17(0,17|0,33
RELUC 2,42E-04 |1,16E-04 | 2,09E-04 |5,67E-04

Tableau 4-3 — Comparaison des différents flux pour différentes valeurs d’ouverture d’encoche s,

Tests avec variation de 1’épaisseur d’entrefer (s; = 15, s, = 10)
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b+en Sc Sc k1 | k2 | k3 Flux encoche | Flux bec | Flux entrefer| Total
sq |b+en [Wb] [Wb] [Wb] [Wh]
SIMU 2,38E-04 9,52E-05 | 4,26E-04 7,60E-04
2 066 5 [0,17]| 0 |05
RELUC 2,41E-04 9,51E-05 | 4,07E-04 7,43E-04
SIMU 2,38E-04 1,24E-04 | 1,38E-04 5,00E-04
6 |066| 1,66 (0,17]0,4|0,1
RELUC 2,42E-04 1,43E-04 | 1,33E-04 5,18E-04
SIMU 2,38E-04 1,40E-04 | 7,48E-05 4,54E-04
10 (o66( 1 |0,17|05| 0
RELUC 2,42E-04 1,56E-04 | 7,58E-05 4,74E-04

Tableau 4-4 - Comparaison des différents flux pour différentes valeurs d’entrefer b + en

Le flux dans la bobine peut étre calculé a partir du réseau de réluctance. Le flux total vu par
I’ensemble des spires est la somme du flux vu par chacune des spires. En supposant que les
spires sont uniformément réparties dans la hauteur de la dent centrale, le flux total de la bobine
peut alors étre calculé a partir du flux moyen multiplié par le nombre de spire. En supposant
ensuite que le flux réel croit linéairement en remontant la dent centrale, on calcule le flux moyen
en faisant la moyenne arithmétique entre le flux vu par le haut de la colonne et celui vu par le

bas de la colonne.

1
Dbobine = ENspires(quRC + (]52}11) (4.3.9)

Comparaison du flux dans la bobine
021

modele reluctance
0,16 =, simulation Flux2D =

Flux [Wh]
=
B

0056

FERS

D15

a2 L I I I I I I I I I
¢ 0002 0004 0006 0008 0.01 0012 0014 0016 0018 0.02

temps
Figure 4-27 - Comparaison des flux dans la bobine, pour le cas d'étude du calcul de la force pour une structure sans

aimants permanents

Les flux sont relativement similaires. Il existe néanmoins une petite différence visible au niveau
de la valeur maximale. Le flux vu par la bobine pendant la simulation est I€égerement supérieur

a celui calculé.
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2. Prise en compte des aimants permanents

La prise en compte des deux aimants tend a complexifier le réseau. En effet, les lignes de champ
dans I’air situées dans les becs d’encoches ont des directions qui différent en fonction de la
position du mobile. On cherche dans cette partie a obtenir une représentation du flux généré
dans les parties ferromagnétiques par les aimants permanents seuls, avant d’étudier par
superposition 1’impact des deux sources magnétiques, bobines et aimants. Bien qu’on étudie
d’une part un réseau introduisant la force magnéto motrice issue du bobinage séparément de
celle issue des aimants, la prise en compte de ces deux sources doit pouvoir s’effectuer au
travers d’un réseau unique. Cela implique que les tubes de flux d’un modé¢le a 1’autre doivent

pouvoir se superposer.

2.1. Champ produit par les aimants dans la dent centrale
dent = 0 e d’deni i f(x)rrobile)
a '\\ a N |
= H i . 3% l - Eeceac = ,.,-: i i 5 i BSTTIies i et
LT R e

Figure 4-28 - Impact du flux dans la dent centrale avec le déplacement des aimants mobiles

Au niveau des faces internes des becs d’encoches, le flux entrant d’un coté est identique a celui
sortant de ’autre c6té sur tout le déplacement du mobile porteur des aimants permanents. Cela
reste vrai tant que les bords des aimants restent sous les dents. Cela se traduit par la contrainte :

ol s
‘ —p —d
i ' Se
i «—>
‘ b Xmax
—

" *mobile

Figure 4-29 - Contrainte maximale de déplacement permettant de considérer I’évolution du flux linéaire avec la dent

centrale
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Sa — S¢ €a
Xmax <lC+T_?

La limite ci-dessus traduit également la limite a partir de laquelle le flux traversant la dent reste
quasiment linéaire avec le déplacement du mobile.

Pour un déplacement de Xx,,,pie, 12 surface d’un des aimants sous la courbe augmente de
Xmobile Ygene tandis que la surface du second aimant diminue de XpopiteYgene- Seule cette
augmentation de surface de 2X.,pizeYgene Créera du flux dans la dent. Les autres parties des

aimants se compensant de part et d’autre du bec d’encoche.

Rt Rio:
Rbogs || RBoos i“RB.'.JP..!..1 ‘ ..Rﬂg.m
:Rf's_i.loz RCLBi)Zn :&Cﬂ'oazb
- L] s
R 0z 'Ri' Za 002b

Figure 4-30 - Représentation de I’entrefer et des aimants par réseau de réluctance de taille variable

On décompose la réluctance d’entrefer centrale R, en 2 réluctances paralleles. La section totale
de ces 2 nouvelles réluctances doit étre ¢gale a la section de la réluctance initiale, afin de
correspondre au réseau précédent. Ces deux réluctances ont une section dépendante du
déplacement du mobile.

Pour tester I’introduction de ces deux réluctances permettant de prendre en compte le
mouvement des aimants, on observe le flux vu par la bobine selon la méme formule qu’avant
(4.3.9). On enleve le courant dans le bobinage pendant cette observation pour n’étudier
seulement 1’apport des aimants.

197



Comparaison du flux dans la bobine
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Figure 4-31 - Comparaison des flux dans la bobine avec mouvement imposé des aimants mobiles et sans courant dans
les bobines

On impose alors un mouvement sinusoidal des aimants. On observe que le flux dans la dent
centrale est nul en position centrée et suit le mouvement des aimants. La comparaison avec une

simulation par éléments finis est encore plus juste que dans le cas du réseau précédent.

2.2. Champ produit par les aimants dans les becs d’encoche
Pour tenir compte de la force magnétomotrice issues des aimants sous les ouvertures d’encoches
sur les becs d’encoches, on ajoute une reluctance reliant le point milieu de la reluctance de fuite
Rsp et I’axe de symétrie. De part et d’autre d’une dent magnétique, ces nouvelles reluctances
accueilleront des aimants dans deux sens opposés.
L’introduction de cette nouvelles réluctance Rypgo2 n’entraine pas de modification du point

de vue du réseau précédent (sans aimant permanent) puisque le flux la traversant y est nul.

Figure 4-32 — Décomposition de la réluctance du bec d’encoche
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3. Réseau complet

Voici finalement la représentation de ’actionneur en tenant compte de la force magnétomotrice
créée par la bobine et celle créée par les aimants permanents. On retrouve donc tous les ¢léments
introduits précédemment, les réluctances de fuite et les réluctances d’entrefer. Le champ créé
par les aimants est introduit par les sources M o914, Mcoo1p» Mcooza € Mcoozp dont la section
est variable. Les sources M;;:001, Miatoo2> Miatoo3» Miatoos, Mpooz € Mpgos permettent de tenir
compte du champ créé par les aimants dans les becs par I'intermédiaire des réluctances

RBOOlJ RBOOZ' :RBOO3 et RB004'

1a

Figure 4-33 — Réseau de réluctance d’un module complet

On observe le flux vu par la bobine en prenant en compte cette fois ci toutes les sources. Le

courant dans la bobine est de force cosinus, et le mouvement des aimants est de forme sinus.

Comparaison du flux dans la bobine
0251
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Figure 4-34 — Comparaison des flux dans la bobine, pour le cas d'étude du calcul de la force
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4. Comparaison modele/simulation de ’induction magnétique

La connaissance de 1’induction magnétique dans le modele de 1’actionneur va nous permettre
de contraindre sa valeur pendant la phase d’optimisation. On va comparer I’induction
magnétique dans trois zones différentes de la machine pour avoir une idée générale de la qualité
du modele : dans un bec d’encoche (au travers de Rp .), dans la dent centrale (au travers de

Rc,o,)- €t dans la partie haute du stator (au travers de Ry, ).

On définit alors trois capteurs dans la simulation numérique, qui nous permettront d’obtenir la
valeur de I’induction en trois points différents. Ces trois valeurs d’inductions permettront
¢galement d’alimenter le modele des pertes fer en trois zones différentes.

Figure 4-35 — Positionnement des trois capteurs numériques dans la géométrie étudiée

Induction dans le stator

— — —Capteur bec
2r Relg gy Cades
— — —Capteur dent
—Rel,,, cades
— — —Capteur culasse
o e -

E 1.5 - Rel, ¢ Cades -

=

=

7]

5

e

=

0.5

a 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20
temps [ms]

Figure 4-36 - Comparaison des inductions dans le stator en trois points, dans le cas d’étude du calcul de la force
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Que ce soit dans la dent et dans la culasse, on peut voir que I’induction fournie par le réseau de
réluctance est proche de la valeur fournie par la simulation par éléments finis. Il s’agit en effet
des zones du stator dans lesquelles il est facile de modéliser les lignes de flux magnétiques
puisque celui-ci est bien canalisé par le fer doux.

En revanche I’induction dans un bec présente un léger écart par rapport a la simulation. C’est
tout a fait normal puisqu’il s’agit d’une partie délicate a modéliser par réseau de réluctance. En
effet ’induction magnétique change constamment de direction selon la position des aimants
permanents. On peut toutefois noter que I’amplitude de la variation est conservée. C’est
d’ailleurs cette grandeur qui est prise en compte pour le calcul des pertes magnétiques dans le
fer.

11 s’agit du module de 1’induction que I’on observe ici. En fait I’induction dans la dent et la
culasse change de sens et sont centrées en 0 T. Cependant on doit noter que I’induction dans les
becs est dominée par la présence de 1’aimant permanent et présente donc une valeur moyenne
non nulle. Pour obtenir la valeur de By, dans les becs permettant de calculer les pertes fer

dans les becs, il est nécessaire de ne pas tenir compte de la valeur moyenne de I’induction.
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V. Modélisation des pertes

A partir d’une méthode de décomposition de la répartition des courants en série de Fourier, on
a déterminé une formule donnant la force de poussé crée par le courant sur les aimants mobiles.
On a ensuite contraint le domaine de validité de ce résultat en calculant la valeur des champs a
I’intérieur des pieéces magnétiques constituants le stator afin que celles-ci restent dans leur
domaine de linéarité.

Pour étre complet dans la modélisation de la génératrice, il est maintenant nécessaire de prendre
en compte les différentes pertes qui viennent altérer le rendement de conversion entre énergie

mécanique et €électrique. On distingue alors ici les pertes cuivres et les pertes fers.

1. Les pertes dans le cuivre

On calcule la résistance des bobines simplement par :
Ry = Poy * 2 (4.3.10)
Stir
Avec :
Pew = 1,7 * 1078 Qm est la résistivité du cuivre

- lzy estla longueur totale du fil

- Spj; est la section du fil

La section du fil est définie en fonction de la section de la fenétre de bobinage, du coefficient
de remplissage et du nombre de spire :

a*sd*Kf

Sri = (4.3.11)

Nspires
La longueur est la longueur moyenne des spires qui tient compte des tétes de bobine a partir
d’un modele géométrique simple.

Sd
SR
N =

.

enroulements

Figure 4-37 — Modéle géométrique simple du calcul des tétes de bobine

stator
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lfil = 2 * Nspires * Npmoquies * lmoy

] (4.3.12)
lryy = 2 * Nspires * Npoayies * (2 * (Ly +lc+ 2% sd))
Les pertes totales dans le cuivre valent
12
P, =R, *? (4.3.13)

2. Les pertes fer

Les pertes fer représentent les pertes qui ont lieu dans les matériaux magnétiques suite au
passage d’ un champ magnétique variable. On distingue deux phénomeénes physiques principaux
a ’origine de ces pertes magnétiques : les pertes par hystérésis et les pertes par courants de
Foucault.

Les pertes par hystérésis sont principalement dues aux processus irréversibles intervenant
dans la réorientation des moments magnétiques a I’intérieur du matériau.

Les pertes par courant de Foucault désignent les pertes issues de la dissipation électrique a
I’intérieur du matériau. En effet, celui-ci étant soumis a un champ magnétique variable, il est
alors le sie¢ge de courant induit cherchant a s’opposer aux variations de champ en vertu de la loi
de Lenz. Ces pertes sont directement proportionnelles a la conductivité du matériau. L.’addition
de quelques pourcents de nickel ou de silicium permet I’augmentation de la résistivité de
I’alliage. De ce fait, les noyaux magnétiques sont souvent laminés et empilé sous formes de
toles minces afin de limiter la création de ces courants induits.

De nombreuses études ont été faites pour caractériser et prédire ces pertes. Et de nombreuses
¢tudes sont encore en cours d’achévement. Des modéles évolués sont maintenant capables de
prendre en compte assez fidélement des évolutions non sinusoidales de 1’induction dans les

matériaux, de prendre en compte I’hystérésis et ou les fréquences élevées.

Dans notre étude, les matériaux magnétiques seront contraints en Bmax pour limiter les pertes
et avoir un fonctionnement linéaire. Associ¢ au fait que le déplacement des aimants est
sinusoidal dans le temps, nous nous retrouvons avec des évolutions sinusoidales de toutes les
grandeurs, ¢électriques et magnétiques, ce qui simplifie beaucoup 1’étude.

2.1. Caractéristiques du matériau employé au stator

Le choix du matériau utilisé joue principalement sur deux grandeurs. Celui-ci déterminera en
effet la valeur de I’induction maximale avant la saturation ainsi que la courbe caractéristique
des pertes fer.
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Pour la réalisation du stator, on prévoit pour I’instant d’utiliser un matériau Cogent-M235-35A

dont la courbe B-H est la suivante :

1.8}

‘6;1,5?”

Caractéristique B-H Cogent M235 35A

02 \ .“eq"’BOD
0

0

1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 000 10000

H [A/m]

Figure 4-38 - Courbe caractéristique B-H du matériau retenu

On supposera par la suite pendant la phase d’optimisation que I’induction ne doit pas dépasser

1,5 T, valeur a partir de laquelle on considére le matériau comme saturé. On peut voir que cette

valeur d’induction est déja située au-dela de la zone linéaire.

Pour le calcul des pertes fer, on se contente des courbes expérimentales fournies par le

constructeur du matériau. On dispose d’une courbe donnant les pertes massiques a 50 Hz en
fonction de I’amplitude de I’induction créte. A partir d’'une régression, on superpose une

fonction polynomiale d’ordre 3.

Prm(B) = 0.7739 x B3 — 0.6145 * B? + 0.7515 * B

Pertes massiques [W/kg]
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Modéle des pertes magnétiques a 50 Hz

‘ A Perles fers dans tdles FeV 240-35A

I == —Interpolation polynomiale /'

o,
/

P4B)=07515'B- 0.6145'B7 + D.;hg +BS

o

0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 14 1.6 1.8 2

Amplitude d'induction B [T]

Figure 4-39 — Interpolation des pertes fer pour le matériau employé a 50 Hz
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2.2. Découpage du stator en 3 volumes

Les pertes fournies par le constructeur sont massiques. Pour déterminer les pertes totales dans
le stator, on décompose les volumes dans lesquels les amplitudes d’induction sont différentes.

On décompose un module en trois volumes différents :

- le volume occupé par la partie haute du stator, appelé V .y i4sse»
- le volume occupé par les dents du statorique, appelé Vient,

- le volume occupé par les becs, appelé V..

e
! culasse |

|
La---;r e e PP ‘:ll

I 1 lf..'; nt |

Figure 4-40 — Décomposition du volume d’un module en trois sous-modules

On exprime alors chacun des volumes en fonction des parametres géométriques de la figure.

On a pour un module :

Veutasse = 27lcLy (4.3.15)

Vaent = 4lc(hy + h)L,, (4.3.16)
1

Vpee = 2 ((ZIC + 54— sc)ay + 2l.aqp + Ealb(sd - sc)) L, (4.3.17)

Le volume total de fer pour le stator est alors le suivant :
Vtotfer = 2Nmodules(vbec + Vdent + chlasse) (4.3.18)

On obtient ensuite les pertes fers :

Pbec = 2NmodulesVbechvferme (Bbecamp) (4-3-19)
Pdent = 2NmodulesVdentmvfeTme (Bdentamp) (4.3.20)
Pculasse = 2Nmodulechulassemvferpfm (Bculasseamp) (4-3-21)
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inducti & inée A ir du flux trav u .
L’induction Bp,, amp ©St déterminée a partir du flux traversant la reluctance Rgggos3
L’induction Bdentamp est déterminée a partir du flux traversant la reluctance R;qq;.

L’induction Bcutasseqmp €St déterminée a partir du flux traversant la reluctance Ryo1-
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VI. Conclusions du chapitre

Apres avoir présenté la structure de la génératrice nous avons développé un modele de
I’actionneur électrique linéaire. Dans un premier temps, la force de poussée est déterminée
analytiquement. La connaissance de la position des courants permet d’estimer la valeur du
champ magnétique dans les différentes parties de la génératrice. L’interaction de ce champ issu
des courants statoriques agit sur les aimants permanents et c’est ainsi que la force de poussée
est déterminée. Ce calcul a été possible sous certaines hypothéses simplificatrices. Le modele
de la force a été comparé a une simulation par éléments finis pour différentes géométries de
becs d’encoches. Le modéle analytique se comporte bien dans la mesure ou 1’on évite les cas
extrémes de géométrie comme des dents parfaitement droites.

Le mod¢ele analytique ne tient en revanche pas compte de la saturation du circuit magnétique.
Pour valider cette condition, un second mode¢le par réseaux de réluctance a été¢ développé. Ce
second modele permet de bien contrdler les niveaux d’induction dans les différentes zones de
la machine. A nouveau la difficulté résidait dans 1’adaptation du mode¢le a la géométrie des becs
d’encoches. Pour tenir compte de cette problématique, nous avons introduit des coefficients
évolutifs selon la géométrie des becs au niveau des sections de certaines reluctances dans
I’entrefer. Le modeéle par réseau de reluctance a également été confronté a une simulation par
¢lément fini dans le but de comparer les niveaux d’induction en différents endroits de la
génératrice.

Les pertes cuivre et fer ont également été modélisé. Les pertes cuivre sont calculées a partir de
la géométrie du bobinage et de I’intensité du courant. Les pertes fer sont quant a elles déduites
d’une formule empirique donnant les pertes volumiques en fonction de I’amplitude d’induction.
Connaissant alors le volume du stator et les inductions en différents points de la machine, il est

alors simple de remonter a une estimation des pertes.
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Chapitre 5

Dimensionnement d’un ensemble moteur Stirling et

genératrice linéaire
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I. Introduction

Deux modeles différents ont été développés pour traiter indépendamment le dimensionnement
du moteur thermique et le dimensionnement de la génératrice électrique. Ces deux modeles ont
été confrontés chacun a des données expérimentales ou a des modeles par €léments finis plus
précis. Ces comparaisons ont donné satisfaction.

Les modeles qui ont ét¢ développés sont parfaitement décris dans le corps de cette these et
peuvent alors étre reproduit dans n’importe quel environnement numérique. Cependant la force
de I’outil développé ici repose sur I’environnement particulier dans lequel celui-ci a été
développé. En effet ces modeles ont été écrits a I’aide de la suite logicielle CADES dédiée a
I’optimisation, qui permet d’obtenir en plus des variables de sortie la matrice Jacobienne du
modele. Cette matrice représente les dérivées partielles de chacune des sorties par rapport a
toutes les entrées. Elle est nécessaire notamment dans 1’utilisation d’algorithme d’optimisation
déterministe. Cette matrice est classiquement obtenue numériquement, ce qui nécessite
plusieurs fois 1’appel du modele et peut s’avérer couteux en temps de calcul, alors qu’avec
I’environnement CADES, cette matrice est directement obtenue a partir des équations
analytiques du modele.

L’objectif maintenant est d’utiliser les modeles et outils développés au préalable pour obtenir
un jeu de dimensions optimisées. Le cahier des charges que nous nous sommes fixés consiste
alors @ maximiser le rendement du moteur en maintenant une puissance de sortie supérieure a
1 kW et en maintenant la masse du piston moteur inférieure a 5 kg. Il s’agit de deux contraintes
choisies arbitrairement, permettant de rester a des valeurs convenables.

Pendant la phase d’optimisation, les grandeurs géométriques varient librement dans leur
intervalle de recherche. Il faut alors surveiller que certaines distances ne deviennent pas
négatives. Nous commencons alors ce chapitre en exposant 1’ensemble des contraintes
géométriques a respecter pour garder une machine réaliste. Nous précisons ensuite les
contraintes physiques qui nous permettent de rester dans le domaine de validité du domaine. A
partir du résultat de I’optimisation sous contraintes, nous analysons la réponse du mod¢le autour
de certaines grandeurs géométriques sur lesquelles nous pourrons facilement modifier les
valeurs une fois le prototype réalisé¢. Nous comparerons également la géométrie obtenue a une
simulation par éléments finis, simplifiée pour pouvoir étre adaptée a une géométrie

axisymétrique.

Ce résultat de I’optimisation sous contraintes permet €¢galement de fournir un cahier des charges
d’entrée pour le modele de la génératrice linéaire. Nous déterminons ensuite une géométrie
optimale pour la génératrice en analysant un front de Pareto. Nous avons en effet cherché a
maximiser le rendement en faisant varier une contrainte sur le volume maximal de 1’actionneur.

Comme pour la partie thermodynamique, la géométrie obtenue est analysée en post processeur.
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II. Dimensionnement de la partie thermodynamique

Voici une représentation de la partie thermique du moteur. Il ne s’agit pas du dernier jeu de
géométrie fournit par le modele. Elle va permettre cependant de visualiser les contraintes
spécifiées pendant I’optimisation.

1. Contraintes géométriques

Pendant la phase d’optimisation du modele, les paramétres géométriques vont varier a
I’intérieur d’un domaine prédéfini par I’utilisateur. Afin d’éviter que le systéme converge vers
une solution non physique, il est nécessaire de spécifier différentes contraintes.

L’amplitude maximale de déplacement des pistons est contrainte par la taille des chambres dans
lesquelles ils sont situés.

Contrainte 01 : Loy + Loy — X3 > 0
Contrainte 02 : Lo — X4, >0
Contrainte 03 : L,y — X4, >0
Contrainte 04 : L;, — X;, > 0

Figure 5-1 — Schéma avec cotation pour les contraintes géométriques 01 a 04

Ensuite il existe également des contraintes géométriques sur les rayons minimums des
différentes parties radiales de la machine.
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Contrainte 05 : REGER,,, — (de + EPe,-) >0
Contrainte 06 : REGE _R,,; — REGE R;,,; > 0
Contrainte 07 : Rp,q — (Re + EPg; + EPg.) > 0
Contrainte 08 : R;, — R;; > 0

Figure 5-2 - Schéma avec cotation pour les contraintes géométriques 05 a 08

Il est possible d’exprimer la longueur totale des échangeurs de deux fagons différentes. Cela
vient fixer un des parameétres par rapport aux autres, dans notre situation ce sera Ly la longueur
totale du déplaceur.

Ly + Ly 4+ Ly
Contrainte 09 : Ly + L, + Lpy = EP; + Loy + Lg + Leo + by

Figure 5-3 - Schéma avec cotation pour la contrainte géométrique 09

I est possible d’exprimer la longueur du déplaceur de deux fagons différentes. Cela revient
principalement a contraindre la longueur L;; qui doit notamment rester supérieure a 0 (et un

peu plus si on veut limiter les effets de transfert thermique a I’intérieur méme du déplaceur

Contrainte 10 : L.y + Ly = Lyjy, + Lye + EPpg + Lg; + EPpq

Figure 5-4 - Schéma avec cotation pour la contrainte géométrique 10

Il existe deux contraintes supplémentaires sur la tige centrale permettant d’ajuster le volume
moyen du ressort gazeux. La longueur interne de la tige ne peut pas €tre supérieure a une
certaine longueur maximale. La seconde contrainte géométrique est 1a pour assurer une certaine
longueur de guidage de la tige a I’intérieur du piston déplaceur.

211



Contrainte 11 : L;;,, — L;; > 0
Contrainte 12 : Ly, = Lyjm — Le1 > Lgimin

MW

Figure 5-5 - Schéma avec cotation pour les contraintes géométriques 11 a 12

2. Contraintes physiques

2.1. Epaisseur de I’enceinte externe

L’¢épaisseur de I’enceinte externe de la machine doit pouvoir résister a la pression interne du
moteur. Par ailleurs, 1’épaisseur de la paroi est également impliquée dans le calcul de la
conduction thermique.
Pour déterminer I’épaisseur minimale de I’enceinte externe, on exprime la contrainte mécanique
a I’intérieur du solide en faisant I’hypothése que 1’épaisseur est fine devant le rayon du cylindre.
Cela permet de considérer la contrainte comme uniforme et on a :

_ Iz max Rpc

~ EP,
La pression maximale est déterminée a partir de la pression moyenne de fonctionnement et
I’amplitude de pression dans la chambre de compression.

Bnax = Bnoy + Pcamp

Cette contrainte doit rester inférieure a la contrainte limite élastique du matériau utilisé. On doit
¢galement tenir compte de la valeur a la température considérée et des phénomenes de fatigue.
On fixe un coefficient de sécurité é¢gal a 2.

0.
o< ";ax
Soit
EP, > —P"(‘,‘T‘nipc
2
2.2. Epaisseur de la chemise interne

La chemise interne est le cylindre situé entre le piston déplaceur et les échangeurs. Il voit de
part et d’autre quasiment la méme pression. Celui-ci n’a donc pas besoin d’étre épais. Il est
¢galement le siege de conduction thermique. L’épaisseur du cylindre intérieur est arbitrairement
fixée a 1 mm.
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2.3. Contrainte sur les températures dans les échangeurs

La température du solide dans les échangeurs vue par le fluide est considérée constante dans le
modele. Dans la réalité, les échangeurs sont a ailettes radiales et la température du solide n’est
pas uniforme dans la longueur de I’ailette. Bien que 1égerement trapézoidale, on suppose les
ailettes de forme rectangulaire, en minorant la section de passage du flux par conduction, en
tenant compte de la largeur minimale. Pour une ailette rectangulaire, 1’efficacité¢ de celle-ci

vaut :

tanh(mgh;)
Nailette = Thf

Avec :

hPg; .
- my = |2 e module de Iailette.
AAailette

- hf : la hauteur d’une fente

- Puitette™~2 * Lechangeur - 1€ périmétre de 'ailette

2 . .
- Agitette = Nrontes * Tmoy * Lecn : 1a section de Dailette en tenant compte de la largeur

minimale

L’efficacité¢ de l’ailette représente le flux effectivement échangé sur le flux qu’elle aurait
échangé si sa température était restée constante.

Cependant la dimension caractéristique de 1’ailette n’est pas la méme selon 1’échangeur qu’on
considere. En effet I’extraction de la chaleur dans les ailettes de I’échangeur froid est radiale,
tandis que dans I’échangeur chaud, I’apport de chaleur est axial. C’est pourquoi on va préciser
deux contraintes différentes selon I’échangeur.

2.3.1. Efficacité de I’échangeur froid

L’échangeur froid posséde la géométrie ci-dessous. L’extraction de chaleur est radiale.
L’échangeur est en aluminium.

s
T:\'aurce |

Tai!et te

Tinax = Rpa # EP + by

Tmis = Rpa + EP;

Figure 5-6 — Géométrie des ailettes de I’échangeur froid
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On transpose alors les équations de I’efficacité de 1’ailette a la géométrie de celle-ci.
Le périmétre de ’ailette vaut alors :
- Pk ~ 2% Lk

La section de I’ailette vaut alors :
2T
- A~ L N_fkrmoyk
_ hrk
Tmoy, = de +EP; + 5

On peut alors calculer le module de ’ailette et donc son efficacité :

K P
tanh(makhfk)
T’ak - makhfk

Pour considérer ’hypothése d’une température constante dans le solide, on impose que
I’efficacité des ailettes soit supérieure a 95%. Cela ajoute une contrainte sur la hauteur et le
nombre de fentes, ce qui permet de minimiser 1’erreur commise sans tenir compte d’une
évolution de la température le long de ailette.

Ng, > 0.95

2.3.2. Efficacité de I’échangeur chaud

L’échangeur chaud possede la géométrie ci-dessous. L’ailette est vue en coupe et on peut voir
sur celle-ci que 1’échangeur a une dimension axiale et une dimension radiale. Le fluide se
déplace dans ces deux dimensions.

Axe de la machine

Lyr = hyy + EP;

hen

L-’mw}'

Thase = de + h;'?a +EF;

Figure 5-7 — Géométrie des ailettes de I’échangeur chaud

Dans le cas de I’échangeur chaud, on cherche a contraindre la longueur Ly, qui caractérise la
dimension de I’ailette par rapport a la source de température chaude. On transpose alors les
¢quations de I’efficacité de 1’ailette a la géométrie de 1’échangeur chaud.
Le périmétre de ’ailette vaut alors :

- Py~2xhgy
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La section de 1’ailette vaut alors :

21
- ~ ) —
Ah hfh Nfn 7"moyh
= Ryq + EP, + 2
rmoyh — Npd i 2

On peut alors calculer le module de 1’ailette et donc son efficacité :

mah B ACuAh
tanh(mathx)
nah B mathx

Pour I’ailette de I’échangeur chaud, la longueur est Lj,.. On impose cette fois-ci que 1’efficacité
soit supérieure a 90 %. Cela ajoute une contrainte sur la longueur de I’échangeur et le nombre
de fente.

Ng, > 0.9

3. Optimisation sous contraintes

On se sert du modéle développé pour déterminer une géométrie optimale d’un moteur Stirling
a piston libre. Le paramétre a optimiser est le rendement, en fixant un minimum de 1 kW sur la
puissance utile. Il n’y pas de contrainte globale sur le volume du moteur. Chacun des parameétres
géométriques est libre de varier dans une plage délimitée a I’avance. Certaines grandeurs ont
été arbitrairement fixées en se basant sur les valeurs d’autres dimensionnements de moteurs
existants. Les résultats sont présentés dans le tableau suivant :
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Lo Longueur exp. I cm 3cm 2 cm I cm

Lo Longueur comp. 0,2 cm 3cm I cm 0,9 cm
L. Longueur comp. I cm 2 cm I cm I cm
L., Longueur comp. 0cm 2 cm 0 cm 0 cm
Ly Longueur tige int. 0,5 cm 5cm 4 cm 4 cm
R;i Rayon tige int. 2 mm 10 mm 6 mm 10 mm
Lie Longueur tige ext. 0,5 cm 2,5 cm 2,5 cm 2,5 cm
Rie Rayon tige ext. 3 mm 15 mm 10 mm 11 mm
Ry,q Rayon pist. dep. 2 cm 5cm 4 cm 5cm
Rym Rayon pist. mot. 2 cm 5 cm 2,5cm 3,72 cm
| Echamgewrfrid |
Ly Longueur cooler I cm 15 cm 5cm 10,2 cm
Ny Nb. fentes cooler 20 125 35 74
hgi Haut. fentes cooler - - 1,1 cm 1,1 cm
Lk Larg. fentes cooler - - 0,5 mm 0,5 mm
[ | Echengowrchad 0
Ly Longueur heater I cm 10 cm 4 cm 3,82 cm
Ngp Nb. fentes heater 20 125 70 22
hgp, Haut. fentes heater 0.5 cm 2cm 1,1 cm 1,66 cm
Lin Larg. fentes heater - - 0,5 mm 0,5 mm
.  Reghméaewr |
L, Longueur régé. 2 cm 6 cm 3 cm 3,88 cm
REGE_R;,; Rayon régé. int. Déf. par le rayon dép. 5,1 cm
REGE_R,,; Rayonrégé. ext. Déf. par hauteur fentes du heater 6,76 cm
Po Porosité 80 % 90 % 85 % 90 %
| Jewmeeamique(radi) |
GAP, Jeu pist. dép. ext. - - 190 pm 190 pm
GAP,, Jeu pist. mot. ext. - - 16,5 um 16,5 um
GAP; Jeu tige/dep. - - 12,5 um 12,5 um
| Paramétresphysiques |
Xina Amp. pist. mot. I mm 10 mm 8 mm 8 mm
Masse; Masse pist. dép. 1 kg 2 kg 2 kg 1,13 kg
freq Fréquence 20 Hz 50 Hz 30 Hz 38,6 Hz
P, Pression moy. - - 60 bar 60 bar
Ty Temp. source fr. - - 300K 300K
T Temp. source ch. - - 900 K 900 K
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Parametres sorties et contraintes
. . . . . Résultats
Paramétres Désignation Min Max Contraintes .
Optim.
rend Rendement 0.1 0.8 0,412
puiss Puissance 1000 W - - 1067
Nk Eff. ail. froide 0.95 - - 0,95
Mn Eff. ail. chaude 0.90 - - 0,90
Masse,,  Masse pist. mot. 2 kg S5kg - 5 kg
Rey Reynolds max. cooler 700 4500 - 4500
Re,,, Valensi cooler 10 100 - 100
Rey Reynolds max. heater 700 4500 - 2990
Re,, Valensi heater 10 100 - 18,2
cont_01a12 Contraintes géom. 0 - - >0
Xia Amp. pist. dép. - - - 3.7 mm
Ba Phase. pist. dép. - - - 55.7°

Tableau 5-1 - Listes des paramétres géométriques et physique contraints et résultat de ’optimisation (en rouge les

termes arrivés en limite de I’intervalle de variation)

4. Analyse de la géométrie optimisée

4.1. Résultats

Excepté le nombre de Reynolds et le nombre de Valensi dans I’échangeur chaud, toutes les
contraintes ont été atteintes. La longueur de 1’échangeur chaud dans le dimensionnement final
vaut 3,8 cm. Cette longueur a principalement ét¢ délimitée par la contrainte sur I’efficacité (90
%) de ce dernier. Le nombre de fentes (22) de I’échangeur chaud est faible afin de maximiser
la section solide dans ses ailettes. La géométrie finale de 1’échangeur froid est bien différente.
Ce dernier est long de 10,2 cm avec un nombre de fentes plus élevé (74 fentes). Puisque la
hauteur des fentes a été fixée a 1,1 cm, seul le nombre de fentes influait sur 1’efficacité des
ailettes en jouant sur la section des ailettes. Une forte longueur de cet échangeur permet en
revanche de satisfaire I’ensemble des contraintes sur les dimensions du piston déplaceur et du
ressort gazeux présent a I’intérieur de la machine. Les pertes de charge dans les échangeurs sont
faibles comparées aux pertes de charge dans le régénérateur. Par conséquent la longueur de
I’échangeur impacte plus la puissance utile a cause de I’augmentation de son volume que par
I’augmentation des pertes de charge qui sont quasiment négligeables. En revanche au mieux on

refroidit les espaces froids, au mieux on améliore le rendement.

On aurait pu encore atteindre de meilleures performances si nous n’avions pas fixé de
contraintes sur les échangeurs thermiques, notamment en ne contraignant pas les nombres sans
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dimension au domaine de validité des corrélations. Mais celles-ci nous permettent de ne pas
trop s’¢loigner d’une certaine réalité physique.

L’optimisation a convergé vers un dimensionnement avec une grande section du piston
déplaceur, et un faible déplacement de ce dernier. Cependant la maximisation du rendement
passe par une maximisation de la section de passage du fluide dans le régénérateur. Dans notre

¢tude, les dimensions du régénérateur sont reliées a la géométrie du piston déplaceur.

Avec ces valeurs, ’amplitude du piston déphaseur est de 3,7 mm et la phase est de 55.7 °.

Amplitude mouvement du déplaceur Phase du déplaceur
150
&l
—5"
E 100 [
=l =
[ A ! (R Y i &
2 @
= ! ©
= 3r ! a
E. 1 L T e
I 50l I
< 51 ] I
I I
I I
£l I I
I I
I I
0 ' L L | L i 0 ' L L | L i
10 15 20 25 30 35 40 45 50 10 15 20 25 30 35 40 45 50
Fréquence du systéme [Hz] Fréquence du systéme [Hz]

Figure 5-8 — Dynamique du piston déplaceur avec la géométrie optimisée

On voit avec les différentes courbes ci-dessous que le point de fonctionnement vers lequel le
mod¢le a convergé est situé a une fréquence supérieure a la fréquence de résonance.

Puissance du moteur Rendement du moteur
1500 0.6

0.5

Puissance [W]
2
3

Rendement [-]

@
=]
=]

10 15 20 25 30 35 40 45 50 10 15 20 25 30 35 40 45 B0
Fréquence du systéme [Hz] Fréquence du systéme [Hz]

Figure 5-9 — Performances du moteur avec la géométrie optimisée

Une fréquence de fonctionnement légerement plus faible aurait permis d’obtenir plus de
puissance. Mais le mode¢le a en fait été limité par la contrainte sur la masse du piston moteur a
5 kg.
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Masse du piston moteur

Contrainte modele

Masse [kg]

1
1
1
I
1
Apits 1
I
I
I
l

10 15 20 2 0 35 40 45 50
Fréquence du systeme [Hz]

Figure 5-10 — Relation masse — fréquence de la géométrie optimisée

4.2. Réglages et ajustements possibles

L’étude d’influence de certains parameétres sur la dynamique des pistons (Chapitre 3. IV) a été
faite en laissant libre la masse du piston moteur. Cette fois ci, on observe I’influence des
parametres géométriques mais en conservant la valeur de la masse du piston. Les parameétres
variables sont des parameétres qui sont modifiables, plus ou moins facilement, apres réalisation
du prototype. Il s’agit :

- du volume moyen du ressort en jouant sur L;;,

- du volume moyen de la chambre de compression en jouant sur L.,

- de la porosité du régénérateur.
La masse du piston moteur et la fréquence de fonctionnement sont fortement liées I'une a
I’autre. La modification d’un parametre entraine la modification de la courbe caractéristique de
la masse en fonction de la fréquence. Cependant la masse est une donnée connue et fixée lors
de la réalisation du prototype et il est alors important de voir comment évolue le point de

fonctionnement de la machine quand le paramétre varie et que la masse du piston moteur reste
constante.

4.2.1. Influence du volume moyen ressort sur la géométrie optimisée

On peut jouer sur le volume moyen du piston ressort en vissant plus ou moins une vis de réglage

qui permet de jouer sur la longueur Ly;.
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Impact du volume du ressort sur la fréquence
amasse constante
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Figure 5-11 — Impact d’une modification du volume moyen du ressort 2 masse piston moteur constante m,, = 5 kg

L’augmentation du volume moyen du ressort gazeux entraine une réduction de la fréquence de
fonctionnement. Or le point de fonctionnement final était dimensionné pour une fréquence
supérieure a la fréquence de résonnance. Cependant comme on 1’a vu dans la partie précédente
I’augmentation du volume du ressort tend également a réduire la valeur de la fréquence de
résonance. On peut s’apercevoir de ce phénomene sur la courbe donnant I’évolution de la phase
du piston déplaceur. Bien que la fréquence de fonctionnement diminue, la phase du piston
déplaceur ne remonte pas vers les 90° idéaux, mais a au contraire tendance a s’en ¢loigner. En
revanche I’amplitude augmente avec le volume du ressort ce qui ne correspond pas forcément
a une diminution de la fréquence de résonance.

Amplitude et phase du piston Puissance et rendement
en fonction du volume moyen du ressort en fonction du volume moyen du ressort
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Figure 5-12 — Impact de volume moyen du ressort sur la dynamique et les performances a masse piston moteur

constante m,, = 5 kg.
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En augmentant le volume du ressort, on a d’une part I’amplitude du piston déplaceur qui
augmente ce qui tend a améliorer les performances de la machine, mais la phase s’¢éloigne de la
phase idéale ce qui a tendance a dégrader les performances de la machine. On peut donc voir
que la puissance utile du moteur présente un maximum pres de la valeur dimensionnée et que
le rendement évolue peu.

Dans notre cas d’étude, le volume moyen du ressort gazeux n’est pas une grandeur sur laquelle

nous allons pouvoir jouer pour améliorer les performances de notre prototype.

4.2.2. Influence du volume de la chambre de compression sur la géométrie optimisée

On peut également faire varier la valeur du volume moyen de la chambre de compression en
jouant sur la largeur de I’entretoise qu’on insére entre 1’échangeur froid et le carter de
I’actionneur linéaire. Cela revient a faire varier la longueur L., dans le modéle. Le volume de
la chambre de compression varie, tout en conservant constant le volume balayé par le piston

moteur.
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80 0.5 1200

445,

~
o
(=2
-
@

1150

—
E
5 &
e -
1)
S 3
] v e
g 70 nse 8 R 100 =
= M [~ =
@ =
@ | B3 £ ® g
- : S g 8
c B85 i 0.35 c E 42.5 1050 i
i | Géom. optimisée W T ﬂ
B L, =9 = g W =
5 | Leg=9mm a 5 ]
B0 0.3 @ 1000 &
m ! 5 Eas
I I 5
o E=
£ = 41
o 55 | 0.25 o 950
| E w05
| <
b0 : 0.2 40 * 900
160 170 180 190 200 210 220 230 240 250 160 170 180 190 200 210 220 230 240 250
volume moyen chambre de compression [cms] volume moyen chambre de compression [cm3]

Figure 5-13 - Impact du volume moyen de la chambre de compression sur la dynamique et les performances a masse

piston moteur constante m,, = 5 kg.

L’augmentation du volume moyen permet d’augmenter le déphasage entre les pistons sans trop
jouer sur I’amplitude du piston. Cependant cette amélioration dynamique ne compense pas
I’augmentation des volumes morts de la machine et les performances se dégradent.

En revanche, les longueurs caractéristiques L.y, L.; et L., étaient contraintes lors de
I’optimisation. Mais on dispose tout de méme d’un peu de marge sur celles-ci, et rien ne nous

empéche de diminuer L., afin d’observer 1’évolution de la puissance du moteur.

4.2.3. Influence de la porosité du régénérateur sur la géométrie optimisée

Le régénérateur du prototype sera réalisé¢ en empilant de fagon désordonnée plusieurs fils fins
a I’intérieur du volume alloué. La quantité de fils a entasser est fonction du volume d’un fil, du
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volume du régénérateur et de la porosité souhaitée. On peut donc facilement modifier la porosité
du régénérateur en jouant sur le nombre et donc le volume des fils métalliques.

Amplitude et phase du piston Puissance et rendement
en fonction de la porosité en fonction de la porosité
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Figure 5-14 - Impact de la porosité sur la dynamique et les performances a masse piston moteur constante m,, =
5kg.

La porosité a été contrainte a une valeur maximale de 90 % lors de I’optimisation. En jouant
sur la porosité, et donc en réduisant les pertes de charge, la dynamique du piston déplaceur
s’améliore en tout point. Cela ne permet pas de gagner sur le rendement, mais la nouvelle
dynamique permettrait de fortement gagner sur la puissance utile.

5. Comparaison des résultats avec SAGE

L’optimisation contrainte du rendement nous a permis d’obtenir une géométrie de machine.
Bien que le modele développé dans le cadre de cette theése ait été confronté aux résultats
expérimentaux de la RE1000, il était nécessaire de disposer d’un point de comparaison
supplémentaire. C’est pourquoi un modéle SAGE aux dimensions de la géométrie obtenue a
été réalisé.

L’outil SAGE a été choisi car il présente plusieurs avantages. Le premier étant qu’il s’agit d’un
logiciel de référence sur la modélisation de Stirling, et de nombreux industriels 1’exploitent
pour le développement de leur machine. Le second avantage est que la résolution des équations
dans SAGE est similaire a celle retenue pour notre modele. De plus les corrélations employées
pour déterminer les grandeurs empiriques telles que les pertes de charge ou les coefficients
d’échange thermique sont issues des mémes travaux que celles retenues dans cette thése
¢galement.
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5.1. Présentation du modéle

Comme mentionné dans le premier chapitre, SAGE permet de modéliser n’importe quelle

géométrie sous forme de schéma bloc. Ci-dessous se trouve une représentation du modele par
blocs de la géométrie.

=>Pstdy 7
EI

pressure source

— >Ppha 1

IV b

Phsr

piston moteur

7 Pay < i > Mg 10 10 Mg <—— -> g 18
11 Pphsr < & > mg 19 22 Qstdy < = Qstdy 21

] d —=>0stdy 22

Vohime comprestion echangeur froid

19 MG < r— e >0udy 13
ED"::E:—}D,@ 20 21 Qady < 47 y >0udy 24
j—-.‘-D:—yF‘nm 16 18 mg < | 'I-> mg 17
Hr a1 ;

L > g 15
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e 17 MGy - = Mgy 25 Qudy <=
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echangeur chaud temperature chaude
20 Qutdy <
Volume detente
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Figure 5-15 — Représentation du niveau principal du modéle SAGE de la génératrice Stirling a piston libre

On retrouve les éléments principaux du moteur. Le piston moteur est au contact du volume de
compression. Celui-ci dispose de deux connexions fluides, la premiére vers 1’échangeur froid,
et la seconde vers le sous-systéme déplaceur-ressort dont on parlera apres. L’échangeur froid

communique avec le régénérateur, qui lui-méme communique avec I’échangeur chaud pour
déboucher vers le volume de détente.
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Figure 5-16 — Représentation du sous-systéme déplaceur-ressort du modele SAGE de la machine Stirling

Le sous-systeme déplaceur-ressort contient deux volumes variables. Le volume ‘volume mort’
communique avec le volume de compression. Au travers de la tige ressort, un petit canal fait le
lien entre le volume ‘ressort gaz’ et le volume mort pour modéliser les débits de fuite.
L’ensemble du piston déplaceur est modélisé au travers de deux systémes piston-cylindre. Le
premier des deux représente effectivement le piston a I’intérieur de sa chemise faisant le lien
entre la chambre de compression et la chambre de détente. Le second systéme piston-cylindre
modélise le mouvement de la tige centrale dans le ressort gazeux. Ces deux systémes sont
solidaires, mais I’ensemble des parametres dynamiques (forces, masses...) sont ramenés au
systeme ‘piston deplaceur’.

Dans la configuration dynamique imposée, le modeéle contient un piston contraint
supplémentaire. Celui-ci admet une amplitude de mouvement et une phase spécifique en
paramétre d’entrée, qu’il transmet et impose ensuite au piston déplaceur par le biais de la liaison
‘Fphsr 20’ sur la figure 5-16.

5.2. Comparaison en dynamique forcée

Les entrées de chacun des systémes présentés ci-dessus sont ajustées pour correspondre a la
géométrie déterminée par optimisation. On compare alors les résultats fournis par le modele
LHA 5 volumes avec le modele SAGE au point de fonctionnement nominal, puis en faisant
varier I’amplitude du déplaceur.

Pour faire la comparaison en dynamique imposée, les pertes causées par le ressort gazeux ont
été ignorées, ainsi que le débit de fuite au niveau du piston moteur. C’est pourquoi les résultats
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présentés sont légerement supérieurs a ceux issus du tableau présentant les performances
nominales.

1350W 2640 W
Modeéle LHA 5 volumes 1 T

Ecart relatif

» |» » (=

850 W 850 W 40 W 2140W 2140W
110 W | Compression 110W Régénérateur 2180 W Détente 180 W
6.6% 6.6% 16.7 % 1.8% 1.8%

Puissance : Rendement:

1290 W 18,9 %

1,5% 1.7%

Figure 5-17 — Comparaison des différents flux de puissance entre le modéle LHA et le modele SAGE

Le diagramme ci-dessus présente I’ensemble des échanges énergétiques (travail, convection et
enthalpie) entre les différents volumes du moteur. Il est intéressant de noter que 1’énergie est
conservée pour chacun de ces sous volumes de contrdle.

Le modele réalisé dans cette thése fournit des résultats similaires a ceux donnés par SAGE.
L’écart le plus significatif se situe au niveau du flux moyen perdu au travers du régénérateur.
Cette valeur est directement impactée par la corrélation employée. Parmi les différentes
corrélations proposées, le choix de prendre la plus contraignante avait été fait. C’est pourquoi
on majore la valeur proposée par SAGE.
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Figure 5-18 — Comparaison des performances entre les modéles LHA et le modéle SAGE pour différentes amplitudes

du piston déplaceur
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En faisant varier ’amplitude du déplaceur, les deux modéles comparés conservent encore une
bonne concordance.

5.3. Comparaison en dynamique libre

La difficulté sous-jacente a la comparaison des deux modeles en dynamique libre réside dans
le fait d’avoir un comportement thermodynamique semblable au niveau du ressort gazeux. Le
modele développé dans cette thése manque de profondeur a ce niveau, et n’autorise donc que
le réglage de la température de la température de la paroi T, ainsi que le coefficient d’échange
thermique h.

Les parametres choisis pour 1’optimisation sont :
- T,s =400K
hg = 8400 W /m?K

Les paramétres thermodynamiques ne se reglent pas aussi facilement dans SAGE. On peut
imposer une source de température a la paroi du ressort gaz, mais le flux échangé est tout de
méme calculé implicitement. On observe alors 1I’évolution des grandeurs dynamiques en faisant
varier le coefficient d’échange thermique au contact du fluide dans le ressort gazeux dans le
modele développé dans ce manuscrit.

10 120
modéle LHA hs =500 Wim?K modéle LHA hs =500 Wim?K
T modéle LHA h_ = 5000 W/mK modéle LHA h_ = 5000 W/miK
100
E modéle LHA h3 = 25000 Wim?K v modéle LHA hs = 25000 Wim?K
=
= B \ - modéle LHA b, = 50000 WimK T modéle LHA h_ = 50000 Win*K
@ % modéle LHA h_ = 100000 W/m?K g 80 modéle LHA h_ = 100000 Wim?K
Q s E
7 ; [+
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fréquence [Hz] fréquence [Hz]

Figure 5-19 — Influence du coefficient d’échange thermique sur le modéle LHA 5 volumes

En faisant varier le coefficient d’échange thermique, le comportement dynamique est fortement
impacté. Initialement fixé a 8400 W /m?K, la réponse dynamique du modéle SAGE semble
plus correspondre a une valeur d’échange située entre 25000 et 50000 W /m?K.

La chose la plus importante & remarquer n’est pas tant la valeur a laquelle les deux courbes

correspondent, mais la sensibilit¢ qu’a le modéle par rapport au comportement
thermodynamique du ressort. Dans I’exemple ci-dessus, la phase varie du simple au double en
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passant d’un comportement quasi-adiabatique a un comportement quasi-isotherme. Bien que ce
ne soit pas tracé€, la réponse en puissance motrice en est évidemment trés impactée.

6. Couplage moteur Stirling — génératrice électrique

A partir de ce dimensionnement on connait la force de pression qui s’applique sur le piston
moteur, ainsi que I’inertie mécanique de ce dernier. Cela nous permet donc de déduire la force
d’amortissement nécessaire a 1’extraction de la puissance utile qui servira de point d’entrée au
modele électromagnétique de 1’actionneur rattaché au piston moteur.

Evolution temporelle des forces appliquées
sur le piston moteur
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Inenia du piston 2370 N __éx{)_{?l_}_ JN'I
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Figure 5-20 — Evolution temporelle des différents termes du principe fondamental de la dynamique appliqué au piston

moteur

Pour que la somme entre la force d’amortissement et la force de pression soit égale a I’inertie
du piston moteur, on applique I’équation (2.4.19) et on trouve C, = 550 kg/s et Famortamp =

550 * 0.008 * (2 * m * 38.6) = 1065 N
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III. Dimensionnement de la génératrice linéaire

On cherche donc a dimensionner un actionneur linéaire dont les caractéristiques en entrée sont
celles fournies en sortie du modele LHA 5 volumes et qui ont été déterminées précédemment,
a savoir :

Xmot amp = 8 mm

Famort gymp = 1065 N
fréquence = 38,6 Hz

On doit tenir compte de deux contraintes supplémentaires. La premiére contrainte concerne la
masse de la partie mobile, qui doit correspondre au 5 kg paramétré pour le piston moteur. La
seconde contrainte est que la force de reluctance du stator sur la partie mobile doit étre
quasiment nulle, au moins sur la course du piston moteur. En effet, le choix de ne tenir compte
d’aucune force de ce type a été fait lors de 1’écriture des équations de la dynamique des pistons.
Cependant on ne tiendra pas compte de celles-ci en premiere instance dans la boucle
d’optimisation. On s’arrangera a les respecter une fois que le point de dimensionnement aura
été choisi. On impose également a ce que les inductions maximales dans le stator ne dépassent
pas 1,5 T.

Aucune autre contrainte n’est spécifiée sur 1’actionneur électrique. On fait alors le choix
d’optimiser le rendement tout en maitrisant le volume total de I’actionneur. C’est pourquoi la
stratégie d’optimisation s’apparentera au tracé d’une courbe de Pareto maximisant le rendement
pour différents volumes d’actionneur. Le nombre de modules étant une grandeur entiere, on
effectue I’optimisation pour différentes valeurs de ce parametre, allant de 2 modules a 4

modules.
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a, Haut. bec 2 mm 5 mm 5 mm
aip Haut. bec bis Défini par s, et 54 1 mm
b ”> haut. aimant Fixé suivant catalogue 2,5 mm
d Larg. aim. perm. Défini par tet e, 49 mm
e, Ecart. aimants - - 1 mm
en Entrefer - - 1 mm
hy, Hauteur bobinage 10 mm 60 mm 50 mm
I Ind. rém. aimants. - - 13T
l. Y larg. dent centr. Défini par s et T 4 mm
L, Profondeur stat. 40 mm 90 mm 60 mm
mu, Perm. rel. mat. - - 20000
Noodule Nbr de module - - 2/3/4
Npires Nbr de spires 10 250 70
Sc¢ Dist. entre bec S mm 50 mm 40 mm
Sdq Dist. entre dent 10 mm 50 mm 42 mm
T Y larg. module 20 mm 80 mm 50 mm

Tableau 5-2 — Listes des paramétres contraints

1. Résultats de I’optimisation

On réalise différentes optimisations du rendement en contraignant le volume du stator pour
plusieurs valeurs de nombre de modules juxtaposés. Les résultats de ces optimisations sont
rapportés dans la figure ci-dessous.

Front de Pareto rendement / volume
100
— ¥ —MNbre de modules = 2
29 — W —Nbre de modules = 3
— ¥ —MNbre de modules = 4
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Figure 5-21 — Optimisation du rendement avec volume imposé pour 3 valeurs distinctes de modules
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Plus on contraint le volume, plus le rendement se détériore. Il n’y a pas de différence
significative en changeant le nombre de module. En augmentant le nombre de module, on
augmente la longueur de la machine, mais on gagne en hauteur puisque la force générée par
module diminue. Pour le dimensionnement de I’actionneur, on choisit le point ayant le plus
petit volume avec un rendement supérieur a 97%. C’est pourquoi on conserve la géométrie avec

2 modules, pointé sur la courbe, et dont les dimensions sont mentionnées dans le tableau

suivant :
Paramétres entrées
Parameétres Désignation Valeurs finales
a, Haut. bec 6 mm
ap Haut. bec biseau 4,9 mm
b Y% haut. aimant 2,5 mm
d Larg. aim. perm. 40 mm
e, Ecart. aimants 2,1 mm
en Entrefer 1 mm
h,, Hauteur bobinage 61,5 mm
I Ind. rém. aimants. 13T
l. Y5 larg. dent centr. 7.4 mm
L, Profondeur stat. 90 mm
mu, Perm. rel. mat. 20000
Niodute  Nbr de module 2
Ngpires Nbr de spires 106
Sc¢ Dist. entre bec 17,5 mm
Sq Dist. entre dent 27,3 mm
T 72 larg. module 42,1 mm

Tableau 5-3 — Valeurs des paramétres optimisés pour la géométrie conservée

L’écartement entre les aimants e, a été ajusté de telle sorte que la largeur des aimants d
corresponde a une valeur existante chez les fournisseurs, la plus proche de la valeur fournie par
le modele.

2. Comparaison des résultats

On observe dans un premier temps 1’allure de force en faisant varier la position du mobile entre
-12 et +12 mm avec un courant nominal de 15 A. L’amplitude est supérieure a 1’amplitude
finale.
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Forces appliquées sur la partie mobile
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Figure 5-22 — Comparaison de la force de poussé pour la géométrie optimisée

On peut noter une forte dissymétrie sur le résultat de la force de Laplace. Cela provient du fait
qu’un fort déplacement positif du mobile amene le champ créé par I’aimant permanent a
s’additionner au champ créé par la bobine. Le fer sature alors fortement. On peut voir sur la
figure que I’induction dans la dent centrale est de 1,7 T, ce qui correspond a une perméabilité
relative de u,, = 215.

Figure 5-23 — Induction magnétique dans le stator avec courant constant imposé et aimants permanents en vis-a-vis

des dents magnétiques

Cependant, on présente ici une situation qui ne doit pas se produire dans la réalité puisque quand
la partie mobile est a son amplitude maximale, la vitesse de celui-ci est nulle. Dans la mesure
ou on arrive a garder le courant en phase avec la vitesse du mobile, le courant dans la bobine
est également nul, et le champ de I’aimant seul ne permet pas de saturer le stator. Mais pour
vérifier cela, on observe la force générée sur la partie mobile en imposant le déplacement des
aimants permanents suivant un sinus, et en imposant le courant dans les conducteurs en cosinus
(en phase avec la vitesse de 1’¢lément mobile).

Xmobite = 0.008 sin(wt)

Leonaucteur = 15 COS(a)t)
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Forces appliquées sur la partie mobile Induction dans le stator
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Figure 5-24 — Comparaison de la force et des inductions dans le stator avec courant et position en phase

On vérifie également que 1’induction magnétique ne dépasse pas 1,5 T dans les différentes
parties du stator, tout en comparant les valeurs fournies par le modéle aux valeurs fournies par
la simulation. Dans la dent et dans la culasse, les inductions correspondent bien a celles
dumodele. Il existe a nouveau une différence au niveau de I’induction dans le bec d’encoche a
mettre sur le compte de la simplicité du modele employé. L’ordre de grandeur de la variation
d’induction sur une période est tout de méme conserve.

3. Géométrie complete

Le fait de considérer une périodicité infinie nous permettait de négliger les effets de bords. Il
est alors important de constater ce qu’il se passe en considérant la géométrie réelle du stator, en
tenant compte de la juxtaposition des deux modules seulement.

Figure 5-25 — Comparaison des niveaux d’induction entre une géométrie avec une infinité de période et une géométrie

avec 2 modules pour I.,,; = 15 A

L’environnement des aimants permanents placés aux extrémités du mobile est complétement
différent. Les lignes de champ générées par un de ces aimants permanents se rebouclait
auparavant avec I’aimant voisin, tandis que dans la géométrie compléte, le champ magnétique
créé par un de ces aimants se reboucle avec I’aimant de 1’autre extrémité en passant par la partie
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haute du stator. Celle-ci voit donc un nouveau champ qui n’existait pas en tenant compte d’une
géométrie infiniment périodique. Ce champ s’additionne ou se soustrait avec celui créé par les
bobines. Dans le cas ci-dessus, le fer sature quand les champs s’ajoutent avec des inductions de
I’ordre de 1,7 T. C’est pourquoi on est amené a doubler la section des parties supérieures et
latérales du stator.

La présence des becs d’encoche venait atténuer la force de reluctance, mais en tenant compte
des effets de bords, celle-ci peut redevenir non négligeable. Et ¢’est pourquoi il est nécessaire
de vérifier a nouveau la valeur de cette force.

Forces de reluctance sur la partie mobile

—*— Force de reluctance

2001

150 [

100

o
a

Force [N]

12 1 08B 06 04 02 0 02 04 06 0B 1 12
position mobile [cm]

Figure 5-26 — Force de denture en considérant la géométrie finale a 2 modules

On voit sur la figure ci-dessus que la force de reluctance reste inférieure a 8,25 N au moins sur
une course du mobile comprise entre -1 cm et 1 cm. Au-dela de ces valeurs la force devient
importante et tend a vouloir positionner les aimants en vis-a-vis des dents du stator. Le fait
d’avoir une pente négative permet de stabiliser le mobile dans sa position centrée ce qui est un
atout. La raideur équivalente de cette force en prenant une valeur de 8,25 N pour un
déplacement de 9 mm correspond a :

)

Kretuct = m
Mais les effets sont négligeables si on compare les 10 N générés par cette force au 2600 N

=917N/m

générés par D’amplitude de la force de pression ou au 1065 N générés par la force

d’amortissement.

4. Circuit électrique équivalent

On a supposé que le courant généré dans le bobinage était en phase avec la vitesse du mobile.
Cela revient a supposer que le courant est en phase avec la tension imposée aux bornes des
spires. En réalité il existe un déphasage entre le courant et la tension di a I’inductance propre
des spires. Il est alors possible de régler le déphasage en jouant sur la valeur de la capacité du
circuit €lectrique.

233



La représentation €lectrique de notre actionneur linéaire est la suivante, semblable a celui d’une
machine synchrone classique :

jLsw Ry , 1/jCw
apns
N s |

E 4 Rcharge

Figure 5-27 — Circuit électrique de ’actionneur

Avec :

E :la tension a vide de la machine

- L : ’inductance synchrone

- R, : larésistance des enroulements

- C :lacapacité a déterminer

- Rcparge : la résistance de charge correspondante a I’amortissement nécessaire pour

générer le déplacement du piston moteur de +/- 8 mm défini au chapitre précédent.

On suppose que les deux modules sont montés en série. Les parametres électriques du circuit
sont déterminés a partir de la simulation par éléments finis. Pour deux modules montés en série,

on obtient les valeurs suivantes :
L’amplitude de la tension E = 130 V.
L’inductance synchrone Lg = 41,4 mH.

La résistance des enroulements R, = 0,198 Q.

Pour obtenir le courant en phase avec la f.e.m. E, on détermine la valeur de la capacité

nécessaire pour compenser I’impédance de I’inductance L. Il faut :

1
jLsw +——=0

jCw
1 (4.3.22)
C =
L,w?
Cela correspond dans notre cas particulier a une valeur de C = 1 = 0,41 mF

0.0414+(2+1%38,6)
La valeur de la résistance de charge nécessaire correspondant a une puissance P,,; = 1028 W
est alors :
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R charge =

charge
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On vérifie alors qu’avec ces valeurs, on obtient les résultats souhaités, a savoir une amplitude
de courant absorbé par la charge de 15 A, soit une force de 1060 N sur la partie mobile. On
vérifie également que la tension aux bornes de la charge (ou le courant absorbé) est bien en

phase avec la vitesse de la partie mobile.
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Figure 5-28 — Vitesse, courant et force avec ’ensemble des éléments du circuit électrique

La vitesse et le courant absorbé sont bien en phase. En revanche, le courant est 1égérement
inférieur a la valeur de 15 A souhaitée. Il est possible que le circuit magnétique sature un peu,
et des lors la f.e.m. a vide E ou I’inductance synchrone Lg ne sont plus tout a fait égales aux

valeurs ci-dessus.

La modification de la force d’amortissement entraine une modification de 1’équilibre

dynamique des pistons et modifient I’amplitude de la course du piston moteur.
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IV. Conclusions du chapitre

Afin de s’assurer que la solution fournie par I’algorithme d’optimisation soit réalisable et réelle
physiquement, plusieurs contraintes ont été ajoutées au modele. Ces contraintes sont d’ordre
géométrique, pour éviter des grandeurs négatives notamment, ou physique, pour tenir compte
de Defficacité des échangeurs par exemple. Une fois que toutes ces contraintes ont été
formalisées dans le modele, nous avons fait tourner un algorithme d’optimisation SQP pour
obtenir une géométrie qui maximise le rendement.

La géométrie obtenue post optimisation a été¢ adaptée a 1I’environnement SAGE dans le but de
comparer les deux modeles. Dans un premier temps, on a imposé le déplacement du piston
déplaceur a la valeur théorique nominale. La comparaison thermodynamique est bonne et laisse
a penser que le modéle est robuste. En revanche, en libérant la contrainte de déplacement du
piston déplaceur, il s’est avéré difficile de mettre le ressort gazeux dans les mémes conditions
thermodynamiques d’un mod¢le a 1’autre. Il est tout a fait possible d’ajuster les mode¢les, en
jouant d’un coté sur les fuites, et de 1’autre coté sur le coefficient d’échange thermique, mais
cela laisse toujours beaucoup d’incertitude sur la réalité physique des phénomenes a I’intérieur
du ressort. La réponse dynamique du piston déplaceur est extrémement sensible a la valeur de
coefficients d’ajustement, et par conséquent les performances de la machine restent difficiles a
évaluer.

A partir des données du dimensionnement de la partie thermodynamique, nous avons
dimensionné une génératrice maximisant a nouveau le rendement tout en cherchant a maintenir
un compromis avec le volume de celle-ci. Dans les deux mod¢les développés ici nous avons
fait la supposition d’une machine infiniment périodique. Le passage a une géométrie finie
entraine nécessairement une modification des lignes de champ créées par les aimants latéraux.
Cela a amené a épaissir les dents latérales et la culasse pour éviter des phénomenes de saturation
magnétique dans ces zones. Nous avons également observé la force de denture dans la
géométrie complete. Celle-ci reste inférieure a 10 N sur une course de +/- 10 mm et présente
I’avantage d’étre stabilisante pour la partie mobile.

Nous avons fait également 1’hypothése que le courant était en phase avec la vitesse du mobile.
Cela nous a amené a dimensionner une capacité pour respecter cette condition. La valeur de
cette capacité reste correcte dans la mesure ou la fréquence est voisine des 38,6 Hz désiré en
entrée.

Cela amene a discuter du couplage entre les deux systémes. Celui-ci a essentiellement lieu au
niveau de la dynamique des pistons. La fréquence est quasiment uniquement dépendante de la
masse du piston, tandis que I’amplitude du piston moteur est dépendante de la force
d’amortissement. Le courant généré étant Iégeérement inférieur, on obtient également une force
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légerement inférieure a celle prévue ce qui, tel quel, modifie 1’équilibre mécanique de la partie
Stirling a piston libre. Mais il est tres facile de réduire 1égerement la valeur de la résistance de
facon a obtenir le courant voulu.
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Conclusion et
perspectives

générales

Un état de I’art a permis de faire un tour d’horizon non exhaustif des méthodes d’analyse des
moteurs Stirling. A la suite de cette exploration nous avons pu déterminer la méthode idoine a
notre problématique qui était d’obtenir un modeéle qui converge rapidement vers une géométrie
répondant a un cahier des charges spécifique. Il fallait alors que le modele soit rapide sans
toutefois trop perdre en précision sur la physique qui se déroule a I’intérieur du moteur. Cette
rapidité de calcul permet d’utiliser le modéle pour faire de I’optimisation paramétrique. En effet
ces algorithmes ont souvent besoin d’appeler plusieurs fois le modele.

A la suite d’anciens travaux de N.C.J Chen & F.P. Griffin, nous avons réalis€ un modéle
harmonique linéarisé qui tient compte de ce qu’il se passe dans les échangeurs thermiques. La
particularité de ce modele est de ne pas s’intéresser aux phénomeénes transitoires qui sont en
partie responsable de la lenteur de nombreux modeles. Nous observons directement 1’évolution
des grandeurs quand le moteur est a son point de fonctionnement périodique stable, ce qui nous
permet d’obtenir rapidement les performances du moteur. Nous avons alors montré au chapitre
2 comment les coefficients permettant d’introduire les pertes au modéle sont rebouclés sur la
géométrie et nous avons pu voir au chapitre 3 que cette stratégie permet bien d’inclure la valeur
déterminée des pertes au modele. La principale force de cette approche est d’obtenir une image
directe des niveaux de pression qui s’établissent dans la machine et ainsi d’avoir une image
directe des forces qui s’appliquent sur les pistons. Une étude de sensibilité a alors été réalisé et
celle-ci a mis en évidence des résultats cohérents et qui par conséquent sont encourageants
quant a I’exploitation de I’outil. On récapitule ici les résultats qui nous semblent importants :

- Le dimensionnement des échangeurs et des volumes de travail doit se faire
conjointement. Si I’'une des deux parties est déja existante, alors il existe une géométrie

optimale de la seconde.
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- L’optimisation peut se faire sur le rendement ou sur la puissance générée. Selon qu’on
s’intéresse a 1’un ou ’autre des objectifs, I’optimisation ne converge pas vers la méme
géométrie.

- Cette conclusion est particulierement vraie dans le cas du régénérateur. Dans la mesure
ou I’on peut fournir suffisamment de chaleur en entrée et qu’on vise des fortes
puissances, le régénérateur n’est presque pas nécessaire, mais dans la mesure ou 1’on
cherche a exploiter au mieux la quantité de chaleur en entrée, alors le dimensionnement
du régénérateur devient un point critique.

- Dans le but de réduire la masse des pistons entre autre, et pour d’autres criteres, il est
préférable, a volume donné et dans la mesure du possible, d’avoir des courses longues

et des sections faibles.

Il a également été observé dans le chapitre 3 que dans certaines géométries, le systéme semble
avoir plusieurs modes d’oscillations. Ce résultat est toutefois mis sous réserve. Les
interrogations seraient entierement levées si ce phénoméne pouvait étre observé
expérimentalement bien qu’a mon avis n’apporterait que peu d’intérét industriel immédiat
puisque pour un mode d’oscillations plus élevé, la réponse dynamique du piston déplaceur n’est
intéressante ni en amplitude ni en phase. Il est a noter que tant que cette observation n’aura été
faites que d’un point de vue numérique, il est possible que les causes ne soient seulement a

mettre sur la simplicité du modele employé ici.

Nous avons montré au quatriéme chapitre un moyen de modéliser une génératrice linéaire
adaptée a I’association d’un tel moteur thermique. Le modele fourni alors des résultats
concordant aux simulations par éléments finis. Cependant il est tout de méme nécessaire
d’affiner en post-processeur la géométrie obtenue pour tenir compte d’un nombre fini de
modules. Nous avons également pu voir les liens existants entre les deux systémes.

Finalement les modéles thermique, dynamique et électromagnétique ont été exploités dans le
but de déterminer une géométrie fictive de générateur Stirling ayant potentiellement un
rendement élevé. Cette géométrie a permis de faire subir un nouveau point de comparaison au
modele développé dans cette these. En effet, les dimensions obtenues aprés optimisation ont été
adaptées a I’environnement SAGE qui permet de faire des prédictions thermodynamiques de
moteur Stirling. Cette comparaison est parfaitement concluante en dynamique imposée du
piston déplaceur. Cependant elle a montré qu’en dynamique libre, I’incertitude de parameétres
tels que le coefficient d’échange thermique dans le ressort gazeux, ou les fuites au niveau des
jeux mécaniques, rend difficile la prédiction de la dynamique du piston déplaceur.
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L’axe principal d’amélioration du modele développé ici serait de rendre implicite les grandeurs
impliquées dans la conservation de I’énergie au niveau du ressort gazeux. Ainsi les parametres
T,s, hg et ks qui sont particulierement important pour déterminer la dynamique des pistons,
ne seraient plus fixés arbitrairement mais dépendant d’équation. Mais cela concerne la
connaissance générale des écoulements oscillants. Des mode¢les existent, mais les corrélations
employées ne sont que des briques interchangeables. De nouvelles corrélations amélioreraient-
elles les résultats d’un point de vue prédiction ? L’autre intérét serait également d’¢largir les
domaines de validité de ces équations ce qui laisserait plus de champ d’exploration aux
algorithmes d’optimisation. Egalement la réalisation d’un prototype instrumenté en
conséquence permettrait d’avoir notre propre retour sur certaines lois empiriques utilisées, et
peut-&tre d’affiner encore le modéle.

La seconde perspective d’amélioration du modele possible serait de pouvoir adapter la méme
méthode, mais pour un nombre plus €levé de volumes de contréle et d’harmoniques des
grandeurs d’états. J’ai travaillé dans ce sens pendant une partie de ma thése mais j’ai dii me
résoudre a ne pas continuer parce que j’ouvrais beaucoup plus de portes que je trouvais de
réponse. Il parait évident que selon le sens du fluide, les états thermodynamiques en entrée et
en sortie des échangeurs sont différents et il serait intéressant d’avoir des réponses a des
questions du type : dans quelles mesures des états moyennés introduisent des erreurs sur la
solution ? Quel compromis sur le nombre de volumes et d’harmoniques entre temps de
convergence et précision du modele ?

La troisiéme et derniére perspective consiste a mieux prendre en compte le couplage entre le
systéme ¢électrotechnique, et le systéme thermomécanique. Le sens ‘direct’ a été exploité ici.
Nous sommes partis des caractéristiques du moteur thermique, pour faire ensuite le
dimensionnement de 1’alternateur. C’est la puissance mécanique a extraire qui a été le fil
conducteur du dimensionnement de la génératrice, en ayant pour contrainte la fréquence et
I’amplitude souhaitée par la partie thermique. A 1’origine des travaux, c’était une optimisation
conjointe thermomécanique et €lectrique qui était envisagée et qui, petit a petit, a ét€¢ mise de
cOté car les premiers calculs montraient peu d’effet de couplage/contrainte entre les deux. Nous
sommes persuadés que ce sont des contraintes dimensionnelles que nous nous sommes
imposées au départ qui en sont responsables. En libérant par exemple le déplacement, il est trés
probable que cette optimisation globale soit pertinente car la masse mobile du générateur
¢lectrique interviendra directement dans la dynamique du systéme. Mais cela reste a faire.
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ANNEXE A
Changement de représentation entre la
configuration « et la configuration 5 -
Equivalence des volumes balay¢s

Les représentations a et f comptent parmi les deux grands types d’architectures rencontrées.
Bien que le cycle parcouru par le fluide soit dans les deux cas un cycle de Stirling, le réle des
pistons est fondamentalement différent d’une structure a une autre.

Dans la structure a la compression a réellement lieue au niveau du piston ou le fluide est froid.
On appelle ce piston, le piston de compression. Et la détente a lieu au niveau du piston coté
chaud, on appelle ce piston le piston d’expansion. C’est le mouvement des deux pistons dans le
meéme sens qui pousse le fluide d’une chambre a ’autre.

On note a I’angle entre les deux pistons et on appelle cet angle 1’angle thermodynamique de la
machine et on note k le rapport entre les volumes thermodynamique défini par:

k = Vcompmax B Vcompmin
Vexpmax - Vexpmin
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Dans la structure 8, la compression est la détente sont réalisées par le méme piston, on I’appelle
alors le piston moteur. Et ¢’est un second piston qui s’occupe de déplacer le fluide entre la partie
chaude et la partie froide, on appelle ce piston le déplaceur.

On note S I’angle entre les deux pistons et on définit le ratio mécanique par :

Volume balayé par le piston moteur

~ Volume balayé par le piston déplaceur
Finkelstein a mis en évidence qu’il existe un équivalent @ d’un moteur f et inversement.

Supposons qu’on dispose d’une représentation f3 :

A partir de la position des pistons :
Xm = Xma sin(w — B)
Xd = XdaSin((l))

Implique les volumes :
V. = Vi — SnXoma sin(@ — B) + (S4(=S0)) Xga sin(w)
Ve = Vem — SaXaq sin(w)
On connait alors S et A, on aimerait trouver les valeurs de V,,, V., et a tels qu’on puisse écrire :
Ve = Vem + Ve sin(w — a)
Ve = Vem + Veq sin(w)
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En réécrivant le sin autrement et dans les deux représentations :
V. =V + V.4 sin(w) cos(a) — V,, cos(w) sin(a)
Ve = Vo — Sim&Xima sin(w) cos(B) + SpXmacos(w) sin(B) + (Sd(_St))Xda sin(w)

Soit en identifiant :
Vegcos(a) = =Sy Xmq cos(B) + (Sd(_St))Xda
VcaSin(a) = —SmXma Sin(ﬁ)

Avec :
- Vi = SmXma
- Vy=(S4(=S))Xaa

Dont on remonte a k et « :

Vg = \/V,,ZL + VZ — 2V,,V, cos(B)

Veq Vm)z Vin
7 J + (Vd 7 cos(B)

k =11+ 22— 21cos(B)

Asin(B)

tan(a) = m

Supposons gu’on dispose d’une représentation « :

La méthode est exactement la méme en partant de la connaissance des volumes
‘thermodynamique’ :

Ve = Vo + Veg sin(w — a)

Vo = Vom + Vegsin(w)

On détermine alors :

A= \/1 + k% 4+ 2kcos(a)

_ ksin(a)
tan(f) = 1+ kcos(a)
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Les équivalences ci-dessus sont alors tracées dans les courbes ci-dessous :
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ANNEXE B
Modg¢lisation adiabatique 1déale — schéma
numerique de résolution

Comme pour la modélisation isotherme idéale, le moteur est décomposé en 5 volumes de
controle représentant respectivement la chambre de compression, 1’échangeur froid, le
régénérateur, 1’échangeur chaud et la chambre d’expansion.

Compression Space Cooler Regenerator Heater Expansion Space
c k B h e

T

Temperature
|
~

Les hypothéses sont les suivantes :
- température uniforme dans 1’espace de compression et détente,

- température constante dans les échangeurs a la température des sources,
- profil linéaire de la température dans le régénérateur,

- le gaz utilisé est parfait,

- la pression est uniforme dans toute la machine (pas de perte de charge),

- la masse totale de gaz reste constante (pas de fuite).

L’objectif est d’obtenir la relation existante entre la modification de la pression engendrée par

la modification des volumes variables.
On rappelle 1’équation des gaz parfaits ainsi que sa forme différentielle :

PV = mRT
dP+dV_dm+dT
PV m T
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Dans le cas des échangeurs, la température est considérée comme constante, et les volumes ne

varient pas. Cette forme différenciée se simplifie en :

dP_dm

P m
Le point de départ de 1’analyse repose sur le fait que la masse totale de fluide dans le systéme

reste constante.

me + my +m, + my + Mg = Meoraie

Ce qui permet a partir de la loi des gaz parfaits d’écrire :

P(Vc Ve v Vi Ve
R

tEr Ty ) =
TC Tk Tr Th Te> totale

Comme pour I’analyse isotherme idéale, T, représente la température effective du régénérateur.
Tp — Tk

T
In ()

T, =

La variation totale de masse de fluide est nulle :
dm, +dmy, +dm, +dm, +dm, =0

dP V., V. 1
dmc+dme+?<k . —h)

T, T, T

Pour exprimer dm, et dm, en fonction des variations des volumes correspondants, on exprime

I’équation de conservation de I’énergie d’un systéme ouvert sous sa forme globale

dmT
dt

5Q + Cp(TiThi - Torho) = 5W + ¢,

Ces deux chambres (C et E) sont supposées adiabatiques, donc §Q, = 6@, = 0
On obtient pour la chambre de compression :

d(m.T,)

—c, T Mex = W, + ¢
pick "‘ck c v dt
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. = dmg
ck dt
av,
- W, =P
v _

Soit :

d —Qwv+%wj
Me = M Ty ) RT,

Et une relation équivalente pour la chambre d’expansion :

d —(PdV+VedP>
Me = e T R T,

Dont on remonte a I’équation de la variation de la pression :

(g
et (i)

A partir de I’incrémentation de dm, dm, et dP on remonte a I’incrément de dT, et dT, :

dP  dV. dm,
dTC=TC(P o mc)
dP dv, dm,
dTe=T6<P e me)

Enfin, on remonte aux transferts de chaleurs dans les échangeurs, et aux travaux mécaniques :

CyVie . .

6Qk = - —Cp (Texmek — Typtiyer)dt
C . .

60Q, = 1;27‘ dpP — Cp (T Mgy — Typtiyp)dt
AL . .

6Qy = - —Cp (Trhmrh - Themhe)dt
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ANNEXE C
Etude de la dynamique des pistons par la
stabilite des pistons

Cette annexe a pour objectif de montrer le cheminement classiquement rencontré dans I’étude
de la dynamique des pistons et dont beaucoup d’étude se base. Le raisonnement s’inspire
principalement de I’article de Benvenuto & al qui sont un des premiers a avoir formalis¢ la
démarche. Pour décrire celle-ci, on se base sur une structure différente. La méthode est

exactement la méme, seules les surfaces sur lesquelles agissent les forces changent.

Vohune mort
auxiliaires

Piston moteur
Section: A

n

Espace buffer

Espace expansion

Amortisseur Espace compression Ressort gazeux
représentant la charge
C Piston déplaceur

Section: 4,

pe "
Tige centrale

cavité gazeuse
Section: A4,

Figure C0-2 — Représentation d’un moteur f — FPSE

Le piston moteur se situe entre le volume buffer a la pression Py, et la chambre de compression
a la pression P.. L’espace buffer a pour but de constituer un ressort gazeux permettant de faire
rebondir le piston moteur. Le piston déplaceur se situe entre 1’espace de compression et 1’espace
d’expansion a la pression P,. Une tige solidaire du bati fixe pénétre a I’intérieur du piston
déplaceur. Le volume contenu a I’intérieur du piston déplaceur et la section de la tige constitue
la cavité gazeuse. La pression a I’intérieur de cette cavité varie avec la position du piston
déplaceur, on la note F.
Plusieurs hypothéeses sont fréquemment admises a ce niveau. La gravité est négligée autant sur
le fluide que sur les pistons. Le chassis de la machine est supposé immobile.
Les équations mécaniques seront les suivantes :

Piston moteur : My = (Pp — D) Am — CpcXm

Piston déplaceur : Mgiy = pc(Aqg — Ay) + PsAr — DAy
L’équation pour le piston déplaceur peut se réécrire en fonction de la chute de pression Ap =
Pc — Pe dans les échangeurs :
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mgXy = ApAg + (s — ) Ar
Avec :

Cpc + coefficient d’amortissement simulant une charge externe sur le piston
- mg,m,, : masses respectives du déplaceur et du piston moteur
- Ag Apet A, :section du déplaceur, du piston et de la tige
- Xq, Xy ¢ position du déplaceur et du piston moteur
On exprime ensuite les pressions dans les différentes parties de la machine. Benvenuto & al

proposent, pour les ressorts gazeux, un terme idéal donné a partir d’une transformation

adiabatique, et un coefficient moyen simulant I’amortissement hystérésis.

J— + CHpC v
pb - pbid Am Xm
CH
— dp .
pS - psid + Ay xd

Les valeurs des pressions instantanées idéales s’expriment comme suit :
_ Vpo\Y
pbid = Pro (Vb)

Ps;y = Pso (VVL:)V

Avec :
- Ppo et Vyo : Pression moyenne et volume moyen de I’espace buffer

- pso et Vp : Pression moyenne et volume moyen du ressort gazeux déplaceur

- y= Z—p : Rapport des chaleurs spécifiques. Constante physique liée au gaz employé

- V3, : Volume instantané du buffer

- Vi : Volume instantané du ressort gazeux

Il reste a exprimer les valeurs des pressions dans les espaces de travail. L’évaluation de la
pression p. et de la chute de pression Ap est conditionnée par le modele thermodynamique
choisi. Il est souvent admis, dans la plupart des modeles thermodynamiques simples, que la
pression est uniforme dans I’ensemble des chambres de travail. Cependant, il ne faut pas
négliger la chute de pression qui est un élément primordial des machines de Stirling a pistons
libres, notamment pour des raisons dynamiques. En effet, si on ne prend pas en compte les
pertes de charge dans les échangeurs, le déplaceur subit des forces de pression de méme
intensité de part et d’autre de ses faces, et par conséquent ne se met pas en mouvement. Dans
I’étude de Benvenuto, la pression dans la chambre de compression p,. est alors supposée connue
et égale a la pression du fluide de travail issue du modele de Schmidt isotherme, et la chute de
pression Ap dans les échangeurs est calculée séparément en considérant des conditions de
régime laminaire pour le régénérateur et des conditions turbulentes pour les échangeurs chaud
et froid.
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La pression p. founie par le modele de Schmidt (cf. II. 1.2.1.)

-1

Vkool + Vcomp Vrege Vheat + Vexp

+ +
Tfr Tr Tch

Pc = MeotaieR (

Avec :
- Veomps Vexp * Volumes instantanés des chambres de compression et d’expansion

- Vioot» Vreger Vheat * Volumes morts des différents échangeurs de chaleur

- Meorate * Masse totale du fluide contenu dans les espaces de travail et les échangeurs

- R : Constante spécifique des gaz parfaits

Pour déterminer la chute de pression, Benvenuto & al considérent une forme
empirique dépendant des vitesses des pistons (images des vitesses du fluide) et des coefficients
dépendants de la fréquence :

Ap _ Cm(w) .

Calw) .
Aq xm+ X

Agq

Tous les volumes peuvent s’exprimer géométriquement en fonction de la position instantanée
des pistons a partir de I’illustration ci- dessus :

Ve =Veo — Amxm + (Ag — Ar)xg

Ve = Veo — Aaxq

Vy = Vyo + Amxm

Vs = Vo + 4rxq

Une fois les volumes exprimés en fonction des positions instantanées, on les réinjecte dans les
expressions des pressions, et on linéarise les expressions en considérant les mouvements
comme faibles autour des valeurs moyennes.

Pour les pressions dans les ressorts gazeux :

_ Vbo\Y
pbid - pbO (Vb )

_ Vbo )y
Pbia = Pbo (Vb0+Amxm

Am
Pb;; = Ppo(1— yv—boxm)
Ay
Ds;y = Pso(1 — Vaxd)

Pour la pression a I’intérieur de la chambre de compression :

m R 1A 1(A Ag—A
s S Try s\Ten  Typr
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Avec :

g = Yeo + Vool + Vrege + Vheat n Veo
Tfr Tfr Trege Tch Tch

: constante de Schmidt

MeotaleR

. = Pbo = Pso = Pm pression moyenne de remplissage

Et en réinjectant les pressions dans les équations de la dynamique des pistons, on obtient le
systéme suivant :

Xm = DpumXm + DmaXa + SmmXm + SmaXa

Xq = DgmXm + DgaXa + SamXm + SaaXa

Avec :
.S = _M(l“‘_m A_m>
mm Mmm \STgr Vho
S = _bmAml(4q Aa—4r
- Spa =
Mm S \Ten Ter
S = _PmArlAm
Tovdm T o g, ST
d fr
_ s =_pm_“v"(l<ﬁ_ﬂ)+y_f‘r>
dd mg \S\Ten ~ Tpr Vso
_ _CpC+CHpC . _CpC
) Dmm - m T m
m m
- Dmd = 0
—Cm(w)
. D, =tm®
dm my
i D _ —Cd(a))+CHdp _ _Cd(w)
dd = ™ =
d mq

On suppose ici que les ressorts sont idéaux, et on néglige donc les aspects hystérésis
thermodynamique. Cela revient a prendre Cy pe = Crgy =0

L’équation du mouvement des pistons peut étre écrite sous forme matricielle :

X = AX
Dmm Dmd Smm Smd %m
Avec la matrice A = Dcllm ng S%m Sgd et X = ;Ci
0 1 0 0 Xa

Les solutions du systéme différentiel ci-dessus sont basées sur les racines du polyndme
caractéristique suivant (il s’agit des valeurs propres de la matrice A). Ce polyndme d’inconnues
s s’obtient en exprimant :

263



W(s) = det(A — sl,)
W(s)=s*+as3+ps?2+ys+6
Avec :
- a=—Dgqg — Dmm
- B =S4a+ Smm + DiumDPaa — DmaDam
- ¥ = SmaDam + DmaSam — SaaDmm — DaaSmm
8= SpmSad — SamSma

A partir des valeurs propres Sy, S,, S3 et s, de la matrice A, on déduit la forme générale de la
solution du vecteur X :
X(t) = cq expsit + ¢, €Xp Syt + €3 €xXp S3t + €4 eXp Syt

Les constantes ¢4, ¢, czet ¢4 dépendent des conditions initiales.
A partir de la forme des racines, il y a différents cas qui se distinguent :
- racines a partie réelle positive : la fonction exponentielle tend vers I’infini avec le temps.

Les oscillations s’emballent jusqu’aux limites de chocs mécaniques

- racines a partie réelle négative seulement : la fonction tend vers 0 avec le temps, les
oscillations s’amortissent et s’éteignent,

- 2 racines conjuguées imaginaire pur et deux racines a partie réelle négative : les

oscillations sont stables !

Cette derniere condition est vérifiée si et seulement si les paramétres thermodynamiques
satisfont cette relation :

Dans ce cas, les deux racines ayant une partie réelle négative, et qui constituent le transitoire

seront de cette forme :

A 46a
+— Avec A= a? — —

N R

S12 =

En régime permanent, le mouvement des pistons devient :
Xp .
x,(t) = 7psm(wt - @)

xq(t) = %sin(wt)
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Avec :

o . N . . X
Benvenuto & al précisent ensuite que les parameétres phase ¢ et ratio des amplitudes r = X—d ne

m

sont pas dépendant des conditions initiales, mais seulement des parametres de la machine :

“)(Dppspd“‘de(wz‘spp))

2 —
Spdspp+a) (Dpdep Spd)

tang =

r=2%d_ (Spp—w?)’ +w2D}y

X, 2 2
P \/(Spd(spp“*’z*‘“’ZDpprd) +w?(Dpa(Spp=®?)~DppSpa)

En supposant la forme des coefficients S,, et D,, comme ci-dessus, on peut voir qu’il y a 5
variables inconnues (Xp, r,w,Q, Cpc) pour seulement quatre relations permettant d’assurer la
stabilité des oscillations. Par conséquent, pour une valeur de charge C,,. donnée, il existe un set

de valeur (X, 7, w, @) correspondant.

265



ANNEXE D
Détails des calculs trigonométriques pour
déterminer les composantes de I’harmonique
fondamental

Les calculs sont exprimés de maniére générale et sont indépendant du sous volume de controle
en question. Une fois le calcul mené a bien, il faut transposer le volume de controle
correspondant et donc retranscrire le bon indice aux grandeurs d’états.

On exprime alors les grandeurs d’état a partir d’'une composante cosinus _c et d’une composante

sinus _S :
m* =1+ m,cos(t*) + mgsin(t™)
T*=1+T.cos(t*) + T, sin(t*)
V* =14 V.cos(t*) + V, sin(t*)
p*=1+m,+T,—V.)cos(t*) + (mg + T, — V;) sin(t*)
p* =1+ p.cos(t*) + pgsin(t™)

On rappelle la définition des coefficients de Fourier :

f(t*) = fo + f.cos(t*) + f; sin(t*)

21
fo=ge [ Far
fe = lj f(t")cos(t*)dt”
A
(;T[
fs = lj f(t")sin(t*)dt*
7-[0

Pour I’énergie interne :

B dm*T*
T dtr

*

d (1 +m,cos(t*) + mgsin(t*))(1 + T, cos(t*) + T, sin(t*))

U* =
dt*
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d

U =—
dt”

((mc + T,) cos(t*) + (mg + T,) sin(t*) + (m.Ts + m,T,) sin(t*) cos(t*)

+m,T, cos?(t*) + msTy sin?(t*))
U*=—(m,+ T,)sin(t*) + (mg + T,) cos(t*) + (m.Ts + mgT,) cos(2t*)
+ (m Ty — m T, )sin(2t™)

Sous cette forme on voit directement :
Uy =0, U, =mg,+T,, Us=—-(m.+T,)

Les termes U, et Uy, sont négligés.

Pour le travail mécanique :

av*
W = -1Dp I
W* = -1+ p.cos(t*) + pgsin(t*))(Vicos(t*) — V. sin(t*))
W* = (y — 1) (Vscos(t*) — V. sin(t*) + V;p. cos?(t*) — V.ps sin®(t*)
+ (Vsps — Vepc) cos(t™) sin(t™))

Vspe — Vi Vipe +V,
W =(@{-1) (—( sPe > Ps) + Vicos(t*) — V.sin(t*) + —( sPe > cPs) cos(2t*)
|74
N (Vsps — Vepe) sin(2 t*)>
On obtient directement :
Wy = T(Vspc - chs)r W = Vs(y - 1); W, = _Vc(y - 1)

Les termes W,, et W, sont négligés.

Le transfert convectif :

Q" =h" (Ts*ource -T")
Q" = h*(Ts*ource —-1-T COS(t*) — T Sin(t*))

On obtient directement les résultats :
QT) = h*(T;ource - 1)' Q: = _h*Tc' Q; = _h*Ts
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Le transfert d’enthalpie :

Figure D-1 — Interface générale gauche/droite pour le calcul de I’enthalpie conditionnelle

Sur la figure D-1ci dessus, le débit est algébriquement positif de gauche a droite.
Avec Tgy = Ty simgg > 0 et Tyy = T4 sinon.
Le calcul est plus délicat que pour les autres termes énergétiques puisque on tient compte du

sens du fluide.

Pour calculer Hy, H; et H il faut revenir aux définitions de ces termes :
2
0
HO —_— E mngg t + mgd d t
Mg q>0 Mg q<0

On détermine les bornes des intégrales en résolvant :
Mgq >0

On suppose qu’on peut mettre sous la forme suivante :
Mgq = qc cos(t™) + g, sin(t™)
qccos(t™) + gssin(t*) > 0

o rsin(t’ = §) > 0, 7 = /g2 + 2, cos(d) =L, etsin(¢) = %
S0t —¢p<m
Sp<t'<¢p+m

De méme :
qccos(t*) + g5 sin(t*) < 0

Sdp-—n<lt <o
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On reprend le calcul des intégrales séparément, en remplacant les bornes :

P+ P+

f mgaTydt" = f (qccos(t™) + qs sin(t*))(Tgo + Ty cos(t™) + Ty sin(t*))dt*
¢ ¢

P+ P+

f g T dt" = j (Tgoqc cos(t*) + Tgoqs sin(t™) + (qCTgS + qSTgC) cos(t*) sin(t*)
¢ ¢

+ qcTyc cos?(t*) + qsTys sin? (t%))dt

On linéarise les termes :
- cos?(t*) = %(1 + cos(2t*))
- sin(t*) = 2 (1 — cos(2t"))

- cos(t¥) sin(t*) = %sin(Zt*)

Les fonctions cos(2t*) et sin(2t*) sont T — périodique centrées sur 1’axe des abscisses. Leur
intégrale est donc nulle.

GFT . o ke gk p+m * . " « o T(qcTge+asTys
f¢ MgaTydt™ = Tgo fd> (gc cos(t™) + g, sin(t™))dt +y

¢+7T o % * * . * + % + n(qCT c+qu S)
fd) MyaTydt™ = Tyoqc[sin(t )]i " Ty0qs[cos(t )]i T +%

7""(chgc*' QSTgs)

+ ] * * .
f(Z) nmngg dt* = —2Ty0q. sin(p) + 2Tyoqs cos(¢p) + -

O+ . s s gx ds dc 7(qcTgc+asTys)
fd’ mngg dt* = ZTgo (qs? +q. 7) + -,

O+ s e gx a?+q? | m(qcTyc+asTys)
f¢ My Tydt™ = 2Ty, + .
24,2
JQC+QS

T[(QCTgc"'QSTgs)

P+m . s
f¢ mngg dt* = 2Tg0 qg + qszv + 2

Pour une valeur négative du debit, T, devient T; et les bornes de I’intégrale changent :
d) A * * __ ¢ * : * *
[ mg Tidt™ = Tg f¢_n(qc cos(t*) + g, sin(t*))dt

¢-m

d) o % * * . % . ( (:T ot ST s)
Jg—ngaTadt” = Taoqc[sin(t )]g_ﬂ — Tyoqs[cos(t?)]%_ + Tledctdsds)

2
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Dk e g q2+q? | m(qcTac+qsTas)
f¢_nmngddt = —2T4 + .
2 2
\/QC‘I'QS

(qcTac+qsT ds)
2

d) o % * *
f¢_nmngddt = —2Ta0y/qé + g5 +

Et donc en additionnant ces termes et en divisant par y/2m :

4 Y >
HO = Z (chgc + qugs + chdc + quds) + E (Tgo - Tdo) q% + q%

Pour la composante cosinus, le calcul est un peu plus fastidieux :
H; = Y m;,T; cos(t™) dt™ + my 4Ty cos(t*) dt*
c — T gd'g gd’d
MMgq>0 MMgq<0

Calculons les termes séparément (les bornes des intégrales sont identiques a celles du calcul
précédent) :

tyeTy cos(t™) dt* = f¢+n

N g Ty cos(t)dt”

fm;d>0
o+ s % * * * o+ * : * *
f¢ 7ngdTg cos(t*)dt* = f¢ "(Ty0qc cos(t*) + Tyoqs sin(t™) cos(t™) + (q.Tys +

qsTyc) cos?(t) sin(t*) + q.Tye cos®(t*) + qsTys cos(t™) sin?(¢))dt*

A nouveau, on linéarise les termes trigonométriques :

cos3(t*) = %(3 cos(t*) + cos(3t*))

sin®(t*) = %(3 sin(t*) — sin(3t*))

cos?(t*) sin(t*) = %(sin(t*) + sin(3t*))

cos(t*) sin?(t*) = i(cos(t*) — cos(3t*))

On reprend le calcul :

+T L, « " % + Tgodc % Tgoqs . « cTgst+qsTgc . « . «
f; "1y Ty cos(t) dt* = f; n(% (1 + cos(2t")) +%qsm(2t ) +W(sm(t ) +sin(3t*)) +

chTgc (3cos(t*) + cos(3t™)) + quTgs (cos(t*) — cos(3t*))> dat”

¢+ ok * * * T, dc 1 ¢+ * : *
f¢ 7Tmngg cos(t*) dt* = gTO + Zf¢ " ((qugs +3qcTye) cos(t?) + (qcTys + qsTye)sin(t?) + (qcTye —

qugs) cos(3t*) + (qCTgS + qSTgC) sin(3t*)) dt*
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[R5 " « TTgodc , 1 . * *
f¢ 7Tmngg cos(t™) dt* = gTO + Z([(qSTgS + 3qCTgc) sin(t*) — (qCTgS + qugc)cos(t )+

(qCT90;QSTgs) Sin(st*) _ (QCTgs‘;QSTgc) COS(3t*)]:+TE>

Avec :

- [sin(t)]$*" = —2sin(¢)
- [cos(t*)]g” = —2 cos(¢)
- [sin(3t")]5™™ = —25sin(3¢)

- [cos(3t*)]£+" = —2cos(3¢)

P+

f mgqTy cos(t™) dt™ =
¢

”ngoqc _ (qugs"';‘Ichc) sm(qb) + (‘ZCTgs‘;‘QSTgc) COS(¢) _ (‘ZCTgc;qugs) Sll’l(3¢ ) + (QCTgSZQSTgc) COS(3¢)

d+m

f mgqTy cos(t™) dt™ =
¢
3 ) 2 . 2
ETquc - 2Tgcqc Sln(¢) + § (Tgcqc - Tgsqs) sin® (d)) + § (Tgcqs + Tgsqc) C053(¢)

On calcule le second terme de I’intégrale par un raisonnement similaire en changeant T, en Ty

et les bornes de I’intégrale :

¢
f Mg Tg cos(t™) dt™ =
d-m

anO‘Ic 1 . % %
2 + Z (quds + chTdc) Sln(t ) - (chds + qudc)COS(t ) +

¢
Tys + qsT,
_ (qc ds qs dc) COS(3t*)] )
3
¢-m

(chdc — s Tds)
3

sin(3t*)

Avec :

- [sin(t)]%_, = 2sin(¢)
- [cos(t*)]g_n = 2 cos(¢)
- [sin(3t)]%_, = 2sin(3¢)

- [cos(3t*)]£_n = 2 cos(3¢)
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¢
f Mg Tq cos(t™) dt™ =

d-m
T, Ty + 3q.T, Tyas + qsT, Tac — qsT,
daoqc + (QS ds qc dc) sin(¢) _ (qc ds ds dc) COS(¢) + (QC dc ds ds) sin(3q§ )
2 2 2 6
Tas + qsT,
_ (qc ds ds dc) COS(3¢))
6
¢
f Mg Tg cos(t™) dt™ =
d-m
T ] 2 3 2 3
ETquc + ZTdCCIc Sln(¢) - § (Tdcqc - Tdsqs) sin (¢) - § (Tdsqc + Tdcqs) cos (¢)

En additionnant ces deux termes et en multipliant par %, on obtient le résultat :

H; =
) 4 2y -
> (Tao +Tgo)dc + 5=((Tge — Tac)qc — (Tgs — Tas)qs ) sin®(¢)
2 3
2y
t3n ((Tgs —Tys)qc + (Tge — Tdc)qs) cos®(¢)
2
+ ?y (Tdc - Tgc)qc sin(¢)
On fournit directement Hy :
H; =
2
g(Tgo +Ta0)qs + g}; ((Tds —Tgs)dc + (Tac — Tgc)qs) sin®(¢)
2y
+ 3 ((Tgc B Tdc)qc - (Tgs - Tds)qs) cos®(¢)

2y
+ ? (Tgs - Tds)qs COS(¢)
Le calcul en grandeur complexe aurait €té plus simple et propice a moins d’erreur. L’annexe

suivante montre comment réaliser ce calcul pour résoudre le systéme a partir d’un nombre
arbitraire d’harmonique.
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ANNEXE E
Modg¢lisation en p harmoniques de n volumes de
controle

Le modeéle qui a été présenté au chapitre 2 correspond a une modélisation en 1 harmonique (le
fondamental) d’une machine en 5 volumes de controle.

La démarche peut étre généralisée a plusieurs harmonique, mais surtout en découpant les
¢changeurs en plus de volumes pour ne pas a avoir a considérer des profils uniformes de

températures.
Compression Expansion
/7777777 Kooler Régénérateur Heater
TS TS TSI
Ve Vie V; Vi Ve
E— - o T, Ty, [P —
m, my, m, my me
TS A S SIS S
L 777 5
Décomposons les échangeurs en 3 volumes chacun :
Compression Expansion
/77777 Keoler Régénérateur Heater
TS TS H T AL
Ve Viey Vi, Evka Vit V. Vs | Vi Vha EVhs Ve
e T, | Ty, Ti, ETka T T, Ty, | Th, T Tn, | Te <mmmmm
me mkai Micy | Micy mrli m"zé My, m*‘li mhzé M, e
(777777777777 777 77T,

L 777

La décomposition est réguliere donc :

Vkl = sz = Vk3
T1 = [/Tz [/7"3
Vhl = th = Vh3

Cas p = 3 harmoniques :

Les inconnues portent toujours sur les harmoniques des grandeurs d’états T et m. On résout
cette fois ci en complexe pour y voir plus clair.
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Ty, = (Ti,)_,e ™9 + (Ti,) e 7" + (Ti,)
+ (Tkl)zera)t + (Tk1)3e3ja)t

Pour chaque grandeur d’état a déterminer (2N, en tout) , il y’a 2p + 1 inconnues.

Je résume chaque grandeur d’état a son vecteur d’inconnues :

Ty, = ((Tkl)_g' (Tey) _y (Tiey)_p» (Tiey) o (Te) 1 (T, ) 0 (Tkl)g)

Les équations a résoudre sont les mémes.

Conservation de la masse globale :
dm

T

Conservation de 1’énergie :

) ) d dv
hA(Tsource - Tfluide) + (CpTimi - CpTomo) = CUE (m.T) + PE

Loi d’état spécifique des gaz parfaits :
PV =mR¢T

La dérivation par rapport au temps d’un vecteur d’inconnues :

d .
=(T) =D jpw (Ty,) Pt

1e_j“’t + (Tkl)() + (Tkl)lejwt

d
dt (Tk1) = (_3jw(Tk1)_3‘ _ij(Tk1)_2‘ _jw(Tk1)_1‘ O‘jw(Tk1)1’ ij(Tk1)2‘ 3jw(Tk1)3)

Sous forme complexe :

dm ) ipwt
rri ZJPw(m)pe

Le produit de deux séries se présente comme la convolution des 2 vecteurs d’inconnues :

kak = ((Tk)—3l (Tk)—Zl (Tk)—lf (Tk)Ol (Tk)lf (Tk)ZJ (Tk)s’)
* ((my) —3, (M) =2, (My) —q, (M), (M) 1, (Mye) 2, (M) 3)

My Ty) -6 = (My) _3(Ty)—3
(M Ty) s = (My) 2 (Ty) =3 + (M) —3(Ty) >

(Mg Ti)o = (My)3(T) =3 + (M) 2(Ty) —2 + (M) 1 (Ti) =1 + (M) o (Ti) o + (M) =1 (Ti)1 +

(M) =2 (T2 + (my) _5(Ty)3
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(Mg Ty)s = (My)2(Ty)s + (my)3(Tye)
(M) e = (My)3(Ti)3

NB : La multiplication augmente le nombre d’harmoniques. C’est une problématique que je
traite dans cette annexe en tronquant simplement les harmoniques d’ordre supérieure a celles
que je cherche a résoudre. C’est de la méme fagon que le probléme a été contourné dans le corps
du chapitre 2 au final.

Gestion de 1’enthalpie conditionnelle :

Celle-ci s’exprime a I’interface entre deux volumes de controle selon le sens du débit.
Supposons une interface quelconque définit par les volumes gauche/droite.

Hga = cpmigaTya
Avec :

- Hyq représente le flux d’enthalpie allant algebriquement de g vers d.
- Ty, représente le débit massique allant algébriquement de g vers d.

Cela se traduit par :

ng = Tg Si ﬁlgd >0
ng = Td Si mgd <0

On peut alors réécrire la condition en une seule ligne :
Hyq = cptitgaTya
) . (1 + signe(mgd)) (1 - Signe(rhgd))
Hga = cpmigq ) g7 % > d

. C
= 3 1470 s ~10)

Il suffit maintenant de déterminer les coefficients de Fourier de la fonction signe appliqué a
Myq.
On note s(t) = signe(iyg), i.e. :

+1simgg >0
s() = { "
—1simg; <0
Les coefficients de Fourier complexe de la fonction s s’expriment ainsi :
T

1 )
Culs) = 7 f s()e-Imotdt
0

On réalise un changement de variable t « t — t; ou le point t; est caractérisé par le point
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(1) myqa(to) =0

(2) ot (to) >0

Il existe 2 points t, qui respectent la condition (1) sur une période. La condition (2) permet de
préciser lequel nous intéresse.
Ce changement de variable permet de connaitre les bornes d’intégration entre lesquelles la

fonction s vaut +1 ou -1.
T

2 T
w . . . .
Cn(S) — % f(+1)e—]nwte—]nwt0dt + J(_l)e—jnwte—]nwtodt
0 r

2

Avec :

T T
T _ _ — o _ — _ s
_ fg (—1)6 ]na)te ]nwtodt — foz(_l)e ]nwte ]na)todt — foz e ]na)te ]na)todt

Ce qui simplifie I’équation en :

T
2
w ot et
Cp(s) =— e InOtdt | e~ Inwho
T
0
w —jnwt T/2
Cals) = 2|S | eneto
T | —jnw |,

Cas) = == (e7m™ = 1)enete

On remarque que C, (s) ne prend une valeur non nulle que pour les harmoniques impaires.

Il reste a exprimer t, en fonction des caractéristiques de mg,,.

On suppose que 7,4 ne contient qu’une harmonique et s’écrit toujours de la forme :

Mga(t) = m_je™ 1t + myel®t

Alors ¢t est tel que :
Mga(te) = m_,e™ /% + mye/®to =0

m_,e % +m; =0

e—jz(l)to — ml
m_q
e_]wtO = + _ﬂ
m_q
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n

11 existe donc deux points respectant la condition (1), mais on peut montrer a partir d’une étude
de cas que la condition (2) se traduit par :

. m
el@t = signe(j(m, —m_,)) -—L
m_,q
Ainsi :
n

Cy(s) = %((—1)” — 1) | signe(j(my —m_,)) -

Exemple du calcul du signe avec un débit quelconque a partir des coefficients de Fourier réels
1y (t) = a; cos(wt) + by sin(wt)
Mga(t) = m_je~ 1t + mye/®t
Alors :
- m_; =0,5(a, +jby)
- my =0,5(ay —jby)

Avec 3 harmoniques pour la fonction signe

a>0,3 a>0,3
b>04 b<-04
2 ek
débit gauche/droite débit gauche/droite
161 reconstruction signe avec 3 harmeoniques | 4 156F reconstruction signe avec 3 harmoniques|
- \ P i

i A A 4 1 s

e R = osf | ————
f = [ LB | \ i .
{ A % Jia
N ! ™ . /
) »\\ / S ol % 1 //
< . a4
e A \ 1 T i \ \
N5+ § e i g HD5F % — i - T——
/ L i

& - o / h g 4 F
1.5 1.5

o L . 2 L .

0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04 o 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04
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b>04 b<-04

2 2
—débit gauche/ldroite —débit gauche/ldroite

151 reconstruction signe avec 3 harmoniques | 151 reconstruction signe avec 3 harmoniques |

1 1 /
05 5 \ =TT 05 /

[ \ B / ~l,
A Rl P
) N ri i /
or 4 < A o A h\ /]
vy / 2 o
25 | - -

0.5 = 05 = f e

1 7 -1 R
1.5 1.8

2 L . 2 L .

o 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04 o 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04

Les coefficients de Fourier complexe de I’enthalpie conditionnelle s’expriment ainsi :

Cn(Hyq) = %”Cn(mgd) s+ (CalTy +Ta) + Cals) * Cu(Ty — Ta))

Exemple avec prise en compte de la température :
1hgq(t) = 0,3 cos(wt) + 0,4 sin(wt)
Ty(t) = 1,2+ 0,4 cos(wt) + 0,5 sin(wt) + 0,3 cos(2wt) — 0,1 cos(3wt) — 0,1 sin(3wt)
T;(t) = 0,9+ 0,3cos(wt) — 0,1sin(wt)

Enthalpie réelle
Enthalpie recenstruite avec 5 harmeniques

015

0.1 al £
/D /

0.05 / \ /

R 7
a2/ \\ /
et e

0 0.005 0.01 0015 0.02 0025 003 0.035 0.04

1. Le débit est toujours déterminé par récurrence a partir de la chambre d’expansion.

2. A partir du débit on détermine la chute de pression avec une liste de coefficients
d’irréversibilités k.

3. Conservation de I’énergie dans I’ensemble des volumes de contrdles.

4. Conservation de I’énergie dans les volumes de contrdle du régénérateur vu par le solide
(pour déterminer les variations de température du solide).

Echanges dans le régénérateur :

278



Le régénérateur peut étre traité¢ de deux fagons différentes. La premiére est de faire comme dans
le corps de cette theése et ne considérer que la masse a la température effective. Les enthalpies
en entrée et en sortie sont déterminées a partir d’une corrélation donnant le flux thermique perdu
(cause de I'inefficacité du régénérateur).

La seconde est de traiter le régénérateur comme les échangeurs, en tenant compte d’une
température moyenne sur le sous-volume de controle. Cette température est déterminée a partir
des différents échanges énergétiques de part et d’autre du volume. Dans le cas du régénérateur
il est alors essentiel de tenir compte de la température du solide avec lequel le fluide échange
I’énergie.

L’équation pour le solide est alors la suivante :

darT.
Csmg d_ts = hrS(Tr - Ts) + Qs

Avec :

- ¢ :la chaleur spécifique du solide

- my : la masse de solide

- T : la température du solide

- §:lasurface d’échange entre le fluide et le solide

- T, : la température du fluide dans le solide

- Qs :un terme de conduction thermique dans le solide

Le terme de conduction doit étre détaillé et s’exprime en fait en fonction du gradient de
température, de la section de conduction A; (qui dépend de la porosité), et d’un certain
coefficient de conduction k¢ .

On négligera par la suite le terme de conduction thermique, en sachant qu’il existe, mais qu’il
introduit quelques difficultés dans la résolution.

Résolution matricielle :

On doit obtenir finalement autant d’équations que d’inconnues a déterminer.

Combien d’inconnues :

- Ily’a 2 variables d’états a connaitre par volume de contrdle pour entierement fixé 1’état
du volume en question.

- Il y’a p harmoniques par variables d’états ayant chacune 2 composantes, plus 1 valeur
moyenne a considérer pour la température (la masse moyenne étant figé avec la pression
moyenne qui est un paramétre d’entrée), soit (4p + 1) inconnues par volume de
contrdle.

- Il y’an volumes de contréle. (n = n, + n, + n, + ny +n,)
- Le régénérateur nécessite également la connaissance d’1 variable d’état supplémentaire
(la température du solide) par volume de controle du régénérateur.

Au final, on obtient un systéme de n(4p + 1) + n,.(2p + 1) équations.

Résultats avec 1 harmonique et 5 volumes :
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On emploi la méthode sur la géométrie optimisée obtenue a la fin du chapitre 3. On ne tient pas
compte des fuites pistons. De plus on impose la dynamique a celle obtenue, a savoir :

Xma = 0,008 sin(wt)
Xg4q = 0,0032 sin(wt + B)

Avec :
- w=12m38,6 =242,5rad/s
- B =568°
On impose les coefficients d’échange thermique a h;, = h; = 1500 W /(Km?)

On gere le régénérateur de la méme maniére que dans le corps de la theése, en imposant un flux
enthalpique moyen allant du heater vers le kooler a 350 W.

On se place dans un cas identique a celui de la thése dans un premier temps, a savoir 5 volumes
de contrdle et 1 unique harmonique fondamental.

Voici les températures moyennes, et les flux moyens échangés du coté des échangeurs :

i " g
80O | Ty "

= Ba22 K
y o e R = 8252 K

700 1 , ! heat | exp
s T N

H ' repe ' ‘
e it TRBE L
w V= 1190W 1 * : '
- ! ' Vo
"B s00 H f o350W 1 =249 W)
g

H
H ;
| comp ! kool !

¢ o '
=303,6 Ki= 3046 K|
[ '

T e U
]

Les valeurs sont les mémes qu’en employant les équations développées dans le chapitre 2.
On décompose maintenant les échangeurs en 5 sous volumes de controle chacun et on observe
avec 5 harmoniques.
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Résultats avec 5 harmoniques et 12 volumes (1 +5+1+5+1):

On représente le profil de température dans la machine a 5 instants différents :

800
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700

600 [

T T T T T 1
1 — g ' i |
t=52ms 1 1 i S00r =106 ms | : i
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I t | I £ ]
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Bien que ce soit difficile de représenter le profil de température dans I’espace et dans le temps

en méme temps, on peut remarquer le profil exponentiel de la température dans les échangeurs

en fonction du sens du fluide.

On se concentre maintenant sur I’échangeur chaud dans lequel le débit est plus important que

dans I’échangeur froid. Les effets de la vitesse sur la température du fluide sont donc plus

visibles.
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La température présente deux maximums représentatifs du changement de direction du fluide.
A DI’inverse quand le débit est maximal (en valeur absolue), la température est minimale. C’est
tout a fait physique puisque I’enthalpie I’emporte sur la convection (et qu’on est a échange
constant).

Debit et température h1

ooz2r

2
2

Débit [kg/s]
[=]

Température [K]

0.0

o 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025

Temps [s]
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ANNEXE F
Principe de fonctionnement des modeles par

réseaux de réluctances

Le modele par réseau de réluctance d’un circuit magnétique repose sur certaines analogies
qu’on peut faire entre les grandeurs ¢€lectriques et magnétiques. En effet, en régime permanent,
ona:

divE =0

div f =0

En intégrant ces relations sur une surface de Gauss (fermées sur elle-méme), on remarque que
le flux magnétique a travers toutes surfaces fermées est nul. D’ailleurs la seconde équation avec
la densité de courant n’est autre que la loi des nceuds a 1’échelle locale.

De méme que la circulation du champ ¢électrique E est égale a une différence de potentiel
¢lectrique (FEM) :

B
V(B) - V(A) = f E.di
A
On définit une fonction potentielle magnétique :
B
UAB = -]- ﬁ a—i
A

A noter que dans le cas du champ électrique, la circulation est nulle sur un contour fermé, tandis
que dans le cas du champ magnétique, la circulation du champ sur un contour fermé est égale
a la somme des courants traversant la surface formée par le contour. C’est le théoreme de

Faraday qui s’appuie sur la loi de Maxwell Faraday :
v = ii.dl = || ot i@ = [ /.3

Dans le cas d’un tube de flux, c’est-a-dire un volume défini par deux plans perpendiculaires a
I’induction magnétique et une surface colinéaire aux lignes d’induction sur lesquelles elle
s’appuie, on en déduit la relation qu’il y’a entre le champ magnétique et la force
magnétomotrice
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Par définition d’un tube de flux, celui-ci est conservatif entre les points 1 et 2, et peut alors étre

sorti de I’intégrale.
B

B
1) dl
Upp = | —dl = —
AB f 1S @ uS
A A
La relation qu’il y’a entre la force magnétomotrice est le flux ne dépend que de la géométrie du
tube de flux. On appelle cette grandeur la reluctance magnétique, elle s’exprime en H 1 est

vaut [ %

Rap = —2 = | —
AB @

Il existe alors une analogie entre les circuits €lectriques et les circuits magnétiques. Le principe
de la méthode repose sur la décomposition du circuit magnétique en une succession de
réluctance décrivant le trajet du flux. On résout alors ce circuit comme dans le cas d’un circuit
¢lectrique en utilisant les lois de Kirchhoff.

Rnn
Phob
entrefer
:RH?'II 'REH['
5“zmiar J'zr."!h.tl'
Rmb
fmmpep

von

Figure F-0-3 - Exemple d'application d'un réseau de réluctance
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En ayant connaissance des caractéristiques géométriques des différentes réluctances
constituants le circuit magnétique, on déduit la valeur du flux généré par la bobine :

0 _ fmmy,p
bob —
Réquiv

La réluctance équivalente se calcule comme la résistance équivalente. Les réluctances
s’additionnent en série, et on inverse la somme des inverses dans le cas d’une connexion en
paralléle.

En connaissance le flux dans les éléments, on remonte a la valeur d’induction grace a la section
de I’élément. Par exemple pour I’entrefer :

Pbob
B, =
e Sa
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ANNEXE G
Détails des calculs des permeabilités équivalentes

Uy €t Uy

Suivant la direction transverse Ox :

Soumis a un champ magnétique dans la direction Ox, les lignes de champ a I’intérieur de la

structure ont 1’allure suivante :

Figure G- 1- Ligne de champ dans le stator soumis a une fmm axiale
On suppose ici que le fer ne sature pas. La perméabilité¢ de ce dernier étant bien supérieur a la
perméabilité magnétique dans I’air, on considére que la force magnétomotrice n’est pas
consommée a I’intérieur. La répartition des lignes de champ, on considére trois reluctances

équivalentes répartie comme suit :

R,
—
a ‘R
. e —
Kys
I P-w- Ry
' . a3 L — 3
b+eI K5,

[
L

Figure G- 2 — Reluctance principale équivalente dans I’axe Ox de la structure réelle

Sda

R, =
! po(a —a; — Kys.)
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Sc

R, =
2" uolay + Kyse + Ksse)
T

~uo(b +e—Kps()
Quant au stator homogénéisé la cellule contient deux reluctances. Celle dans la partie fer du

R3

stator homogénéis¢ de perméabilité u,, et celle dans I’aimant et I’entrefer de perméabilité .

b+eI

Figure G- 3 - Reluctance principale équivalente dans I’axe Ox de la structure homogénéisée

- M.
& >

T

R - T
¥ Holixa

R = T
7 ue(b +e)

A force magnétomotrice imposée, les deux cellules magnétiques ci-dessus doivent étre
traversées par le méme flux. Cela revient a dire que les trois reluctances paralléles R, R, et R;
doivent étre égales aux deux reluctances paralleles R, et R3j,. Ce qui fournit une contrainte

T S S a, a—a
=—K<1——C) K, (1-=)+— )
Ha a(l S4 * 2( T)+SC+ Sg

SUT Ly

Harmim Said étudie dans sa theése I’impact des dimensions géométriques du bec d’encoche sur
les coefficients K; et K, et propose les corrélations suivantes :

K, =05(1 —S?C)

SC
K; =05 (1 - —)
Sa

Suivant la direction transverse 0z :

Dans la direction transverse, soumis a une force magnétomotrice, le flux passe principalement
dans le fer d’encoche.
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Figure G- 4 — Ligne de champ dans le stator soumis & une fmm orthogonale

On modélise cette cellule par deux reluctances de longueur a et de largeur —d

i

d T—54
2 2

iE:

Figure G- 5 - Reluctance principale équivalente dans I’axe Oz de la structure réelle

oo
(9

Vue par le stator homogénéisé, la reluctance est équivalente a une seule région de permeéabilité
relative u, de longueur a et de largeur t.

f 3

T

Figure G- 6 - Reluctance principale équivalente dans I’axe Oz de la structure homogénéisée
a

HolzT
Pour faire correspondre les deux cellules, et trouver un p, équivalent, il faut que R, = R, //R,

R, =

ﬂzzﬂr(l_s?d)
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