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“You see, in this world there's two kinds of people, my friend:
those with loaded guns, and those who dig.”

Eh mince ! Je me suis fait avoir...
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Introduction générale

1. Introduction générale

Les techniques de stockage d’énergie connaissent, depuis une dizaine d’années, un
développement notable, stimulé par un contexte d’évolutions fortes des contraintes qui
se présentent aux acteurs du réseau électrique (producteurs, distributeurs, transporteurs
et clients). Les évolutions que I'on peut citer sont par exemple I'intégration croissante de
sources de production décentralisées, qui implique des planifications nouvelles dans la
gestion du réseau ou les contraintes environnementales fortes, qui peuvent rendre
difficile la création de nouveaux ouvrages électriques [1].

Dans ce contexte, le stockage d’énergie a été identifié comme pouvant résoudre certains
problemes, notamment ceux liés aux technologies de production utilisant des sources
intermittentes d’énergie, ou a la fragilité des réseaux électriques insulaires trés sensibles
aux pertes de groupes de production.

Parmi la palette de technologies que les 3 dernieres décennies ont vu apparaitre, c’est la
batterie électrochimique qui a connu le plus fort développement. Les structures ainsi que
les composants chimiques utilisés se sont extrémement diversifiés. La technologie
hydropneumatique, comme systeme d’accumulation d’énergie pouvant étre connecté au
réseau électrique, est apparu il y a moins de 10ans.

Cette technique utilise une machine hydraulique, reliée a un moteur-générateur
électrique, pour déplacer un dispositif hydraulique de compression-détente d’air.
L'énergie est stockée sous forme d’énergie potentielle de pression. Les technologies
présentes dans la littérature utilisent des machines hydrauliques volumétriques, rotatives
ou a pistons. L’air et le fluide de compression sont séparés par une piece intermédiaire.

L’Agence de I'Environnement et Maitrise de I'Energie (ADEME), a lancé un appel a projets
en 2010 en rapport avec I'axe de développement de réseaux intelligents et stockage de
I’énergie. C'est dans ce cadre que le projet Hydrostock, issus d’une collaboration entre le
Laboratoire de Mécanique de Lille et le Laboratoire d’Electrotechnique et Electronique de
Puissance, a vu le jour au centre Arts et Métiers Paris Tech de Lille. Ce mémoire synthétise
les résultats obtenus au travers de projet de recherche.

Le projet vise a analyser la possibilité d’utiliser une machine hydraulique roto-dynamique
pour conduire le fluide de compression, de I'eau, sans utiliser de séparation entre les deux
fluides. Ces deux choix techniques, potentiellement contraignants, trouvent leur raison
d’étre dans la simplicité de la solution et donc dans le potentiel intérét technico-
économique qui peut en découler.

Les problématiques identifiées sont :

- l'utilisation d’une machine roto-dynamique dans un mode de fonctionnement non-
usuel,
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- les phénomeénes de transfert de chaleur et de masse entre I'air et I'eau, et les
conséquences sur le comportement thermodynamique global de I'air.

D’une maniére plus globale, I'objet de ce travail est également de contribuer a la réflexion
sur le potentiel usage de cette technologie comme moyen de stockage connecté au réseau
électrique. Dans ce but, un modéle du comportement dynamique du systeme a été
développé. Ce modele a été validé expérimentalement a partir d’'un banc d’essais de
45kW, développé spécifiqguement. Ceci a permis d’engager une réflexion sur I'optimisation
du systeme et sur les combinaisons, dimensions ou type des composants a utiliser ainsi
gue sur les modes de fonctionnement pouvant rendre intéressante cette technologie.

Ces analyses sont les premier pas pour des études futures, plus globales, concernant
I'intégration et l'utilité de cette technologie dans un réseau électrique.

La suite du document est organisée en 4 parties.

Cette premiere partie donne un apergu général des systemes de stockage
hydropneumatique d’énergie en introduisant le principe de fonctionnement d’'un tel
systéme et en présentant quelques technologies existantes ou en développement. Ceci
permettra de discuter des problématiques générales liées a ce type de dispositif puis
d’introduire le projet de recherche concerné par ce document en y détaillant les
particularités et les objectifs.

La deuxiéme partie traite de la modélisation du comportement dynamique d’un systeme
reproduisant la structure du banc d’essai développé. On y détaille I'’étude des domaines
physiques modélisés ainsi que la structure d’ensemble du modele global. L'objectif est de
penser un modele constitué d’éléments simples dont la résolution des équations de
comportement dynamique soit facile et rapide. L'élaboration du modeéle du réservoir de
stockage a demandé une attention particuliere; les hypothéses nécessaires a la
description du comportement global ont fait 'objet d’études de phénoménes locaux
comme le transfert de masse.

La troisieme partie présente des analyses expérimentales réalisées dans le but de
caractériser certains éléments du modeéle. Cette “calibration” est nécessaire pour une
modélisation globale correcte. Les résultats de simulation réalisés avec ce modele sont
confrontés a des observations expérimentales réalisées lors d’essais de
stockage/fourniture. La caractérisation des différents éléments et I'analyse des cycles de
d’accumulation permettent de porter un regard critique sur certaines caractéristiques de
fonctionnement du systeme telles que la gestion de la puissance échangée et le
rendement.

Enfin, concernant ces deux derniers aspects, quelques études pour I'amélioration de la
structure du systéme permettent d’engager une analyse sur les possibilités d’évolution du
dispositif. Les deux probléemes sont traités en essayant de limiter la complexité du
systeme ; I'idée est d’étudier les possibilités offertes par les composants de base utilisés
(ou assimilables) en réfléchissant a des structures plus adaptés. La gestion de la puissance
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demande des structures plus flexibles, et 'amélioration du rendement d’accumulation du
réservoir nécessite une augmentation de la surface spécifique d’échange afin de se
rapprocher d’un cycle isotherme.
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2. Stockage hydropneumatique d’énergie: généralités et systeme étudié

2.1. Contexte du réseau électrique

2.1.1. Utilité du stockage d’énergie

Les premiers travaux sur le soutien au réseau électrique d’un systéme de stockage datent
des années 70, durant lesquelles des équipes allemandes, ont développé un dispositif de
14MW de batteries plomb-acide pour l'aide a la régulation de fréquence [1].

Depuis, le développement des technologies a connu un tel essor, que l'intégration du
stockage d’énergie dans les réseaux, est prise en compte comme un élément du futur
paysage énergétique par un nombre croissant de décideurs. Les facteurs impliquant
I’évolution des solutions de type “réseaux intelligents’” sont illustrés dans la Figure 1 [1].

Epuisement des Développement des
ressources fossiles et > électriques et
hausse de leur codt hybrides Effet de masse : hausse des volumes / baisse des colts
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Réchauffement planétaire, Développement des

de
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Marché de quotas variabilité, prévisibilité imparfaite, etc.
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Automatisation des réseaux
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Elec. de puissance / FACTS, etc.
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systémes électriques
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Dérégulé : concurrence

Régulé : ressources encadrées L SO T
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de nouveaux ouvrages

Exigence d'un haut niveau
de qualité / continuité de
la fourniture
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économiques, réglementaires, etc Solutions « réseaux intelligents »

GES : Gaz a Effet de Serre

Figure 1 : Le stockage d’énergie : I'une des solutions possibles pour I’évolution des systémes
électriques face a un nombre croissant de contraintes [1]
Parmi les services pouvant étre fournis au réseau électrique par les dispositifs de stockage,
on peut citer :

- report d’énergie (report heures creuses, heures pleines)

- soutien au réglage de fréquence (équilibre production-consommation)

- soutien au réseau en fonctionnement dégradé

- meilleure valorisation et intégration des sources d’énergie renouvelables (report
d’injection, garantie de fourniture, ...)

2.1.2. Apergu des technologies de stockage

Les technologies de stockage sont aussi diverses que les domaines physiques aujourd’hui
étudiés ou maitrisés. Un certain nombre de ces technologies sont recensées dans le
Tableau 1; il s’agit des technologies les plus présentes, ou celles qui semblent la plus
abouties en vue d’une utilisation dans un réseau électrique [1].
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Avec conversion électrochimique Sans conversion électrochimique

Plomb-acide Hydraulique gravitaire
Batteries 3 Nickel-hydrures métalliques Air comprimé classique
conditionnement Lithium (-ion) Mécanique Air comprimé adiabatique
classique Nickel-zinc Hydropneumatique
Volants d’inertie
Batteries a haute Sodium-soufre Electromagnétique Bobines supraconductrices
température Sodium-chlorure de nickel Electrostatique Supercondensateurs
Batteries 3 Vanadium-vanadium Thermique Stockage thermique
circulation (redox Zinc-brome
flow)

- H2-pile a combustible
Tableau 1 : Index des technologies de stockage considérées dans [1]
Ces technologies sont comparées entre elles en fonction de criteres tels que la puissance
délivrée (W), le temps de décharge (s) ou I'énergie spécifique (Wh/kg). La Figure 2 illustre
un exemple de comparaison, ou on observe la plage d’utilisation de différentes
technologies en termes de puissances et énergies installées.

o &
/ / Hydro and large com-pressed air
SMES
7
4

/ Flywheels Redox-flow and reversible fuel cells

Compressed air

/

Energy batteries

Power batteries
/ &
i <

Batteries for portable applications

Supercapacitors

PQ: Power Quality
UPS: Uninterruptible Power Supply

Figure 2 : Capacité énergétique et puissance de sortie de différentes technologies de stockage ; la
taille des zones indiquées est a I'image de plages de puissances et énergies possibles [2]
L'utilisation qui sera faite de telle ou telle technologie est fonction de ces valeurs: les
technologies présentant des fortes capacités énergétiques seront, par exemple, utilisées
dans des applications ou le temps de déstockage est plutot long (2 a 10h) avec des temps
de réponse longs (minutes) comme c’est le cas du lissage de puissance, et quand les temps
de réponse nécessaires seront faibles (millisecondes), les technologies a hautes puissances

et court temps de réponse seront utilisées.

La technologie de stockage la plus répandue est I’hydraulique gravitaire, dit STEP
(“Systéme de Transfert d’Energie par Pompage”’), qui représente 99% de la puissance des
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dispositifs de stockage installés [1]. Ensuite vient I’air comprimé classique souterrain a
combustion, désigné par |'abréviation CAES (“Compressed Air Energy Storage’),
représentant moins de 0,4% puis un ensemble relativement vaste de technologies
électrochimiques dont la plus présente est la technologie sodium-souffre.

2.2. Le stockage hydropneumatique

2.2.1. Apercu général des stockages pneumatique et hydraulique

Les caractéristiques des systéemes de stockage hydropneumatique sont relativement
similaires a celle des technologies STEP et CAES (en termes de propriétés de moyen
physique de stockage).

Le stockage d’énergie par air comprimé s’est avéré intéressant depuis le XIXéme siécle
notamment avec le développement des transports, quand, dans certaines situations,
urbaine ou dans les mines par exemple, il était nécessaire d’éviter la pollution pouvant
étre causée par les chaudieres des machines a vapeur. De méme l'air comprimé a été
utilisé, et I'est encore, comme force motrice de bien d’outils de travail. Déja a la fin du
19°™ siacle, époque des premiers tramways, la combinaison de I'air comprimé avec
d’autres fluides, la vapeur dans le cas de l'invention de Louis Mékarski, s’est avérée
intéressante afin d’éviter les problemes dus aux températures atteintes avec des taux de
détente importants [3].

On peut également citer des brevets de la fin du 19°™ siécle concernant des
compresseurs a pistons liquides (Figure 3) et a injection d’eau (Figure 4) [4].

puacts § ERANCOLS
1976

Figure 3 : compresseur a air hydraulique dit Figure 4 : compresseur a air Dubois-Francois [4]
humide [4]

Plus récemment, Peugeot a lancé un projet d’hybridation de voiture par air comprimé, qui
semble étre une alternative moins cheére et plus durable que les batteries
électrochimiques. On peut également citer l'utilisation de réservoirs hydrauliques
combinés a des vessies de gaz sous pression, utilisés comme éléments capacitifs pour
limiter les effets de coup de bélier.
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Par ailleurs, depuis quelques décennies, on a vu apparaitre des systémes de stockage
pneumatiques a grande échelle connectés au réseau [5] utilisant des cavités naturelles
pour stocker de I'air comprimé (systemes CAES).

D’autres systéemes utilisent des réservoirs d’air sous pression pour des systemes de
moindre capacité. Un des soucis de ces systémes est la production de chaleur liée a la
compression de I'air, chaleur qui dans le cas ou elle n’est pas maitrisée, est perdue. Cela
implique une phase de combustion lors de la récupération d’énergie (voir Figure 5).
COMPRESSION TRAIN EXPANSION TRAIN COMPRESSION TRAIN EXPANSION TRAIN

(Charging Cycle) (Discharging Cycle) (Charging Cycle) (Discharging Cycle)

Strong Intercooling (Moderote) Intercooling

Air

Air Aftercooling (3

Combustor

CAVERN
(Gas Storage)

CAVERN
(Gas Storage)

Figure 5 : systeme CAES conventionnel [5] Figure 6 : systeme CAES adiabatique [5]

On a vu ainsi se développer des projets de stockage adiabatique qui visent a accumuler
cette chaleur séparément de l'air (Figure 6) désignées comme des systémes CAES
adiabatiques, ou encore des propositions pour stocker les deux dans le méme volume (air
sous-pression et chaleur).

Concernant, la conversion d’énergie mécanique-hydraulique (ou le contraire), les
systemes de base pour le transport de I'eau (systémes rotatifs comme la vis d’Archiméde
ou pompes a piston) sont connus depuis l'antiquité. Les premiers systéemes de
récupération de I'énergie hydraulique sont les moulins a eau associés a des scieries, forges
ou meules a farine dont les débuts datent du début du moyen age. Par la suite, les
systemes de pompage ont connu une diversification et un perfectionnement continu
jusqu’a atteindre des rendements de l'ordre de 95% dans le cas de machines
volumétriques. Les turbines ont connu le méme type d’évolution et les rendements des
trois types principaux de turbines industrielles modernes sont aujourd’hui de I'ordre de
90%-92% (Kaplan, Francis, Pelton). Le type de machine est choisi en fonction des
caractéristiques du site d’installation (voir Figure 7).

Les applications pour le stockage d’énergie ont débuté en Suisse et en Italie dans les
années 1890 [6]. Un exemple d’installation est illustré par la Figure 8. Ces techniques sont
aujourd’hui bien maitrisées. L'inconvénient des grand ouvrages hydrauliques est le besoin
de sites naturels afin d’atteindre des hauteurs ou des débits d’eau importants.
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2.2.2. Principe de base du stockage hydropneumatique

Les systémes hydropneumatiques de stockage d’énergie (HyPES) constituent une
combinaison des deux systémes précédemment cités. L'idée est de pouvoir utiliser la
compressibilité de I'air pour stocker de I'énergie dans des espaces si possible réduits (en
fonction de la pression de travail) en utilisant une machine hydraulique pour réaliser le
travail mécanique sur I'air au travers d’un piston fluide (Figure 9).

L'avantage principal est de séparer I'élément de conversion d’énergie (ici une machine
hydrauliqgue) de [I'élément de compression de [lair. Ceci permet une gestion
potentiellement plus facile de la chaleur de compression-détente de I'air.

2.2.2.1. Structures de base

La Figure 9 schématise le fonctionnement du systéme en illustrant les périodes de
fonctionnement en pompage (compression de I'air) et turbinage (détente).

Les deux éléments principaux du systeme sont le réservoir d’accumulation (ou haute
pression) et la machine hydraulique réversible. Le fonctionnement de base consiste a
pomper I'eau du réservoir d’alimentation vers le réservoir haute pression lors des surplus
d’énergie dans le réseau électrique. Le volume d’air diminuant la pression va augmenter ;
ceci est accompagné d’'une augmentation de température de I'air. Ensuite, si un défaut de
production est détecté, la pression du réservoir sera utilisée pour entrainer I'eau dans le
sens inverse et la machine hydrauliqgue va restituer cette puissance a la génératrice
électrique, machine pouvant fonctionner en moteur et générateur.
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A partir de cette structure de base, un certain nombre de variations sont possibles. Dans
le cas illustré, la méme machine hydraulique sert dans les deux sens de fonctionnement,
pompage-turbinage, ce qui peut limiter le rendement. On pourrait imaginer d’utiliser deux
machines différentes pour optimiser le rendement de chaque phase, comme c’est le cas
de certaines stations de stockage gravitaire.

(2] ()

Pompage

Turbinage
] O

Stockage
Pompage

Consommation
Turbinage

()

Vanne
d'isolation

Production de puissance a Pompage
Réservoir haute

. Turbinage
pression Vi

Réservoir —

d'alimentation

Pompe/turbine

— p Réseau
roto-dynamique

électrique

Moteur-générateur
+variateur

Figure 9 : principe de fonctionnement du systéme de stockage hydropneumatique en cycle fermé

En parallele, concernant le réservoir de stockage, on pourrait s’inspirer d’'un systeme de
compresseur volumétrique d’air dans lequel des chambres de compression diverses
alimentent un grand réservoir d’accumulation, et non pas se limiter a une chambre de
compression seule. Ce mode de fonctionnement, évoqué dans [9], est désigné comme un
cycle ouvert. Il est illustré par la Figure 10.

i
(P

Figure 10 : structure en cycle ouvert lors de la période de stockage

‘ Réservoir de stockage [
S * *
1 1
e

Chambres de col

mpression

Pompe-turbine

Les composants de base sont les mémes que précédemment avec un réservoir (ou
plusieurs) de stockage en plus; les fonctions de compression et d’accumulation sont
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séparées. Les chambres de compression ont deux entrées-sorties d’eau et d’air. Parmi ces
derniéres, une servira comme évent pouvant étre fermé.

L'air est d’abord comprimé dans une des chambres de compression (Figure 10, pas 1 a 2).
Quand la pression atteint la pression d’accumulation, les deux volumes sont connectés et
la compression se poursuit, c’est ici que peut commencer le transfert d’air vers la zone de
stockage (Figure 10, pas 2 et 3). Durant ces phases le réservoir d’alimentation s’est au fur
et a mesure remplit dair “frais’”’. Quand le volume de compression est réduit au
maximum, les vannes d’alimentation de la pompe changent d’état (voir Figure 10), le
premier évent se ferme, le débit d’eau s’inverse puis le deuxieme évent s’ouvre pour
recommencer un cycle similaire (Figure 10, pas 4). Pour la récupération en mode turbine,
I’enchainement est similaire mais en sens inverse. La difficulté dans ce cas est la gestion
du niveau de pression a la détente ; car si en fin de course de “piston”, I'air est encore
sous pression, sois la détente suivante ne se fera pas complétement soit I'air résiduel
devra étre expulsé, ce qui fera chuter le rendement de stockage.

L'avantage de ce type de structure est le niveau de densité d’énergie qui est plus
important que celui d’'une simple chambre de compression, car simplement, pour un
volume de réservoir d’accumulation donné, la masse d’air accumulée y est plus
importante. Par exemple, pour une pression maximale de 40 bar, le maximum d’énergie
gue I'on peut accumuler, par unité de volume, est de I'ordre de 4 kWh dans un systéme
ouvert au lieu de 400 Wh dans le cas fermé (cas isotherme) (voir §3.2.7). Pour avoir un
élément de comparaison a d’autres systemes, on peut citer la densité d’énergie d’'une
station de pompage-turbinage de 400 m de hauteur, dont I'énergie cumulable est au
maximum de 1 kWh/m?>.

2.2.2.2. Problématiques associés

Les allures de niveau de puissance a absorber (Figure 9), allures de type triangulaire
alternatif, sont seulement indicatives mais donnent une idée de ce que peut étre le type
de demande en puissance pour un tel dispositif. La variation continue de la pression est
quant a elle, une propriété inhérente au systeme. Il se pourrait donc que le systeme ait
besoin de compenser des faibles niveaux de puissance avec des pressions de services
élevées, ou le contraire, et avec une machine hydraulique si possible unique pour limiter
les couts. Ceci introduit un des points clés du développement de ces techniques de
stockage qui est la régulation de la puissance en régime de fonctionnement variable.

Outre cet aspect de régulation de puissance, la variation du point de fonctionnement
nécessite qu’on s’y intéresse pour prédire ou éviter des comportements non usuels de la
machine (chute des performances, comportement en régime transitoire, ...).

Comme il est évoqué plus haut, la variation de la pression va s’accompagner de
changements de température plus ou moins importants. Cette possibilité est a prendre en
compte pour des raisons évidentes de dimensionnement du réservoir de compression, et
parce que la différence de température entre l'air interne et externe produit un flux de
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chaleur qui conditionne I'état énergétique du systeme de stockage, et donc le rendement
d’accumulation. Par exemple le refroidissement aprés une compression rapide implique
une perte d’énergie non négligeable dans le cas d’un réservoir ordinaire.

Ces aspects font I'objet du travail de différentes équipes d’entrepreneurs et chercheurs;
le paragraphe suivant synthétise leurs travaux.

2.2.3. Quelques exemples de technologies de stockage hydropneumatique

2.2.3.1. EPFL

Sylvain Lemofouet a fait sa thése de doctorat a I'Ecole Polytechnique Fédérale de
Lausanne encadré par le professeur Alfred Rufer du Laboratoire d’Electronique
Industrielle.

Les travaux de these de S. Lemofouet [9] peuvent se résumer ainsi :

0 Proposition de deux structures HyPES :

BOPA (Batteries with Qil-hydraulics and Pneumatics-A): cycle en volume d’air clos
pour lequel la quantité de fluide hydraulique dépend de I'énergie stockée. Des
essais ont été réalisés avec des machines volumétriques (principe illustré en Figure
9 et Figure 11-A). Des algorithmes de recherche de point de rendement maximal y
sont présentés.

BOPB : cycle en volume ouvert qui permet d’alimenter en air ambiant un volume
de chambre de compression a pistons liquides alternatifs (voir Figure 11-B). Ce
systeme permet de réduire I'empreinte au sol de maniere significative par rapport
au BOPA.

Y. V Compressed Compresse
E Air vessel Air vessel
v « Liquid-Piston »

working chambers

with integrated
heat exchanger

[

Type A Type B

Accumulators
e

Generator/
Motor

AC In/Out

AC In/ Out

7\
OB

Motor/
Pump

Motor/
Pump

Figure 11 : systemes BOP A et B [9]

0 Proposition de solutions hybrides de stockage pour élargir la plage des puissances
exploitables (basses puissances) en restant a haute pression. Il s’agit de combiner le
HyPES avec des super-condensateurs en alternant les flux de puissance par
fonctionnement intermittent de I'un ou de l'autre. Il note que la combinaison de
systemes hybrides de stockage ainsi que I'utilisation d’électronique de puissance de
maniére intermittente jouent en défaveur du rendement global. L’hybridation est
cependant réussie et permet une certaine flexibilité en puissance.
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0 Etude prospective sur des cycles jour/nuit de production/consommation d’un ménage
équipé de panneaux photovoltaiques. Comparaison avec un systeme a base de
batteries a plomb.

2.2.3.2. SustainX

SustainX est une entreprise créée par des ingénieurs de la “Thayer School of Engineering
at Dartmouth College” (entre Boston et Montréal) et financée par plusieurs organismes
dont le département d’énergie des USA qui a obtenu du financement pour un
démonstrateur de IMW-4MWh. Cette entreprise pourrait étre classée comme faisant
partie de celles dédiées au stockage par compression isotherme d’air.

Le systéme de base est similaire au BOPB (voir Figure 12). La compression se fait grace a
deux étages de compression (n°118 basse pression, n°116 haute pression sur la Figure 12).

De multiples systemes d’échange de chaleur ont été concgus et certains testés. Les études
menées par I'entreprise semblent avoir abouti a un mode de refroidissement par mousse
liquide injectée dans les chambres de compression.

Les rendements thermodynamiques atteints sont de 'ordre de 70% et 80 % pour des
puissances délivrées respectivement de 3 kW et 1 kW pour les essais réalisés. Un
prototype industriel de 1,65MW a été lancé au mois de Septembre 2013.

112a 114a

102a 130
131

112b 114b 128a 132

102b

128b

1

1284  US7.900.444 BI
Mar. 8,2011

Figure 12 : systeme de stockage SustainX [10]
2.2.3.3. LightSail Energy

L’entreprise LightSail Energy créée en 2009 est installée a Berkley (USA). L'entreprise a
levé des financements provenant de divers organismes dont “Total Energy Ventures”’ ou
la fondation “Bill Gates” pour un total de plus de 40M&€.

L'idée étudiée par I'entreprise est l'utilisation d’'un échangeur a contact direct air-eau par
un spray d’eau dans la chambre de compression en cycle ouvert; il est également
mentionné dans [11] qu’il est possible a haute pression d’injecter I'air comprimé dans un
certain volume d’eau pour faciliter I'échange entre les deux phases (élément 25 Figure
13). Un systeme de séparation air-eau permet d’accumuler I'air comprimé sec seul. Le
rendement d’accumulation annoncé est de 90%.
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Comme le montre le Figure 14, il semble que |‘injection du fluide de refroidissement (pour
les compressions) se fasse directement dans la chambre d’un compresseur volumétrique.
Par un ensemble de plusieurs chambres, le couple transmis a I'arbre peut étre lissé.
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Figure 14 : LightSail Energy, systéme a prise

Figure 13 : structure du systeme de stockage ‘
LightSail Energy [11] directe [11]

Ces deux derniers exemples sont cités car dans les brevets les concernant, on y évoque la
possibilité de compression hydraulique avec séparation.

L'objectif du cyclage quasi-isotherme, en contraste avec un cyclage polytropique, se
justifie car il permet, tout comme le cyclage isentropique, d’optimiser le rendement de
stockage. L'avantage, en comparaison a lisentropique, est I'absence de dispositif de
stockage d’énergie thermique potentiellement a haute température.

2.2.4. Objectifs de I'étude présente

La conversion mécanique-hydraulique est faite par des machines volumétriques
réversibles dans les exemples présentés ci-dessus. L'objectif est, certainement, d’obtenir
des trés hautes pressions (200-300bar), donc des densités (ou concentrations) d’énergie
trés intéressantes, avec des appareils peu volumineux et de rendement relativement
élevé.

Les machines roto-dynamiques, pompes centrifuges réversibles ou turbines Francis par
exemple, sont “industriellement” utilisées dans la gestion du réseau électrique. Il s’agit
d’une technologie bien connue dont les co(its sont maitrisés méme pour des systémes de
grande puissance (en particulier dans le domaine des STEP). Le stockage
hydropneumatique se présente comme une application intéressante pour ce type de
machine.

Un des objectifs du projet est d’analyser les avantages et défauts d’une telle machine pour
ce type d’application. Il faut pour cela étudier la faisabilité d’un tel systeme et réfléchir
aux modes et schémas de fonctionnement optimaux dans le cadre de conditions
d’opération variables (commande de vitesse de la machine en régime variable, structure
globale du systéme, ...).
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2 Stockage hydropneumatique d’énergie: généralités et systeme étudié

Ce type de machine fonctionne généralement a I'eau. La maniére la plus simple d’utiliser
la puissance fournie a cette eau, par une pompe, pour comprimer de l'air est de
I'introduire dans un réservoir hermétique et de laisser I’eau agir comme un piston. Dans
les exemples présentés plus haut, les deux fluides sont séparés par un piston
intermédiaire. Il parait intéressant, dans l'objectif de simplifier au plus le systeme,
d’étudier la possibilité d’enlever toute séparation entre les deux composants. Le contact
direct entre I'air et I'eau va favoriser les échanges de chaleur et de masse ; la question qui
se pose est de savoir ce que cela implique sur le comportement du systéme et si cela peut
étre avantageux.

Par exemple, concernant I'eau, durant une compression, |’évaporation d’une certaine
partie de I'eau pourrait avoir I'effet de limiter I'’échauffement de I'air par I'enthalpie de
changement de phase que cela nécessite. Durant les refroidissements, ou les détentes, la
vapeur peut étre amenée a se condenser. De maniere analogue, une partie de l'air
comprimé va se dissoudre dans I'’eau. Durant les détentes, il est possible que cet air
dissous forme des bulles dans I'eau (i.e. effet champagne), ou joue le réle de germes de
cavitation dans la turbine. Quelques études visant a rendre compte de I'importance
potentielle de ces transferts a I'interface air-eau sont présentées dans ce document.

Par ailleurs, I'objectif principal du projet est d’étudier un systeme de stockage d’énergie,
dont une des questions associées a de tels systémes est de savoir pour quel(s) type(s) de
“service(s) réseau’’ ce dispositif peut étre adapté. Pour répondre a cela, la méthodologie
adoptée a été, dans un premier temps, de développer un modele global du systeme,
visant a décrire, ou prédire, le comportement dynamique de I'ensemble des composants.
Puis, dans un deuxieme temps, afin de valider celui-ci, un banc d’essais a été développé.
Ce banc reproduit la structure de base en cycle fermé avec les spécificités décrites ci-
dessus : l'utilisation d’une machine roto-dynamique pour la conversion d’énergie
mécanique-hydraulique et un réservoir d’accumulation simple.
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2.3. Présentation du systeme étudié

Le banc d’essais, reprend la structure de base d’un systéeme hydropneumatique de

stockage d’énergie a cycle fermé. On en présente la structure, les composants et

I'instrumentation utilisée dans les paragraphes suivants.

2.3.1. Structure du banc et composants

Le banc d’essais est composé de 4 éléments principaux : un réservoir d’accumulation a

haute pression (HP), un réservoir d’alimentation (BP), une machine roto-dynamique multi

étages a eau et une machine asynchrone a cage commandée par un variateur de

fréquence. La Figure 15 montre une vue d’ensemble du banc.

2735

2000

Boucle de retour

: compensateurs de dilatation

: compensateur de dilatation métallique
:vannes a boisseau

' :vanne a boisseau commandée

:vanne de régulation

: tube d'adaptation PN100-PN40

: débitmetre électromagnétique

: picages pour cercles de pression

Machine asynchrone a cage
SIEMENS 75 kW couplé a un

variateur de fréquence de 45kW

1100

Pompe/turbine rotodynamique 12
étages KSB

Figure 15 : vue du haut du banc d’essai

Le tout est connecté par des conduites en acier galvanisé de pressions de service diverses

selon leur emplacement. La “boucle de retour” (Figure 15) est utilisée lors des essais, en

circuit fermé, pour la caractérisation du fonctionnement stationnaire en pompage : débit

et pressions stabilisées a différentes valeurs par le niveau de fermeture de la vanne de

régulation (n°3, Figure 15) et la vitesse de rotation de la pompe.

Lors d’un cycle de stockage, I'eau est pompée du réservoir BP au réservoir HP par la

machine hydraulique puis elle reprend le chemin inverse lors de la phase de récupération ;

dans ce type de fonctionnement la boucle de retour est isolée.

La conversion d’énergie mécanique-hydraulique se fait donc par une machine

rotodynamique multi-étagée “haute pression’” de type Multitec A50 du fabricant KSB. La
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2 Stockage hydropneumatique d’énergie: généralités et systéme étudié

Figure 16 donne une vue en coupe de la machine. Les caractéristiques nominales

mentionnées par le constructeur sont données par le tableau ci-dessous.

6 7 8 9

1 1213 1a 15

Jeu d'étranglement

Refoulement

Corps de refoulement

Arbre

1

3

5 Corps de palier
7 Palier lisse

Corps d'aspiration
Roue (aspiratrice)

9 Diffuseur

Corps d'étage

11 |Roue

Piston d'équilibrage

13 |Boite a garniture
15 |Palier & roulement

Garniture d'étanchéité d'arbre

Caractéristiques nominales :

Pompe :

Vitesse de rotation : 1459rpm
Débit : 20m>/h

Hauteur manométrique : 103m

Puissance absorbée : 8,43 kW
(n=68%)

Turbine :

Vitesse de rotation : 1520rpm
Débit : 30m>/h

Hauteur manométrique : 160m

Puissance absorbée : 9,80 kW
(n=75%)

Figure 16 : pompe haute pression KSB Multitec A50/12A Autres caracteristiques :

('image ne reproduit pas le nombre de roues : 12) Rayon externe roues : 0,173m

Pression de service admissible :
40bar

La machine peut également fonctionner en mode turbine (application mise en avant par
KSB pour des barrages de faible capacité). Le rendement de conversion dans ce cas est
supérieur a celui de pompage. Le désavantage est que la plage de fonctionnement y est
plus restreinte comme indiqué plus bas dans le §3.4.2 concernant le modele de
comportement de la pompe.

Le moteur, une machine asynchrone a cage (Figure 17), a été choisi pour pouvoir entrainer
la pompe a 3000tr/min lors des compressions a 40 bar. Pour ce point de fonctionnement
la puissance requise est de I'ordre de 75kW. Les puissances nominales du moteur et de la
pompe n’étant pas identiques, les arbres de transmission ont des dimensions assez
différentes et des piéces d’adaptation ont été concues et fabriquées (voir Figure 18).

La machine asynchrone est alimentée par un variateur de fréquence de 45kW. La mise en
route du variateur se fait par des commandes générées grace au systéeme d’acquisition par
un montage au transistor. La mise en roue libre du moteur peut également se faire de la
méme maniére, si nécessaire pour les éventuels démarrages de turbine a couple moteur
nul. La référence de vitesse de rotation se fait par un signal analogique produit par le
systeme d’acquisition également.
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Couple-metre Axe moteur

Accouplement élastique Mayr

Figure 17 : machine asynchrone 75kW
50Hz; 1LG6280-2MB10 Figure 18 : accouplements et couple-metre

La pompe-turbine et le moteur sont montés sur un chassis mécano-soudé puis usiné sur
les surfaces de pose; le chassis a été réalisé au sein de I'école des Arts et Métiers
ParisTech de Lille par le Service d’Assistance Technique a I'Enseignement et la Recherche
(SATER). L'usinage simultané des surfaces de positionnement a facilité I'alignement du
moteur et de la pompe.

Le chassis est fixé sur une dalle de béton réalisée pour I'occasion par le personnel du
service de maintenance et du SATER de |'école. Le ferraillage a été dimensionné par un
stagiaire de I'école d’ingénieurs HEI (Figure 19 et Figure 20). Une autre dalle a aussi été
faite pour le réservoir d’alimentation.

Figure 19 : schéma pour le coffrage et

ferraillage de la dalle principale

Figure 20 : dalle principale apres séchage

La dalle centrale est montée sur des morceaux de tapis antivibratoire de fréquence de
coupure d’environ 5Hz.

Le réservoir d’accumulation de 1m?® a été dimensionné et réalisé en fonction des besoins
du projet par I'entreprise Chaumeca-Gohin de Haubourdin (59); la pression et la
température de service demandées étaient 50bar et 150°C ce qui, par le risque que
représente I'air comprimé, a nécessité des marges de sécurité assez importantes et donc
un prix de réservoir assez important. Le réservoir d’alimentation de 2m? est dimensionné
pour 10bar de pression de service et n’est qu’une modification (taille et position des
piquages) d’un modele standard.

Les conduites d’eau ont été commandées a |'entreprise L2M de Lallaing (59), puis
assemblées au reste du banc par un ensemble de vannes et compensateurs de dilatation.
Le compensateur de dilatation sur la conduite haute pression est fait en acier inoxydable,
il s’agit d’un soufflet métallique, qui a une limite de pression d’éclatement assez élevée

Page 34



2 Stockage hydropneumatique d’énergie: généralités et systeme étudié

mais présente deux caractéristiques importantes a prendre en compte : il ne peut, seul,
encaisser I'effort d a I'effet de fond (poussée axiale : P(bar)/S(m?)) et présente, a une
pression inférieure a la pression de service (de l'ordre de la moitié), une aptitude au
flambage. Ceci nous a amené, aprés observation de probléemes liés a ces points, a
renforcer, une fois conduites assemblées, le compensateur par des coquilles et des tiges
comme l'indique la Figure 21. Cette figure montre également un cercle de pression en

sortie de pompe. Un cercle similaire est installé coté aspiration.

Figure 21 : compensateur de dilatation haute
pression et cercle de pression pour mesure
pression de refoulement pompe

Les fixations des réservoirs aux dalles ont également été renforcées.

L’isolation du réservoir d’accumulation se fait par une vanne a boisseau sphérique a force
motrice a air comprimée et commandée électriquement. Cette vanne ainsi que le
réservoir d’accumulation, pour des éventuelles pré-charges, sont connectés au réseau
d’air comprimé des ateliers.

Figure 23 : vue du haut du réservoir d’accumulation
avec conduites d’alimentation d’air comprimé,
Figure 22 : vanne pneumatique soupape de sureté et capteur de hauteur d’eau
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2.3.2. Instrumentation et acquisition

L'acquisition, enregistrement et gestion de signaux de commande est fait par une
plateforme National Instruments (NI) au travers d’un chassis a ordinateur intégré, diverses
cartes d’acquisition et boitiers d’interface.

L'ensemble des éléments et signaux ainsi que les références des cartes NI utilisées sont
illustrés par la Figure 24.

Variateur -ON/OFF
-Arrét impulsions
_ L o2 |« ooy
~ €
LN/ Wy
< P —
A~ +-10V @efy R Chassis NI
> > +PC
~~ +/-10v  Puyar !
) ) Ouv. / Ferm. Vanne D
Banc d’essais
< JL o024v|. ~ 0-5V Cartes NI
] PX16123 : acquisition analogique/digitale +
JIL osv Position vanne | génération digitale
) ] PXI 6221 : acquisition analogique/digitale +
A\~ 4-20mA % 1-5v__ Signaux divers N génération analogique/digitale
PXI 8431 : acquisition/génération numérique
~~ +/-10V Couple
>
Signaux divers : débit, hauteur d’eau,
| | | | RS-485 Pressions N température interne, humidité, températures
externes

Figure 24 : systeme d’acquisition et gestion du banc

La plupart des signaux de mesure sont analogiques, tout comme la consigne de vitesse de
référence du moteur. Les sighaux de commande et observation d’état, ouverture de la
vanne par exemple, sont des signaux digitaux (0-24V ou 0-5V). Les signaux de mesure de
pression sont transmis par un protocole RS-485 ce qui permet de réduire fortement I'effet
du bruit électromagnétique provenant du variateur mais limite la cadence d’acquisition a
3ms.

Le détail des instruments utilisés est donné sur le Tableau 2.

Indications
Grandeur Type Signal sur Remarques
I'incertitude

-Direction de
Proline Promag 50W” de I’écoulement affichée
Débit Hendress&Hausser : 4-20mA 0,2% mais non transmise

Electromagnétique bidirectionnel,
-Temps de réponse limité

Pression “PAA 33X de Keller- RS-485 0,025%FS -Temps de conversion du
statique signal de 5ms mais peut
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2 Stockage hydropneumatique d’énergie: généralités et systeme étudié

absolue piezorésistifs 0-10Vv 0,1%FS baisser a 3ms
“T30FN/500 N.m”’de HBM +
. Ecart <0,08% L . .
amplificateur MD18N couple- . -Opération de calibration
Couple R - 0-10V ala courbe de
meétre sans contact a jauges de . . par HBM en 2011
) . calibration
déformation
. Codeur intégré au moteur ; 1024 -Signal donné par la
Vitesse . +10V A
pulsations par tour variateur
i -Position non
Température “HC2-IE102 avec transmetteur . 3 .
. . 4-20mA 10,1K a 23°C représentative de
interne HF532” de Rotronic; sonde PT100 ,
I’'ensemble
-Position non
Humidité HC2-1E102 avec transmetteur représentative de
relative HF532" de Rotronic; capteur 4-20mA +0,8% ensemble
capacitif
-Temps de réponse =3s
. “Qptiflex1300” de Krhone; sonde -Constante de temps a
Niveau d’eau . . o 4-20mA +3mm ,
a radar a ondes guidés régler
Températures | Thermocouple laminaire type K 0-10V 19K -Tres sensible au bruit
de surface de TC + conditionneur - électromagnétique

Tableau 2 : détail des instruments utilisés

La question du temps de réponse du débitmetre est traitée dans le paragraphe 7.1.

L’'emplacement des capteurs sur le réservoir d’accumulation est indiqué dans la Figure 25.
Les piquages de réserve peuvent éventuellement servir dans le futur a ajouter des
mesures de température internes.

Les signaux de courant qui sont “convertis”’ en tension ont fait I'objet d’une calibration de
cette conversion: la valeur de la résistance de conversion n’étant pas extrémement
précise, les facteurs de conversion (gain et ordonnée a I'origine) sont calibrés par rapport
au courant au point nul (pas de signal) et le courant produit pour un ensemble de valeurs
indiquées par les afficheurs des appareils, en vérifiant que cela correspond au gain
annoncé par la documentation des appareils.

Les valeurs d’incertitude du Tableau 2 sont issues des données des constructeurs des
appareils ; cela ne concerne pas I'opération de calibration.

Les thermocouples ont été achetés séparément du conditionneur puis le tout calibré. La
mise en route du variateur provoquant du bruit électromagnétique plutdt contraignant,
un filtre analogique a été ajouté (un condensateur de 0,33uF). Les courbes de calibration
des sighaux de température avec le variateur allumé et éteint sont finalement différentes
et le point utilisés ne présentent pas la méme dispersion (=* 2K dans les premier cas et < +
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1K dans le deuxieme). Au final, la valeur d’incertitude des signaux de température des

thermocouples est grossierement estimée a +2K.

Thermocouples

' Pression
— 120
~ =
&
Dl
g 5
3 o Arrivée air
g o ; ° ~| HRetT
- comprimé |
|
Soupape r

5 o
de sureté i ~
-

Figure 25 : emplacement des capteurs sur le réservoir HP

Concernant le capteur de température et humidité, il n’est utilisé que pour avoir une
indication sur I’état initial du réservoir avant un cycle de travail. Il ne peut en aucun cas
donner une indication correcte dynamique, ou instantanée, de I'état global de I'air en
termes de température ou humidité durant les compressions/détentes du fait de sa

position et son temps de réponse.

Le programme développé sur LabView mesure, gere et acquiére, différents signaux. La
gestion de la commande de certains parametres (référence de vitesse, allumage
variateur,...) est basée sur une machine a états [12]. Le variateur est configuré en controle

vectoriel avec mesure pour I'asservissement de la vitesse de rotation.
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3 Modele du dispositif de stockage

3. Modele du dispositif de stockage

3.1. Introduction générale

Ce chapitre a pour objectif de présenter les éléments de base ayant servi au
développement du modele du comportement dynamique global de la structure de
stockage représentée par le banc d’essais.

Le systéme considéré dans le modéle est composé des mémes éléments que le banc
d’essais (Figure 26). Sur cette figure sont aussi illustrés les domaines physiques dans
lesquels le probléeme est décomposé ou qui sont étudiés.

TN 1- Réservoir d’alimentation
/ \ 2- Réservoir haute pression
2 3- Pompe turbine
4- Vanne d’isolation
5- Ligne mécanique (arbre+moteur)
6- Conversion méca-élec, commande moteur,
adaptation électrique et connexion au réseau

Modele hydraulique

Modeéle de la pompe-turbine

------ Modéle mécanique

Modele thermodynamique

Zone de transfert de masse

Figure 26 : domaines modélisés

Le modele se construit autour de la partie centrale qu’est le circuit hydraulique. Ensuite
s’y agregent un modéle mécanique pour les pieces en rotation, un modeéle pour la
conversion d’énergie mécanique-hydraulique (modeéle de pompe-turbine) et un modele
thermodynamique pour le réservoir d’accumulation. La conversion électromécanique
n’est pas traitée ici.

La modélisation est réalisée par un ensemble de schémas blocs; une vue d’ensemble de la
structure de mise en commun des blocs est illustré par la Figure 27.

Palim (Pa) »
P
Circuit
w (rad/s)‘ APP/T‘ hydraulique APaccu < Tpe (K)
) > » < - ext
,L|gn.e Pompe/ Réservoir
mécanique turbine | HP
< < 3 >
Cp/r(N.m) qv (m>/s)

Figure 27 : schéma bloc global ; variables d’entrée-sortie des sous-modeles
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Ce type de modélisation dynamique, ou I'on s’intéresse au comportement global des
éléments, permet de réaliser des études élaborées sur des systéemes complexes et/ou
multi-physiques, et potentiellement en temps réel.

La structuration des blocs consiste a choisir les variables d’entrée et de sortie de chaque
sous-modele de facon a faciliter la résolution des équations les caractérisant. Dans les
faits, cela se traduit, autant que cela est possible, par une mise en forme des équations qui
permettra d’en déduire les variables par des intégrations temporelles. On parle dans ce
cas de causalité intégrale.

Chaque bloc est la traduction du modeéle du comportement global du domaine physique
considéré. L'obtention de ces sous-modeles nécessite, dans certains cas, qu’on s’intéresse
de pres a des phénomenes locaux, comme c’est le cas des transferts de masse a l'interface
air-eau (en vert sur la Figure 26). Ceci est un aspect qui doit étre intégré dans le sous-
modele de réservoir d’accumulation.

Par ailleurs, I'analyse de certains sous-modeles permettra d’étudier les possibilités de
gestion du fonctionnement du banc d’essais. Cet aspect concerne la gestion de la vitesse
de la pompe-turbine par exemple.

Le détail de chaque sous-modele et des études visant a les développer sont donnés dans
les paragraphes suivants.
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3 Modéle du dispositif de stockage

3.2. Modele de réservoir d’accumulation

3.2.1. Introduction

Le modele de réservoir d’accumulation sert a la prédiction de I'état thermodynamique de
I'air. L'objectif principal est d’en obtenir I'évolution de la pression a lintérieur du
réservoir ; cette variable est finalement celle qui illustre I'état énergétique du systeme et
qui, par ailleurs, est une des variables “motrices’” dans le sous-modeéle hydraulique pour la
prédiction du débit d’eau.

Dans I'analyse du réservoir, on prend en compte 4 corps : l'air interne, I'eau, la paroi
métallique et I'air externe (Figure 28). Les échanges possibles entre ces corps sont des
transferts de masse (entre I'air et I'eau, dans les deux sens) et des transferts de chaleur
(air-eau, air interne-paroi, paroi-air externe, eau-paroi). Le systeme et les différents flux
étudiés sont schématisés dans la Figure 28.

Teau +dT" | T 4 dT

Figure 28 : schéma pour le modéle de  Figure 29 : variation d’état thermodynamique de I'air
réservoir HP entre deux instants avec transfert d’air dissous de
I’eau vers le volume étudié et variation de volume >0

Le volume d’air varie du fait de la variation de la quantité d’eau dans le réservoir et ceci
produit un changement de I'état thermodynamique de I'air.

Les équations centrales du modele du réservoir sont le premier principe de la
thermodynamique et la loi des gaz parfaits.

Le premier principe de la thermodynamique (expression 3.1) décrit un bilan d’énergie sur
I'air interne (mélange air-vapeur d’eau) dans un volume considéré clos mais variable dans
le temps. Il s’agit |a de la relation entre la variation d’énergie interne (dU), '’ensemble des
flux de chaleur appliqués a I'air (6Q) et du travail (6W).

dU = 8Q + sW 3.1
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La loi des gaz parfaits donne la relation entre la pression, le volume, la masse et la
température (expression 3.2). Les valeurs de P et de T sont traitées comme des moyennes
pour le volume d’air dans lequel les propriétés de I'air sont supposées homogenes.

PV = mRsT 3.2

Le développement (puis la résolution) et la validité de ces expressions dépendent de trois
aspects:

- Les hypotheses faites sur I'importance des flux de masse,

- Les hypotheses faites sur le comportement thermique de |’environnement
immédiat de I'air interne (la paroi du réservoir et I'eau),

- Lavalidité du comportement de gaz parfait.

Pour illustrer le ro6le pris par ces points, prenons un exemple concernant le
développement du terme “dU” en lien avec la variation potentielle de la masse d’air. Si on
imagine une certaine quantité d’air dissoute dans I'eau suite a une compression, une
certaine quantité de cette masse (dm) peut revenir dans le volume initial de gaz (effet
champagne) lors de la détente. Pour un air supposé sec et représentant la loi des gaz
parfaits, le terme “dU” s’écrit selon la forme donnée par I'expression 3.3 correspondant a
I’évolution schématisée par la Figure 29.

dU = [m.Cy.(T +dT) + dm.Cy. (T, + dT")] — [m.C,.T + dm.Cy. T,y ] 3.3
En simplifiant on obtient I'expression 3.4.

Dans le cas d’un air humide, la masse de vapeur, ainsi que sa variation, et une capacité
calorifique globale (ou moyenne), fonction de la fraction massique des deux composants,
doivent étre introduites.

Il est donc évident que I'utilisation (ou pas) des termes de variation de masse et la
connaissance de leur valeur, implique une complexité croissante du modele.

Dans la méme optique, le terme de flux de chaleur peut étre affecté par la présence
éventuelle d’'un flux de masse de vapeur: la diffusion de vapeur provoquée par un
gradient de concentration et favorisée par les écoulements de convection interne,
nécessite une certaine quantité d’énergie pour se produire. Il s’agit de la chaleur latente
de changement de phase nécessaire lors des vaporisations et des condensations. Ceci
peut étre introduit comme un puits ou une source de chaleur dans I'expression 3.1.

Au final, les questions auxquels il faut répondre sont :

- Quelle est I'évolution possible des masses d’air et de vapeur dans le volume de
contréle ?
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3 Modéle du dispositif de stockage

Ceci est étudié dans un paragraphe dédié a la zone olu ces échanges peuvent se
produire : lI'interface air-eau. On y détaille les couplages des types de transfert qui y
sont possibles par un modele de diffusion 1D.

- Quelles hypothéses faire concernant le comportement thermique de I'environnement
de I'air (flux de chaleur, températures) ?
Le modele du comportement thermique d’ensemble fait I'objet d’un paragraphe dont
le but est d’arriver a un modele de transferts thermiques simple et suffisamment
réaliste.

- Lair peut-il étre considéré comme parfait dans le cadre du projet ?
Le but est de se faire une idée des propriétés de I'air comprimé et des écarts entre les
comportements de gaz parfait et réel. L'analyse de ces aspects est complétée par
I'introduction de la méthode générale de résolution pour la prédiction de I'état de
I'air.

Les paragraphes suivants détaillent les études réalisées sur ces divers aspects.

Une derniére partie introduit ensuite des réflexions et donne des indications sur le
rendement d’accumulation pneumatique et sur la densité d’énergie d’un tel systeme de
stockage.

3.2.2. Interface air-eau, transferts de masse et de chaleur

Ce paragraphe a pour objectif d’introduire des éléments d’analyse sur les phénomenes de
transfert a l'interface air-eau. L'idée est d’avoir un apercu des mécanismes de transfert
potentiels ainsi que d’obtenir des estimations sur les valeurs des flux de masse et de
chaleur en jeu. Ceci sera fait pour le seul cas du transfert conductif.

Une étude des écoulements convectifs internes, en prenant en compte le transfert de
masse, devrait étre réalisée pour quantifier le réle du transport de masse. Cependant, on
présente a ce point I'esquisse de quelques conclusions utiles pour la modélisation globale
du réservoir d’accumulation.

Dans les paragraphes qui suivent, on introduit d’abord le phénomeéne de transfert de
masse diffusif. Puis un exemple de calcul de diffusion d’air dans I'eau est présenté, ce qui
permettra de se rendre compte de I'importance relativement faible du phénomene dans
un cas non convectif. Avant la conclusion, on présente une analyse des transferts de
chaleur et de masse simultanés ou I'on introduit les puissances thermiques générées par
la compression de I'air et par la diffusion de vapeur a l'interface.

Pour conclure, on fait un bilan des conclusions et conséquences de ces études sur la
modélisation globale du réservoir.

3.2.2.1. Le transfert de masse non convectif entre deux fluides

Dans le cas du transfert de chaleur, le potentiel a I'origine du phénomeéne est un gradient
de température ; ici dans le cas d’une étude de transfert de masse, ce potentiel est un
gradient de concentration. Les modes de transfert de masse sont analogues a ceux des
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transferts de chaleur ; il existe des transferts par diffusion, analogues a la conduction de
chaleur, et des modes convectifs. On ne traite dans ces lignes que le premier cas.

3.2.2.1.1. Origines physiques

Considérons une chambre dans laquelle deux gaz différents (A et B) aux mémes
températures et pressions, sont initialement séparés par une paroi fictive (Figure 30 a
gauche). Si l'on retire cette paroi, le mouvement moléculaire étant aléatoire, les
molécules proches de l'interface présentent autant de probabilités de se diriger a droite
gu’a gauche ; de ce fait le flux net de I'espece A est dirigé vers la droite et celui de B vers la
gauche. La diffusion s’arréte quand la répartition des deux espéces est homogene.

A B
00 O oo O o) (o]
o0 0,° 000 0° ©600 5°.°
000 o0 09,0 oo ©0 o_© %0 o0
O 0o (o] O o lo) (o]
0o 00 0 0 00 o o (<)

Figure 30 : évolution de la distribution des 2 éspéces

3.2.2.1.2. Composition d’un mélange

Un mélange est constitué d’au moins deux espéces et la quantité de celles-ci peut se
définir en termes de masse volumique (kg/m?>). La masse volumique du mélange (p) serala
somme des masses volumiques de chaque composant (p,):

PZZPA 3.5

La quantité d’'un composant dans un mélange peut aussi s’exprimer par sa fraction
massique :

my = — 3.6

Pour un mélange de gaz parfaits, la masse volumique est liée a la pression partielle (p,) du
composant par la loi des gaz parfaits :

3.7

3.2.2.1.3. Loi de Fick

L’équation de flux pour la diffusion de masse est connue sous le nom de loi de Fick. Pour le
transfert de Il'espéce A dans un mélange binaire de A et B, le flux peut
s’exprimer ainsi [13]:

S . [ kg
Ja = _p'DAB' VmA {m} 3.8
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3 Modéle du dispositif de stockage

Cette expression est analogue a la loi de Fourrier pour la conduction de chaleur dans
laquelle est introduite la conductivité thermique. Ici est introduite une propriété
importante du transport de masse : la diffusivité de masse ou le coefficient de diffusion
binaire : D, {M?/s}. La quantité j, correspond a la quantité d’espéce A transférée par
unité de surface perpendiculaire a la direction du flux.

Ce flux est donc proportionnel a la masse volumique du mélange et au gradient de la
fraction massique du composant considéré. Cette expression de la loi de Fick peut étre
simplifiée quand la masse volumique est supposée constante dans le domaine étudiée.
Alors, dans le cas d’un transfert unidimensionnel, on peut écrire :

dmy D dpa

= — — 3.9
dx AB dx

ja= —p-Dgp.

Cette expression correspond au cas de la diffusion dite ordinaire ol on néglige les effets
d’autres parametres tels que les gradients de température. De plus c’est une expression
écrite pour une approche locale, ou I'on mesure les flux par rapport a un repére qui se
déplace a une éventuelle vitesse moyenne. Quand on se réfere a un repeére fixe on doit y
ajouter un terme de ‘transport’ ou intervient la vitesse moyenne du mélange. Dans le cas
d’un flux de surface, une interface ou une surface d’échange, ce terme n’est pas pris en
compte et le flux de masse net s’écrit ny = j,.

Remarque :

On notera I'analogie entre de la loi de Fick et la loi de Fourrier concernant un flux de
chaleur (q) :

dT d(p.C,.T)
W/m?} = -A—=—a——2—=
q{W/m*"} - T
Ainsi qu’avec |'expression de la diffusion de quantité de mouvement exprimé par la

contrainte de cisaillement (1) :
du d(p.u)

d_y_ V. dy

Les 3 coefficients de diffusion utilisés (D4, &, v) ont les mémes unités : m?/s.

T {Pa} = —u.

3.2.2.1.4. Le coefficient de diffusion
Supposant un comportement de gaz idéal, on peut montrer par la théorie cinétique que
[13]:

Dyp~p~L.T3/? 3.10

Une expression similaire et plus complete est donnée dans le paragraphe 7.3.1 des
annexes. Une valeur de diffusivité de la vapeur d’eau dans I'air a 20°C et une pression
atmosphérique est de I'ordre de : Dygp—qir~2,5. 107°>m?/s.
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Concernant le coefficient de diffusion dans les liquides, on dispose généralement de
données expérimentales. Il existe des relations empiriques d’estimation de la diffusivité
dans les liquides comme celle qui est décrite en annexes. Généralement ce coefficient
dépend de la température du solvant.

DAB~T

Dans le cas étudié, on suppose la température de I'eau de compression constante et on se
contentera d’une valeur mesurée: Dgjy_pqu~2,5.10""m? /s [13]. On note que cette
valeur est extrémement faible si on la compare par exemple a la diffusivité thermique de
la chaleur dans Iair qui est de 'ordre de 2.10™°m?/s.

3.2.2.2. Exemple de calcul pour la diffusion d’air dans I'eau

On se propose de connaitre le flux d’air dissous a chaque instant dans I’eau contenue dans
le réservoir haute pression. Ceci dépend de la pression partielle des composés de I'air a la
surface de I'eau. Le probléeme est étudié par le calcul de la distribution de la concentration
d’air dans I'eau en régime transitoire. Deux méthodes de calcul sont comparées: une
méthode de calcul par différence finies et une autre analytique.

3.2.2.2.1. Par différences finies

On utilise la loi de Fick ainsi que la conservation de la masse pour décrire I'évolution de la
masse d’air dissoute dans I'eau. On procéde par la méthode des différences finies sur un
maillage linéique.

La masse d’air dissous, fonction d’une position (n x Ax) et du temps (i x At), peut se noter
ainsi :

m(x,t) = m(n X Ax, i X At) = m},

Les termes Ax et At sont les intervalles séparant respectivement deux positions et deux
instants. La Figure 31 schématise le probleme et indique quelles sont les conditions aux

limites configurées, c’est-a-dire une densité d’air maximale a l'interface air-eau et un flux
nul sortant du dernier noceud.

Pmasx X/ i f /}alr=0k9/s x

Air s Eau

Figure 31 : illustration du probleme de diffusion d’air dissous dans I'eau

Un bilan des flux de masse entrants et sortants du nceud considéré donne la quantité de
masse accumulée dans un intervalle de temps At:

mit —my _ AxS. (o™ —pn) _ pﬁ—p};_lD 5] [p,ﬁﬂ—pﬁ
= |~ Lg—e |\

AL AL Ax Dy_e.S 3.11
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3 Modéle du dispositif de stockage

i+1 _ i

p Pt + Ppar = 2.4
b P p, e P n 3.12

Le flux a I'interface, c’est a dire le flux “moteur” appliqué au premier nceud, est égal a :
pi _p7inax
]O,air = _T-Da—e's {kg/s} 3.13
2

La densité maximale d’air dissous (pi..) se calcule par les coefficients de Henry [14] qui
sont donnés pour chacun des composants de I'air; le détail de ce calcul est donné dans le
paragraphe 7.4 des annexes. En résumé, cette densité est proportionnelle a la pression de
I’air en contact avec I'eau.

Pour avoir une idée de la quantité d’air qui potentiellement peut étre dissout dans I'eau
voici quelques valeurs de concentration d’air dans l'eau: a 1lbar> 27mg/m3, a
20bar->0,5kg/m?>. La quantité d’air qui peut potentiellement se dissoudre dans I'eau n’est
pas vraiment négligeable surtout si les cycles de stockage démarrent avec une masse de
I'ordre de 1kg. La question est de savoir a quelle ‘vitesse’ la dissolution va se produire.

L’air étant principalement composé de diazote (N2, 78%) et dioxygeéne (02, 21%), seules
les masses volumiques et les flux massiques de ces composés sont pris en compte. La
diffusivité de N2 dans de I'eau a 20°C est estimée a 2,3.10'9 m?/s et celle de 02 a 2,1.10'9
m?/s a partir de valeurs mesurées données dans Incropera et al. [13].

Un exemple de calcul est fait en simulant un échelon de pression d’air de 20bar appliqué
sur un volume d’eau cylindrique de 0,5 m de profondeur avec un diameétre de 0,7 m,
diametre qui correspond a celui du réservoir de stockage du banc d’essais.

Ensuite a partir des conditions initiales, c’est-a-dire une saturation d’eau en air a 1 atm,
par I'équation 3.12, on déduit I'évolution des valeurs de masse volumique de chaque
noeud (pi*!) dans le temps. La distance entre nosuds est configurée a 2 mm et le pas de
temps a 60 secondes.

La Figure 32 montre I'évolution des flux de masse de N2 et 02 en fonction du temps. On
constate que le flux de N2 est plus élevé que le flux d’O2 a cause de sa pression partielle
plus élevée. Les flux sont treés faibles et la saturation du volume d’eau ne sera atteinte
gu’au bout de plusieurs mois comme le montre la Figure 32. La Figure 33 illustre
I’évolution de la distribution de masse volumique des deux composants principaux de |'air
dans I’eau ; on constate la lenteur de la pénétration de I'air dans une eau stagnante. Au
bout de 80 jours, la quantité cumulée d’air transférée serait de I'ordre de 45 grammes.
Ceci implique, pour une premiere approche, que la masse d’air qui risque de se dissoudre
dans I'eau est tres faible dans le temps de stockage d’air qui est envisagé (ljour a 1
semaine). La chute de pression liée a cette perte de masse dépendra de la quantité initiale
d’air. Dans la plupart des cas, la masse initiale sera supérieure a 1,2kg. La chute de
pression potentielle dans ce cas est de I'ordre de 4% a 80 jours.
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Flux de N2 et O2 dissous dans l'eau

(Pair=20 bar) Distribution de la masse volumique de N2 et 02 dans 'eau
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Figure 32 : flux de masse sur le 1°" noeud ; calcul Figure 33 : évolution des distributions de
par différences finies concentration toutes les 2 semaines; calcul par

différences finies

Ensuite, si on se met dans la perspective d’'une potentielle détente brutale dans le
réservoir lors d’'une phase de restitution d’énergie, le risque de ‘transporter’ une eau
chargée d’air pouvant générer des bulles d’air dans la turbine (effet champagne) sera
fonction du temps d’attente entre les cycles de compression-détente et de la distance
séparant l'interface air-eau et la bride d’évacuation.

Il faudrait aussi étudier le risque du transport de bulles piégées dans I’eau vers la machine.
Il serait intéressant d’estimer le rapport entre les vitesses d’élévation des bulles
(flottaison ?) et la vitesse d’évacuation de I'eau. Ce risque est évidement limité par une
augmentation de la hauteur d’eau.

3.2.2.2.2. Solution analytique

Ce probleme de transfert est typiquement traité en conduction instationnaire de chaleur.
Il s’agit d’un “probléme de plaque” avec une condition de symétrie au centre (c.a.d. de
flux nul) et de flux convectif de I'autre [13]& [15]. L'application a la diffusion de masse
implique simplement de remplacer les températures par des concentrations, les flux
thermiques pas des flux de masse et la diffusivité thermique par la diffusivité massique
dans un probleme schématisé par la Figure 34.
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3 Modéle du dispositif de stockage

transfert de chaleur transfert de masse
T(x,0)=T; p imposée
J=0kg/s
= —

Figure 34 : illustration du probleme de plaque symétrique

Dans le cas du probleme de conduction de chaleur, I'objectif est de connaitre la
température a chaque moment a chaque endroit. Sans génération de chaleur interne et
supposant la conductivité thermique constante dans tout le domaine, I'équation de la
chaleur peut s’écrire ainsi :

o _19 3.14

Ou la diffusivité thermique est désignée par a.Pour résoudre ce probléme, des conditions
initiales et aux limites sont nécessaires ; ici on considére que tout le domaine se trouve a
la méme température initiale (T;), que le flux au plan de symétrie est nul, et que celui a
I’autre paroi est un flux convectif fonction d’un coefficient convectif (h).

T(x,0)=T; 3.15
(aT) ~0 316
x o = 1
A(GT) = h[T(Lt) —T.]
\3x)._ =H (L, t) — T, 3.17

Afin de résoudre cet ensemble d’équations dans lequel la température dépend d’un
nombre relativement important de parametres, ce systeme est écrit sous forme
adimensionnée [13]. On introduit donc une température adimensionnée qui sera
comprise entre 0 et 1:

*

_ T(x,t) — Ty 3.18

Une coordonnée spatiale adimensionnée est utilisée :

3.19

Ainsi qu’un temps adimensionné qui est équivalent au nombre sans dimensions de
Fourrier (Fo) :
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a.t 3.20

En utilisant ces termes dans les I'équation 3.14 on peut écrire I'’équation de la chaleur
ainsi :

2%6* 00* 3.21

ax? at*

Et les conditions initiales et aux limites s’écrivent :

0" (x",0) =1 3.22
(69* _ 0
6x*)x*=0 = 3.23
20"
( ) = —Bi.0"(1,t") 3.24
0x*/) oz
N h.L

La solution a ce probleme s’écrit de la maniére suivante [15] :

9 = Z C,.exp(—{2.Fo).cos({,.x*) 3.26
n=1

4 sin {,

Ou le coefficient C,, est : Cr = 20, +sin (200

3.27
Et les valeurs discretes de {,, sont les racines positives de I'équation transcendantale
suivante :

{ptan{, = Bi 3.28

Les 4 premiéres valeurs de ¢, peuvent se trouver dans un ouvrage de Ozisik [15]. On peut
aussi y trouver des tables avec les solutions des grandeurs adimensionnées. Pour notre
cas, on s’intéresse aux valeurs correspondant a Bi = o c’est-a-dire a une condition limite
sur la surface imposant une température et non un flux (T(L,t) — T, = 0; flux # 0 > h = ).

Les problémes de diffusion ont la méme formulation et la solution donnée par I'équation
3.26 peut s’y appliquer aussi.

Ainsi on peut comparer les solutions analytique et celle obtenue par différences finies. On
compare |'évolution de la distribution de la masse volumique d’air dissous (Figure 35).

La solution exacte serait composée par toutes les valeurs de {,, de 1 aco. Ici seules les 4
premieres ont été utilisées ; cela explique les oscillations observées sur la premiere courbe
rouge de la Figure 35 (état a deux semaines). Les autres paraissent trés proches a la
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solution par différences finies. On peut lire dans [15] qu’a partir de Fo > 0.2, c’est-a-dire
un temps “relatif”’ suffisamment long, la solution analytique peut s’approcher par le seul
premiere terme de la série. Donc la nécessité d’avoir plus de termes dans la série de
I’équation 3.26 pour les temps faibles semble cohérente.

Distribution de la masse volumique d'air

solution analytique vs solution par différences fi nies
4
=)
<
o
® |
=)
™ — Diff_finies
E — = Analytique
=]
x
N
=)
<
<)
o | T =
S
T T T T T T
0.0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5
x(m)

Figure 35 : évolution de la distribution de la teneur en air ; analytique vs diff. finies ;
Une distribution toutes les 2 semaines

La méthode de calcul par différences finies telle gu’elle a été utilisée dans ce cas pour des
estimations de transfert de masse dans le cas de périodes de compression et détente,
donne des résultats proches des solutions analytiques. On peut donc |'utiliser pour traiter
la suite des problemes de transfert a l'interface pour lesquels les solutions analytiques
seraient relativement complexes a mettre en ceuvre.

3.2.2.3. Effets combinés de la compression de I'air et de la diffusion de vapeur
dans I'air ; considérations thermiques

On se propose ici de modéliser I'effet de la diffusion de vapeur sur les transferts de
chaleur pendant la phase de compression de I'air. Deux termes doivent étre ajoutés a
I’équation de la chaleur: le travail et la chaleur latente de changement de phase. Le
premier est appliqué sur les nceuds d’air et le second seulement sur I’élément d’interface
liguide-gaz. La modélisation est faite par la méthode de différences finies. L'effet de
chaque terme est détaillé séparément dans les deux paragraphes suivants.

3.2.2.3.1. Le travail dans le gaz

On traite ici un cas de compression d’air par de I'eau. La partie modélisée représente
seulement une zone délimitée autour de I'interface air-eau (voir Figure 36).
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Zone modélisée

Eau Air

Figure 37 : volumes de contréle et évolution de

Figure 36 : illustration de la zone modéelisée leur masse

Chaque nceud d’air est un volume de controle permettant de discrétiser I'espace qui se
trouve au-dessus de I'eau. Le volume global d’air diminue et donc la masse contenue dans
chaque volume de contrdle va augmenter (voir Figure 37).

On s’intéresse a |"équation de la chaleur d’un gaz au repos; on vy introduit le travail
mécanique comme une source de puissance appliguée a un systéeme ouvert que
représente chaque volume de contréle. Pour un élément d’air de volume V'’ = S.dx,
I'expression de I"’équation de la chaleur, qui n’est autre que le premier principe de la
thermodynamique ou un bilan de puissances, se présente comme ceci :

dH =8Q +V'.dP 3.29
a 0°T vV.oP (W
i ST I 3.30
PO-CP G =2 57 Y St {m3}
Le terme 9P , a volume constant, peut s’écrire ainsi :
m. R R..T
= — 3.31
0P = OT — =+ 0m—
La masse m d’un volume de contréle est p. S. dx.
L’équation 3.30 prend la forme suivante :
aT A 0°T —1).T 0
= = 1).T om 3.32

3t 0(0).Cvox® | p@).S.dx ot

La variation de masse locale, due a I'augmentation de densité par la diminution de volume
global d’air, est supposée étre égale en tout point. C'est-a-dire que la masse “déplacée”
(m,) par cette variation de volume (voir Figure 38) se trouve repartie de la méme maniére

. .. meV! mesd
dans tout le volume d’air restant (V). On écrit : dm = # = ch

La masse du volume déplacé est estimée par la variation de volume et la densité moyenne
de l'air.

m,=—dV.p 3.33
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L'expression 3.32 peut se réécrire ainsi :

ar A 9*T (y—D.Tpav
at  p(t).Cvox? Vv pdt

3.34

L ,
Variation de masse d’un dm

volume de contréle
. me
IS haRe
Volume d’air total modélisé et RN :-Z
~ . l .
volumes de contréle : - b
[l g I . . I
=== 3 L | Représentation de la variation
4 < :dV de volume global d’air
%4

Figure 38 : vue schématique de la répartition de la masse

Ces équations sont réécrites sous forme discrete pour une résolution explicite par
différences finies :

L' —Ti _ 2 T+ Tinm—2Th - D.Tipmdv
At p.Cv’ Ax? V() phodt

3.35

Un premier calcul de compression seule est réalisé pour avoir un apercu des flux de
chaleur en jeu et se donner une idée de la validité de lintroduction du terme de
production de chaleur.

Dans le cas traité, la pression d’air est initialement a 9bar et la température est de 20°C. Le
volume total initial d’air est de 1m>; on y fait I'hypothése que le contact entre les deux
fluides n’aura pas d’influence au-dela d’'une zone de -12mm et + 36mm autour de
I'interface eau-air, limites sur lesquelles le flux de chaleur sera configuré comme étant nul.

On applique un débit d’eau de 6.10° m*/s (21,6 m>®/h), qui correspond a la variation de
volume subie par I'air (qv = —dV /dt), pendant 30 secondes.

On rappelle gu’il s’agit d’'une modélisation unidimensionnelle (pas d’échange aux parois
métalliques du réservoir) et non convective. La distance entre éléments est de 0,3mm et
le pas de temps utilisé est de 2ms.

Les résultats observés sont la distribution de température autour de l'interface (Figure
39), la répartition des flux de chaleur (Figure 40) et le flux a I'interface (Figure 41 & Figure
42).

Sur la Figure 39, la température maximale, c. a. d. loin de 'interface et a la fin du temps de
calcul est de 317,3K; la température adiabatique calculée pour une compression de ce
type est de 317,2K. Ceci valide l'introduction du terme de travail dans I’équation 3.30.

Le gradient de température (Figure 39) est plus important sur I'air ; ceci est certainement
di a la différence de conductivité thermique de I'eau et de I'air.

Page 53



Distribution de la température Distribution des flux de chaleur
autour de l'interface air-eau
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La Figure 40 donne la distribution du flux de chaleur a différents instants. Il s’agit des flux
entre deux éléments cote a cote. Le plus important est le flux entre le premier élément
d’air et le dernier d’eau (c.a.d. a l'interface).

L’évolution de ce flux de chaleur a l'interface est illustrée en Figure 41. Ensuite on
rapporte ce flux a la différence de température entre la cellule d’air la plus chaude et Ia
température la plus froide. Ceci nous donne une sorte de “coefficient d’échange conductif
équivalent” a l'interface (K sur la Figure 42). On constate qu’au début de la compression K
est assez important. Ceci est peut-étre di a I'effet capacitif de I'air et I'eau : les premieres

cellules contraintes a la différence de température absorbent rapidement de la chaleur,
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3 Modéle du dispositif de stockage

puis I'épaisseur qui sépare les cellules d’air chaudes et celle d’eau froide augmente, donc
la résistance thermique équivalente aussi.

Si 'on compare le transfert d’énergie que représente le flux de chaleur passant de l'air a
'eau (Ejpterf) durant la compression a |’énergie nécessaire pour une compression
isentropique telle que configurée dans cet essai (Eisen), On se rend bien compte de la
faiblesse de ce flux.

Eisen = m. C,,. (Tmax—isen - TO) = 186,0k/J

20s

Einterf = fO qinterf-S- dt = —0,5k] (< 0,3% de Ejsep).
3.2.2.3.2. La diffusion a I'interface-chaleur de vaporisation

Si on se propose de prendre en compte |'effet de la diffusion de vapeur sur la température
de I'air ; on peut écrire sur le premier nceud d’eau en contact avec l'air:

aT)" _ ., 0T ey Ly(T) 336
eau,0

p-Cp. (E eaw 57t o iy

Ceci traduit qu’on applique sur la premiére cellule d’eau une source/puits (selon la
direction de jmp) de chaleur égale a un flux de masse de vapeur (1m,.p=jyqp.S) Multiplié par

une chaleur latente de changement de phase (L,(T)) qui est utilisée a I'identique aussi bien
en vaporisation qu’en condensation. Le changement de phase peut avoir une certaine
importance, par exemple a 20°C, L, ~ 2400kJ /K.

pvap,max = f(Teaugt Tairo)

Trau_0|\‘ {, 4 Talirfo' Pvap_o x
PN P | PN T; I @ I A

Figure 43 : indications sur le modele pour la prise en compte de la diffusion de vapeur

j _ 5 Pvap_0 — Pvap_max
vap_0 vap—air Ax/2

On fait I’'hypothese que la vapeur et I'eau sont a I’équilibre a I'interface ; ceci implique que
la surface séparant la premiere cellule d’air et la derniere d’eau est saturée en vapeur
d’eau et le flux de masse sera calculé a partir de la différence de concentration entre le
premier élément d’air et de I'air saturé a la température de l'interface.

Le traitement des équations de la diffusion nécessite une attention supplémentaire ici car
dans la définition de I'équation 3.8 du § 3.2.2.1.3 on a fait I'hypothese que la densité est
constante dans tout le domaine. Il est difficile de faire la méme hypothese ici car on prend
en compte le gradient de température qui peut avoir une influence certaine sur la densité.
Ainsi, on rappelle I'expression du flux massique de diffusion (loi de Fick) :

, . [ kg
Ja = _p'DAB' VmA {m} 3.37
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Avec la fraction massique my (sans unité):

m*=p—A
T

m

La masse volumique (p = 7) et la diffusivité (D,qu_qir) (expression 3.39 [15]) sont définies

en fonction de la température et de la pression qui est supposée égale dans tout le
domaine:

P
p(x,t) = m 3.38

T(x' t)3/2 Meau + Mair 05
Doa—air = 1,883.10722, ( ) 3.39
i ' leau,airz' QD Meau- Mair
M 1 1
Psat = Po.exp< ;au-Lv(T)-(T_O_T)> 3.40

La masse volumique maximale de vapeur utilisée pour le modéle de la Figure 43 (p,4p max)
est calculé de la méme maniere que pour les autres masses volumique par I'équation des
gaz parfaits (équation 3.38), avec la pression partielle maximale de la vapeur c. a. d. la
pression de vapeur saturante (P,,., équation 3.40).

La masse volumique globale (seule la masse d’air est utilisée) est calculée pour chaque
nceud et on utilise la moyenne sur deux nceuds pour le calcul du flux dans I’équation 3.37
(Ptunin). En supposant que la pression est homogeéne, on peut réécrire |'équation
discrétisée du paragraphe 3.2.2.2.1 (équation 3.12) de la maniére suivante :

Ax.S.(pi = ph) 5 s My = Man
At = Pnn-1)- ea(mn-1)"°"|" Ax
4 * * 3.41
N ~ My —Ma
- pén,n+1)' Dea(n,n+1)'5' [_ n+Ax n]

Le terme A est le flux a gauche du nosud. On y développe I'écriture de la densité moyenne
et des fractions massiques. Puis avec I'expression 3.38 et sachant que p, = m,/V’ on peut
écrire ceci :

=~ 1 . .
A= P Dea(n,n—l) S [_% _ pA;l_l]
Rs.Thm-1y — AX Pr Pn-a

) i 3.42
camn-1)’ i i i i
=————— [mt. Ty —m Ty
Ax. T,V [ T = - T

Ceci indique que deux cellule adjacentes, ayant la méme masse de vapeur, donc la méme
concentration, mais étant a des températures différentes, donc des états de saturations
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3 Modele du dispositif de stockage

différents, ne sont pas a I'équilibre et un flux de masse va s’établir ; c’est une question
d’équilibre des pressions partielles de vapeur finalement.

Un nouveau calcul préliminaire a été réalisé, encore une fois, appréhender le phénomene.
Cette fois ci, seul le terme de diffusion de vapeur est pris en compte sans le terme de
production de travail par compression.

Sur les nceuds en extrémité du domaine on y configure des flux nuls aussi bien en termes
de chaleur que de masse. L’humidité relative initiale est de 50%. La distance entre noeuds
est de 0,5 mm et le pas de temps utilisé est de 1ms. Le calcul est fait sur une durée de 20
secondes.

Les grandeurs observées sont la température (Figure 44), la masse volumique de vapeur
dans I'air (Figure 45), la distribution des flux de chaleur (Figure 46) et I’évolution de ce flux
a l'interface et de la température moyenne d’interface (moyenne du dernier noeud d’eau
et premier d’air) (Figure 47).

L'intervalle de temps séparant chaque distribution de température (Figure 44) est de 2
secondes. La chute de température a l'interface est assez brutale (7 K en 2 secondes, voir
aussi Figure 47); ceci est provoqué par l|'application soudaine d’un gradient de
concentration qui est assez peu réaliste mais utile pour se rendre compte de I'importance
potentielle de la vaporisation sur le champ de température.

Sur la Figure 45 on voit la chute soudaine de la masse volumique d’eau de la premiere
cellule d’air (x positif proche de 0) liée a la chute de la pression de vapeur saturante
(fonction de la température (équation 3.51)). Ceci veut dire que la capacité d’absorption
de vapeur par l'air proche a l'interface diminue par le refroidissement de I'eau. Ceci
implique la diminution du flux de vapeur a l'interface.

Distribution de la température Evolution des distributions
autour de l'interface air-eau de masse volumique de vapeur
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Figure 44 : distribution de température ; effet
de la vaporisation

Figure 45 : distribution de la masse volumique
de vapeur
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Distribution des flux de chaleur Evolution du flux de chaleur
et de la température a l'interface
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Figure 47 : évolution du flux de chaleur et

Figure 46 : distribution des flux de chaleur ; effet ) )
température d’interface

de la vaporisation

La Figure 46 illustre I'évolution des distributions des flux de chaleur conductifs autour de
I'interface air-eau. Les flux de chaleur sont trés importants surtout pres de l'interface. Le
plus intense est celui entre les deux premiéres cellules d’eau. Si on s’intéresse au flux a
I'interface (ente le dernier noeud d’eau et le premier d’air), il augmente rapidement a
cause de la chute de température brutale du dernier nceud d’eau, puis diminue suite a la
diffusion de la chaleur (un champ de température plus homogéne).

Le flux atteint de valeurs trés importantes mais il faut rappeler que ce n’est qu’un test
pour observer la cohérence de la méthode et que cette configuration (application
soudaine d’un fort gradient de concentration) n’est pas réaliste.
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3 Modele du dispositif de stockage

3.2.2.3.3. Effets du travail et de la diffusion combinés

Dans la suite des essais précédents, on combine les deux termes de production de
chaleur : le travail de compression sur le domaine d’air et le flux de chaleur latente de
changement de phase sur le premier noeud d’eau. A I'état initial on considere que I'air est
saturé en vapeur d’eau (comme il est probable que ca se passe dans le réservoir
hydrostock aprés un certain temps d’attente) et une température de 293 K. On applique
une variation de volume de 6m3/s sur 30 secondes; le pas de temps et I'écart entre noeuds
sont identiques a ceux du §3.2.2.3.1 (dx = 0,3 mm, dt = 2 ms).

Les grandeurs observées sont le flux de masse de vapeur entre nosuds d’air (Figure 48), la
fraction massique de vapeur (Figure 49), la température (Figure 50) et le flux de chaleur
dans tout le domaine (Figure 51).

Distribution des flux de masse de vapeur Distribution de la fraction massique de vapeur
dans l'air dans l'air
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Figure 48 : distribution des flux de masse de Figure 49 : distribution de la fraction massique
vapeur ; compression + changement de phase de vapeur dans l'air

Le premier constat concernant les flux de masse (Figure 48) est qu’ils sont négatifs, c’est-
a-dire qu’il se produit une condensation de vapeur. Ceci résulte de la fraction massique de
vapeur dans 'air qui est plus forte la ou la densité d’air est plus faible, c.a.d. 1a ou c’est
chaud, et donc loin de linterface (voir Figure 49et Figure 50). Donc méme si la
température des nceuds proches de l'interface peut augmenter, ce qui fait augmenter la
valeur maximale de vapeur contenable, ce potentiel de concentration n’augmente pas
aussi vite que le potentiel de température. Donc l'augmentation des différences de
densité d’air I'emporte sur celle des différences de densité (ou concentration) de vapeur.

L'allure des distributions de température est tres similaire a celle obtenue avec le seul
terme de travail dans l'air. Surtout parce que la différence se trouve notamment dans
I’évolution de la température des premiers nceuds d’eau (c’est la qu’on y applique le flux
lié au changement de phase) qui, au vu des capacités calorifiques et les flux de chaleur en
jeu, ne subit que des variations de température trés faibles en comparaison a l'air.
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Le flux de chaleur (Figure 51), differe de ce qui a été montré dans le §3.2.2.3.1 surtout
dans l'intensité des flux dans I'’eau. On y voit 'apport de la condensation qui double le flux
initial. Ceci induit une augmentation de température des premieres cellules d’air et donc
une diminution du gradient de température et donc du flux de chaleur a I'interface.

Distribution de la température
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Figure 50 : distribution de la température ;
compression + changement de phase

compression + changement de phase

Le flux de chaleur a l'interface est légerement plus faible que dans le cas traité plus haut
(la différence de température entre le premier noeud d’air et le dernier d’eau n’est que de
1% plus faible dans ce cas). La température pouvant inciter la vaporisation

Finalement en termes d’énergie transmise vers |'eau, I'ajout du terme de chaleur de
changement de phase ne change pas grand-chose a I’évolution de I'état de l'air en
comparaison a la seule prise en compte du travail.

3.2.2.4. Réflexions et conclusions pour le modele global de réservoir

Quelques conclusions pour la construction du modeéle global du réservoir d’accumulation
sont présentées ici. Des éléments concernant les flux de masse puis un paragraphe sur la
masse globale de vapeur dans I'air sont en particulier décrits.

3.2.2.4.1. Flux de masse

Pour structurer la réflexion, on analyse séparément les questions des flux de masse d’air
et de vapeur pour les 4 phases d’un cycle de stockage-récupération.

- Vapeur:

Compression : L'interprétation de la loi de Fick, dans un milieu avec un gradient de densité
globale, semble indiquer que I’échauffement de I'air, impliquant une augmentation de
la densité relative de vapeur coté air chaud (loin de l'interface), peut induire une
direction de flux dans le sens du gradient de température (flux de masse du coté
chaud vers le froid). Dans notre cas cela implique une condensation de la vapeur.
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3 Modéle du dispositif de stockage

Ainsi il est possible que I'augmentation de masse de vapeur soit faible, voire négative,
durant la compression, et ceci malgré I'augmentation de la capacité d’absorption de
vapeur dans |'air chaud.

La chaleur de changement de phase est supposée agir sur les premieres couches
d’eau en contact avec I'air. La vaporisation (ou condensation) potentielle aura dans ce
cas d’abord un effet sur la température d’interface coté eau, qui risque d’en étre peu
modifiée, malgré I'importance de I'enthalpie de changement de phase, a cause du
faible flux de masse attendu et de la capacité thermique importante de |'eau.

Attente aprés compression : durant cette phase, I'air refroidi. Il est donc probable que par
la diminution de la limite de saturation en vapeur, et dans le cas ou l'air aurait été
saturé en vapeur a haute température, il y ait condensation. Ceci induirait un
refroidissement supplémentaire dans le cas d’une présence importante de masse de
vapeur dans l'air.

Détente : il s’agit la encore d’un refroidissement de I'air. Les remarques sont donc les
mémes que pour le cas précédant. La différence est cependant qu’il est possible que
I'interface ait une température plus élevée que celle de I'air. Une évaporation serait
donc possible si la limite de saturation n’y était pas plus faible dans l'air qu’a
I'interface du fait du refroidissement.

Attente aprés détente : mémes remarque que cas précédant.

- Air:

Pour les quatre phases : la dissolution de |'air dans I'eau par diffusion seule, c'est-a-dire
en supposant pas ou peu de transport convectif, se fait a un rythme relativement lent,
surtout comparé aux durées des compressions et des “attentes’” envisagées dans le
projet présent (1 a 2 minutes de compression, 1 jour a une semaine d’attente). Il
semble donc raisonnable de négliger la variation de la masse d’air.

Pour des cas a plus grande échelle, il faudrait cependant prendre en compte cet
aspect, et en faire I'objet d’études plus détaillées de la diffusion, puis de I'apparition
de bulles d’air durant la détente.

Pour la suite des paragraphes on va supposer que les masses de vapeur et d’air ne varient
pas.

3.2.2.4.2. Masse de vapeur dans |'air

L’air contenu dans le réservoir de stockage est en contact direct avec de I'eau. Le volume
disponible étant relativement faible, il est raisonnable de penser qu’a I'état initial
(température ambiante et pression de pré-charge de stockage) I'air est saturé en vapeur
d’eau. La question se pose de savoir s’il est utile ou non de prendre en compte la masse de
vapeur dans le modele de prédiction du comportement du réservoir.

Prenons la loi des gaz parfaits décrivant I’état d’'un composant i de |'air :

Pi.V = ml-.RS_l-.T 3.43
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La masse du composant i peut donc étre connue par sa pression partielle, le volume
disponible, la température moyenne T et la constante spécifique de I'élément considéré

(Rs_i)-

Dans le cas de I'air saturé en vapeur d’eau, la pression partielle de la vapeur est égale a la
pression de vapeur saturante (P, s4¢) qui dépend de la température. Par exemple, a 20
°C, P, sqt = 2340 Pa.

La constante spécifique de la vapeur estRg 4, = 462]. kg 1. K~1. Ainsi & une
température de 20 °C la masse de vapeur d’eau par m> d’air est de I'ordre de 17 g.

La pression P de l'air humide est la somme des pressions partielles P; de chaque
composant. Si on se trouve a une pression P = 1 bar, la pression partielle d’air sec est de
I'ordre de P,;, = 0,98 bar ce qui implique une masse d’air sec de I'ordre de 1160 g.

Dans ce cas la masse de vapeur est négligeable par rapport a celle de I'air sec. La pression
de vapeur saturante augmentant rapidement avec la température, la masse de vapeur
pouvant étre contenue par unité de volume peut étre relativement importante.

Par exemple, si on pouvait maintenir le réservoir de stockage de 1 m? & 100 °C, avec la
méme masse initiale d’air, la pression partielle de vapeur saturante serait équivalente a
celle de I'air et si on attendait suffisamment pour que I'air se sature en eau, la masse de
vapeur serait de I'ordre de 600 g!

Mais ces conditions ne sont pas atteignables et on a vu dans les paragraphes précédents
que la variation de la masse de vapeur est potentiellement faible.

Dans la suite des considérations sur la modélisation de I'état de I'air, ce dernier sera donc
considéré comme étant sec.
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3.2.3. Modele global de transfert de chaleur

Le chapitre précédant donne des indications sur les échanges possibles a I'interface air-
eau. Ici on s’intéresse aux échanges thermiques entre I'air et tout son environnement
(terme §Q de I'équation de I’énergie) par une modélisation globale du systéme. Ce
modele d’échange de chaleur global vise a reproduire le comportement thermique en
régime transitoire des différents composants du réservoir de stockage.

3.2.3.1. Modélisation d’ensemble

Le mode de transfert de chaleur supposé a I'intérieur du réservoir d’accumulation est la
convection naturelle seule, qui est guidée par la différence de température entre 'air et le
milieu en contact avec l'air et caractérisé par un coefficient d’échange convectif. Dans
notre cas le milieu externe est composé de la paroi métallique du réservoir et I'’eau (Figure
52). Ces deux éléments sont en contact entre eux et avec les parois sont elles-mémes en
contact avec l'air extérieur.

Cet ensemble de corps et les flux de chaleur qui s’y produisent sont modélisés par un
ensemble d’éléments résistifs et capacitifs. Un schéma équivalent d’ensemble, en analogie
électrique, est illustré par la Figure 53-A.

( 1 ) 1 1 1
hsS, R heS, (hlsl)

ext

3 h,S,
Text | | T
ext

MGy MegyCe _Pd_V MgirCy mCp,
dt
\ AN ~ AN ~— A\ J\ Y_J

Air externe  Eau+paroi Air Paroi  Air externe

1
hyS

Text

%_J\_V_)
Air Milieu environnant

Figure 53 : équivalence électrique pour le modele de transfert de
Figure 52 : grandeurs thermiques chaleur global- modeles “complet” (A) et simplifié (B)
du modele de réservoir

La partie centrale de la Figure 53-A, avec un générateur de courant et un élément
capacitif, modélise la génération de puissance associée au travail mécanique fourni a I'air
et la capacité d’accumulation de chaleur de I'air ; ce dernier élément fixe la température
de I’air en fonction du bilan de flux global.
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Ensuite ce schéma global se développe dans deux directions : celles des flux traversant les
surfaces S1 (interface métallique) et S2 (interface air-eau) (Figure 52). Les deux éléments
résistifs correspondants sont associés a des coefficients de convection naturelle interne.
Puis les éléments capacitifs suivants modélisent les capacités d’accumulation de chaleur
de la paroi métallique en contact avec l'air interne et celle de I'eau. La résistance
thermique de la paroi métallique est négligée du fait d’'un nombre de Biot trés faible. Ce
nombre compare le coefficient d’échange convectif a la résistance thermique de
conduction de I’élément considéré (Bi = hL./A). Ici la longueur caractéristique de la paroi
est son épaisseur, la conductivité de I'acier est de I'ordre de 30 W/m/K et les valeurs de
coefficients convectifs globaux (transferts par la paroi et I'eau) maximales mesurées sont
de I'ordre de 40 W/m?/K ; en supposant que la majeure partie de I'échange se fait par la
paroi métallique, le nombre de Biot correspondant est de I'ordre de 0,018. Il est admis
gue quand cette valeur est inférieure a 0,1 on peut faire I'hypothése que la différence de
température suivant I'épaisseur est négligeable devant les autres différences de
température ce qui permet de modéliser la paroi comme une simple capacitance.

L'eau est en contact avec la paroi du réservoir par la surface S3. A ce niveau on introduit
une résistance (R3) qui devrait prendre en compte I'épaisseur d’eau et un coefficient
convectif sur S3. Ici, les parties haute et basse du réservoir sont séparées puisqu’il est
vraisemblable que la température moyenne y soit différente ; on pourrait sinon utiliser un
seul élément pour la paroi et mettre les flux de S1 et S2 en parallele.

Enfin, pour modéliser 'air externe on introduit une résistance thermique de convection
puis une source de température idéale; ceci pourrait se modéliser comme un
accumulateur de grande capacité également.

Ce schéma relativement complexe peut se simplifier en faisant un certain nombre
d’observations et hypothéses :

- Il semble assez compliqué d’obtenir des valeurs pertinentes pour chacune des
résistances thermiques internes indiquées séparément (air-acier ; air-eau).

- Les capacités calorifiques de I'acier et de I’eau sont bien plus importantes que celle de
I’air. Prenons I'exemple du cas de compression produisant I’élévation de température
la plus forte : une compression sans flux de chaleur (adiabatique), d’'une masse de 1,2
(masse contenue dans 1 m> d’air a 1,013 bar a 293 K) portée a 40 bar. Ceci produit une
élévation de température de 548 K avec un volume final de 0,07 m>.
La capacité calorifique de I'air est de 860 J/K (1,2 kg x 714 J/(kg.K)). La masse d’acier en
contact avec le volume final d’air est de I'ordre de 94 kg, valeur fonction de la masse
totale de 800 kg d’acier et du volume final de 0,07 m>. La capacité calorifique de cette
masse est de 47 kl/K (94 kg x 500 J/(kg.K)).
Dans le cas ou toute I'énergie thermique de compression, celle représentée par
I’augmentation de température, était transférée exclusivement aux 94 kg d’acier, la
température de paroi augmenterait de 10 K c'est-a-dire 1,8% de 548 K, pourcentage qui
correspond au rapport des capacités calorifiques air-paroi. Ce rapport augmente avec la
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pression initiale d’air, par exemple avec 5bar de pression initiale le rapport serait de
4,2%.

A la capacité calorifique de la paroi il faudrait ajouter celle de I'eau, mais ce calcul
donne déja des indications sur le probleme. Il faut se rappeler que la capacité
calorifiqgue de I'eau est assez élevée (la capacité massique est de 4 kJ/(kg.K)) et la masse
pouvant stocker la chaleur résiduelle est de pres de 1000 kg.

Il semble donc raisonnable de considérer que |'effet de 'augmentation de température de
I’environnement immédiat est négligeable sur le calcul des flux de chaleur. Cet
environnement sera modélisé comme une source de température idéale. Les résistances
thermiques internes seront prises en compte par un coefficient d’échange global. Le
modele d’échange global qui en résulte est illustré par la Figure 53-B. Si nécessaire, suite
aux observations expérimentales ou autres considérations, le modele peut étre complété
par des éléments présentés par le modele complet.

L’estimation du coefficient d’échange de chaleur global fait I'objet du paragraphe suivant.
3.2.3.2. Relations empiriques

On trouve dans [16] une relation empirique de coefficient d’échange convectif global
interne pour des réservoirs hydropneumatiques a haute pression (jusqu’a 300 bar)
utilisées dans les réseaux hydrauliques.

Le coefficient d’échange est donné au travers du nombre de Nusselt (expression 3.44). Les
auteurs proposent une relation entre ce dernier, le nombre de Rayleigh, un facteur de
forme et une température adimensionnée. Le nombre de Rayleigh (Ra*, expression 3.45)
est un nombre sans dimension qui représente le rapport entre la chaleur transportée par
I’écoulement créé par les forces de flottaison et celle qui est transportée par conduction.
Un facteur de forme F (expression 3.46), permet de prendre en compte le fait que
certains rapports hauteur-diamétre peuvent favoriser I'échange de chaleur (effets de
bord). Quant a la température adimensionnée (T*, expression 3.47), c’est une variable qui
permet, selon les auteurs, de mieux prendre en compte |'effet de température sur le flux

de chaleur.
N h.L 3.44
u=—

A
Ra* = pz-g'ﬁ' (Tair _ATparoi)-L Cy 3.45

U.
v L 3.46

F= =D
D
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Tparoi 3.47

T =
Tair

Nup 5 o0 = 22,2. Ra**?° 2156 7+~ 1170 248

La relation empirique indiquée dans [16] est donnée par I'expression 3.48.

Dans le cas de la référence citée, I'air était comprimé par un piston métallique poussé par
de I'huile. La différence majeure avec notre cas est que I'air sera comprimé par de I'eau. Il
sera vérifié lors des essais si la relation empirique présentée est valide pour le réservoir
utilisé.

3.2.4. Lois d’état et comportement des gaz parfaits et gaz réels

3.24.1. Ecarts a la loi des gaz parfaits

Rappelons I'équation d’état d’un gaz parfait :
P.vg, =R.T 3.49

Ou vy, est le volume molaire du gaz parfait et R la constante universelle des gaz parfaits.

Si I'on étudie I'évolution de P.v en fonction de la pression, a température constante, on
constate que ce produit n’est pas toujours égal a RT. Ce phénoméne est quantifié par le
coefficient (ou facteur) de compressibilité Z propre a chaque gaz; il est défini comme le
rapport entre le volume molaire réel (v) et le volume molaire de gaz parfait et il dépend
de la température et de la pression du gaz [17].

Ppv PV

Z(T,P) = = =
(T.P) vgp RT mRsT

3.50

L’évolution de Z dépend du gaz. Des valeurs expérimentales de Z pour le cas de l'air sec
sont illustrées sur le graphique de la Figure 54 [18].

Coefficient de compressibilité de I'air
1,02 I | I |

1,01

,
=1 bar
N 0,99 4 5 bar | |

10 bar | |

0,98
w20 bar

0,97 - 40 bar [

0,96 - |
200 300 400 500 600 700 800
Température (K)

Figure 54 : coefficient de compressibilité de I'air sec pour différents couples “P-T" ; [18].
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Les écarts les plus importants par rapport a 1 apparaissent pour la plus haute pression et
aux basses températures c’est-a-dire aux volumes molaires les plus faibles.

La valeur de Z peut étre prédite et éventuellement intégrée dans un modele décrivant
I’évolution de I'état de I'air sec par différents modeéles de la littérature. Le modele du viriel
est présenté dans le paragraphe suivant.

3.2.4.2. Loi d’état d’un gaz réel

Parmi les équations d’état de gaz réel existantes, I"équation du viriel est relativement
pratique d’utilisation. Elle définit le coefficient de compressibilité comme étant le
développement en série de P/RT:

P.v P P\?
Z:ﬁ:”B'ﬁJ“C'(ﬁ) + o 3.51
Il est possible de limiter le nombre de termes du viriel si la densité reste suffisamment
faible. Dans [17] cette condition est déterminée par la valeur du volume molaire réduit
(v, =v/v,) qui doit étre supérieure a environ 2. Le terme (v.) est le volume molaire
critique (dans le cas de 'air sec: v, = 9,3e — 5 {m3/mol}) = c’est une image de la masse
volumique critique a lagquelle une transition de phase va se produire. Pour I'air, la limite de
validité évoquée plus haut est atteinte pour 60bar a 180K, pour 40bar a 160K etc.

La valeur du deuxieme coefficient du viriel B peut étre définie en fonction de parameétres
adimensionnés qui sont la pression réduite P. et la température réduiteT, de I'élément
considéré. L'adimensionnement est fait par rapport a I'état critique de I'élément:

P

P =— 3.52
P,
T

T. =— 3.53
T TC

Ou P. et T, sont respectivement la pression et la température critiques de I'élément. Dans
le cas de l'air sec, P. = 3,769 MPa et T, = 132,6 K [19].

K. S. Pitzer et ses collaborateurs ont introduit un troisieme facteur qui est le facteur

acentrique w [17] :
w = —1 —log(P.(sat))ry=o,7 3.54

La valeur P.(sat) est la pression de vapeur réduite a la température réduite de 0,7. Pour
I'air sec w = —0,004 [19].

La corrélation permettant d’obtenir B est donnée par |'équation 3.55 [17].
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R.T,
B=—5(B°+ w.BY) 3.55
P

Ou les fonctions B? et B! sont basées sur la température réduite T, :

0 0,422
B® = 0,083 ~ 16 3.56
T~
1 0,172
B+ = 0,139 i 3.57
T,.”™
L'expression 3.51 peut se réécrire de la maniére suivante :
P.v P.
—=1+—(B° .B! .
BT + T, (B + w.B") 3.58

L'utilisation de ces corrélations pour la prédiction du coefficient de compressibilité produit
un écart aux mesures de la Figure 54 inférieur a 1% comme il est illustré sur la Figure 55.

Ecart entre Z;,, €t Z ccures

0,00% - —
S e — — — —
0,10% " ~= o =« T . T
N\ | e
-0,20% T=~«_
~ -0,30% - Teooopess “mmemsmnosoTTTT0
=
N -0,40% -
< lbar
= o,50% - — —Sbar
-0,60% - -+ == 7|~ lobar
N .-
0,70% + ~-7 T ngar
- - ar
-0,80% ' :
200 400 600 800

Température (K)

Figure 55 : écart de prédiction du coefficient de compressibilité

Ce modele nous permet de juger de la validité de la loi des gaz parfaits dans I’équation de
I’énergie permettant de calculer I'évolution de la pression de l'air, détaillé au chapitre
suivant.

Les situations ou I'écart au comportement réel est important peuvent apparaitre lors de
détentes rapides a partir de hautes pressions, voir Figure 54.

Lors des essais réalisés a ce jour, la pression d’air et la température moyenne n’ont pas
excédé 16 bar absolus et environ 250 K. Dans ce cas, |'utilisation d’un coefficient de
compressibilité égal a 1 implique une erreur inférieure a 1% dans le calcul de la masse ou
de la température moyenne, en utilisant I’équation des gaz parfaits, a partir de mesures
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de volume et pression. Cette erreur sera négligée par rapport aux autres sources
d’incertitude (mesure de volume par exemple).

3.2.4.1. Autres propriétés de I'air

Il parait utile, pour la suite des études qui concernent notamment I'analyses de régimes de
transfert thermiques, de discuter ici des autres propriétés importantes de I'air c’est-a-dire
la conductivité thermique, la viscosité dynamique et la capacité thermique.

3.24.1.1. Conductivité thermique

Selon la théorie cinétique des gaz, la conductivité ne devrait pas dépendre de la pression
[13] mais seulement de la température; cependant on peut trouver dans [20] que I'écart
entre les conductivités de I'air sec a 1 bar et 40 bar, a 300 K, peut-étre de I'ordre de 7%.

La Figure 56 illustre les valeurs recommandées de conductivité pour différents couples (P,
T) ainsi que les valeurs obtenues par le modéle donnée dans [20]. Les auteurs ont compilé
des données expérimentales et autres compilations d’un total de 19 auteurs. lls ont
ensuite observé 'écart entre cet ensemble de valeurs et les valeurs recommandées pour
en conclure que l'incertitude maximale est au maximum de 4% en général et 2,5% pour
des températures supérieures a 400 K. On lit aussi sur les graphiques d’écarts illustrés des
mémes auteurs, que, pour des pressions inférieures a 100 bar, les valeurs mesurées ne
dévient que de 3% des recommandations.

Conductivité (W/m/K)

Conductivité thermique de I'air Ecart a la conductivité a 1 bar
4,5-02 20%
18% l ------ 40 bar modele
- 4 = == 20 bar modele
4,0E-02 16% -
o 10 bar modele
@
3,5E-02 = 14% T Krecomandé
2 12% - O Krecomandé
N c .,
3,0E-02 = — 20barmodele S 10% - &  Krecomandé
O Krecomandé ©
R «w 8% D e o
2,5E-02 1 bar modele + \
® Krecomandé US; 6% | N N
N ) ~ Teee9,
2,0e-02 %/ e 40 bar modele 4% ~o_ - e, .
¢ Krecomandé 2% S ~ma o T '3
- ]
1,5E-02 T T 0% : : : ‘
200 300 400 500 600 200 300 400 500 600
Température (K) Température (K)
Figure 56 : conductivité thermique de I'air pour Figure 57 : écart a la conductivité a 1 bar de I'air
différents couples P-T [20] pour différents couples P-T [20]

La Figure 57 donne les valeurs de |'écart entre les conductivités a différentes pressions et
la conductivité a 1bar sur la plage de température 200-600 K. Dans le cas des pressions
modérées (<15-20 bar), I’écart a la conductivité a pression atmosphérique est du méme
ordre de grandeur que l'incertitude. Dans ces situations, pour les essais en réalisés, on
peut utiliser les valeurs de conductivité a pression atmosphérique dont I'expression 3.59
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donne une bonne approximation (écart <1% sur 250-500 K par rapport aux valeurs a
pression atmosphérique) :

A(T) = T.7,199.107° + 422,8.107° 3.59

Pour des pressions plus élevés, ou plutot des densités plus élevées, I'expression
polynomiale proposée par Hanley que I'on lit dans [20] est en bon accord avec les valeurs
recommandées et mesurées. L'expression est composée d’un terme de conductivité du
gaz a pression atmosphérique qui est considéré étre seulement fonction de Ia
température (1pr(Tg), Tg : température réduite), et d’'un terme d’écart, ou résiduel, de

conductivité qui est fonction de la densité (443 (pr), pr : densité réduite).

A(p, T) = AOR(TR)'A + AAR(pR)A 3.60
Tp = 4 3.61
R — TC *
p
=— 3.62
Pr Y

Les deux termes utilisés dans I’expression 3.60, sont des suites polynomiales pour
lesquelles on utilise un nombre total de 13 coefficients (!) qu’on trouve dans [20].

3.2.4.1.2.  Viscosité dynamique

La viscosité est, a pression atmosphérique, seulement fonction de la température. Pour
gue les valeurs de viscosité commencent a s’écarter des valeurs a pression ambiante, les
densités doivent étre trés importantes. Le graphique suivant, Figure 58, donne les écarts
entre la viscosité a différentes pressions et les valeurs a 1 bar pour la plage de
températures 200-600 K.

Les modeles de prédiction de la viscosité aux hautes densités utilisent un nombre de
coefficients qui peut étre assez élevé (10 ou 20 sur des documents comme [21] ou [22]).
Dans le cas du projet présent les densités devraient rarement atteindre des grandes
valeurs (c.a.d. des zones autour des températures de |'ordre de 250 K a 25-30 bar) pour
lesquelles I’écart aux valeurs a 1 bar commence a devenir supérieur a 3%.

On va donc estimer la viscosité a 1 bar a partir de la loi de Sutherland dont une forme

simplifiée est indiquée ci-dessous [23] :

T3/2 3.63
BT+ C

w(T) =4

Pour I'air A, = 1,51.10 “® Pa.s.K™'/? et C = 120 K [23], dont les informations sont
tirées de [24]. L’écart des valeurs données par cette expression aux valeurs de viscosité
données dans [21] dont I'incertitude est estimée par les auteurs a 2%, est au maximum de
0,7%.
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Ecarts a la viscosité dynamique a 1lbar
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Figure 58 : écarts a la viscosité dynamique a pression ambiante

3.2.4.1.3. Capacité thermique

La capacité thermique massique pour un processus infinitésimal quasi-statique a volume
constant est définie de la maniére suivante :

C, = (g—g)v J/kg/K} 3.64

Cette valeur est fonction de la température et de la pression ; cependant ce deuxieme
facteur est assez peu influant. Le calcul des propriétés des gaz réels décrit dans [25] et
dont les équations de base sont présentées dans le paragraphe 0, permet d’estimer qu’a
293 K, a 40 bar, la capacité calorifique a volume constant ne dévie que d’environ 1% par
rapport a sa valeur a pression atmosphérique ; cet écart diminue avec I'augmentation de
la température et la diminution de la pression.

Pour I'instant on va considérer le gaz comme semi-parfait en ne prenant en compte que
I'influence de la température sur Cy.

La relation suivante, qui est en bon accord avec les valeurs a pression atmosphérique, est
utilisée pour la suite des études :

Cy(T) = —5,56.1077.T3 + 1,07.1073.T? — 0,45.T + 770,8 3.65

L'expression 3.65 a été obtenue par une régression polynomiale a partir des valeurs
disponibles dans [26]. Lincertitude des valeurs utilisées pour cette expression est de
I'ordre de 2%. L’écart maximal aux valeurs utilisées comme référence est de 0,1%.

3.24.2. Energie interne

On s’intéresse ici aux écarts que peut provoquer l'utilisation de la loi des gaz parfaits par
rapport a un modele de gaz réel lors des prédiction d’évolution de la température et la
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pression par I'utilisation du premier principe. Ce dernier s’écrit, sous forme différentielle,
pour un volume clos, de la maniere suivante :

du = 6q + 6w 3.66

La variation d’énergie interne du peut s’écrire en fonction des variables indépendantes T
et V de la maniere suivante :

d _<8u> dT+<au) dv = C dT+(au> d 3.67
u= aT). avT.v— - avT.v .

Dans le cas des gaz parfaits (AU /dV) = 0.

A partir de I’équation 3.66 et de l'utilisation de I'expression de la variation d’entropie pour
un gaz réel, dont les détails figurent dans [17], on peut écrire pour un gaz réel :

P
du = C,.dT + [T (—) — P] .dv 3.68
aT/y

La combinaison des équations 3.66 et 3.68 donne I'expression du premier principe pour
d’un gaz réel :

Co.dT = & T(ap> d 3.69
,.dT = 8q o7 -4V :

L'expression du premier principe pour un gaz parfait devient :
C,.dT = 6q — P.dv 3.70

Dans le cas d’un gaz réel, le terme (0P /0T),, dépend de I'équation d’état utilisée.

Si on reprend le modele présenté dans le paragraphe 3.2.4.2 pour la loi d’'un gaz réel avec
seulement le premier coefficient du viriel, I'expression de la pression est la suivante :

p-RT 3.71
=3 .
La dérivée partielle de la pression par rapport a la température s’écrit :
(dP) _ R 4 TR dB 3.7
dT), v—-B (v—B)2dT '

D’apres I'équation 3.55 et sachant que T, = T /T, , la dérivée du second coefficient du
viriel peut s’écrire :

0 1
(dB + w dB > 3.73
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L'expression 3.72 peut se réécrire pour obtenir ceci :

(dP) _ R - TR 0,675 N 0,722 274
dr), v—B (v —B)P.\ T,*® “ T, 52 '

Cette expression est utilisée dans I'équation de I'énergie (expression 3.75) pour pouvoir

ensuite quantifier I’évolution de la température et de la pression.
3.2.5. Prédiction de la pression par le premier principe
3.2.5.1. Equations générales et méthode

La prédiction de la température, puis de la pression, de I'air contenu dans le réservoir de
stockage se fait a partir du bilan de puissance, qu’est le premier principe évoqué par
I’expression 3.66, appliqué a I'air sec contenu dans le réservoir d’accumulation. La voici
écrite dans sa forme utilisée pour un gaz réel en fonction du temps :

dar

CV'E

oP\ dv
) 3.75
v

=8q-T(5) .=

1= \or), @t
En multipliant par le nombre de moles, n = m{kg}/M{kg/mol}, on peut récrire ceci en
quantités non plus molaires mais massiques :

oT

dT oP\ dV
@)
4

L'expression 3.74 est également reformulée, en introduisant le nombre de moles, pour
utiliser directement le volume disponible a la place du volume molaire.

La masse est considérée constante sur les durées étudiées et elle est estimée a I'instant
initial a partir des température, pression et volume initiaux en utilisant la loi d’état qui
convient ; I'équation 3.58 est utilisée pour cela aprés y avoir introduit les grandeurs
“massiques”’.

La capacité thermique massique (Cy) est estimée par I'expression 3.65 en fonction de la
p av LA , Sy , . .
température. Le terme - est estimé étre égal au débit volume d’eau introduit dans le

réservoir.

L'équation 3.76 permet d’obtenir une estimation de I’évolution de la température
moyenne de 'air par intégration numérique en connaissant le travail appliqué a I'air et le
flux de chaleur (6Q) généré par la différence de température entre I'air et le milieu en
contact immédiat avec I'air.

L'obtention expérimentale de ce terme est présentée dans le paragraphe 4.3. L'expression
générale du flux de chaleur est fonction d’un coefficient d’échange convectif (h) d’une
surface d’échange (S) et de la différence de température entre le milieu externe et lair
interne (équation 3.77).
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0Q = hy.S. (Tgmp — T) 3.77

Un coefficient d’échange global (cf. §3.2.3) est utilisée puisque facilement observable
expérimentalement et dont la modélisation par une relation empirique donne des
résultats corrects.

L’intégration numérique de I'équation 3.76 est faite en utilisant le logiciel Matlab-Simulink
en utilisant une modélisation par schéma bloc.

Le schéma implémenté pour le cas d'un gaz réel a l'allure suivante :

5Q

Tll"l b

Figure 59 : schéma fonctionnel pour le calcul de I'état de I'air- gaz réel

, b . aP , . ,

Dans le cas d’un gaz parfait, I'expressionT. (5) , équation 3.74, est remplacée par
14

I"utilisation directe de la pression calculée par la loi d’état d’un gaz parfait (équation 3.71).

Deux intégrations sont faites simultanément. La premiére (I1) concerne la résolution de
I’équation de I’énergie pour I'obtention de la température. La deuxieme (I2) est utilisée
pour le calcul du volume d’air.

3.2.5.2. Comparaison des lois d’état

On se propose d’estimer I'écart obtenu entre I'utilisation de I'expression de |’énergie
interne d’un gaz parfait et celle d’'un gaz réel, lors de la prédiction de I'évolution de la
pression et de la température.

On réalise 4 cas test idéaux ou I'on simule des évolutions isentropiques (6Q = 0) de I'air (2
compressions et 2 détentes). On configure un débit constant de 30m>/h (positif ou négatif
selon le cas) et une température initiale de 293K. Le débit est appliqué tant que la
pression de gaz parfait ou le volume (lors de la détente) n’atteint pas la valeur finale
souhaitée.

On présente dans le Tableau 3 les résultats en indiquant la configuration du calcul et le
résultat en termes de densité finale, pression et température. Les valeurs absolues en
“pourcent” représentent les écarts de résultat absolu “modéles gaz parfait (GP) — gaz réel
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(GR)” rapportés aux variations de pression et de température (“état initial — final”’)
calculées par le modele de gaz parfait.

Py (bar) Vo (m®) Pycp(bar) Pyep(bar) Tyop(K) Ty op(K) ,,("_9)

m3
Comp1 2 0,8 40,00 40,78(2%) 679,7 684,9(1,3%) 20
Comp2 30 0,8 40,00 40,03(0,3%) 319,3 320,9(6%) 44
Det1 40 0,3 30,00 29,73(2,7%) 270,9 269,4(6,8%) 39
Det2 40 0,3 9,93 9,64(1%) 197,6 193,5(4,2%) 17

Tableau 3 : comparaison des résultats des quatre cas test

Les valeurs d’écart en “pourcent” sont assez élevées (surtout pour la température)
puisque rapportées aux variations par rapport a I’état initial ; en valeurs brutes les écarts
restent modestes. Les écarts les plus forts sont obtenus aux densités les plus fortes (~P/
T), comme déja évoqué dans le §3.2.4.2, pour lesquelles |'effet de compressibilité réel
devient plus fort.

Les écarts en termes de pression finale “brute” étant du méme ordre de grandeur assez
faible et vu qu’il est beaucoup plus simple a implémenter le calcul en supposant un
comportement de gaz parfait, dans le modéle global on utilise par la suite le modele de
gaz parfait.
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3.2.6. Eléments sur le rendement de stockage
3.2.6.1. Facteurs influant sur le rendement

Dans un accumulateur pneumatique, |'énergie est stockée sous forme d’énergie
potentielle de pression qui dépend de la pression et du volume auxquels une certaine
masse d’air est portée.

La valeur de la pression au cours d’'une compression/détente suit un parcours qui est
fonction de la loi d’état du gaz et du bilan d’énergie qui y est appliqué : équilibre entre les
termes de travail (—PdV /dt = P.qy) et de flux de chaleur (hSAT). Ce dernier est lié au
coefficient d’échange global, et c’est en fonction de son importance que les
transformations que subit I'air seront plutdot isothermes, adiabatiques ou de type
polytropiques.

Adiabatigue: K=0 Isotherme: K infini

Polytropique avec un

K. AT temps d'attente long
P. qv -
©
= = Temps...
— 4
<
= v:_’
~ T 3 4 1 2 3 At2
o U g Atl At2 b=3a
1 2 < > < >
Figure 60 : schématisation du probléme étudié Figure 61 : évolution dans le temps de la
pression pour 3 valeurs de K
g 2 -
K 8
1 o
Temps...
3 p

O

Adiabatiaue: K=0 \f

»
|

V (m®)
Polytropique avec un >
Isotherme: K infini temps d’attente long
Figure 62 : évolution dans le temps de la Figure 63 : diagramme PV

température pour 3 valeurs de K

Le rendement correspond a la part récupérable de I'énergie initialement fournie a
I'accumulateur. L'étude de [I'évolution de la pression lors d'un cycle “stockage-
récupération” peut étre utile pour se rendre compte du role joué par le terme de transfert
de chaleur sur ce rendement.
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3 Modéle du dispositif de stockage

Imaginons un cycle a débit d’eau constant successivement entrant et sortant dans une
chambre de compression. La compression et la détente sont séparées d'un temps
d’attente. On y observe |’évolution de la pression pour des cas a différents coefficients
d’échange désignés par K (K ~hS).

Le probléme est schématisé par la Figure 60. Les valeurs de pression et de température
des Figure 61 et Figure 62 sont seulement indicatives.

Durant la phase a débit positif (entre les instants 1 et 2), la pression dans le réservoir
augmente de fagon plus ou moins importante selon la valeur de K (Figure 61). La pression
plus importante du cas adiabatique est due a la pression supplémentaire que représente
I’élévation de température dans le cas ou le flux de chaleur serait faible ou nul (Figure 62).
La Figure 63 illustre I’évolution pression-volume pour les cas indiqués.

Suite a la compression, l'air peut subir un refroidissement dans les cas ou il a été
chauffé et que le réservoir n’est pas thermiquement isolé (cas polytropique) ; ceci produit
une chute de pression plus ou moins importante en fonction du temps séparant la fin de la
compression du début de I'attente.

La détente se déroule selon un comportement analogue a celui de la compression mais
avec des variations de température et pression opposées. On notera que les évolutions
isotherme et adiabatique portent la pression et la température au point initial alors que
dans un cas polytropique ou le temps d’attente aurait été long, pour la méme variation de
volume, la pression en fin de détente est inférieure a la pression initiale.

Le rendement du cycle correspond finalement au rapport entre I'énergie obtenue durant
la détente (période 3-4) et I'énergie fournie durant la compression (instants 1-2). Ce
rendement d’accumulation (1) est défini ici par I'expression 3.78.

f)P.av

= 3.78
Jip.av

n

Dans le cas la plus probable ou I’évolution polytropique, le niveau de la pression au point 3
dépend du niveau de pression a la fin de la compression et du temps d’attente. Au point 4,
la pression dépend de celle du point 3, de la valeur de K et du volume final. Concernant la
compression, les pressions en 1 et 2 dépendent de la pression initiale, de K et de la
variation de volume.

3.2.6.2. Exemple de calcul

On se propose ici de réaliser un exemple de calcul pour illustrer I'effet de I'importance du
flux de chaleur et du temps d’attente sur la valeur du rendement d’accumulation. Le cas
étudié correspond a un cycle de pressions initiale et finale de 5 bar et 40 bar, le volume
initial était égal a 1 m>. On a imposé un débit constant de 20 m>/h alternativement positif
puis négatif sur 1 cycle. La durée de compression et détente dépend du temps nécessaire
a atteindre 40 bar, donc de la valeur de K.
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La masse d’air étant constante, I’équation de I'énergie peut s’écrire comme indiqué par

I’expression 3.66.

—K.(Tair — Toxt) + Psrocic- Gy = C.dT/dt 3.79

Concernant la durée de l'attente, elle est normalisée par la durée de la compression
(D = At2/At1, Figure 61).

Pression

Rendement
Isotherme

Adiabatique

400
o=
=

300
|

09

08

K (W/K)
200
[}

© 4

_ 8 0.7
Volume -
0.6
Figure 64 : cycle pour I'exemple de calcul ©

de rendement ; P,,., imposée.

Figure 65 : rendement d’accumulation ; P init : Sbar,
Pmax : 40bar.

La Figure 65 fait apparaitre 4 zones de fonctionnement :

K proche de 0: la zone de haut rendement correspond a un cycle purement
adiabatique et réversible ; quel que soit le temps d’attente, si I'on peut maintenir la
pression supplémentaire due a I'échauffement de I'air, le rendement sera égal a 1.

D est proche a 0 : le rendement reste assez élevé car au lieu de 1-2’-3-4 (Figure 64), le
parcours de la pression est 1-2’-1"; dans ce cas les pertes durant I'attente sont
évitées. Les rendements < 1 s’expliquent par I’évolution du AT et de la valeur
moyenne du flux de chaleur. A la compression le flux est négatif (T.i>Tex), A la
détente le flux est positif en début de détente, puis négatif. Les quantités de chaleur
échangées durant les deux phases ne se compensent pas.

Lorsque I'on augmente D et pour des valeurs modérées de K, le rendement chute du
fait des pertes de chaleur. Ceci est un cycle polytropique classique avec un temps
d’attente long ; il s’agit du cas le plus réaliste.

Pour des valeurs plus grandes de K, le rendement augmente car méme si plus de
chaleur est transmise a I'environnement du réservoir durant la compression, une
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3 Modéle du dispositif de stockage

grande partie de chaleur est récupérée durant la détente. Ainsi la pression est
maintenue a un niveau relativement haut, proche de I’évolution isotherme.

Les valeurs de rendement obtenues sont spécifiques aux conditions de pression et de
volume configurées. Il ne s’agit pas d’une analyse générale, mais les tendances et les
conclusions le sont. Par exemple si la pression initiale était de 10 bar au lieu de 5,
I’échauffement de I'air, dans un cas polytropique serait moindre du fait du taux de
compression plus faible et la part du niveau de pression liée a la chauffe de I'air le serait
donc aussi. Le creux de rendement serait dans ce cas serait plutét a 65-68% plutot qu’a
60% comme sur la Figure 65, mais la forme et la position serait similaire.

Ainsi, pour obtenir un bon rendement, deux possibilités apparaissent: essayer de
minimiser K ou au contraire, de le maximiser. La premiéere implique les capacités de
stockage a haute température donc une isolation thermique extrémement efficace ce qui
nécessite une technologie potentiellement couteuse. La deuxieme demande des capacités
d’échange de chaleur importantes qui augmentent avec la puissance du dispositif de
stockage.

Les estimations faites sur le coefficient d’échange de chaleur pour le réservoir actuel
donnent des valeurs relativement basses. L'augmentation des transferts thermiques
nécessite la modification de la géométrie du réservoir ou I'ajout d’un systeme d’échange
de chaleur.

3.2.7. Densité d’énergie

La densité d’énergie d’'un systeme de stockage d’énergie se référe a la quantité maximale
d’énergie que I'on peut en récupérer en phase de restitution dans un volume donné. Dans
notre cas, il s’agit de I'énergie disponible lors de la détente de l'air préalablement
comprimé dans le réservoir rapporté au volume de stockage. Cette énergie dépend de la
valeur de la pression au début et a la fin de la détente (instants n°3 et 4 Figure 64) et de la
différence de volume qui sépare ces deux instants (énergie de détente expression 3.78).

En supposant une évolution isotherme de la pression, |'énergie maximale récupérable est
donnée par I'expression 3.80.

i s mgRsT, Py
Vo 1% 0

On notera que la valeur de Py apparait au numérateur (PyV, = myRsT,) et au
dénominateur. Il y a donc, a pression maximale donnée, une valeur optimale de pression
initiale pour maximiser la quantité d’énergie en cycle fermé. Cela indique que la quantité
d’énergie cumulable peut augmenter avec la masse initiale d’air, mais diminue quand le
taux de compression devient trop faible.

La pression maximale de service est fixée a 40 bar. On peut ensuite estimer I’évolution de
I’énergie d’accumulation isotherme en fonction de la pression initiale d’air, rapporté au
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volume final de détente ; le résultat est illustré en Figure 66. Le maximum se trouve
autour de 15 bar pour environ 400Wh/m?. Ici on ne prend pas en compte le volume d’eau
résiduel ou autres volumes occupés par des équipements annexes. Il s’agit la de la valeur
de densité d’énergie qui ne prend pas en compte les pertes des autres équipements du
systeme (rendement pompe-turbine, frottements,...).

- -o

Densité d'énergie-cycle fermé T
//, \\
400 - 1latm-1m3 40atm-1m’ ) \\\
e N a B '
'\ 1atm-40m’ 1
. 300 - \
£
§ 200 -
100 | s &
oo T PN
! |
0 I I I ' 40atm-1m®
0 10 20 30 40
Pression initiale (bar) Cycle fermé Cycle ouvert
Figure 66 : densité d’énergie ; cycle fermé ; Figure 67 : densité d’énergie ; cycle fermé,

Pmax=40bar cycle ouvert

La pression initiale en cycle fermé, en plus d’augmenter la densité d’énergie
d’accumulation, permet également de faire travailler la pompe/turbine a des niveaux de
puissances intéressants du début a la fin et de garantir son bon rendement. Dans le cas
d’un cycle ouvert la pression initiale d’air serait celle de I'atmosphére. Pour répondre aux
deux derniers objectifs concernant la machine hydraulique, on pourrait par exemple créer
une différence de hauteur entre la machine et le dispositif de compression.

La transformation subie par I'air dans le cas d’'un cycle ouvert isotherme est similaire a
celle du cycle fermé. La différence est que la masse d’air totale stockée dans le volume
d’accumulation est proportionnelle a la pression maximale de service et non plus a la
masse initiale d’air. Pour une pression maximal de 40 bar, ceci équivaut a comprimer un
volume de 40 m® (Po = 1 bar) pour atteindre 1 m* (figure & droite de la Figure 67). L’énergie
cumulable, dans le méme volume disponible, est bien plus importante que dans le cas
d’un cycle fermé. L’expression donnant la valeur de cette énergie est la méme que
précédemment (expression 3.80). Dans le cas d’'une compression isotherme de 1 a 40 bar
appliquée sur un volume d’air de 40 m?® d’air, I'énergie contenue dans 1 m® serait de
I'ordre de 4 kWh. Cette valeur augmente avec celle de la pression maximale de service
comme indiqué par I'expression 3.80. L'empreinte au sol, la densité d’énergie, est donc
plus intéressante pour un cycle ouvert.

Le Tableau 4 donne des valeurs de densité d’énergie de 4 technologies de stockage
d’énergie utilisées dans le réseau électrique ou dont d’usage est en étude. La technologie
HyPES est moins encombrante que le stockage gravitaire, mais pour que la densité
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3 Modele du dispositif de stockage

commence a étre comparable a celle des technologies électrochimiques, la pression de
service doit atteindre des valeurs relativement élevées.
STEP HyPES cycle ouvert

Technologie Plomb-acide | Lithium-ion
& (400m) | isotherme (40/300bar)

Densité d’énergie (kWh/m’) ‘ 1 ‘ 4/47 60-130 100-400

Tableau 4 : comparaison des densités d’énergie de différences technologies de stockage d’énergie.

Valeurs trouvés dans [1] pour les deux dernieres
Dans le cas d’évolutions non isothermes, la pression en début de détente dépend d’un
certain nombre de parametres: capacité d’échange, taux de compression et temps
d’attente. La pression en fin d’attente dépend de la capacité d’échange. Pour les cas avec
des temps d’attente longs, on trouvera des détails sur la densité d’énergie dans [9]. Si on
résume, on y lit que pour les cycles fermés et ouverts, cette valeur diminue avec la
réduction de la capacité d’échange de chaleur du fait de la perte nette de chaleur (voir cas
polytropique du chapitre précédant).

3.3. Modele pour le réservoir d’admission

La pression coté basse pression de la pompe-turbine dépend de la hauteur d’eau présente
dans le réservoir d’alimentation et de la pression de l'air qui y est contenu. Un piquage
dans la partie haute du réservoir sert d’évent afin de limiter la variation de pression qui se
produit quand la quantité d’eau change. La section du piquage n’est cependant pas
suffisante pour que la pression reste égale a la pression atmosphérique.

On se propose donc d’estimer les variations de pression subies par I'air contenu dans le
réservoir d’alimentation.

La Figure 68 schématise la transformation subie par l'air contenu dans le réservoir
d’alimentation. On observe une variation de volume et une admission (ou refoulement)
d’air externe.

Patm
+
T Pres T +dT’ m
v P re's+dP rés
m

:l:> av — :':> qy

Figure 68 : évolutions subies par I'air du réservoir d’alimentation

L’expression de la variation d’énergie interne est donnée par I'équation 3.81.
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Apres simplification on obtient I'expression 3.82.
dU = m.Cy.dT + dm.Cy.dT’ 3.82

Le terme de variation de température de I'élément de masse entrant (dT’) est estimé
comme étant égal a la différence de température entre I'extérieur et l'intérieur.

La variation d’énergie interne est égale par ailleurs au travail et au flux de chaleur
appliqué a I'air (expression 3.83).

dU = W + 8Q 3.83

Le travail (6W) d@ a la variation de volume imposée par 'eau et a la variation de volume
gue représente I'élément de masse entrant. Ceci est exprimé par I'équation 3.84.

dm 3.84
(SW = —PTéSdV + Prés.?

La masse volumique de I'élément de masse entrant sera estimé comme étant la moyenne
des masses volumiques de I'air interne et externe.

Le flux de chaleur global est estimé comme le produit d’un coefficient d’échange global
(h), une surface d’échange et la différence de température entre I'air interne et I'extérieur
(expression3.85).

8Q = hS(Tine — Text) 3.85

Pour faire I'estimation de la quantité de masse d’air qui entre a chaque instant, on se
propose d’estimer grossierement le débit d’air produit par la différence de pression entre
I'intérieur et I’extérieur du réservoir. Ceci est fait par un modele similaire a celui du sous-
modele hydraulique, en supposant que dans les conditions présentes l'air transféré se
comporte comme un élément de masse incompressible. L'intégration de I'expression 3.86
dans le temps permet d’obtenir I'évolution de la vitesse de I'air entrant (V; ;) et donc du

L g d
débit (d_T: = pairSVi_air)'

_ dVi_air
Patm - Prés - chond_event = Pair- Lév-T 3.86

La masse volumique (pg;-) est celle de I'air ambiant et la longueur (Lg,) est celle de la
conduite d’alimentation de I'évent.

Le bilan des pressions fait sur I'air contenu dans la conduite de I'évent (expression 3.86)
prend en compte les pressions de l'air externe et interne et les pertes de charge. Ces
dernieres sont introduites par un modele assez simple indiqué par I'expression 3.87. Le
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3 Modéle du dispositif de stockage

signe de cette pression est fonction la direction de I'écoulement afin de garantir le
caractere résistif de ce terme.

1
chond_event = if E Pair Vi_air2 3.87

Le coefficient f doit prendre en compte diverses zones de pertes de charge : la conduite
de I'évent, le silencieux placé a I'entrée de cette conduite et le piquage de connexion au
réservoir.

Ces pertes de charge s’avéraient étre assez importantes lors des premier essais du fait de
la présence d’un silencieux en entrée de conduite, ce qui faisait chuter la pression
d’alimentation de la pompe de maniere notable. Le silencieux a été enlevé pour les
campagnes d’essais les plus récentes afin de limiter les variations de pression dans le
réservoir.

Les valeurs des coefficients h et f sont estimés a partir d’observations expérimentales.

3.4. Pompe-turbine

Ce paragraphe a pour objet de présenter une rapide introduction aux machines
hydrauliques roto-dynamiques afin d’avoir un apergu de leur fonctionnement général et
de présenter le modele utilisé pour la pompe/turbine.

Certains aspects théoriques du fonctionnement de ce type de machine en régime établi
sont rappelés (pour plus de détail, on pourra se référer a [27]). Ensuite un modele
empiriqgue est présenté avec une discussion sur le comportement transitoire de la
pompe/turbine.

3.4.1. Théorie de base des machines roto-dynamiques radiales
3.4.1.1. Triangles de vitesse

L'étude de I'’écoulement traversant une roue se fait habituellement par I'étude des
triangles des vitesses a différentes positions dans la roue et a différents points de
fonctionnement : on décompose la vitesse absolue du fluide (V) en sa vitesse relative par
rapport a la roue (W) et une vitesse d’entrainement de la roue (U = r.w). 'allure des
triangles des vitesses aux rayons externe (indice 2) et interne (indicel) de la roue pour le
fonctionnement nominal en pompe et en turbines ont illustrés en Figure 69 et Figure 70.
Cette vue est utile pour une roue a écoulement principalement radial.

a1

Les indices “u” et “m’’ désignent une projection tangentielle ou radiale respectivement.

La Figure 69 n’est valable que si la direction relative de I'écoulement était celle donnée
par I'angle de I'aube en sortie de roue (B,.), C€ qui serait vrai si le nombre d’aubes était
infini. Dans la réalité, I'accélération de Coriolis produit un effet de rotation le sens
contraire de celui de la rotation de la roue. De ce fait I'angle de sortie (B,) est diminué et
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I'allure du triangle de vitesses en sortie de pompe prend I'allure de la Figure 71 a (traits
pointillées).La vitesse absolue observe donc une déviation.

V=U+W Vaz

Figure 69 : triangles des vitesses de pompe au Figure 70 : triangles des vitesses de turbine au
point nominal point nominal

Généralement en sortie de pompe, et dans le cas de la machine utilisée dans ce projet, la
présence d’un diffuseur permet de ralentir I'’écoulement pour convertir une partie de
I’énergie cinétique en pression statique. Afin d’éviter des pertes par désadaptation, a
débit nominal, I'angle interne de cet élément doit correspondre a la direction de
I’écoulement.

Aube de diffuseur ~<——— Aube de distributeur Vn=0Qv/S
U

Vu 2 Vu 2

a:pompe b: turbine

Figure 71 : triangles de vitesse au rayon externe
3.4.1.2. Hauteur interne

Le moment des forces extérieures appliquées au volume de fluide contenu dans la roue
correspond a la variation du moment de quantité de mouvement du fluide. On peut
montrer que, en régime stationnaire et en négligeant les efforts par cisaillement a I'entrée
et la sortie de la roue, le couple interne (C;) échangé entre la roue et le fluide peut
s’exprimer par la relation 3.88 [28]. L'indice u indique qu’il s’agit de la projection
tangentielle de la vitesse considérée.

dm

C; = E (rViuz — 11Vy1) 3.88
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Le terme dm/dt est le débit masse. La puissance interne transmise au fluide est égale
a w.C;. On peut également I'écrire sous la forme: AP;.Qy = AP.dm/dt/p. Ainsi la
pression interne totale fournie au fluide s’obtient par I'expression suivante :

AP; = wp(roVyz — V1) = p(upVip — uiViur) 3.89

Généralement la composante tangentielle de la vitesse absolue au rayon intérieur est
négligeable.

A la sortie, V5 est déterminé par la direction de I’écoulement. Si le nombre d’aubes était
infini, ceci dépendrait de I'angle de sortie de pompe et du débit (expression 3.90 pour une
pompe). L’introduction du glissement dans |'estimation de la pression interne [27],
modifierait I'expression 3.90 en ajoutant un coefficient de réduction du terme V,,,, et donc
de la pression transmisse, par un facteur de I'ordre de 0,8 pour notre cas.

UuZVm2> 3.90

APi_pompe = pUz(Uyz = Wy2) = p <U22 Bl m

Pour une turbine, la direction de la vitesse est imposée par le distributeur (Figure 71 b) et
I’expression 3.90 prend la forme suivante :

Vinz
tana,

APi_turbine = pU, 3.91

3.4.1.3. Les pertes

La pression théorique transmise a I'eau en pompage se voit dégradée par un ensemble de
pertes “internes” tout comme le couple nécessaire se voit augmenté par des pertes
mécaniques. Une description détaillée du calcul de pertes peut se trouver dans ces
références : [27], [29].

1 [%] 100 Pertes méchaniques

95 Fuites
90 Frottementsde disque
- Frottements hydrauliques, melange...
80 ™ Rendement
75

r 70
65 % % % 4
60 —— -

_— T 55 ‘ | | (Ludwig et al., 2002)

|
10 15 20 30 40 50 60 70 80 90
. [min-1]
Figure 72 : zones fatm
de pertes de

puissance Figure 73 : rendement hydraulique selon le type de pompe ; courbe adapté

par [29]

La Figure 73 illustre les zones ou interviennent différents types de pertes dans une
turbomachine. Les types de perte sont les mémes dans une turbine sauf qu’au lieu de
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penser en termes de pression (ou puissance) perdue, il faut penser en termes de pression
supplémentaire nécessaire a la fourniture d’une certaine puissance mécanique vers |'arbre
pour vaincre des pertes similaires.

La Figure 73 donne la proportion des familles de pertes par type de machine. Le type de
machine est classé par ordre de grandeur de vitesse spécifique notée n,. L'expression
3.92 donne la définition de cette grandeur utilisée par les auteurs de la Figure 73.

qV1/2

¢ =N 3.92

n

Oou qV{m3/s} est le débit volume, H{m} est la hauteur (équivalent de la pression) et
n{min_l} la vitesse de rotation. Les valeurs pour le calcul de n, sont prise au point de
fonctionnement nominal. Les machines fournissant des grandes pressions a des faibles
débits se situent a gauche du graphique de la Figure 73 et celles fournissant des moindres
pressions, relativement au débit, sont a droite. Une répartition similaire pourrait étre faite
pour les turbines.

Les valeurs de rendement sont seulement indicatives (il s’agit de valeurs statistiquement
estimés) puisque le rendement est fonction de la construction spécifique a chaque
pompe. Le maximum de rendement se trouve dans une zone de compromis entre une
zone a fortes pertes par fuite et par frottement de disque (machine de construction a
grand rayon pour des fortes pressions de service), et la zone ou les pertes par frottement
hydraulique liées aux grands débits augmentent.

3.4.2. Modele de pompe-turbine

La géométrie interne étant mal connue, notamment celle du diffuseur et des canaux de
retour, la modélisation de la machine se fera par un ensemble d’expressions empiriques
basées sur les nombre sans dimension usuellement utilisée en turbomachinerie: le
coefficient de débit (§), de pression (1) et de puissance (t).
qy ap Pume
= 3 110 = 2 2 T= ;neca 3
r>.Wpompe Peau-T*-Wpompe Peau-T -Wpompe

Les Figure 74 et Figure 75 montrent I'allure de ces grandeurs pour la pompe/turbine
utilisée dans ce projet a partir des données constructeur.

Le coefficient de pression est relativement élevé pour un coefficient de débit qui reste
modeste en comparaison a ceux des machines usuelles. Ceci est di a la configuration
multi-étagée de la pompe, ce qui la classe parmi les machines a faible vitesse spécifique,
c'est-a-dire les machines qui travaillent a faible débit et forte pression (relativement a
toute la gamme des machines roto-dynamiques).

Les relations entre les grandeurs adimensionnées permettent de déduire une variable en
fonction d’une autre. Cela permet, a partir des relations entre 1 et § (expression 3.93)
d’une part et entre T et § de I'autre, d’obtenir une relation entre la pression aux bornes de
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3 Modéle du dispositif de stockage

la machine (APp;r), le débit volumique (qy) et la vitesse de rotation (w) (voir
expression3.95). Il en est de méme pour le couple (C,,). Les coefficients des différentes
expressions sont différents pour le mode turbine et le mode pompe et sont obtenus par
des mesures.

Pump characterigtics Turbinecharacteristics
8,0 80% 80%

70% 20,0 - - 70%

T 60% - 60%

15,0 4

50% - 50%

40% 1 - 40%
10,0 -

30% - 30%

20% - 20%

: 5,0 A
1,0 - 10% - 10%
0,0 . . . 0% 0,0 0%
0,000 0,020 0,040 0,060 0,080
8 8
Figure 74 : caractéristiques pompe Figure 75 : caractéristique turbine

Y =C16+C2.6 +C3 3.93

T=C4.6*+C5.6+C6 3.94

APp/T =Cl'qy + C2'qyw + C3'w? 3.95

Cm = C4qy + C5'qyw + C5'w? 3.96

Au final on obtient un modele pour lequel les variables d’entrées sont la vitesse angulaire
de la machine (qui doit étre commandée) et le débit hydraulique, avec des variables en
sortie qui sont la pression fournie-absorbée au circuit hydraulique et le couple absorbé-
fourni de la ligne mécanique.

On utilise les relations entre ces grandeurs pour toute la gamme des vitesses angulaires.
Ceci implique une indépendance vis a vis du nombre de Reynolds; pour des faibles
vitesses de rotation ces expressions ne sont plus valables. Dans ce type de régime,
I'importance relative des pertes augmente et le couple et la pression de fonctionnement
évoluent dans le sens d’'une chute du rendement.

Par ailleurs, ces courbes de performance sont celles d’'un fonctionnement stationnaire. Le
comportement instationnaire, celui des périodes d’accélération du débit ou de la vitesse
de rotation, nécessite la prise en compte de termes supplémentaires dont le détail est
donné dans Dazin &al. [30].
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Le comportement hydraulique général de la machine est décrit par I'expression 3.97 [30]
ou la différence pression instationnaire aux bornes de la machine est notée APp|4. On'y
retrouve un terme de comportement stationnaire, et deux termes liés a I'accélération
angulaire de la roue et I'accélération du débit d’eau.

dw d 3.97
99 _x dv
Jt

APP/Tlg =APp/T+Kw. QV'¥

Dans le cas de la pompe utilisée, le terme K, vaut environ 92 Pa.s?/rad, et le taux
d’accélération angulaire maximal configuré sur le variateur est de I'ordre de 32 rad/s?, ce
qui fait environ 3 kPa. Cette valeur peut augmenter lors des démarrages en roue libre
pour lesquels I'accélération angulaire dépend de la pression d’accumulation, ce terme
peut atteindre environ 10 kPa pour une pression de service de 12 bar en début de
turbinage, ce qui reste relativement modeste.

Le terme K, correspond a l'inertie hydraulique de la machine (roue + canaux). Ce terme
est intégré dans I’estimation globale de I'inertie de colonne d’eau du modele hydraulique.
Son expression et sa valeur sont données dans le paragraphe décrivant ce modéle.

Concernant le comportement mécanique de la pompe/turbine, le modeéle de
comportement global introduit des termes similaires pour le couple (voir expression 3.98)
[30]. Linertie de rotation (I,) de la pompe/turbine est utilisée dans le modéle de ligne
mécanique.

0 3.98
K qv

Jw
Cm|g=Cm+Iz w-?

ot
Le deuxieme terme, fonction de I'accélération hydraulique est relativement faible durant
les périodes de compression/détente. Il se peut tout de méme que lors des démarrages de
turbine, en roue libre, I'accélération hydraulique présente des valeurs de I'ordre de 8.107
m3/s> 3 12 bar par exemple, ce qui impliquerait une baisse du couple de 'ordre de
guelgues pourcents du couple stationnaire. Ce terme ne sera donc pas introduit dans le
modele global par simplicité.

3.4.3. Gestion de la vitesse de rotation

Le stockage d’énergie par compression d’air n’est pas une application courante pour les
turbomachines radiales. La différence principale par rapport aux applications “classiques”
est la variation rapide du point de fonctionnement. La réponse naturelle a ce point est
d’imposer une vitesse de rotation dépendante de la pression afin de se placer sur le point
de rendement maximal (BEP). Ceci devient cependant problématique si I'on veut garantir
le stockage ou la restitution d’énergie a un niveau de puissance imposé par le gestionnaire
du réseau par exemple.

Au BEP, une seule valeur de puissance correspond a la valeur de pression a laquelle on se
trouve (voir Figure 76 et Figure 77). Autrement dit, aux conditions BEP, la puissance de la
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3 Modéle du dispositif de stockage

machine hydraulique est fonction de la pression (points de fonctionnement indiqués par
les lignes pointillées Figure 76 et Figure 77). La variation de la pression empéche donc le
maintien du rendement si I'on veut travailler a puissance constante. On pourrait aussi dire
gu’une variation de puissance a pression donnée n’est possible que par la dégradation du

rendement.
Comportement pompe Comportement turbine
“w=cst
Put ) A Pu /
— 4 Ligne BEP =
© Pul K s Pu =cst
S : =
a ..‘ a
______ V Nmax
. N~
. ~
>N .
~ niils
771' w =cst \\\‘_’/-/"‘N nl
’’’’’’ Qv (m*/h) Pu = cst Mmax _ Qu(m’/h)
Figure 76: comportement pompe Figure 77: comportement turbine

Le rendement de la pompe/turbine dépend de la vitesse de rotation pour une pression
donnée. Les courbes caractéristiques sont utilisées afin d'imposer une vitesse de rotation
en fonction de la pression pour maintenir le BEP quand la gestion de la puissance n’est pas
nécessaire (équation 3.99).

( AP )0-5 3.99
w =
fimax Pwater- R2, Lpnmax

Ceci nécessite une bonne connaissance de la machine et se base sur I’hypothéese selon

laguelle durant les phases transitoires, le comportement sera le méme gu’en conditions
stationnaires, et ceci pour toute la gamme de pressions envisagées.

Concernant la gestion de la puissance, admettant la possibilité de fonctionner en régime
dégradé, la génération de la consigne de vitesse de référence se fait par des tables de
correspondance, tables a deux entrées et une sortie. Ces tables sont construites a partir
des valeurs mesurées caractérisant la pompe/turbine ou par les modéles stationnaires.

Aussi bien sur le modele Simulink que sur le programme LabView, la table donne la valeur
de vitesse correspondant a la puissance de référence souhaitée pour la pression de service
a laquelle on se trouve.

Pour le cas de la pompe, pour un couple de valeurs pression-puissance, la valeur de
vitesse correspondante est unique ; ces valeurs sont données sur la Figure 78. Les zones
sans valeur correspondent soit a des points de fonctionnement a bas coefficient de débit
(en bas a droite), soit a des zones a rendement faible.

Le graphique de la Figure 79 présente la relation entre la pression de service (lignes de
niveau pointillées), la puissance mécanique et la vitesse de rotation dans le cas du
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fonctionnement en turbine. L'obtention d’une certaine puissance mécanique pour une
pression de service donnée peut présenter deux solutions de vitesses de rotation. La
vitesse de rotation la plus rapide correspond a un fonctionnement a rendement supérieur.

Vitesse de rotation pompe ~ Comportement turbine .
fonction de la puissance de référence et AP pompe Vitesse (t/min) Re'at'?" p“'Ssance‘Prefs'O”'V"esse , Pression (bar)
15 ) 11800
: ‘ / 11600
. n~05 / |
~ | L1400
n max
10} |
i ds 1200 g
3
8 1000 g
© 13
2 800 5
> o
* 600
400 4
200 2
10 15 20 100 150
AP (bar) Vitesse (tr/min)
Figure 78 : table de correspondance vitesse- Figure 79: table de correspondance pression-
pression-puissance pour la pompe vitesse-puissance pour la turbine

Une table de correspondances similaires a celle du fonctionnement en pompe est
construite a partir de ce graphique du mode turbine. Seule la famille de solutions situées a
droite de la ligne de meilleur rendement est utilisée.

On remargque que pour une pression donnée (ligne verticale dans la Figure 78 et iso-valeur
de pression sur la Figure 79), la plage de puissance mécanique a haut rendement est plus
restreinte en mode turbine qu’en mode pompe. Ceci est particulierement contraignant car
c’est en phase de récupération qu’il faudrait pouvoir étre flexible en termes de puissance
délivré. Ceci pourrait étre amélioré avec |'utilisation d’un distributeur variable.

La cause d’une plus grande sensibilité de la puissance mécanique a la variation du point de
fonctionnement en mode turbine est étudiée dans les annexes a partir de I'étude des
triangles des vitesses dans la roue (§7.6).
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3 Modele du dispositif de stockage

3.5. Le circuit hydraulique

3.5.1. Modele général

Le circuit est composé d’éléments de base d’un réseau de fluide incompressible : éléments
de perte de charge, de source de pression, un accumulateur et un élément inertiel. La
Figure 80 et la Figure 81 montrent la schématisation du circuit et son analogie électrique.

p  PL dav
L S " dt pompe
Fayn APyertes
+ Abpertes + APyanne

Qv
Patm T —_|—

Figure 81 : analogie électrique du réseau d'eau

T Prss = £(T, Vi)
Figure 80 : schéma du réseau hydraulique

Voici le détail des éléments schématisés :

Le modele de pompe-turbine a pression variable (en fonction de la vitesse angulaire et du
débit) a été présenté dans le paragraphe “Pompe-turbine’” §3.4.2.

3.5.2. Elément inertiel

L’élément inertiel introduit dans le modeéle est utilisé pour estimer |'évolution du débit
dans le temps. On réalise un bilan des pressions appliquées sur I'eau, considérée
incompressible, en supposant une répartition uniforme de la pression et de la vitesse et
en négligeant les termes convectifs [31]. L’équation de quantité de mouvement peut donc
s’écrire ainsi :

APpjjgn = I, —— 3.100

+
Pamont & Paval

Figure 82 : colonne d’eau
équivalente ; direction de
I’écoulement fonction de I'équilibre

des pressions Figure 83 : schéma de principe du calcul du débit

Le bilan des pressions appliquées a la colonne d’eau, dont I'idée générale est représentée
en Figure 82, prend en compte les pressions statiques appliquées par les réservoirs, les
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pertes de charge, et la pression de la machine hydraulique. Le schéma de résolution pour
le calcul du débit volume (qy) est illustré par la Figure 83.

L'inertie hydraulique (I;) est estimée par la somme des inerties de chaque trongon. Pour
les parties cylindriques on écrit :

L
IL_cy =p E

3.101
La machine hydraulique utilisée est une pompe centrifuge multi-étagée réversible a 12
étages, diffuseurs aubés et canaux de retour. L'inertie hydraulique de I'eau dans une des
roues peut étre décrite par la relation 3.102 [30].

p

R2
1

I =— d 3.102

roue 477—[121 rb(r)sin2f(r) r

La largeur de passage b(r) est supposée constante sur toutes les positions radiales de la
roue et égale a 10mm. Pour une premiére estimation, I'angle (), angle de la trajectoire
relative de I'’eau dans la roue (voir §3.4.1), est supposé étre une fonction linéaire du rayon
dont la valeur évolue de 30° au rayon d’entrée (pompe) et 15° au rayon de sortie de roue.
Ce dernier angle correspond a l'angle de l'aube au rayon externe corrigée d’une
estimation du glissement (de 'ordre de 0,8); I'expression du glissement utilisée est la
méme que dans [30].

L'inertie d’un canal de retour est estimée par I'intégrale d’une expression similaire a celle
de I'expression 3.101 en supposant une largeur de passage constante.

! :f”ﬂ:L A (B 3.103
canal = ) S T b2m)y, v b2m \R, '

Les valeurs numériques de ces inerties sont données dans le Tableau 5.

Conduite BP | Conduite HP Roues Canaux de retour | Réservoir HP Total

Inertie (kg/m*) | 1,81.10° 7,36.10° | 8,33.10° 2,02.10° 562.10° | 1,96.10°

9% 38% 43% 10% 0,3%

Tableau 5 : récapitulatif des inerties hydrauliques du circuit
3.5.3. Pertes de charge

Les pertes de charge dans le circuit, listées depuis la partie basse pression jusqu’a la partie
haute pression, sont : perte de charge au piquage d’alimentation du réservoir BP, perte
linéique de la conduite d’aspiration et pertes sur la conduite haute pression ou il y a un
filtre.
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3 Modéle du dispositif de stockage

La sortie de réservoir basse pression est un cas classé dans [32], comme une “entrée dans
un canal encastré dans une paroi a distance finie” dont la valeur dépend de I'épaisseur du
tube (6), du diametre (D) et de la distance d’encastrement (b).

5 %ﬂ D=01m
2
Vo -l oo S - D 6 ~ 3,6mm
b~ 0,02m
b E

La perte de charge (AP {Pa}), fonction de la vitesse de I'écoulement (V), est définie de la

maniére suivante :

pV?
APygp = §. = 3.104

Le coefficient de pertes ¢ est déterminé graphiquement a partir des valeurs §/D et b/D
dont les valeurs sont respectivement 0,2 et 0,036. La valeur du coefficient est de 'ordre
de 0,54. Ceci est valide pour un débit défini positif en pompage. Dans le cas d’un débit
négatif il s’agit plutot d’une sortie (p.389) : la valeur de ¢ dépend du profil de vitesse en
sortie et sa valeur est donnée comme la somme de la chute de pression par frottement et
la valeur de pression dynamique ; avec les recommandations que I'on peut lire p.111 sur
le profil des vitesses, on supposera que & = 1.

La perte sur la conduite d’aspiration basse pression est définie de la méme maniére avec
un coefficient ¢ différent ; la perte de charge s’écrit dans ces cas de la maniere suivante :
l pV?

AP = }—— 3.105
D 2

La valeur de A dépend du matériau et du nombre de Reynolds. L’expression 3.106 donne
la valeur de ce facteur pour des conduites a rugosité hétérogene.

0,25
- 100) 3.106

A=0,1 (1,46— +—

D Re

Pour des tuyaux en acier galvanisé ordinaire, la hauteur moyenne des rugosités (A) est de
I'ordre de 0,15mm, et A est compris entre 0,026 et 0,025 pour des nombres de Reynolds

compris entre 5.10* 3 1.10° (Re = V.D/v).

La perte de charge sur la conduite haute pression (conduite, filtre, piquage) est
expérimentalement mesurée puis introduite dans le modele.

La perte de charge de la vanne n’est pas traitée comme un élément résistif mais comme
une source de pression ; le détail sur cet élément est donné dans le paragraphe suivant.
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3.5.4. Perte de charge de la vanne

La vanne est en principe un élément générant une perte de charge dans le circuit quand il
est nécessaire d’arréter la circulation d’eau. Vanne ouverte, la perte de charge de cet
élément est négligeable.

Les modeles de vanne sont souvent construits a partir de la reproduction de cette perte
de charge en utilisant un coefficient de perte variable qui dépend de I'état d’ouverture
[31]. Vanne fermée, la pression de vanne dépend d’un débit de fuite a déterminer, pour
lequel le coefficient de perte se doit d’étre suffisamment important pour maintenir le
débit a une faible valeur.

Un modele de vanne différent a été choisi ici, dont le principe est de calculer la pression
que doit appliquer la vanne pour annuler le débit d’eau. Cette opération est faite dans le
modele Simulink par un controleur PI.

Ce controleur est construit en inversant le schéma de calcul du débit (Figure 83). Comme
on peut le voir sur la Figure 84, qui illustre la boucle de contréle, I'idée est de créer
(calculer) la consigne de pression de vanne en fonction de I'observation de I'écart entre le
débit de référence et le débit effectif.

Ceci est utile lorsque I'on souhaite obtenir une vitesse nulle ; si ce n’est pas le cas le
contréleur est mis en “roue libre”” en annulant progressivement la pression appliquée.

Le controleur (C(s)) a une structure “Proportionnel Intégral’”’ comme indiqué en Figure 85.
Les parametres du contréleur sont choisis pour obtenir I'amortissement et le temps de
réponse souhaités (I'allure) en accord avec les observations expérimentales ; ici on prend
K=2.10° (Pa.s/m>) et Ti=400 s.

Ppilan [«

—_— Qv

() fe—(O rer

Figure 85 : Schéma du contréleur

Figure 84 : Schéma de la boucle de calcul

3.6. Ligne mécanique
3.6.1. Modele

L’entrainement de la pompe se fait par une machine asynchrone a cage. Celle-ci n’est pas
modélisée pour l'instant et on l'introduit du seul point de vue mécanique comme une
source de couple appliquée a une masse en rotation dont l'inertie est donnée par le

Page 94
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constructeur. A cette inertie on ajoute celle de I"accouplement coté moteur. L'inertie
résultante (Iy ) est estimée a 0,717 kg.m>.

Le reste des éléments de la ligne mécanique modélisés sont schématisés sur la Figure 86.

@ Wmot Wpompe

'g Cmot CK Cpompe Cpompe

S .

AV v o

~ : 1 Kmsea 4 1
Qe lo,mot's +f S loipornpe' S —‘
' Kméca L pemee |
E Io_mot IO_pompe

S

a8

Figure 87 : structure de calcul pour ligne mécanique
Figure 86 : modele de ligne mécanique

Le coefficient de frottement moteur sert a modéliser la perte d’énergie due aux
frottements aux paliers et au ventilateur. Concernant I'estimation du coefficient de
frottement global du moteur, on trouve dans la littérature des modeles généraux pour
I’estimation de coefficients de frottement en fonction de parametres tels que la vitesse
relative entre deux corps, la charge de contact ou le mode de lubrification [33]. La courbe
de la Figure 88 illustre I'évolution du coefficient de frottement en fonction de la vitesse
relative (cela pourrait étre la vitesse de rotation) dont les premiéres études ont été faites
par Stribeck.

Frottement

D @ @

I
Résultats de Stribeck

Hydrostatique

Vitesse relative

Figure 88 : coefficient de frottement fonction de la vitesse relative [33] ; zone | : lubrification
limite, zone Il : lubrification mixte, zone Ill : lubrification hydrodynamique, zone IV : régime non
laminaire pour contacts de surface
Ces modeles sont assez généraux et demandent la connaissance d’un certain nombre de
parameétres. Il semble plus simple d’arriver a un modéle de frottement adapté au moteur
utilisé, qui intégrera aussi le couple “consommé” par le ventilateur, a partir

d’observations expérimentales.

La composante élastique du modele de Figure 86 est surtout liée au couple-metre. Le
terme K,scq €St estimé a 95 kN.m/rad ; cette valeur est obtenue en divisant le couple
nominal par la déformation angulaire annoncée par la documentation de l'instrument.
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Linertie de la machine hydraulique n’est pas fournie par le constructeur. Avec des
données géométriques de I'arbre et des roues de la machine (diametres, épaisseurs et
longueurs de base) une premiere estimation est faite en décomposant I'ensemble en
pieces élémentaires (disques et cylindres). Sans prendre en compte I'inertie des aubes,
I'inertie des pieces métalliques en rotation dans la machine est grossierement estimée a
0,09 kg.m2. L'inertie des disques d’eau en rotation entrainés par les aubes est estimée a
0,02 kg.m?. Ce qui fait au total une inertie de 0,11 kg.m?. La valeur réelle devrait étre
légeérement supérieure a cela a cause des aubes.

3.6.2. Calcul du couple moteur

La pompe doit satisfaire a une consigne en vitesse. Dans ce modele, la commande se fera
par le couple moteur qui est calculée par un contréleur PI. La structure du contréleur pour
asservir la vitesse du moteur est illustrée sur la Figure 89.

Carbre

Figure 89 : structure du controleur de couple

Les valeurs de Ti et K sont déterminés a partir de la fonction de transfert du modele
inertiel du moteur et le contrbleur, ensemble. On calcule les valeurs impliquant un
amortissement de 0,7, et un temps de réponse de 0,1 seconde. Le détail de I'opération est
donné dans le paragraphe 7.5 des annexes.

Une premiere référence de vitesse (w.y) est calculée en fonction de la stratégie de
controle utilisée. La variation de cette valeur est limitée par un “limiteur de pente”, dont
on lisse la sortie afin de limiter les variations brusques de couple, puis cette consigne
lissée (w.) est appliquée au contréleur. La Figure 90 illustre la chaine de gestion de vitesse
avec les différentes opérations réalisées entre la génération de la référence et
I'application du couple moteur au systeme.

Le taux d’accélération maximal du limiteur est fixé a 32rad/s. La constante de temps pour
le lissage est de 0,15 secondes. Ces valeurs sont fixées en fonction du comportement du
variateur de fréquence utilisé.
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Roue libre ?
rooTTTTTTTTTTTTTT T H
: \ 4 v
1 W C
1 . moteur
Pdrograr:me | / P»| Controleur > Processus
e gestion | 1
1
Limiteur A

Wmoteur

Etat du processus

Figure 90 : chaine de gestion de vitesse

L'entrée de couleur rouge sur le limiteur et le contréleur indique la consigne de mise en
roue libre du moteur. Par roue libre on indique I'absence de couple moteur. Cette
consigne est utilisée pour annuler la limitation d’augmentation de la référence et pour
annuler le couple de contrdle. Ceci est nécessaire si I’on veut reproduire le comportement
lors des démarrages en roue libre et reprises au vol en début de turbinage. Le principe est
illustré par la Figure 91.

Avec limiteur . Sans limiteur
Vitesse 4 Vitesse T
________ = Wrsf
wC
= Wpnot
Temps Temps
Instant de reprise ! ® |Instant de reprise

Figure 91 : illustration de I'effet de I’'annulation de la limitation de variation de w,¢f lors d’un
démarrage de turbine en roue libre
La limitation de vitesse produisant une augmentation de vitesse de consigne plus lente
gue I'augmentation “naturelle’” de la turbine, la consigne est inférieure a la vitesse réelle
au moment de la reprise. Ceci va produire un couple de freinage irréaliste. Dans les faits,
le variateur se comporte plutét comme ce qui est illustré par I'image de droite de la Figure
91.

3.7. Conclusion

Le chapitre a introduit les éléments utilisés pour construire le modele du systéme. Un
accent a été mis sur l'analyse des phénomeénes de transfert a l'interface air-eau afin
d’obtenir des éléments de construction pour les modeles de réservoir d’accumulation. Les
principes généraux de la gestion du fonctionnement ont également été évoqués.

La Figure 92 résume les principes évoqués dans les paragraphes précédents pour la
modélisation des éléments du systéme hydropneumatique étudié. Les relations de cause a
effet, illustrées par les fleches horizontales ont été choisies pour faciliter la résolution
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numérique de lI'ensemble. Une représentation par analogie électrique simplifiée de
chaque élément permet d’illustrer le réle des différents composants dans la dynamique du

systéeme.
Modele mécanique wP/T\ Modele de APp;r Modele Qe Modele
~ . N
Pompe/Turbine 2| hydraulique d’accumulateur
[ T | CP/T qVP/T T Pair | 7
3 «— P -
o 7y .
Pressions
Wyref O/F Vanne \L
Supervision

Figure 92 : Eléments du modele global du systéme hydropneumatique

Les éléments inductifs de I'analogie électrique indiquent des composants de type inertiel,
les éléments capacitifs sont assimilables a des éléments élastiques et les éléments résistifs
illustrent des termes de dissipation. Le transformateur illustré dans le bloc de la
pompe/turbine indique qu’il s’agit d’'un élément de transition entre deux domaines
physiques.

Dans le modele, un programme de supervision de I'état du systéme gere la génération de
la vitesse de référence pour la ligne mécanique ainsi que I'état d’ouverture de la vanne. La
logique de ce programme est également utilisée pour la gestion du banc d’essais.

Un certain nombre de parametres des différents sous-modeles doivent étre déterminés
de maniére expérimentale. Ceci fait I'objet d’'une partie du prochain chapitre.

Les simulations de comportement global du systeme réalisées avec ce modele sont
présentées a la fin du chapitre suivant.
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4 Caractérisation et validations expérimentales du prototype

4. Caractérisation et validations expérimentales du prototype

Dans ce chapitre on présente I'ensemble d’études expérimentales réalisées sur le banc
d’essais présenté dans le paragraphe 2.3.1.

Il s’agit d’une part de quantifier un certain nombre de parametres physiques du modele,
notamment les caractéristiques de la ligne d’arbre, de la pompe/turbine et du réservoir
d’accumulation.

Ensuite on y compare les résultats du modéle avec des observations expérimentales
réalisées lors d’essais de stockage/restitution. Dans ces essais, trois modes de gestion du
banc sont présentés.

Une partie des analyses découlant des expériences réalisées a vise observer les
performances du systéme, en termes de rendement d’accumulation de réservoir et
rendement global par exemple.

4.1. Ligne d’arbre

4.1.1. Estimation du coefficient de frottement sur le moteur seul

On se propose ici de réaliser des estimations du coefficient de frottement interne au
moteur électrique par des essais de décélération “naturelle’” apres lacher en roue libre. Le
moteur peut se schématiser comme étant une masse en rotation autour de son axe sur
laquelle s’appliquent le couple électromagnétique du moteur et le couple de
frottement (Figure 93).

— I, ==

} L l CMot

Figure 93 :schéma descriptif du moteur

L’évolution de la vitesse de rotation du moteur est décrite par I’équation suivante :

dw
3 C = IO'E 4.1

Le moment d’inertie I, du moteur est donné par le constructeur, on y ajoute le moment
d’inertie de I'accouplement monté en bout d’arbre. Le moment d’inertie global est estimé
a 0,717 kg/m?2.

On réalise des essais de lacher en roue libre de sorte que I'unique couple appliqué soit le
couple de frottement écrit comme étant fonction de la vitesse de rotation. Pour des
raisons d’intégration au modele on cherche a modéliser le couple de frottement sous la
forme suivante : C; = f. w. Ici f(kg.m?/s) est un coefficient de frottement instantané.
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Ainsi I’équation 4.1 prend la forme suivante :

dw
—fw=1I1.— 4.2
dt
La vitesse de rotation est mesurée et enregistrée toutes les 10ms environ. Les mesures
;e s , . , sy . dw . .
réalisées nous permettent d’estimer la valeur de la décélération (E)' La Figure 94 illustre

I’évolution de la vitesse suite au lacher du moteur par le variateur pour les différents
essais réalisés. Connaissant la vitesse de rotation et le moment d’inertie, on peut estimer
la valeur du coefficient de frottement instantané.

Essais de lacher en roue libre Estimation du coefficient de frottement

a différentes vitesses initiales (F=10.dw/dt/w)
£ 3
£ =
= =]
g o =
172
g s
s £
g - 1
T T T T T T T ol T T T T T T T
0 20 40 60 80 100 120 0 1 2 3 4 5 6
Temps(s) In(®)
Figure 94 : ensemble des observation de la Figure 95 : estimation du coefficient de
vitesse de rotation lors des lachers en roue libre frottement instantané

La Figure 95 donne les valeurs du coefficient de frottement estimé. L’allure de I’évolution
du logarithme du coefficient en fonction du logarithme de vitesse peut assez bien se
décrire par une droite d’équation In(f) = A + B.In(w). Ceci nous améne a I'expression
suivante pour le coefficient de frottement :

f =0,336.w 6% 4.3

L'effet de I'expression de I'équation 4.3 est comparé dans le modele réalisé sur Simulink
aux résultats que I'on peut obtenir avec des valeurs de coefficient constantes comme il
était admis dans le modéle initial. Le méme type de lacher est configuré dans la simulation
pour observer la décélération du rotor.

Les valeurs constantes de coefficient de frottement produisent des décélérations de type
“exponentiel décroissant” qui sont caractérisées par des temps de décélération trés longs
ou des décélérations au lacher trés importantes. L’évolution de f décrite par I'équation
4.3 produit des temps totaux de décélération et des pentes similaires aux mesures pour
2500 tr/min comme pour 500 tr/min.
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Comparaison des vitesses de décélération du moteur en roue libre
entre les mesures et le modele
pour différentes valeurs du coefficient de frottement
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Figure 96 : simulation d’essais de lacher en roue libre moteur seul

4.1.2. Inertie de la pompe-turbine

On se propose de vérifier la validité de I'estimation de I'inertie de la pompe/turbine en

réalisant des simulations de lacher similaires a ceux présentés dans le paragraphe

précédent avec la pompe connectée au moteur. Dans ce cas les couples agissant sur les

masses en rotation sont le couple de frottement du moteur et le couple “consommé” de

la pompe. Le premier est estimé par la valeur du frottement tiré de I'’équation 4.3. Le

couple résistant de la pompe est caractérisé par des essais stationnaires a débit nul ; ce

sont des moyennes sur 24 secondes d’acquisitions a 60 Hz. On réalise des mesures de

couple pour différentes vitesses lors d’essais ou la vitesse est augmentée puis diminuée

par paliers de 100 tr/min ; les valeurs mesurées et le modele utilisé pour les simulations

sont illustrés sur la Figure 97.

50

w
o

Couple(N.m)
N N
o a1

=
4]

10

Couple pompe a débit nul

O  Mesures
Modele

1
1000 1500 2000
Vitesse(tr/min)

Figure 97 : couple de la pompe fonction de la vitesse a débit nul

Page 101



On notera que pour certaines vitesses (2000, 1500, 1000, 500, 200 et 100 tr/min) il y a
plusieurs valeurs de couple. Les valeurs les plus basses ont été mesurées lors des paliers
descendants ; pour les grandes vitesses cette différence est minime.

Essais et simulations de lacher 2000tr/min Essais et simulations de lacher 1000tr/min
,,,,, [ H I I T T T T T
2000 , ‘ ‘ ‘ Mesures 1000w — — = = — ‘+ ***** ‘* ***** ‘* — Mesures
1800 -~~~ - i B I=0,15kg.m? | ool N\ Lol I=0,15kg.m?||
! ! ! — =0,3kg.m? i ‘ . | — F0,3kg.m?
1600F +R = R 77— =0,05kg.m2 | BOOF + R - —+ - - - -k - - —— 1=0,05kg.m? ||
T S ERt St L SRRt i Y . NN SR SR S S
= \ =
£ 12000 1 -\ G T oo i B e e
= | \ | | | | | =]
T 1000FT - W e - F ookl __ S I I AN
a RN ‘ i l | g oS00 N
£ 800t - W oo Lo J-— 2 400
S ! N | 1 1
600 "F ***** NS S == ﬂ‘ - — 300
400 - - —-—--= N i i e 200
| . |
200 et == — 100/ ‘
: o S | [
,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, S S|
Or 1 I i I I T (B !
0 5 10 15 20 25 0 5 10 15 20 25
Temps(s) Temps(s)
Figure 98 : simulations de lacher en roue libre ~ Figure 99 : simulations de lacher en roue libre
2000 tr/min pompe 1000 tr/min pompe

Des simulations de lacher sont faites en utilisant le modéle de couple résistant de la Figure
97 (courbe rose); une méthode d’interpolation par parties disponible sur Simulink est
utilisée pour estimer la valeur du couple pour une certaine vitesse. On y configure
différentes valeurs d’inertie de pompe et deux valeurs de vitesse initiale. Les résultats de
ces essais et simulations sont présentés sur les Figure 98 et Figure 99.

Des lachers faits a différents moment donnent des temps d’arrét qui présentent une
légere dispersion, surtout pour les essais de vitesse initiale de 1000 tr/min ; des variations
similaires étaient observées pour les lachers du moteur seul (Figure 94). Les différences
sont certainement dues aux changements de ce couple résistif qui peuvent étre liés a des
parametres expérimentaux difficilement maitrisables tels que la température des paliers
par exemple.

Les simulations avec une inertie de 0,15 kg.m? donnent les résultats les plus proches aux
mesures. Cette valeur d’inertie sera donc retenue dans le modeéle.
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4 Caractérisation et validations expérimentales du prototype

4.2. Coefficients pour le modele de réservoir d’admission

Dans le modeéle de réservoir d’admission, deux facteurs sont inconnus: le coefficient
d’échange global (h) et le coefficient de frottement de la conduite de I'évent (f).

On utilise le modele global du systéme de stockage afin de tester I'influence de différentes
valeurs de ces facteurs sur la pression d’aspiration. Le modeéle est configuré pour un essai
de pré-charge du réservoir de stockage a vitesse de rotation constante (environ 625
tr/min). Le cas de simulation présenté concerne principalement un essai avec un
silencieux situé a I'entrée de la conduite de I'évent. Un autres cas, avec des conditions
similaires (pressions et vitesse de rotation), mais sans silencieux, est illustré également sur
les Figure 100 et Figure 101 pour en observer I'effet sur la pression d’aspiration de la
pompe.

Les graphiques de la Figure 100 donnent la pression a I'aspiration pour différentes valeurs
de h et de f. Les débits observés sont donnés sur la Figure 101. Sur cette derniére figure,
seul le cas avec silencieux est comparé au modele. Dans le modeéle le débit est estimé
comme il est indiqué dans le paragraphe 3.3.

Evolution de la pression d'aspiration

Figure 100 : pression d’aspiration

Débit d'eau pompe

s pour différentes valeur de f et h 20 T T
125X}Q**r****r****r — Avec silencieux
’ ‘ ‘ ‘ ‘ 15 Modele |
| | | Mesure avec silenciux - Sans silencieux
1.2 S i e I TN =)
| | — -£=8,h=0 10F HE- - - - - - - T - - - - - -
s I e e
o 115F ¢ -- P == == —3| ===19, h=5 e
S | | | | =—=fg h=1 S S5rff--—-----
B | | | ‘ Mesure sans silencieux| g
8 11F- ¥ -+ - —— - - —— - |- - Al s}
o | | | [ A 0] it Rl
| | | |
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Figure 101 : débit d’eau pour les deux cas

Les conditions d’essai n’étaient pas exactement identiques mais suffisamment proches en
termes de débit (voir les courbes de débit qui sont similaires en amplitude sur la Figure
101) pour se faire une idée de I'effet du silencieux sur la pression d’aspiration.

Il semble que la valeur maximale de la chute de pression soit fixée par la valeur de f. La
valeur de h joue sur I'allure de I’évolution de la chute de pression ; des valeurs trés faibles
de h semblent convenir assez bien pour ce cas. Une valeur de h de 1 W/m?/K a été
retenue ainsi qu’une valeur de f de 9. Pour le cas sans silencieux, la valeur retenue pour f
sera de 1.
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4.3. Coefficient d’échange de chaleur global

L'objectif de cette partie est d’estimer la valeur du coefficient d’échange de chaleur
convectif global h; afin de pouvoir modéliser correctement I'évolution de la pression
d’accumulation lors des périodes de compression/détente et lors des périodes d’attente.
On rappelle que la modélisation se fait par I'utilisation d’un coefficient global, qui integre
le transfert vers I'acier et vers I'eau, pour des raisons de faisabilité expérimentale et
simplicité comme indiqué au paragraphe 3.2.3.1.

L’évolution de la température de I'air dans le réservoir d’accumulation peut se décrire par
I’équation de la variation d’énergie interne d’un gaz parfait, appliquée a la masse d’air
(considéré sec) se trouvant dans le réservoir (expression 4.4).

dTair
dt

4.4

dv
—PE — th (Tair — Tparoi) = Mgir- Cv.

Dans le but d’estimer la valeur de hg, différentes méthodes ont été explorées. On
présente ici une méthode d’analyse de I'évolution de la température durant la période
succédant a une phase de variation de volume d’air (périodes d’attente) inspiré des
travaux de Pourmovahed et al [16].

4.3.1. Le concept utilisé

Lors d’une période d’attente, la variation de volume est nulle (voir premier terme de
gauche de I'équation 4.4) et le probleme se réduit a une équation linéaire du premier
ordre (a condition de supposer que h, est constante) dont la solution peut se trouver en

utilisant une variable du type :
0 = Tgir — Tparoi 4.5

La surface d’échange S est constante durant le temps d’attente (voir Figure 102).
L’équation 4.4 peut se réécrire comme indiqué par I'expression 4.6.

mair-Cv.%z_e 4.6
hy.S dt

L’évolution de @ est ainsi décrite en intégrant I'équation 4.6 aprés regroupement des

variables, par I'expression 4.7.

t
0 =0pe T 4.7

Avec tau, la constante de temps du systeme, donnée par I'expression 4.8.

_ Mair. Cv
T = hy S 4.8
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4 Caractérisation et validations expérimentales du prototype

Il s’agit d’'un raisonnement qu’on retrouve dans Pourmovahed et al. [16], et qui découle
des analyse des corps en refroidissement comme ce qu’on peut trouver dans [13].

Dans [16], les auteurs basent [I'analyse du refroidissement d’accumulateurs
hydropneumatiques a piston métallique, dont le but est de déduire une expression pour le
coefficient d’échange global, sur ce concept de constante de temps de la variation de
température (ou de pression).

Cette valeur est un temps et il peut étre mesuré : il représente le temps nécessaire pour
que la température (ou la pression) varie de 63,2% (1 — e~1) de la variation totale subie
durant I'attente comme illustré en Figure 103.

Tairn A —

a;,..q..O\l’VIesure de niveau Pair
100%

Pair
S — P
Heay P
> temps
D Bres
Figure 103 : évolution de la pression lors d’un
Figure 102 : réservoir d’accumulation refroidissement

D’autre part, on pourrait aussi faire une estimation de hy a partir de I'équation 4.7 en
définissant un temps "t" commengant au début du refroidissement (voir Figure 103) pour
en observer I'évolution sur tout le temps d’attente. Seule la premiére méthode est utilisée
ici.

4.3.2. Procédure expérimentale

La variation de pression d’air précédant la période d’attente qui nous intéresse ici est
réalisée soit par pompage d’eau dans le réservoir si on veut chauffer I'air, soit par une
décharge a vitesse de rotation nulle si on veut détendre I'air (pour le refroidir). Le
pompage est fait au point de fonctionnement optimal.

On donne ici quelques détails sur la maniére d’obtenir et de traiter les parametres utilisés
pour I'analyse, ainsi qu’un apercu des conditions des essais :

mn_r

0] La constante de temps "'t'° est extraite de I’évolution de la température moyenne
de mélange de I'air lors des périodes d’attente. Celle-ci est estimée par I'’équation des
gaz parfaits :

Toiy = ———— 4.9

o] La pression de l'air est estimée comme étant la pression mesurée a la base du
réservoir réduite de la pression de hauteur d’eau (He,,) séparant le point de mesure et
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la surface libre d’eau (voir Figure 102) et mesurée par un capteur de niveau. On utilise
un capteur de pression du type Keller PAA-33X piezorésistif d’'une gamme de mesure 0-
45 bar absolus et d’une incertitude de 0,025% de la gamme (c.a.d. =1.1kPa).

0] Le volume est estimé a partir de la mesure de la position de I'interface air-eau, de
la position verticale du capteur de niveau et des dimensions du réservoir. Concernant le
volume initial, les dimensions exactes de la partie elliptique interne pouvant étre
soumises a des écarts par rapport aux cotes des plans fournis, on compare la premiére
estimation “géométrique’” du volume initial a une deuxiéme estimation faite grace a la
mesure de variation de volume et de la pression a la fin de la période d’attente. On
attend d’atteindre un état d’équilibre isotherme afin de pouvoir écrire ceci: Py.V, =
Pr. (Vo + AV).

Le terme de variation de volume (AV) est estimé par la différence de hauteur entre les
positions d’eau initiale et finale dans la zone cylindrique du réservoir ou la seule
dimension utilisée est le diametre interne du réservoir. Les écarts entre les deux
estimations de volume rapportés au volume estimé géométriquement sont montrés
sur la Figure 106.

L'ordre de grandeur de I'écart observé est au maximum 2% de la premiére estimation ;
les écarts peuvent provenir de 3 sources d’erreur : écarts d’estimation des dimensions
du réservoir et position du zéro pour la mesure de niveau, incertitude sur I’écart des
positions de l'interface pour le calcul de AV et I'estimation de la pression d’équilibre
isotherme, pouvant étre affecté par une attente trop courte.

0] La masse d’air est supposée constante sur les durées qui nous intéressent. Elle est
estimée a l'instant initiale, avant la phase de variation de volume, a partir de la
pression, de la température et du volume initiaux de l'air. La température initiale est
mesurée par la sonde Pt100 installée dans la partie haute du réservoir (voir Ty, 5 dans
la Figure 102).

o] Concernant la température de paroi, ou plutot d’interface “air - milieu externe”,
les mesures indiquées par les thermocouples présentent des variations de 1,5K en
compression et 0,7K en détente au maximum (Figure 105). La Figure 104 illustre un
exemple de cas de compression attente; la température de surface n’augmente
gu’apres un certain temps. Ces mesures sont faites sur 3 points de la partie supérieure
du réservoir et ne sont donc pas représentatives de toute la surface d’échange,
notamment aucune indication n’est disponible a I’état actuel sur la température
d’interface de I'eau.

Par ailleurs les thermocouples n’ont été installés qu’apres le début de la campagne
d’essais ; seul 23 cas sur 47 ont donc été réalisés avec ces indications supplémentaires.

La température d’interface est finalement estimée comme étant constante et égale a la
température moyenne d’air a I'état final d’équilibre calculée a partir de la pression
finale mesurée.
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Figure 104 : évolution des températures
mesurées et pression a la base du réservoir ;
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Figure 105 : Ecarts entre les températures

initiales et finales de paroi

0] Les plages des parametres en jeux pour les essais faits dans [16] et pour le cas

présent sont comparées sur la Table 1.

Les incertitudes associées a la détermination du coefficient d’échange de chaleur global,

et donc a I'estimation des différentes variables utiles a I'’étude, sont détaillées dans le

paragraphe 7.6 des annexes.

Pourmovahed et al.

[16]

Cas présent

Ra*

L/D en fin de
compression

D
TS/Tair

Pressions

Vitesse d’avance du

piston

2,6.10%49,5.10"

0,77a1,5

12,38cm
0,71a1
10 a 195bar

0,11 2 8,08 cm/s

<6,2.10"
0,4932,7

67,2 cm
0,94 et 1,05
2 a 14bar

-1,77 a 1,47
cm/s

Table 1 : comparaison des plages des parameétres
influant sur I’échange de chaleur convectif
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Figure 106 : écarts d’estimations du volume initial

La Figure 107 et la Figure 108 donnent un apercu des essais réalisés. La Figure 107 donne

les valeurs de la température moyenne estimée au début de la période d’attente,

rapportée par la température initiale (avant variation de volume), pour les différents

rapports de volume appliqués.
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Les valeurs de température se distribuent autour d’une évolution isentropique (n=1,4), a
droite de celle-ci lors des compressions et a gauche dans le cas des détentes. L'écart a
I’évolution isentropique est lié a la vitesse de compression (voir vitesse d’avance moyenne
sur la Figure 108) et I'importance des échanges de chaleur.

La Figure 108 donne les valeurs du coefficient polytropique des compressions/détentes
réalisés pour les vitesses d’avance moyennes absolues appliquées.

Température adimensionée au début de l'attente

en fonction des rapports de volume appliqués Coefficient polytropique
2 . f .
~ ® Compression . n=1.1 ..
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Figure 108 : coefficient polytropique en fonction

Figure 107 : température adimensionnée au début )
de la vitesse d’avance moyenne absolue de I'eau

de la phase d’attente

4.3.3. Observations des constantes de temps

Les résultats observés par [16] sont présentés pour en extraire des corrélations sous
forme de constantes de temps adimensionnées écrites ainsi :

AT

= 4.10
p.C,.L?

Durant I'attente, la densité moyenne de I'air et la longueur caractéristique (ici il s’agit de la
hauteur disponible pour la circulation de I'air) sont constantes. Les propriétés de I'air sont
estimées a la température moyenne de l'air calculée par I'équation des gaz parfaits a
t = 7 ; les relations utilisées pour ces propriétés sont présentées dans le paragraphe sur
les propriétés de I'air (§3.2.4.1).

La constante de temps est corrélée, comme le serait un coefficient d’échange convectif au
travers du nombre de Nusselt (Nu), d’'un nombre de Rayleigh ainsi qu’a un facteur de
forme et un rapport de températures. Ces parametres sont définis dans [16] :
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T* — 0'045.Ra*_O,ZGOI%.F—1,156.T*1,170 4.11
R < P2 9B (Tair = Tparot)- L*. Gy 4.12
u. A
F=— 4.13
—S.D
T = s 4.14
Tair
hL 4.15
Nu=—
A
Nup g oo = 22,2. Ra**?60, F2156 T+~1.170 416

L’expression 4.16 du nombre de Nusselt découle de la combinaison des expressions 4.11,
4.13, et 4.15. Le facteur de forme F dans [16] est simplifié pour un volume cylindrique en
écrivantF = L/D /(2 + 4L/D). Cette valeur est utilisée pour le calcul de Nup ¢ o¢. Pour le
reste on utilise I'expression 4.13 pour ce facteur.

On compare les résultats en termes de constantes de temps adimensionnées (Figure 109)
et nombre de Nusselt (Figure 110).

Les constantes de temps adimensionnées faibles semblent du méme ordre de grandeur
que les valeurs prédites par I'expression 4.11, puis on voit apparaitre une déviation qui
indique que le réservoir présente un coefficient d’échange plus important que prévu. La
méme information est présentée sous forme de nombre de Nusselt en fonction du
nombre de Rayleigh (Figure 110). Dans cette figure, pour chaque cas, on présente le
nombre de Nusselt estimé et la valeur prévue par la relation 4.16. Les points rouges se
trouvent bien en dessous des autres méme en prenant en compte la zone d’incertitude
possible.

La raison des échanges plus importants du réservoir utilisé dans le projet actuel peut étre
due a la présence de I'eau, qui pourrait favoriser les échanges, ou a la différence de
dimensions entre les cas test utilisés dans [16] et le cas traité ; car méme si 'ordre de
grandeur des nombres de Rayleigh est similaire, I'échelle du réservoir est 5 a 6 fois
supérieure.

L'incertitude estimée pour le nombre de Nusselt est au maximum de 30% avec une
moyenne en dessous de 15% et celle sur le nombre de Rayleigh de 45% avec une moyenne
en dessous de 13%. Le détail du calcul des incertitudes se trouve dans le paragraphe 7.6.

La zone de valeurs de Nusselt estimées expérimentalement est relativement bien
regroupée ; la dispersion est due aux différents facteurs de forme de chaque cas testé. Le
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paragraphe suivant introduit la relation entre les nombres de Nusselt, Rayleigh et le
facteur de forme.

Constantes de temps adimensionnées Nu vs Ra*
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Figure 109 : comparaison des constantes de Figure 110 : comparaison des nombres de Nusselt

temps adimensionnées

4.3.4. Relation empirique pour Nu

Les valeurs de nombre de Nusselt obtenues sont corrélées au nombre de Rayleigh et au
facteur de forme afin d’établir une relation utile lors de la prédiction de I'état de I'air par
le premier principe.

On applique une régression linéaire, avec le logiciel de “traitement statistique” R [34], au

logarithme des variables dont la relation est supposée étre du type :

In(Nu) = A+ B.In(Ra*) + C.In(F) 4.17

La forme obtenue est donnée par I'expression 4.18.

Nu = 3,25.Ra*%?72, F0.765 4.18

La Figure 111 donne I'allure des écarts entre les valeurs obtenues par la relation 4.18 et
les valeurs utilisées pour la régression.

Les valeurs de nombre de Nusselt obtenues par I'expression 4.18 s’écartent au maximum
de 9% des valeurs utilisées pour la régression. On note que les valeurs pour la détente
sont plutot en dessous de zéro et celles des compressions au-dessus.

Il pourrait étre intéressant d’extraire des relations séparées pour le cas de la détente et de
la compression. Mais puisque les valeurs de Nusselt ne s’écartent pas plus du modele que
ne le sont les bornes externes fixées par les incertitudes des observations (Figure 112), et
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4 Caractérisation et validations expérimentales du prototype

que c’est plus simple a configurer pour les simulations, on n’utilise qu’une seule
expression. Les barres d’erreur horizontales sur la Figure 112 représentent l'incertitude du
nombre de Nusselt obtenues a partir de I'équation 4.18, dont I'expression de l'incertitude
est donnée dans les annexes (paragraphe 7.7.3).
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Figure 112 : valeurs de nombre de Nusselt

Figure 111 : écarts entre “Nu régression” et “Nu ) i .
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L’expression du nombre de Nusselt obtenue sera testée sur le modele du réservoir pour
avoir une idée de la “qualité” de la prédiction du comportement de I'air.

4.3.5. Modélisation de |’état du réservoir

Un cas test expérimental de compression/attente/détente est présenté ici avec I'objectif
de valider I'expression du coefficient d’échange de chaleur global par la comparaison de
résultats de calcul de la pression et de la température moyennes de I'air aux observations
expérimentales.

La variation de volume est produite par le débit d’eau entrant dans le réservoir; la mesure
de ce débit est utilisée dans le calcul. Le paramétrage de base du modele est illustré par le
schéma de la Figure 113.

Valeurs initiales de:

- Pression Evolution de:

- Volume _— M?dele (_je —_ - Volume

- Température reservoir - Température moyenne
- Hauteur d’eau - Pression

Evolution du débit (mesure)

Figure 113 : entrées-sorties du modele de réservoir d’accumulation
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La température de paroi est supposée constante et égale a la température initiale dans un
premier temps. Ensuite, afin d’observer dans quelle mesure cette supposition influence le
résultat sur I'évolution de la pression, un deuxieéme calcul est fait en suivant les indications
données par Pourmovahed et al [16] concernant le calcul de la température de paroi. Il est
proposé d’attribuer a l'interface une augmentation de température correspondante a
I’énergie cumulée du transfert de chaleur global calculé, et donc fonction de la masse de
métal en contact avec I'air. La comparaison entre ces deux modes de calcul est faite par
I'effet observé sur |’écart entre la pression calculée et |la pression mesurée.

Ensuite, concernant le modele de réservoir, de maniére globale, la premiére question qui
se pose est la validité de I’évolution du volume d’air car la pression finale des périodes
d’attente dépend fortement de ce volume. Le volume est calculé en soustrayant au
volume initial le résultat de l'intégration du débit volume dans le temps pour un débit
positif entrant. La Figure 114 illustre I’évolution des différentes estimations du volume. On
constate que les volumes estimés pour les périodes d’attente sont concordants ; ce n’est
pas le cas des périodes de compression et détente durant lesquelles I'estimation faite par
la mesure de hauteur contient un retard par rapport aux autres. Ce retard provient du
temps de lissage configuré sur I'appareil.

Les résultats du calcul sont présentés sur les Figure 115 et Figure 116 pour I’évolution de
la pression et de la température moyenne de I'air. On y compare les pressions mesurée et
calculée par le modele en fonction des différentes expressions utilisées pour le coefficient
de convection global. La sous-évaluation du coefficient convectif, courbes vertes calculées
avec l|'expression tirée des travaux de Pourmovahed et al. [16], provoque une
surestimation des variations de température et de pression et implique que le temps
nécessaire pour atteindre la valeur isotherme de la pression s’allonge. On remarquera que
la température expérimentalement estimée a la fin de la période (t = 400 s) atteint une
asymptote en dessous de la température initiale. L’écart est du méme ordre de grandeur
gu’au moment du pic de température. Cette déviation peut étre due a une erreur
d’estimation du volume final, de mesure de la pression finale ou de la masse initiale ou
alors d’une erreur d’estimation de la température de paroi qui était considérée constante
et égale a la température initiale.

Concernant la configuration de température variable pour l'interface avec le milieu
externe, les différences avec le cas a température constante est minime aussi bien sur la
pression (Figure 115) que sur la température (Figure 116). La configuration de
température d’interface présente donc un faible effet sur la modélisation de
comportement global du réservoir de stockage dans ce cas.

Une estimation expérimentale du flux de chaleur global est faite par I'équation de
I’énergie (6Q = dU + P.dV). La variation d’énergie interne est estimée a partir de la

mesure de pression et du débit (dU = m.Cy,.dT = %[V. dP + P.dV]). La Figure 117
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4 Caractérisation et validations expérimentales du prototype

compare les valeurs de flux de chaleur global estimé et modélisé. On y observe a nouveau
la sous-estimation des flux par la courbe verte.
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Figure 115 : évolution de la pression a la base
du réservoir

Figure 114 : évolution du volume d’air

On observe également que la valeur maximale du flux est atteinte par la courbe rouge qui
est en accord avec les estimations expérimentales durant les phases de compression et de
détente. Ceci implique des différences de température plus importantes du modele
représenté par les courbes vertes et donc des valeurs de flux également plus importantes
lors des périodes d’attente.
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Figure 117 : évolution du flux de chaleur global

Il faudra par la suite vérifier que la relation obtenue est toujours valide a des pressions

plus élevées.
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4.3.6. Estimation du rendement d’accumulation

L'obtention d’une relation permettant d’estimer la valeur de coefficient d’échange global
permet, en supposant que le modeéle est valable pour toute la gamme des pressions et des
puissances hydrauliques envisagées, de faire une estimation préalable du rendement
d’accumulation et de la densité d’énergie du systeme pour différents taux de compression
et différents temps d’attente.

L’estimation du rendement et de la densité est faite par la simulation de cycles de
stockage récupération. Durant ces cycles, le débit volumique introduit dans le réservoir
est configuré comme étant fonction de la pression d’accumulation. La relation entre les
deux variables est estimée a partir des caractéristiques de la machine hydraulique. On
suppose que le pompage et le turbinage se feront au point de meilleur rendement de la
pompe/turbine. La relation obtenue a partir des grandeurs adimensionnées est donnée
par I'expression 4.19.

Pair — Parm\™®
qv = 5BEPR30)BEP ~ 5BEPR3 (alr—atm) 4.19

2
YeepRp

Dans ce cas on néglige, dans le calcul de la différence de pression aux bornes de la

machine, les pertes de charge du circuit et on se place dans une situation quasi-

stationnaire.

Evolution de la pression calculée Evolution de la pression calculée
Pinit:2bar D:1 Pinit:2bar D:1
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Figure 118 : évolution de la pression d’air Figure 119 : évolution du débit introduit dans
calculée ; cas a pression initiale de 2bar et le réservoir ; cas a pression initiale de 2bar et
rapport de cycle de 1 rapport de cycle de 1

Les Figure 118 et Figure 119 illustrent ce que peut étre un cycle simulé. La compression est
arrétée quand la pression d’air atteint le maximum configuré et la détente s’arréte quand
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4 Caractérisation et validations expérimentales du prototype

le volume atteint le volume initial d’air. Les deux périodes sont séparées par un temps
d’attente.

La pression en fin de compression augmente trés rapidement a cause du volume de plus
en plus faible et du débit croisant. L’évolution du débit, qui est fonction de la pression
calculée, est illustrée par la Figure 119.

Ce cycle illustre ce que peuvent représenter les pertes thermiques en termes de chute de
pression apres compression.

Le rendement est défini comme le rapport entre I'énergie récupérée a la détente et
I’énergie fournie a la compression (voir expression 3.78 du paragraphe 3.2.6). La densité
d’énergie est définie comme le rapport entre I'énergie récupérée a la détente rapportée
au volume initial d’air.

Le rendement (Figure 120) et la densité (Figure 121) sont calculés pour des cycles réalisés
a différentes pressions initiales et différents rapports de cycle (D). La pression maximale
configurée est de 40 bar. La valeur de D est une normalisation du temps d’attente, apres
compression, par la durée de la phase de compression (voir paragraphe 3.2.6).

Le rendement d’accumulation minimal attendu (Figure 120) est de I'ordre de 72% pour la
pression initiale la plus faible ; c’est pour les plus basses pressions que la température va
le plus augmenter a la compression, ce qui produit des plus fortes pertes de chaleur. Pour
2 bar de pression initiale (cas illustré par la Figure 118), la température moyenne de I'air a
la fin de la compression devrait étre de I'ordre de 190°C.

Rendement d'accumlation fonction de la pression ini tiale Densité d'énergie fonction de la pression initiale

1.00
I

N\
>

\\
N \
SN
\\\
\ \\

0.90
Il
A
AN
N
250
L
\\
AN

o

0‘80
N
O
N

Rendement
0.85
Il
<
\
N\
N
NN
Densité d'énergie (Wh/m3)
200
L
——
\

150
|
—~
T

100
|
NN

o

~NA R
50

N\
\\

0.70
I
0
|

10 20 30 40 10 20 30 40
Pression initiale (bar) Pression initiale (bar)

Figure 120 : rendement d’accumulation fonction Figure 121 : densité d’énergie fonction de la
de la pression initiale et le rapport de cycle pression initiale et le rapport de cycle
d’attente ; Ppay = 40 bar d’attente ; Prmay = 40 bar

Le point de densité d’énergie maximal se trouve autour de 13-15bar de pression initiale.
La valeur de pression initiale optimale peut changer selon le temps d’attente aprés la
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compression. L'énergie perdue lors des attentes longues peut étre de I'ordre de 16% de
I’énergie récupérable avec une détente immédiate.

Les Figure 122 et Figure 123 donnent les valeurs de rendement et de densité d’énergie
pour une pression maximale de 20 bar. Dans ce cas la pression initiale optimale est de 7
bar et le rendement minimal attendu est de 79%.
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Figure 122 : rendement d’accumulation

fonction de la pression initiale et le rapport de

cycle d’attente ; Ppax = 20 bar
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4.4. Mesures de pertes de charge

Les pertes de charges que I'on souhaite caractériser sont celles de la conduite haute
pression. Le schéma de la Figure 124 illustre la position des points de mesure et la perte
de charge qu’on veut modéliser pour les phases de pompage et de turbinage.

Pompe )
Qv P
Turbine <=1 3
urpine P3_Stat ¢ i
\-J_‘ A @ 3
l IAHZ s &/
p, Filtre
AP,?

D

Figure 124 : mesure de pertes de charge sur la conduite haute pression

Les pressions mesurées (P,etP;), sont “corrigées” par la pression de hauteur d’eau les
séparant de la ligne moyenne de la conduite (£pgAH;). Par ailleurs, la pression du
réservoir mesure une pression totale; la pression statique au point du piquage de la
conduite (P3 44¢) est estimée en déduisant a la mesure, la pression dynamique observée
par la mesure de débit (1/2.p.(Qy/S)?). La valeur “finale” mesurée est donnée par
I’expression

1
APy = Py — pgAH; — P3 + pgAH; —5p(Q,/S)" 4.20

Deux séries de mesures sont traitées, celle réalisées lors d’essais stationnaires visant a
caractériser la machine hydrauligue en pompage et des mesures faites lors d’essais de
stockage récupération, donc en régime variable ou l'on peut également observer les
pertes en débit négatif.

Estimation des pertes de charge

conduite HP
LI
-—
+ Mesures cycle
® Mesures stationaires
(=1 — dP=758xQv*
- = = dP=948x Qv

Pression(bar)

T T
30 -20 -10 O 10 20 30 40
Débit(m3/h)

Figure 125 : pertes de charge conduite HP, modeéles de pertes de charge
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La Figure 125 donne les valeurs de la perte de charge observée (AP,) pour des débits
négatifs et positifs. Un modéle de pertes de charge fonction du carré du débit volumique
est illustré sur le méme graphique ; on note que le niveau de la perte est plus élevé pour
les débits négatifs. Finalement les modeles de pertes de charge retenus, selon le sens du
débit sont donnés par les expressions

AP, 4+ =758.Q,° 4.21
AP, - =94,8.0,° 4.22

Ici le débit volumique (Qy) est en m3/h.
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4.5. Performances de la pompe

4.5.1. Performances stationnaires

La machine hydraulique est modélisée par ses courbes caractéristiques stationnaires. Ces
caractéristiques sont obtenues par des essais en boucle fermée, c’est-a-dire en ouvrant la
vanne de régulation du circuit de retour.

Pour faire travailler la machine sur une certaine plage de fonctionnement, pour une méme
vitesse de rotation, a régime établi, on fait varier la perte de charge du circuit de retour
par le niveau d’ouverture de la vanne de régulation. Le circuit est mis sous pression afin
d’éviter la cavitation.

La pression de refoulement est mesurée a une certaine distance de la sortie pompe, aprés
le compensateur de dilatation ; la perte de charge que cela représente sera intégrée dans
le modéle de machine.

Les Figure 126 et Figure 127 illustrent les valeurs de différence de pression statique aux
bornes de la pompe et le couple sur I'arbre en fonction du débit volume.
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Figure 126 : surpression pompe en fonction du

débit pour 3 vitesses de rotation ; valeurs

moyennes avec =1 écart type

Figure 127 : couple pompe en fonction du débit
pour 3 vitesses de rotation ; valeurs moyennes

avec +1 écart type

Les valeurs moyennes sont encadrées par plus ou moins un écart type. Dans le cas des
valeurs de pression, le signal étant transmis de maniére numérique, le bruit et donc I'écart
type mesuré sont relativement plus faibles que dans le cas du débit et du couple.

Les valeurs de surpression et de couple sont adimensionnés pour les introduire plus
facilement dans la modélisation, par les expressions données dans le §3.4.2. Les valeurs
des coefficients obtenus sont données par les Figure 128 et Figure 129 et ou on compare
également ces valeurs aux données fournies par le fabricant de la pompe (KSB) et on
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donne l'allure du modele déduit de ces observations, obtenu par une régression
polynomiale pour les données a 1500tr/min.
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Figure 128: surpression adimensionnée Figure 129 : couple adimensionné fonction du
fonction du coefficient de débit coefficient de débit

Les modeles polynomiaux retenus sont données par les expressions 4.23 et 4.24.
Y = 6,89 + 25,4.6 — 810.62 4.23
=021+ 6,60.6 —23,1.5° 4.24

On remarque Figure 126 que ce modele polynomiale reproduit fidelement les courbes
expérimentales sauf a bas coefficient de débit (§ < 0,03).

Concernant le coefficient de couple (t), le modeéle ne représente pas correctement le
comportement a des vitesses de rotation faibles (Figure 129). On observe un décalage des
points obtenus a 750tr/min vers le haut, c’est-a-dire que la consommation “relative” y est
plus importante; ceci est certainement di au comportement des frottements
mécaniques.

Si une précision plus importante est nécessaire, il est facile d’introduire dans Simulink une
table de correspondances, basé sur les valeurs réelles, dite table “Look-up”, dont le
principe est de déduire une valeur de i pour la valeur de § a laquelle on se trouve, par un
modele d’interpolation ; on peut aussi ajouter une entré de vitesse pour reproduire le
comportement a basse vitesse de rotation.

La pression adimensionnée a haut débit relatif est plus basse que celle des donnée “KSB"”.
Ceci est peut-étre di a la perte de charge entre la sortie pompe et le point de mesure. Le
couple adimensionné est souvent au-dessus des données “KSB”, ceci implique un
rendement de conversion plus faible que celui des données originales.
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Le rendement de la pompe, pour les trois vitesses de rotation est illustré sur la Figure 130.
L’expression du rendement de la pompe est donnée par I'expression 4.25.

v

Npompe = T 4.25
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Figure 130 : rendement pompe fonction du coefficient de débit

4.5.2. Limites du modele stationnaire de pompe-fonctionnement a bas débit

Lors des premiers essais de pré-charge, c’est a dire 'augmentation rapide de la pression
du réservoir par pompage a vitesse de rotation constante, si on ne ferme pas la vanne
d’isolation du réservoir quand le débit devient faible, des cycles de débit positif-négatif
ont été observés.

Ceci arrive quand la pression du réservoir atteint la pression maximale que peut fournir la
pompe pour une vitesse de rotation donnée. On est alors sur un plateau de pression au
niveau de la courbe de performance de la pompe. La pression de la pompe n’augmente
plus et celle du réservoir augmente légérement tant que le débit est positif; ceci
provoque la chute et l'inversion du débit. Quand le débit devient négatif, la pression du
réservoir diminue et place la pompe en mesure de ré-inverser le sens de circulation et le
cycle se renouvele. Cette instabilité entre une turbomachine fonctionnant a bas débit et le
circuit est un phénomene bien connu (désigné sous le nom de “pompage”).

La Figure 132 montre I'évolution de la pression calculée et mesurée au refoulement de Ia
pompe durant le cycle de pré-charge a vitesse de rotation constante (environ 650tr/min).
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On voit sur la Figure 131 la chute du débit et I'apparition des cycles au moment ol la
pression de refoulement semble atteindre son maximum.
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Figure 131 : évolution du débit Figure 132 : évolution de la pression de

refoulement pompe

Le modele permet de prédire correctement cette instabilité. La fréquence et I'amplitude
des oscillations de débit (Figure 131) du modele sont assez proches des observations
expérimentales. Ceci indique que le comportement des éléments du circuit est bien
modélisé (éléments moteurs, résistifs, capacitif, et inertiel). En revanche, on note que les
valeurs de pression de pompe ne correspondent pas vraiment aux observations
expérimentales (Figure 133). Il est probable que le modele de pompe adopté ne
convienne pas pour ce type de fonctionnement trés inhabituel de la pompe.
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Figure 133 : différence de pression de pompe Figure 134 :pression au réservoir en fonction du
en fonction du débit débit

Cet écart sur les pressions se répercute au niveau des mesures dans le réservoir (Figure
134). Dans la suite, ce type de situations sera évité par la fermeture commandée de la
vanne lors des essais de stockage.
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4.6. Performances de la turbine

L'installation ne permettant pas de réaliser des essais en mode turbine en régime
stationnaire, une estimation des performances de la machine en fonctionnement variable
est faite sur un ensemble d’essais de turbinage en détente (phase de récupération). Les
mesures utilisées pour caractériser la turbine seront limitées aux périodes durant
lesquelles il sera montré que les termes transitoires sont négligeables devant les termes
stationnaires.

4.6.1. Configuration des essais

Différentes mises sous pression du réservoir ont été faites par pompage, a différents
niveaux de remplissage et pressions initiales. Pour chaque niveau de pression initial on a
également joué sur la vitesse de rotation de la turbine, afin de se placer a différents points
de fonctionnement adimensionnés.

La référence de vitesse appliquée au variateur par le systeme de contréle est fonction de
la différence de pression mesurée entre 'entrée et la sortie de la machine hydraulique
afin de maintenir une certaine valeur de pression adimensionnée (voir §3.4.2). Pour le
fonctionnement “standard” cette valeur correspond au point de meilleur rendement
(BEP). La relation entre la vitesse de référence et la différence de pression mesurée
(4Pp,r) est reprise par I'expression 4.26 dans laquelle en fonctionnement BEP le coefficient
k vaut 1.

APpr

— 4.26
Ypep-T°.p

Wrer =

Pour observer le comportement de la turbine a d’autres points de fonctionnement, la
vitesse de référence initiale est modifiée pour les différents essais en faisant varier le
coefficient k de 0,7 a 1,2. La valeur de la pression adimensionnée (Y ggp) est initialement
déduite a partir des données fournies par le constructeur de la pompe-turbine.

4.6.2. Observation expérimentales

Un ensemble de 14 essais sont présentés dans les figures suivantes. En plus du
coefficient k, la pression initiale et la masse d’air contenue dans le réservoir ont été
modifiées selon les essais. Les parameétres des 4 premiers essais sont indiqués sur le
Tableau 6 a titre indicatif.

n° essais 1 2 3 4
Pinit 5,3 57 | 71 8,8
k 0,8 0,85 0,90 0,85

lpmoyen 14,7 13,1 11,7 131
Smoyen 0,111 | 0,103 | 0,097 | 0,104

Tableau 6 : parametres d’essais ; caractérisation turbine
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La phase de turbinage commence par I'ouverture de la vanne d’isolation qui se traduit par
une augmentation soudaine de la pression appliquée a la turbine (Figure 135); ceci
produit une augmentation rapide du débit d’eau (voir Figure 136).

AP turbine Débit
N
— L
o
= & 1
n° essais n° essais
_ — 1 o
e} < 1

Pression (bar)
6
1
Débit (m3/h)
15

] —i 99 =3
— 15 — 15
— 16 — 16
o~ o w9
o 4 o A o
T T T T T T T
0 5 10 15 20 25 30
Temps (s) Temps (s)
Figure 135 : AP turbine ; caractérisation Figure 136 : débit ; caractérisation
Vitesse moteur
o Rendement turbine
S
N
—
® |
o o
o
o
-
o n° essais o | T essas
O ! o — 1
. ® 2 s
< 3 3
S 4 4
s o (55 5
o 37 s | & <] H
a 9 © 9
b4 — 10 - ﬂ
S o : u - 12
g — i —
—_ 5 o~ — 16
— 16 o
o
S 4
N
< |
o
o A T T T T T T
i . i . i . i 2 4 6 8 10 12
0 5 0 15 20 25 30 AP(bar)

Temps (s)

Figure 138 : rendement turbine ;
Figure 137 : vitesse de rotation turbine ; caractérisation

caractérisation

On note |'effet de 'augmentation de la masse d’air sur les allures de pression (Figure 135)
des essais 6 et 8; |'énergie contenue étant plus importante dans le deuxieme cas, la
détente dure 10 secondes de plus pour des taux de détente similaires.

La vitesse de rotation, illustrée en Figure 137, évolue en fonction du taux d’accélération
maximal configuré sur le variateur lors des périodes initiale et finale ; lors des périodes de
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4 Caractérisation et validations expérimentales du prototype

récupération d’énergie la vitesse est guidée par la différence de pression mesurée. Au
démarrage, le moteur accélére tant que le point de fonctionnement souhaité n’est pas
atteint. A ce point, le rendement est proche du maximum (Figure 138), puis diminue.

Les Figure 139 et Figure 140 illustrent les valeurs de pression et débit adimensionnée lors
de différentes périodes de turbinage. La partie initiale des courbes n’est pas a prendre en
compte puisque la vitesse y est trés faible. Les niveaux les plus bas de pression et débit
adimensionnés correspondent aux facteurs de modification de la vitesse de référence BEP
les plus élevés (Y =~ 18 © w,¢r = wpgp X 70%).

Sur I'ensemble des mesures, la décélération hydraulique de la période quasi-stationnaire
est au maximum de I'ordre de 0,15.10'3 m3/52. La décélération angulaire maximale de
rotation de I'arbre est de I'ordre de 2,33rad/sz. Les termes instationnaires de pression et
de couple associés a ces valeurs représentent (termes inertiels et termes de couplage)
respectivement un total de 370 Pa et 0,360 N.m dans le modele global de machine, ce qui
reste négligeable par rapport aux valeurs mesurées.

W turbine-différentes w, 4 turbine-différentes w,

25
I
0.15
L

20
1

I
i Ha ‘Vﬂ*“f“ﬁ‘MU‘JW{“MMJ\{‘A n° essais

A ! 1 i — 1
\ | “ ‘
ey

|
0.10
1

15
1

3
] A 4

A RARYS s '
8

0.05
1

0

1
0.00

I

Temps (s) Temps (s)
Figure 139 : pression adimensionnée turbine Figure 140 : débit adimensionné turbine

On compare les moyennes des valeurs adimensionnées mesurées lors de ces détentes
(sans les valeurs des périodes transitoires initiales et finales), aux valeurs obtenues des
courbes de fonctionnement fournies par le constructeur de la pompe-turbine (voir Figure
141 et Figure 142). Les essais présentés par les figures précédentes ont été complétés par
une dizaine d’autres.

On observe que les pressions adimensionnés moyennes mesurées sont plus élevées que la
référence et le couple adimensionné y est plus faible ; les deux remarques expliquent le
rendement inférieur au rendement initialement prévu illustré sur la Figure 143.
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Figure 143 : rendement turbine fonction du débit adimensionné ; comparaison aux données
constructeur
Cette figure compare donc les valeurs de rendement prévues par les données
constructeur a celles qui ont été observées et avec lesquelles le modeéle de turbine a été
calibré. Les expressions des nouvelles relations modélisant la turbine, courbes rouges des
3 figures précédentes, sont données ci-dessous.
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4 Caractérisation et validations expérimentales du prototype

Y = 4,940 — 46,29.6 + 1196. 52 4.27

7=-0,188 —0,226.5 + 99,16.5° 4.28
T

NTurbine = ﬁ 4.29

Sur la Figure 143 on note des points bien en dessous du rendement de 0,6 au coefficient
de débit d’environ 0,095. Il s’agit d’essais réalisés a des vitesses de rotation et des
pressions plus faibles dont les valeurs ne sont pas représentatives du comportement
moyen.

Ce comportement est bien illustré par la Figure 144 qui donne les valeurs de rendement
pour différentes valeurs vitesse de rotation moyenne observées durant les essais de
détente. Seules les valeurs autour de 0,095 de coefficient de débit sont présentées.
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Figure 144 : évolution du rendement de conversion turbine en fonction de la vitesse de rotation
moyenne ; § = 0,095

Il est probable qu’a plus haute pression (et vitesse) le rendement augmente encore un
peu. Des essais a plus haute pression de service devront étre réalisés afin de caractériser
la machine sur toute la plage de fonctionnement initialement prévue.
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4.7. Performances globales du systeme

La détermination expérimentale de certains parametres de différents sous-modeles a fait
I'objet des paragraphes précédents.

Dans cette partie, les résultats des essais expérimentaux de stockage/restitution sont
analysés et comparés a des résultats de simulation réalisées avec le modele global.
L'étude est complétée par des informations sur la performance globale du systeme de
stockage.

Les entrées/sorties du modéle complet ainsi que les conditions initiales a configurer sont
rappelées dans le schéma de Figure 145. Le modele utilisé ici correspond a la mise en
commun des sous-modeles schématisés dans la conclusion du chapitre 3 (paragraphe 3.7).

Conditions initiales: Pressions des . . .
| Evolution des pressions, température,
réservoirs, température, volumes. & L . .

’ P ’ Modele volumes, débit, vitesse de rotation,

systeme couple

Programme de gestion de la vitesse de

rotation et la vanne

Figure 145 : entrées-sorties du modele global

Trois configurations de cycle stockage/récupération sont testées: maximisation du
rendement de la pompe/turbine (BEP), maintien d’une puissance de consigne (Pu_réf) et
minimisation de la puissance de compression (Pu_min). Pour ces trois cas le programme
de supervision est similaire dans sa structure mais différent concernant la gestion de la
vitesse de rotation de la machine.

4.7.1. Supervision du fonctionnement

Sur le modele, a part le calcul de diverses variables, on utilise un diagramme de type
“machine a états” pour produire les ordres d’ouverture/fermeture de la vanne, d’arrét ou
mise en roue libre du moteur ainsi que le type de vitesse de référence appliquée au sous-
modele mécanique; la structure du programme de controle et les conditions de transition
configurées sont illustrées de maniére générale sur la Figure 146.

En mode pompe, branche de gauche sur la Figure 146, apres I'ordre de démarrage, on
lance le moteur par une référence de vitesse qui permettra d’ouvrir la vanne en évitant
une décharge du réservoir qui serait produite par la pression de pré-charge. Cette
pression, supérieure a la pression ambiante est produite par I'ajout d’air comprimé dans le
réservoir d’accumulation.

Quand la vitesse effective est supérieure a la référence initiale, on ouvre la vanne et on
applique une référence de vitesse de pompage qui est fonction du type d’essai réalisé.
Lors de ce pompage, si la pression d’air atteint la pression maximale configurée, on
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applique une vitesse de référence permettant d’annuler le débit, puis quand le débit
observé devient faible, on ferme la vanne d’isolation.

Pour les différents cycles testés, les conditions de transitions et les actions sont similaires,
ce qui change est le type de référence de vitesse générée par le superviseur (wgy;).

Démarrer pompe Arrét Démarrer turbine

Vanne fermée
wysr = 0rad/s
\ 4 A

P A
Démarrer moteur 4

<

Démarrer turbine

Wrgf = Wq -0 Moteur en roue libre
Ouverture vanne
Wyer = W
W Z Wrep réf sup
A 4
w2 Wréf+0,55
Pompage v

Ouverture vanne
Turbinage

“Accrochage’” moteur

Wyg f= (‘)sup

Wref = Weyp

Pair 2 PMax

Y

Arréter moteur

Wygf = Wq o qy < 0,1m3/h

Figure 146 : description schématique de la gestion du I'ouverture/fermeture de la vanne et
expressions des vitesses de référence

Le détail du type de référence générée pour les trois cas configurés est donné sur le
Tableau 7. La derniere colonne de ce tableau donne la référence utilisée lors des
démarrages et arréts de pompe. Le terme 5., correspond a la valeur de pression
adimensionnée de pompe a coefficient de débit adimensionné nul.

BEP Pu_réf Pu_min Démarrage/arrét pompe

Réf. w Table réf. w Réf. w

(Pai‘r B Patm)

APP/T APP/T Wgy~0 = lp—rz
wsyp = |————5— | Wsup = f(PWLAP) | weyp = |[—F— 5~0-T2. D
Sup Vpep-T%.p P sup Yogoy- T2.0

Tableau 7 : vitesses de référence pour différentes situations

Le terme Yggp correspond au coefficient de pression au point de meilleur rendement.
Pour le dernier mode de fonctionnement, la valeur de pression adimensionnée (Pu_min,
Pog9,) correspond a la valeur maximale de Y qui a pu étre testée expérimentalement. Le
but était d’arriver a pomper avec la valeur de pression adimensionnée la plus élevée
possible, en maintenant un débit positif, afin de pomper au débit le plus faible possible,
I'idée étant de rendre la compression plus proche d’une évolution isotherme. Au-dela de
cette valeur de 98% du maximum de 1, le débit s’annule et devient négatif.
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La branche de droite du schéma de la Figure 146 donne les étapes de fonctionnement de
la période de récupération d’énergie. Au début de cette phase, le variateur a regu I'ordre
de mise en roue libre, couple résistif nul, et la mise en rotation de la turbine se fait par le
débit qui se génere apres I'ouverture de la vanne. Ce fonctionnement en roue libre est
seulement utilisé lors des démarrages de turbine.

L'accélération de la turbine va dépendre de la pression d’accumulation responsable du
débit.

Une fois la turbine mise en rotation, il faut activer la génération du couple résistif du
moteur pour commencer le renvoi de puissance électrique.

Sur le banc d’essais, le variateur nécessite un certain temps pour se mettre en route
(environ 0,5 secondes). Afin de prévoir le moment ou la vitesse de rotation sera
suffisamment proche de la vitesse de référence et démarrer le variateur en conséquence,
sur le programme LabView du systeme d’acquisition, une extrapolation linéaire de 0,5 s
est faite sur la vitesse mesurée. L'extrapolation est faite a partir d’'une droite de régression
obtenue sur la seconde précédente. C'est la valeur de cette extrapolation qui sera utilisée
dans la condition de transition entre la premiere et la deuxieme étape de la phase de
turbinage (Figure 146). Le retard de mise en route du variateur n’étant pas intégré dans le
modele de comportement, la condition de transition dans le modele se fait sur la vitesse
instantanée calculée.

De maniere générale, le programme LabView est la machine a états configuré sur le
modele ont des logiques similaires. Les différences peuvent exister concernant certains
évenements ou prise en compte de temps de réponse comme, par exemple, la prise en
compte dans le modele, a la fin de la compression, du retard observé sur le banc entre les
instants ou I'ordre de fermeture de vanne est donné et la vanne commence a se fermer.

4.7.2. Modélisation d’un cycle de base : maintien de rendement

Le premier cas étudié concerne I'essai d’un cycle composé d’une compression au point de
meilleur rendement pompe, d’une attente assez courte, d’'une détente au point de
meilleur rendement turbine et d’'une derniere attente.

La pression initiale est de 9 bar et la pression maximale configurée est de 12,5 bar. Le
volume initial est d’environ 513 litres.

4.7.2.1. Comparaison des grandeurs mécaniques et hydrauliques

Le sous-modele mécanique vise a estimer I'évolution de la vitesse de rotation de la ligne a
partir des couples qui y sont appliqués. Le couple moteur est estimé par un controleur en
fonction de l'inertie de la lighe d’arbre et de la vitesse de référence appliquée (voir
§3.6.2).
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4.7.2.1.1. Vitesse et couple

La Figure 147 présente I'évolution de la vitesse de rotation de la ligne et la référence de
vitesse modélisés et observées sur le banc d’essais lors du cycle de stockage. La premiere
période a vitesse positive correspond a la phase de pompage et la période a vitesse
négative correspond a la phase de turbinage.

On rappelle que le taux d’augmentation maximal de la vitesse de référence appliqué au
contrdleur, hors mode roue libre, configuré sur le modele, est fonction du taux paramétré
sur le variateur (environ 32rad/s).

Vitesse de rotation
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Figure 147 : évolution de la vitesse de référence et effective ; cycle au rendement optimal de
conversion

On note un écart entre la vitesse de référence “LabView” et celle mesurée. La valeur de
cet écart est donnée par la Figure 148. L’écart moyen est d’environ 21tr/min en pompage
(1,5% de la vitesse effective) et 14tr/min en turbinage. Cet écart semble provenir d’un
défaut de génération du signal de vitesse de référence (une tension +10V) dont le gain
utilisé dans LabView est faux. Une correction peut étre réalisée sur la valeur de référence
modélisée pour reproduire cet écart, ce qui est testé sur le dernier cas simulé pour ce
chapitre et correspondant a une compression a puissance minimale.

Ecart entre (O LV et Whnes

Vitesse (tr/min)

Temps (s)

Figure 148 : écart entre la vitesse de référence LabVIEW et la vitesse mesurée
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Malgré cela, les vitesses de référence (signal produit par le programme de contréle) du
modele et de I'expérience similaires, ce qui indique que la pression aux bornes de la
machine est correctement modélisée (voir Tableau 7).

Des écarts entre le modele et les mesures apparaissent lors des périodes transitoires
notamment en fin de cycle (fin de pompage et de turbinage) a cause des différences
d’occurrence (t = 25 s...) des conditions de transition et a I'ouverture de la vanne en
pompage (voir Figure 147 a).

L'allure de la vitesse lors de I’accélération en roue libre (t = 64-66 s sur la Figure 147 b) est
assez proche de la vitesse observée, sauf au moment de la reprise au vol ou l'oscillation
sur la courbe noire n’est pas correctement modélisée. La bonne prédiction de
I'accélération en roue libre indique que le couple appliqué par la turbine, donc le débit, les
frottements internes du moteur et l'inertie globale de la ligne sont assez bien modélisés.

Les couples appliqués a la ligne mécanique sont illustrés sur la Figure 150. On y représente
le couple appliqué par la pompe/turbine, le couple moteur estimé et modélisé et le couple
calculé par I'élément élastique du modéle.

Le couple moteur estimé correspond a ce que pourrait étre le couple électromagnétique
de la machine asynchrone. Ce couple est obtenu en divisant les valeurs du signal de
puissance électrique transmise par le variateur divisé par la vitesse de rotation. Les valeurs
de couple ainsi obtenues sont seulement indicatives puisqu’elles ne tiennent pas compte
du modele réel de la machine électrique. Cela permet, quand méme, de comparer
I’évolution temporelle de ce “couple électromagnétique estimé” a celle de la valeur du
couple calculé par le controleur.

Du point de vue du modele, le couple élastique est le couple calculé par I'élément
élastique qui vise a modéliser la ligne intermédiaire entre le moteur et la pompe (voir
Figure 149). Ce couple est généré par la différence de vitesse instantanée entre le moteur
et la pompe.
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Figure 149 : schématisation des inerties et couple en jeu sur la ligne d’arbre

Lors des périodes d’accélérations, le couple élastique semble prédire ce que le couple-
metre observe; en régime quasi-stabilise le couple élastique et le couple pompe
modélisés sont tres similaires. En décélération, quand le couple moteur devient négatif, la
prédiction s’écarte du couple mesuré et se rapproche du couple pompe/turbine modélisé.

L'écart entre le couple pompe modélisée et mesuré durant les périodes quasi-
stationnaires est au maximum de I'ordre de 3% en pompe et de 2% en turbine.
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Les allures d’augmentation du couple moteur semblent étre en accord avec |'estimation
expérimentale; les instants de variations ponctuelles et de signe indiquent que
I’estimation du couple moteur par le contréleur du modele pourrait potentiellement étre
correcte si le rendement de conversion électromécanique était pris en compte. L'instant
de reprise au vol, qui indique le début de I'injection de puissance dans le réseau est assez

bien prédit.
Couple pompe Couple turbine

Couple moteur estimé
Couple moteur controleur modeéle
Couple élastique
Couple pompe
Couple pompe mesuré
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Figure 150 : évolution des couples principaux appliqués sur I'arbre ; cycle au rendement optimal
de conversion

4.7.2.1.2. Pressions et débit

Un exemple d’évolutions des pressions dans le circuit hydraulique est proposé sur la
Figure 151. On y représente la pression d’air, la pression d’admission et la pression coté
haute pression de la machine hydraulique.

Durant les phases d’attente, quand le travail mécanique appliqué au gaz n’est plus
prépondérant, I'allure de chute de pression est en accord avec les mesures a 6 kPa prés
(=0,7%), ce qui indique que la température, le volume et flux de chaleur sont assez bien
prédits. Une partie de cette erreur est due a une erreur de prédiction durant la
compression.

Les allures générales durant la compression et la détente semblent correctes mais
nécessitent une analyse plus détaillée ; ceci est fait dans un diagramme pression/volume
guelqgues lignes plus bas.
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Figure 152 : évolution du débit ; cycle au

Figure 151 : évolution des pressions ; cycle au . .
rendement optimal de conversion

rendement optimal de conversion

L’évolution du débit d’eau est donnée sur la Figure 152. Le niveau et I'’évolution du débit
semblent étre assez bien prédits. On note que durant le pompage le débit est surestimé
d’environ 1 m>. Uinstant d’arrét du pompage présente un décalage entre le modeéle et
I'expérience a cause d’une surestimation de la pression certainement due au travail
mécanique plus élevé (débit d’eau) que dans la réalité. Les durées de variation de débit
aux ouvertures/fermetures semblent étre du méme ordre de grandeur. Celles-ci
dépendent de l'inertie de la colonne d’eau et du temps d’ouverture/fermeture de vanne.
Ce dernier n’est pas évident a déterminer car dans les expériences il est fonction des
conditions d’essai (débit, pression).

Il est intéressant de comparer les observations des grandeurs adimensionnées, mesurées
et calculées afin de se rendre compte de la validité du modele de pompe/turbine. La
Figure 153 représente les valeurs adimensionnées de pression et de débit.

Les deux modes de fonctionnement (pompe/turbine) sont illustrés sur le méme
graphique.

Les périodes de compression/détente se font en régime quasi-stationnaire ; sur la Figure
153, ces périodes sont localisés par des cercles verts. Dans cette zone, le modele
stationnaire de pompe s’écarte au maximum de 3% de la pression adimensionnée en
pompage et 4% en turbine par rapport aux mesures. Les estimations faites par les
modeles polynomiaux traversent ces zones de fonctionnement quasi-stationnaires ; ceci
indique qu’en partie les écarts sont attribuables a un défaut de prédiction sur la vitesse de
rotation.

Lors des périodes d’ouverture/fermeture de la vanne et lors du démarrage en roue libre
turbine, on constate des écarts importants entre le modele et les mesures qui sont
illustrés par des surestimations ou sous-estimations des valeurs de pression
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adimensionnée (Figure 153). Ces écarts peuvent étre dus a des effets hydrauliques
transitoires importants ou au temps de réponse des capteurs de débit et de vitesse.

Grandeurs adimensionnées de la pompe/turbine
15

Points de
fonctionnement
a Wy et fixes

10F----------—-

*  WYP/T mesure +filtre 50pts
°  WP/T modéle

1
0 0.05 0.1 0.15
1]

Figure 153 : pression et débit absolu adimensionnés ; cycle au rendement optimal de conversion

4.7.2.1.3. Pression volume

Le débit d’eau a une influence directe sur I’évolution du volume d’air. La Figure 154 est un

diagramme pression/volume d’air pour le cas traité. Le volume d’air réel est estimé par
I'intégration du débit d’eau mesuré.

x10° Pression d'air
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1.2 air - modéle

: isotherme
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Figure 154 : diagramme pression/volume ; cycle au rendement optimal de conversion

La pression d’air mesurée évolue dans une zone proche de I'évolution adiabatique. La
pression d’air modélisée s’écarte de I'évolution observée au fur et a mesure de la
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diminution du volume d’air ; en fin de compression, pour un méme volume, I’écart est de
I'ordre de 8000 Pa. Ceci peut étre attribué a une mauvaise évaluation du rapport travail-
flux de chaleur, probablement par une surestimation de I'échange thermique durant la
compression. Ceci pourrait aussi expliquer que |’écart entre le modele et la mesure
diminue durant la détente. A ces réserves pres, il n’en reste pas moins que les diagrammes
expérimentaux et numériques ont des allures tres similaires.

4.7.2.2. Analyse de performances

La qualité de prédiction des puissances mise en jeu est un aspect important de la
validation du modele. Les puissances mécanique, hydraulique et électrique sont illustrées
sur un méme graphique sur la Figure 154.

Puissances pompage Puissances turbinage
1

Pu_.  mesure
meca.

Pu_,  mesure Hiltre10pts
meca.

Pu
m

modéle
eca.

Pu _ mesure
var.
Puhydm' mesure

— PU, 0, mesure+filtre10pts
P

uhydroA

modéele

Puissance (kW)

Temps (S)

Figure 155 : puissances électrique, mécanique et hydraulique ; cycle au rendement optimal de
conversion
On remarque que le rapport entre les puissances mécanique et hydraulique reste
relativement constant durant les périodes de pompage et turbinage ce qui indique que le
rendement de conversion de la machine hydraulique reste constant.

La courbe rose sur la Figure 155 Figure 154représente la puissance électrique transmise
par (ou vers) le variateur de fréquence. On remarque aussi que le rapport entre la
puissance mécanique et électrique reste plutot constant.

Le modele reproduit relativement bien les puissances hydraulique et mécanique et leur
variation. On note une différence de pente entre la puissance mécanique modélisée et
mesurée au moment de la reprise au vol en période de récupération a peu prés au
moment de ce qui semble étre le début de “la reprise” électrique (augmentation du bruit
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sur le signal). Cette phase de reprise au vol mériterait de faire I'objet d’une étude plus fine
dans l'objectif de modéliser correctement le début d’injection de puissance dans le
réseau.

La Figure 156 illustre le rendement de conversion mécanique. Le couple mécanique
introduit dans le calcul de rendement est celui mesuré sur la ligne, pour la valeur
expérimentale, et le couple calculé par le modele de pompe-turbine pour le rendement
expérimental.

Le rendement calculé est relativement proche des observations expérimentales. Les écarts
dans les périodes quasi-stables sont dus a un défaut de modélisation du comportement
stationnaire de la machine. Les écarts lors de périodes transitoires sont, encore une fois, la
conséquence d’un défaut de modélisation du comportement dynamique (hydraulique,...).

L’évolution des énergies mécanique et hydraulique sont représentées en fonction du
volume d’air disponible sur la Figure 157. Les estimations de ces énergies sont faites par
les expressions 4.30 et 4.31.

t t
Eméca = f Puméca. dt = f w. Cm dt 4.30
0 0
t t
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Figure 156 : évolution du rendement de la

machine hydraulique ; cycle n°15 Figure 157 : énergies vs volume d’air ; cycle n°15

L’énergie fournie a la machine lors du pompage est notée E1; |'énergie fournie au
systeme, apres conversion hydraulique, est E2. L’énergie hydraulique rendue entre les
instants d’ouverture et fermeture de la vanne en turbinage est E3. L'énergie mécanique
finale récupérée sur I'arbre mécanique est notée E4. Les valeurs de ces énergies sont
données par le Tableau 8.
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E1=49.1Wh

E2=29.4 Wh 59,9%E1 (n pompage)
E3=29.4-4.1=25.3Wh  86.1%E2 (1 accumulation)
E4=49.1-33.7 =15.4 Wh 60.9%E3 (1 pompage)

-231.4%

Tableau 8 : bilan sur les énergies et les rendements

Le rendement global du systéeme est fortement dépendant du taux de compression choisi
et de la pression initiale. Ces deux parameétres ont une influence directes sur I’évolution de
la température moyenne de I'air et donc sur les pertes durant I'attente.

Par ailleurs il est préférable, pour la pompe/turbine utilisée, de travailler a des pressions
de stockage supérieures a 5 a 7 bar afin de garantir un rendement correct.

4.7.3. Modélisation d’un cycle en maintien de puissance

Le deuxieme cas étudié concerne un cycle similaire durant lequel on essaie de maintenir
un certain niveau de puissance. L'objectif de cet essai était de se rendre compte de la
faisabilité du maintien de puissance mécanique lors d’un fonctionnement a pression
variable. On s’intéresse par ailleurs a la capacité de prédiction du modéle dans ce genre de
mode de fonctionnement.

La référence de vitesse générée vise a maintenir une puissance de stockage de 10 kW, en
pompage, et une puissance de restitution de 2,6 kW, en turbinage.. Cette vitesse est
obtenue par une table d’interpolation basée sur le comportement de la machine. A part
cet aspect, le schéma de contrdle est similaire a celui du cas précédant. La pression initiale
d’air est de I'ordre de 9bar, la pression maximale de pompage est configurée a 12,5bar.
Les deux valeurs de puissance ont été choisies pour approximativement correspondre aux
puissances de meilleur rendement aux pressions maximale et minimale en pompage et
turbinage respectivement.

La Figure 158 illustre I'évolution de la vitesse de rotation durant le cycle de stockage
restitution. Les pressions aux différents endroits dans le banc d’essais sont représentées
sur la Figure 159.

La vitesse de référence évolue avec la pression selon la référence de puissance configurée.
On constate une différence nette de comportement entre la pompe et la turbine ; malgré
des variations de pression de service similaires, les variations de vitesse sont assez
différentes.

La puissance mécanique résultant de la référence de vitesse générée est illustré sur la
Figure 160. La Figure 161 illustre le rendement de conversion de la machine.

Page 138



4 Caractérisation et validations expérimentales du prototype

Vitesse (tr/min)

-1000

Puissance (kW)

1500

1000

500

-500

Vitesse de rotation

—— wmesure
— w . Mmesure
réf

—— w modele

Temps (s)

Figure 158 : évolution de la vitesse de
rotation ; essai de suivi de puissance

Puissances

Pu__ mesure
var.

Pu_. mesure
méca.

Pu_ .  mesure +iltre10pts
meca.

Pu_ . modele
meca.

Puhydro. mesure

Puhydm‘ mesure+filtre10pts

Unydro. modéle

Temps (s)

Figure 160 : évolution des puissances ; essai de

suivi de puissance

Pression (Pa)

F)admin

P

admin

mesure
modeéle

mesure

mesure

modeéle

e

I
N ’
|

Temps (s)

Figure 159 : évolution des pressions dans le

circuit ; essai de suivi de puissance

Rendement de conversion

0.8
0.7 =
0.6 |- - Lttt |-
0.5 -1
=04 ]
0.3 -1
02 n mesure \ il
‘ | —n mesure +filtre 10pts | !
: ——n modéle | :
0.1 T \ ””” (L
| | | | | |
| | | | | |
O 1 1 = L 1 1 1
0 10 20 30 40 50 60
Temps (s)
Figure 161 : évolution du rendement de

conversion ; essai de suivi de puissance

Les ordres de grandeur des puissances hydraulique et mécanique semblent cohérents

avec les observations expérimentales. En fin de pompage, I'écart entre les puissances
mécaniques modélisées est de I'ordre de 400 W. En début de turbinage, cet écart est

également de I'ordre de 400 W, puis diminue.

L’écart moyen de puissance en pompage entre les valeurs mesurées et de référence (10
kW) est de I'ordre de 480 W (5%). En turbinage cette valeur est de I'ordre de 340 W (12%).
Pour diminuer l'écart en période de récupération il faudrait réaliser une table

d’interpolation a partir d’'un ensemble de mesures expérimentales sur une large gamme

de fonctionnement et non pas en se basant sur un modéle moyen. |l serait par ailleurs

intéressant, voir nécessaire, d’introduire une boucle de controle de puissance afin de
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s’adapter au mieux a la référence, et qui permettrait de s’affranchir de la nécessité d’un
modele précis et rendrait le systtme moins sensible a I’évolution potentielle des
performances de la machine hydraulique dans le temps.

Du fait que I'on vise a maintenir une certaine puissance, le rendement varie au cours des
périodes de compression détente. Le rendement de pompage est assez bien modélisé
contrairement a celui de la turbine qui est sous-estimé au début de la période.

Pour ce cycle, le rendement global de stockage est de I'ordre de 28% et le rendement
d’accumulation hydraulique de I'ordre de 84%.

Les cycles d’accumulation en systeme fermé avec gestion de puissance sont donc
possibles. Si I'on veut maintenir le rendement a un bon niveau, la plage de puissance
disponible est limitée. Des solutions impliquant plusieurs ballons de stockage sont
proposées dans le chapitre 5 pour palier a cette difficulté (paragraphe 5.1.1).

4.7.4. Modélisation d’un cycle en maintien a puissance de compression minimale

4.7.4.1. Essai a Ypompe = 6,82

Le cas présenté ici fait partie d’essais de pompage ayant fait I'objet d’une étude du
comportement du réservoir d’accumulation. L'idée est d’en observer le comportement
thermique pour différentes puissances hydrauliques imposées. Ceci pourrait amener a une
réflexion sur l'optimisation globale du systeme car en minimisant la puissance, la
température en fin de compression devrait étre plus faible que dans une compression
classique et pourrait favoriser I'augmentation du rendement d’accumulation.

Un seul essai est présenté pour la comparaison au modeéle. Il s’agit de I'essai a plus bas
débit relatif qui a pu étre réalisé sur le banc d’essais. Pour le calcul de la vitesse de
référence, la valeur de pression adimensionnée utilisée est de 6,82 au lieu de 5,78. Ceci
permet de travailler a des débits faibles pour une méme pression de refoulement de la
pompe. La pression initiale est de 7bar et la maximale de 11bar.

La vitesse de rotation est donnée par la Figure 162. On remarque que la vitesse modélisée
s’écarte des valeurs observées. La pression maximale est atteinte 8 secondes avant celle
de I'expérience (voir Figure 163) a cause de l'effet de cet écart entre les vitesses de
référence qui a un effet direct sur le point de fonctionnement de la pompe et donc sur le
débit. Aux faibles débits, la pompe est effectivement assez sensible a la vitesse de rotation
puisque le point de fonctionnement si situe sur le plateau de hauts coefficients de
pression (voir §4.5.1).

L’effet de la diminution de puissance de pompage dans cet essai est clairement illustré sur
la Figure 164. Les évolutions de puissance ne sont pas correctes du fait la surestimation du
débit d’eau.
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La puissance hydraulique a 11 bar est de I'ordre de 2,5 kW au lieu des 5 kW de I'essai au

point de meilleur rendement. Cela implique une réduction du rendement de la pompe

dont le bilan sur la période de pompage est de I'ordre de 50%.
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Figure 164 : puissances ; cycle a faible puissance de compression

Le diagramme pression/volume d’air de la Figure 165 illustre I'effet de la diminution de la

puissance de compression sur le cycle pneumatique. L’évolution de la pression s’est

éloignée du chemin adiabatique. Le modele semble reproduire un écart a I'observation

similaire a ceux observés sur les autres cas, environ 8000 Pa.
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Figure 165 : diagramme pression volume ; cycle a faible puissance de compression

Le rendement global du cycle stockage récupération est de I'ordre de 25%.

En complément, afin d’observer I'effet de la mauvaise génération du signal de référence
de vitesse (évoqué au paragraphe 4.7.2.1.1) une correction a été introduite dans la vitesse
de référence du modele pour qu’elle suive la référence expérimentale. La réduction
introduite est de 8 tr/min constants en pompage. L’effet de cette correction est illustré sur
la Figure 164 ou l'on note I'amélioration du résultat sur les puissances échangées et
I'instant de fin de compression dont I'écart avec I'observation est dans ce cas de 3
secondes.

4.7.4.2. Synthése d’autres essais réalisés

L'essai présenté ci-dessus fait partie d’'un ensemble de tests réalisés concernant des
pompages faible puissance. Le résultat sur le comportement thermodynamique du
réservoir est traduit par le coefficient polytropique de compression, n, calculé par
I’expression 4.32.

_ in (P%) 4.32

Yo
In(72)
L'effet de 'augmentation de la pression adimensionnée sur ce coefficient est illustré par la
Figure 166. Les cycles testés avaient a peu pres un taux de compression similaire pour une
pression maximale de 11bar et un volume initial de I'ordre de 660 litres. Comme il était

espéré, la diminution du débit, et donc du travail mécanique, provoque la diminution du
coefficient polytropique.
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Coefficient polytropique de compression
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+
o
A +
—

+
o8}
C\! -
e -
+
©
N
i
< +
o
- +
T T T T T T
5.8 6.0 6.2 6.4 6.6 6.8

U}
Figure 166 : coefficient polytropique fonction de i ; compressions de 7 a 11bar, Vinit=660litres
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Figure 167 : rendement moyen de pompage pour différentes valeur de i

La Figure 167 donne les valeurs de rendement de pompage moyennée sur toute la
période. La variation de 1 provoque une diminution du rendement de conversion si on
s’éloigne trop de la valeur initiale de 5,78. On remarque que le passage de 5,78 a 6
provogue une augmentation de rendement globale de 59,7 a 60,3%. Ceci peut étre di a
une incertitude sur la détermination du point de meilleur rendement.
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A partir de Y = 6 le rendement de la pompe diminue. Un compromis est a trouver entre
le coefficient polytropique et le rendement de la pompe. Il devrait se situer autour
dey = 6,2.

4.8. Conclusion

Les études présentées dans ces paragraphes ont permis d’obtenir des relations
empiriques pour la description du comportement de certains éléments du modele tels que
le coefficient d’échange de chaleur global de I'élément d’accumulation ou les
performances stationnaires de la pompe/turbine.

Cette calibration du modele a permis ensuite de comparer des résultats de simulation a
des observations expérimentales réalisées lors d’essais de stockage/récupération. Les
performances globales du systéme de stockage sont bien représentées.

L'optimisation globale du rendement du dispositif a fait I'objet d’une étude expérimentale
visant a explorer la possibilité par la diminution de la puissance de compression. Il est
possible qu’il existe un point de fonctionnement d’optimum global, différent de celui de Ia
pompe.

Par ailleurs, comme il a été indiqué dans I’'analyse du comportement de la machine et
dans les essais de cyclage, la gestion de la puissance fournie en turbinage est limitée, pour
une pression de service donnée, par le rendement de conversion qui est trés sensible aux
variations de point de fonctionnement.

Concernant le réservoir, le rendement d’accumulation hydraulique pour les essais réalisés
est de I'ordre de 85% pour des taux de compression et temps d’attente modérés.

L'amélioration de la flexibilité et du rendement de I'accumulateur font I'objet du chapitre
suivant.
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5. Etudes pour les évolutions possibles du systeme

Cette partie du document vise a introduire quelques réflexions et études sur les évolutions
du systeme hydropneumatique présenté, en rapport avec la structure et les composants
utilisés, et en vue de l'amélioration du rendement global et de la flexibilité de
fonctionnement.

Une premiére partie illustre ce que pourrait étre un systéeme de stockage, en cycle fermé,
dans une configuration a plusieurs réservoirs, dont I'idée est de rendre plus flexible le
dispositif en terme de puissance disponible.

La deuxieme partie traite d’études numériques réalisées, sur le comportement
thermodynamique du réservoir d’accumulation grace a un logiciel commercial de
simulation d’écoulements des fluides, Star CCM+. Le but est d’observer la capacité du
code a reproduire des observations expérimentales d’un point de vue global, ce qui a
permis d’obtenir des éléments de réponse a certaines questions sur le comportement du
systéme ainsi que des pistes pour une bonne configuration des calculs. Ceci a permis
d’entamer avec une certaine confiance des études pour I'amélioration du rendement
thermodynamique d’accumulation.

5.1. Gestion de la puissance

5.1.1. Utilisation de réservoirs en parallele

Une possibilité pour garantir un bon rendement dans le cas d’'une demande de puissance
variable est I'utilisation de plusieurs réservoirs avec différentes pressions initiales en cycle
fermé (Figure 168). Le but est d’ajouter un degré de liberté en rendant possible le choix
d’une pression de service variable. Le choix du réservoir utilisé est fonction de la puissance
requise, en essayant de maintenir un certain niveau de rendement (ici >50%). On choisit le
réservoir, qui selon sa pression et la puissance requise, permettra de travailler avec un
rendement correcte. La Figure 169 illustre ce principe.

QUL

Figure 168 : configuration a plusieurs réservoirs ; cycle fermé

Pour cette démonstration, la demande de puissance est sinusoidale et les volumes de
stockage sont surdimensionnés afin de limiter les variations de pression. Une puissance
positive correspond au pompage et une puissance négative au turbinage.

Le volume de chaque réservoir devrait étre choisi en fonction des prévisions de demande
de puissance propre a l'application visée c'est-a-dire de la durée, ou fréquence
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d’apparition, des différentes plages de puissance nécessaires (voir Figure 170); on rappelle
gue I'énergie stockable est fonction de la pression et du volume.

Puissance de stockage

A
Puissance /\
R /V\v\ _____
n=205
Pu_mini Heures
Energie par plage de
Pression & .p plag
» L puissance
—ttt—y--- ->Volume par plage
RES n°l n°2 n°3 n°4 ne... de pression
Pu ~ AP
Figure 169 : diagramme schématique Figure 170 : scénario de distribution de
puissance-pression-rendement pompe ; puissance de stockage possible ; vue de
principe de réservoir en paralléle principe de fréquence d’apparition de
puissances

Ici un ensemble de 7 réservoirs d’un volume total de 2000m?> est modélisé. Les pressions
initiales configurées sont respectivement de 7, 12, 17, 22, 32 et 37 bar. On utilise ensuite
les caractéristiques de la machine, fournies par le constructeur, pour déduire la vitesse de
rotation a appliquer. Ceci est fait par une table de correspondance évoquée dans le
paragraphe 4.7.3; c’est une table a deux entrées (AP {Pa}, et Pu_réf {W}) et une sortie
(w0 _réf {rad/s}). Le passage entre deux réservoirs se fait quand la puissance requise sort
des limites de la gamme choisie pour le réservoir actif.

Les résultats sont illustrés dans les figures ci-dessous.

40 ; I ‘ : 40 B ; ; ‘
| | = EFF POWER PN | I I
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-20 ; ‘ -40| —RES-5f - - - - - N e Sl
| | RES-6 | | |
: : .60 ~~RES-7 : : :
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Time (s)
Figure 172: débits des 7 réservoirs. Les réservoirs

Figure 171: pui de réfé ints) et
igure 171: puissances de référence {points) e utilisés sont RES-1 & RES-4 puis RES-1 3 RES-7

effective (trait plein)
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systeme
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Figure 174: différence de pression entre I'entrée et

Figure 173: rendement de la machine la sortie de la pompe/turbine

Comme illustré dans les Figure 174 et Figure 171, la pression appliquée a la machine
change avec la plage de puissance dans laquelle se trouve la référence. La puissance
effective résultante reste proche a la référence sauf lors des périodes de transition
(périodes d’ouverture et fermeture de vanne) durant lesquelles le rendement chute
(Figure 171 et Figure 173). Sinon, le rendement est maintenu a un niveau relativement
élevé pour les phases de stockage et restitution. La pression en Figure 174 suit des
pseudo-plateaux apres les changements de réservoir a cause des volumes élevés
configurés.

Le fait de placer la machine a une pression de service initiale élevée peut également
faciliter la tache d’optimiser le rendement dans une configuration a cycle ouvert. Ceci

On pourrait imaginer une optimisation de cette approche sur plusieurs aspects. Par
exemple, le changement de réservoir d’accumulation pourrait se faire avant d’atteindre le
rendement minimal en vérifiant si la pression du réservoir suivant permettrait un
rendement meilleur de maniere a pouvoir “traverser” la colline de meilleur rendement
contrairement a ce qui est illustré par Figure 173 en pompage. Ceci n’est pas possible en
turbinage a cause du comportement évoqué dans le paragraphe 3.4.3. On peut aussi
imaginer d’optimiser la pression de service moyenne par réservoir en termes de densité
d’énergie ; on rappelle que la maximisation de I'’énergie cumulable pour une pression
maximale donnée, est fonction de la pression initiale du réservoir.

Par ailleurs cette possibilité de fonctionnement reste trés théorique puisque dans le cas
modélisé la pression varie peu du fait de la configuration choisie. D’autre part, il est
vraisemblable qu’un systéme industriellement viable sera basé sur un cycle ouvert ; il n’est
pas vraiment évident que ce principe soit applicable.

Si le degré de liberté nécessaire ne peut que difficilement étre obtenu par une flexibilité
dans la pression de service, on peut diriger la réflexion sur la souplesse de fonctionnement
gue peuvent apporter les machines hydrauliques autres qu’une pompe fonctionnant en
turbine dans la configuration actuelle.
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5.1.2. Autres choix de machines hydrauliques

L'utilisation d’'une pompe/turbine a distributeur fixe dans une configuration a pression
variable présente le désavantage d’une plage de fonctionnement a rendement convenable
assez restreinte en mode turbine. Il parait intéressant d’étudier la possibilité d’accroitre la
flexibilité du systeme par la modification du systeme de conversion de puissance
mécanique hydraulique.

Une idée serait d’utiliser plusieurs machines identiques en série ou parallele selon le
niveau de pression auquel on se trouve. Il s’agit simplement, dans le cas ou I'on voudrait
par exemple maintenir une puissance constante, de faire fonctionner les machines en
paralléle, quand la pression d’accumulation est faible et de les faire fonctionner en série
guand la pression est plus forte.

20 Puissance pompe au BEP Puissance turbine au BEP
T 50 +
/ .
70 / 7 / /
= / = /
50
2 / 7 = 30 /
g 40 / 8 /
= / // 7 @© / 7/
© 30 - & 20
@ / 0 /
3 20 / 4 & / /
o A/, 7 —Geta’ges ~ 10 7 6 étages L
10 /’ == == 2x6étages-- | /4 = == 12 étages
0 - — ) X6 étages // i 0 . —6I étages // |
0 10 20 30 40 50 0 20 0 60
Pression(bar) Pression(bar)
Figure 175 : relation puissance-pression au Figure 176 : relation puissance-pression au
point BEP en mode pompe ; machines en point BEP en mode turbine ; machines en
série/paralléle série/paralléle

Le principe peut étre illustré par les graphiques de la Figure 175 et de la Figure 176 ou I'on
donne les valeurs de ce que pourraient étre les puissances mécaniques au point de
meilleur rendement en fonction de la pression de service, pour une machine équivalente a
I'actuelle mais séparée par tranches de 6 étages. Ainsi, pour une puissance donnée, on
peut opérer a deux (ou n) pressions de service a un rendement moyen plus élevée.

C’est une solution qui peut étre complexe a mettre en place du fait de la gestion des
connexions et potentiellement plus chére a cause de la question de I'entrainement (deux
moteurs ou accouplement, ....). Elle présente cependant I'avantage de pouvoir utiliser des
pompes/turbines industrielles ordinaires.

Concernant d’autres machines hydrauliques, on peut citer les machines a point de
fonctionnement variable, c’est-a-dire plus flexibles de par la construction méme du
dispositif. Par exemple on pourrait utiliser une pompe/turbine a distributeur mobile ou
une turbine Pelton en supplément de la pompe.
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systeme

5.2. Etudes numériques sur le réservoir

On présente ici les essais réalisés sur le logiciel de simulation numérique de dynamique
des fluides Star CCM+ 7.02.011. Ce logiciel résout entre autres les équations moyennées
de Navier-Stokes (RANS) [35].

Les objectifs de I'étude sont de répondre a un certain nombre de questions :

- Peut-on modéliser correctement et facilement le comportement
thermodynamique du réservoir d’accumulation (air interne, paroi métallique,
...) avec ce type d’outil ?

- Les variations de température de linterface entre le réservoir et son
environnement restent elles faibles ?

- Quelle est la part de chaleur transmise a I'eau lors des compressions/détentes ?

- Quel est I'effet des modeles de turbulence sur I'échange de chaleur global ?

- Quelle forme de réservoir pourrait améliorer le rendement thermodynamique
d’accumulation ?

Le probléeme sera en partie étudié par la comparaison des résultats numériques a des
observations expérimentales d’évolution de pression et d’estimations de coefficient
d’échange global.

Trois cas d’étude ont été testés. La complexité et le nombre “d’essais’ réalisés pour
chaque cas sont différents. La démarche était d’avoir un apercu de la sensibilité de la
simulation sur le cas d’'un des premiers essais de compression réalisés sur le banc, puis de
configurer d’autres cas test correspondants a des situations différentes, en limitant le
nombre de parameétres de calcul testés.

Il semble que la simulation peut fournir des valeurs de pression et de flux de chaleur
cohérentes avec les observations. Il a donc été envisagé d’entamer une étude
d’optimisation, ce qui est présenté a la fin du paragraphe.

5.2.1. Calculs préliminaires sur le réservoir

5.2.1.1. Configuration générale et parametres testés

La géométrie du réservoir d’accumulation est reproduite a partir des données du plan
constructeur. On y modélise le domaine fluide et un domaine métallique qui est la paroi
du réservoir (voir Figure 177); ces deux domaines sont seulement modélisés pour la
premiére compression et la détente. Les surfaces constituant les limites des domaines
étudiés sont représentées sur la Figure 178.

L’air et I'eau font partie du méme domaine fluide. La position de la surface libre et la
diffusion de la chaleur a I'interface air-eau sont déterminées par le modéle multiphasique
“Volume Of Fluid” (VOF). Ce type de modele permet de simuler les interactions entre
deux phases dissociées quand linterface entre les deux peut étre “captée” par la
dimension des mailles.
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Figure 177 : domaine d’étude ; le
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et solide

L'introduction de la partie métallique dans le calcul est destinée a observer les variations
de température du métal.

Ceci a nécessité |'utilisation d’'une “macro” de transfert des données d’'un domaine a
I'autre sur les nceuds de l'interface (S;,,;:). La température de surface métallique, résultant
du calcul du “solveur” solide, est transmise comme condition limite au solveur fluide. Le
flux de chaleur de surface, calculé par le solveur fluide, est transmis comme condition
limite au solveur solide. L’échange d’information se fait a chaque pas de temps.

La condition sur la surface externe du métal (S,,;) est un flux de chaleur. Il est configuré
comme étant nul ou non au travers d’un coefficient convectif paramétré a 0 ou a
10W/m?/K; cette derniére valeur est surestimée du fait de la faible variation de
température du métal. Un des premiers calculs numériques de compression réalisés a
montré que la configuration d’un tel coefficient n’affecte le résultat sur la pression
statique moyenne que de 312 Pa. Ceci est d( a la faible élévation de température du
métal qui produit des tres faibles flux de chaleur vers I'air ambiant. Finalement, les calculs
ont été réalisés avec une condition de flux nul sur S,,; par simplicité de configuration.

On impose un débit masse sur la face inférieure (S;y). Les valeurs de débit introduites en
fonction du temps, pour la premiére compression, sont illustrées dans la Figure 181. On
utilise des couples de valeurs temps-débit “choisis” tirés des mesures expérimentales;
entre ces points, le logiciel réalise ensuite une interpolation linéaire. Sur cette entrée les
parametres décrivant la turbulence sont maintenus a leur valeur par défaut.

Un apercu global des parametres de calcul est donné par Tableau 9.

Les modeles de turbulence bas-Reynolds sont utiles pour des écoulements ou des lois de
proche paroi généralisées sont difficilement représentatives du comportement réel [36],
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systéeme

[37]. Ces modeles ont pour but de résoudre les équations de I’écoulement dans la zone de
proche paroi. Les trois modeles bas-Reynolds mais aussi le modéle k-w SST sont
applicables jusqu’a la zone de proche paroi [37].

Configuration physique

20 - Débit d'eau comp.
15
~10
<
S~
(90]
£ 5 - Mesures .
% + Points choisis ¢
8, Temps (s) .
T T o
0 10 20 30
5 - '!;
+
_10 i
Figure 179 : débit d’eau en entrée du réservoir ; 1¥ compression
Conditions géométriques Axisymétrie
Air Gaz parfait, propriétés constantes
Eau Densité constante

Modeéle multiphasique

“Volume of fluid”

Equation de I'énergie résolue

Configuration de calcul

Modéles de turbulence

k-w SST

k-e bas Reynolds standard
k-e bas Reynolds V?F
k-e bas Reynolds AKN

Discrétisation temporelle

Instationnaire implicite

Discrétisation spatiale

Maillage quasi-structuré + maillage
rectangulaire proche a la paroi

Conditions initiales

Température, pression et hauteur d’eau initiales fonction du cas traité

Tableau 9 : paramétrage des calculs

Différents maillages 2D ont été réalisés avec un nombre de mailles et des dispositions
distinctes pour le domaine fluide. La différence entre les maillages se fait par la variation
de I'espacement axial caractéristique des mailles (Ax) et par I'espacement radial minimal
(Ay). Les caractéristiques des maillages testés sur le premier cas de compression sont
résumées sur le Tableau 10. Le dernier cas listé ici correspond a un essai a pas de temps

reduit.
Nom du cas | “x7y07” | “x5y025” | “x5y025” | “x7y019” | “x7y019_maillagemobil” | “x7y019dtmoins”
JAV 7 5 3 7 7 7
Ay 0,76 0,25 0,25 0,19 0,19 0,19
Nombre
L, 7342 15466 39409 9048 10050 9048
d’éléments

Tableau 10 : caractéristiques des maillages testé sur la premiére compression
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Le dernier maillage du tableau se différentie par un raffinement mobile autour de la
position de l'interface air-eau. Cette position étant variable le maillage est refait a chaque
pas de temps du calcul.

La Figure 180 donne un apercu du maillage correspondant a la premiére colonne du
Tableau 10. La Figure 181 montre le maillage avec raffinement a l'interface a la position
initiale. Le maillage de la quatrieme colonne du Tableau 10 a été réutilisé pour le cas de
détente. Pour de dernier cas de compression, la dimension radiale a d( étre réduite pour
des raisons évoquées dans le paragraphe qui le concerne.

!\Y

Z

L X

Figure 180 : maillage de base du modele axisymétrique ; nombre de mailles : 7342

IiY

Z

<X

Figure 181 : maillage avec raffinement a I'interface air-eau; nombre de mailles en fin de
simulation: 10050

Le domaine métallique qui entoure le domaine fluide est maillé par des éléments
tétraédriques et des mailles rectangulaires proches aux interfaces. La premiere maille en
contact avec le domaine fluide a une épaisseur de I'ordre de 0,7mm. La sensibilité du
calcul a ce dernier parametre a été testée sur une simulation en introduisant une
épaisseur de 0,19mm ; le résultat sur le flux de chaleur a la paroi interne a été modifié de
moins de 4W (0,3% du flux total) a la fin de la compression et la pression statique
moyenne d’air en a été affectée de moins de 500Pa (0,07%) a son maximum.

Le premier pas temps de calcul a été choisi par essais successifs, en le réduisant au fur et a
mesure, pour obtenir une “convergence’” plus rapide ou plus continue. Ainsi, pour le
premier maillage testé (“x7y07”), le pas de temps retenu a été 0,01 s. Pour les maillages a
Ax plus faible, le pas de temps a été réduit pour maintenir le rapport Ax/At a peu pres
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systeme

identique au premier cas. Un autre cas avec un pas de temps divisé par deux a été testé
(derniere colonne du Tableau 10). Le passage d’un pas de temps a un autre se fait aprés
130 a 150 itérations, pour la 1% compression, selon le type de maillage et modele de
turbulence configuré. Le nombre d’itérations a été choisi aprés observation de la
stabilisation des solutions de pression d’air moyenne et de flux de chaleur moyen a la
paroi. On illustre ce qu’on entend par stabilisation dans I'exemple de la Figure 182, la
Figure 183 et la Figure 184.

Stat_press_Air iter Plot Heat Transfer 1 Monitor iter Plot Residuals
——| = ] A
gsoumo f 5 10566 ,
£ 500600 5 —Continuity
g ’ "; 4 — X-momentum
[ 500500 T 0,01 Y-momentum
£ E 3 —EAU 2
% 500400 5 s kS —Energy
E / § 105,56 © 1E-4 Tke
£500300 - m —rdr
H T% i il ‘ . V2
500200 = 1E-6 ik L1 B F
N
@ 500100 T \Q\N\ﬂ '\A%\
o 308600 308800 1E-8 st S
308400 308600 308800 teration 308890 309010
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Figure 183 : valeur de ) .

Figure 182 : valeur de pression puissance thermique Figure 184 : résidus en
d’air moyenne en fonction des moyenne  la paroi en fonction des itérations; cas
itérations ; cas V2F premier fonction des itérations ; cas V2F premier maillage

maillage V2F premier maillage

En ce qui concerne la convergence a chaque pas de temps, on observe que les résidus sont
faibles (Figure 184) et les valeurs des deux variables observées sont bien stabilisées. Ceci a
été vérifié pour chaque cas traité et le nombre maximal d’itérations a été adapté si besoin.

Dans les paragraphes ci-dessous on présente I’'ensemble d’essais de sensibilité réalisés sur
le premier cas de compression avec un certain nombre de détails. Le traitement des deux
autres cas, une détente et une compression de plus grand volume d’air, se limite a une
analyse des grandeurs principales observées (pression statique et flux de chaleur).
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5.2.1.2. Compression de 2,5 a 7 bar

5.2.1.2.1. Pression et flux de chaleur

Pour le premier cas testé, la période simulée est composée d’'une phase de compression,
durant laquelle la pression augmente par la diminution du volume d’air, et d’'une phase
d’attente, durant laquelle la pression chute du fait du refroidissement de I'air. La chaleur
gue cela représente est transmise a I’environnement immédiat de I'air c'est-a-dire la paroi
métallique et eau.

La durée simulée n’est pas la méme pour tous les cas (maillage, modele de turbulence,...),
car apres la fin de la compression, une durée limitée d’attente suffit pour faire des
comparaisons donnant des indications sur la validité du modele configuré.

On s’intéresse d’abord a I"évolution de la pression statique moyenne de I'air. Les allures
des pressions calculées sont données par la Figure 185. Les écarts a la pression mesurée
sont illustrés sur la Figure 186.

Pression d'air Ecarts a la pression mesurée
~ W,WWWWWM"
< A1 /,
© ’/
5 = /
2 X M
S Model =1 ¢
= odele CTS F‘l ‘
? XTY07V2F O il e :
o X3y025V2F W wﬁw o Modele
a X5y025V 2F i M WW X7yO7V2F
< 4 XTY019V2F ‘ 4 X3y025V2F
X7y019V2Fdtmoins M 0" X5y025V2F
X7y019V2Fmaillagemobil w“w X7y019V2F
X7y019AKN h W X7y019V2Fdtmoins
— X7y019kwSST ‘ X7y019V2Fmaillagemobil
] — X7y019STLOWRE N A X7y019AKN
© — Mesure ——  X7y019kwSST
— X7y019STLowRE
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0 20 40 60 80 100 120 0 20 40 60 80 100 120
Temps(s) Temps(s)
Figure 185 : évolution des pressions statiques Figure 186 : écarts a la pression mesurée

d’air

La notation des différents cas testés se réfere aux indications du Tableau 10 concernant le
maillage et au modele de turbulence choisi.

Les allures des pressions calculées par les différents modeles (Figure 185) sont
relativement similaires durant la premiere phase de réduction de volume (jusqu’at=30s
environ). La pression maximale atteinte varie selon le modéle utilisé. Sur cette phase
I’écart entre les calculs et la mesure n’excéde 4% (Figure 186). L’écart atteint se maintient
et diminue durant le refroidissement sauf pour les calculs utilisant les modeles de
turbulence “AKN’ et “k-wSST”. Ensuite, les valeurs de pression semblent se stabiliser a
une valeur de pression 1% supérieure a la mesure, ce qui correspond a 7,7 kPa environ.

Page 154



5 Etudes pour les évolutions possibles du systeme

L'incertitude sur |'estimation de pression d’air mesurée, est de I'ordre de 1250 Pa (voir
§7.6).

Quand on se rapproche du point d’équilibre thermique, aprés un long temps d’attente, le
niveau de pression est lié a la température finale du milieu air+métal et surtout au volume
final ; ce sont la des possibles sources d’écart.

Si la valeur de volume d’air final présentait une incertitude “numérique’” correspondant a
une demi-épaisseur de maille (sur I'axe x), c’est-a-dire 3,5 mm dans le cas “x7y019V2F”
(une des plus longues simulations sur la Figure 186), on pourrait attribuer a la valeur de
pression finale une incertitude de I'ordre de 10 kPa. Cette valeur dépend de I'estimation
du volume et de la température finaux et de la masse d’air. Cependant, dans le cas de la
simulation a maillage mobile, malgré la diminution de I"écart a I'équilibre, I'écart de
pression reste du méme ordre de grandeur. |l faut rappeler que [lincertitude
expérimentale sur la position initiale de l'interface air-eau est également de I'ordre de
3mm ; on pourrait aussi discuter de I'incertitude sur la géométrie interne du réservoir.

Dans la suite a cette réflexion, la sensibilité de la pression finale a la température est
relativement faible ; pour atteindre un écart de 7,7 kPa, il faudrait une “erreur” sur la
température stabilisée de I'ordre de 4 K ce qui au vu de I'évolution modeste de la
température de la paroi dans le calcul, semble ne pas étre la cause de I'écart de pression
observé.

A part la pression moyenne d’air, la deuxieme variable d’intérét est le flux de chaleur
échangée entre le fluide et la paroi métallique. Cet aspect est traité par I'étude du
coefficient d’échange convectif interne a la paroi (hpgr0;). Ce coefficient est obtenu a

partir de la moyenne de flux de chaleur (Qparoi), la surface d’échange (Spqr0i) €t la

différence de température moyenne (expression 5.1). Le terme Qparoi est une puissance

thermique.
hparoi = Qparoi 5.1
Sparoi- (Tint - Text)
PV
Tint = m_RS 5.2

La température moyenne du calcul numérique (Tj;,;) est estimée par I'expression 5.2 a
partir de la moyenne de pression statique d’air, le volume d’air, la masse (estimée a
I'instant initial) et le coefficient de gaz parfait spécifique de I'air (Rg). La température
externe utilisée dans I'expression 5.2 (T,,:) est la température moyenne d’interface air-
métal. Dans les calculs réalisés, cette température a augmenté de 0,4 a 1 K a certains
endroits de l'interface. La variation moyenne (sur toute la surface) reste inférieure a 1 K
pour le cas “x7y019V2F” par exemple. Pour le calcul de hygroi, Tex: €st finalement pris
égale a 293 K, la température initiale du domaine.
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La Figure 187 donne l'évolution de la température moyenne d’air (Tj;,;). La Figure 188
donne les valeurs de coefficient d’échange moyen a la paroi.

La température moyenne d’air estimée a la fin de la compression varie de 80 a 94 °C
environ selon le modeéle de turbulence choisi. La puissance thermique transférée et le
coefficient d’échange de chaleur quiy découlent varient de 17 a 30 W/m?/K.

Température interne moyenne Coefficient d'échange de chaleur
a la paroi
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Figure 188 : coefficient h moyen a la paroi;

Figure 187 : température moyenne d’air ; . .
compression titre

compression

Les 5 premiéres secondes de la compression sont caractérisées par un coefficient
d’échange tres important. Ceci est certainement di au refroidissement rapide par
conduction des premieres couches d’air en contact avec la paroi métallique. Cette allure
initiale peut en effet rappeler ce qui a été illustré dans le paragraphe 3.2.2.3.1 concernant
le flux de chaleur conductif a I'interface air-eau lors d’une compression.

5.2.1.2.2. Bilan sur les parametres testés

Pour faire une comparaison synthétique entre les différents cas testés, on releve les écarts
entre les pressions calculées et mesurée (Figure 189) et les valeurs de flux de chaleur
moyen (puissance thermique) a la paroi a la fin de la compression (Figure 190). On
compare d’abord les valeurs obtenues avec le modele de turbulence V2F pour lequel le
plus grand nombre de cas de maillages ont été testés.

On constate une augmentation du flux de chaleur avec la diminution du Ay. Ceci semble
vrai pour les différents cas (Figure 190). Cela semble compréhensible car au plus la
premiere maille d’air est petite, au plus la résistance thermique équivalente de la maille
sera faible et le flux de chaleur sera grand a l'interface (Q o AS/Ay), pour une différence
de température équivalente.
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systeme

L’écart a la pression maximale mesurée augmente avec la diminution du Ay ; les pressions
calculées sont plus basses que la mesure. Si on prend les cas VF sauf le cas avec un
raffinement a l'interface (bulle verte Figure 189) on note deux tendances opposées : la
valeur de flux augmente quand la pression diminue; ceci est peut-étre di a une
compensation au travail fourni plus importante quand I’échange thermique augmente.
Disons que plus on échange, plus on refroidit et plus basse est la pression d’air.

Ecart a la pression max. mesurée Flux de chaleur max. paroie
0 I I(VZ%F tolus I?S C?S) L (V2F tous les cas)
2,05 -
-2 1 2,00 -
— 4 interf. affinée 1,95 -
< 7 @ & 1,90 -
< 6 g
c E 1,85 -
2 8 1 2 1,80 -
B X 1,75 -
&0 = 1,70 -
-12 1 1,65 -
-14 1,60 — T T — T
0 01020304050,60,70,80,9 00102030405060,70,80,9
Ay (mm) Ay (mm)
Figure 189 : écart 3 la pression mesurée Figure 190 : flux de chaleur a la paroi fonction
fonction du Ay ; la taille des bulles correspond  du Ay ; la taille des bulles correspond au Ax ; cas
au Ax ; cas de compression de compression

Par ailleurs, le fait que le premier maillage a résolution radiale grossiere (Ay :0,75 mm)
produise un écart du inférieur aux autres resté a analyser ; seul le cas a maillage mobile
donne un résultat similaire.

On peut aussi comparer les résultats donnés par la configuration de différents modeles de
turbulence sur le maillage “x7y019V2F"” (Figure 191 et Figure 192).

Ecarts a la pression max. mesurée Flux de chaleur max. paroie
20,0 1 (maillages Ax:7-dy:0,19) 500 - (maillages Ax:7-dy:0,19)
15,0 - 1,90
1,80 -
10,0 ~ & 1,70 -
© S
[a ¥ ~ 1,60 -
X 50 =
p = 1,50 -
o
@ 00 - 5 1,40 -
$ 'l T T - T ‘-0_—
& Kwsst AKN LowRe V2F 1,30 A
5,0 - standard 1,20 A
l 110 -
-10,0 1 1,00 - : :
Kwsst AKN LowRe V2F
-15,0 - standard

Figure 191 : écart a la pression max. compressions Figure 192 : flux de chaleur ; compressions

Page 157



Il semble que les solutions des 4 modeles de turbulence se répartissent autour de la
pression mesurée (Figure 191). Et encore une fois, il semble que pour les flux les plus
faibles, on obtient les pressions les plus élevées (Figure 192).

5.2.1.2.3. Bilan de puissances et flux de chaleur global

Il est intéressant de faire un bilan de puissances sur I'air en compression. L'idée est de se
rendre compte de I'importance relative des flux thermiques sur le comportement du
réservoir et de proposer une approche simple d’estimation du flux transmis a I'eau.

On rappelle ci-dessous I'équation de I’énergie mise en forme pour en déduire la valeur du
flux thermique global (terme de gauche de I'expression 5.3).

dToir _, 4V

_p Y 5.3
dt dt

_hg-S- (Tair - Tparoi) = Mgy Cp.
Le travail est obtenu par le biais de la pression calculée et le débit d’eau imposé. La
variation d’énergie interne est déduite de I’évolution de la pression (dT « VdP + PdV).

Le résultat de la somme des deux termes de droite de I'expression 5.3 est comparé au flux
de chaleur moyen a linterface air-métal calculé par Star CCM+. La différence entre les
deux devrait donner une indication sur le flux de chaleur dirigé vers I'eau. L’évolution des
différentes puissances est donnée par la Figure 193 pour le modéle V2F maillage “x7y019”
et pour le cas de maillage mobile sur la Figure 194.

Bilan de puissance sur I'air Bilan de puissance sur l'air
3000 - Pav 3000 PV
:U ; du
.............. Q=dU-W dQ=du-w
2000 -| —— daQstar_paroi 2000 - dQstar_paroi
1000 - 1000
g Temps (s) g Temps (s)
o o
S 0= ! g O
2 ) 40 & 0
=} . =
a | cEpRrpErzEEEEING N o
-1000 - -1000 -
-2000 - -2000 -
-3000 - -3000
Figure 193 : bilan de puissance ; maillage “x7y019”; Figure 194 bilan de puissance ; maillage
modéle V2F “x7y019_mobile” ; modele V2F

Les discontinuités visibles sur la Figure 193 sont liées a I'avancement fractionné de la
surface libre ; au plus le maillage sur X est fin, au plus ces discontinuités sont faibles. Avec
le maillage mobile, ceci diminue encore (Figure 194). La tendance générale est cependant
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systeme

la méme : le flux global de chaleur est |égerement supérieur au flux a la paroi. Ce qui veut
dire qu’une puissance supplémentaire est perdue; il s’agit probablement du flux
thermique dirigé vers I'eau.

On peut comparer la valeur du nombre de Nusselt global (expression 5.4), a partir du flux
de chaleur global et de la température moyenne, pour tous les cas testés, aux valeurs
obtenues par l'expression empirique obtenue dans le paragraphe 4.3.4 suite aux
observations expérimentales. Pour ce faire, on calcule les valeurs de nombre de Rayleigh a
partir de 'estimation de la température moyenne de I'air et de ses propriétés configurées
constantes dans les simulations. L'expression du nombre de Nusselt “empirique” est
rappelé par I'expression 5.5. Dans cette expression, le terme F désigne un facteur de
forme (F=V/S/D).

Les coefficients globaux simulés et estimés sont donnés sur la Figure 195 pour chaque cas.

h,opL
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Nuglob = _}\ 5.4
NUgpp = 3,25.Ra®?7. FO7 5.5
Flux de chaleur
Nombre de Nusselt cas x7y019V2F_maillage mobile
g | ] 8 |
® Modgle 54
X7y07V2F
| x3y025V2F
1 il S
MWWW i movzramrs &
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Figure 195 : évolution du coefficient d’échange Figure 196 : différents flux de chaleur ; cas
global, moyennes mobiles sur 100 points ; “Ax :7Ay :0,19_mobile” ; modele V2F

comparaison a I'expression empirique

Les estimations faites par I'expression empirique (courbes rouges) varient pour chaque
simulation car la température moyenne, et donc le nombre de Rayleigh peut y étre
différent. A la fin de la compression la majorité des valeurs de simulation sont au-dessus
des estimations. Lors de I'attente on observe le contraire avec un écart qui augmente.

Les valeurs les plus fortes de Nu dans les simulations, autour t = 30 s, vont dans le sens de
la sous-estimation de pression a la fin de la compression. Concernant les valeurs plus
faibles qui s’en suivent dans les résultats de calcul, il faut se rappeler que la corrélation
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empirique a été obtenue pour des estimations expérimentales de nombre de Nusselt
comprises entre 200 et 800.

On remarque que la valeur du nombre de Nusselt, pour les calculs numériques, a la
seconde 20, présente une chute ou du moins 'arrét de son augmentation. Au méme
instant, I’estimation empirique du Nusselt commence a décliner. Ceci apparait au moment
ou l'effet de I'augmentation du nombre de Rayleigh (a cause de I'augmentation de la
température) n’est plus prépondérant devant celui de la diminution du terme lié au
facteur de forme de I'expression empirique. Reste a étudier ce que cela implique sur
I’évolution de I'écoulement de convection naturelle interne.

La Figure 196 illustre, pour le cas de calcul a maillage mobile, I'estimation de flux de
chaleur global (courbe verte), le flux transmis par la paroi métallique (courbe noire) et la
différence entre les deux qui est supposé étre le flux transmis a I'eau (courbe bleu). On'y
représente également les valeurs de flux de chaleur global déterminé par la relation
empirique (courbe rouge).

La part de flux transmis vers I'eau semble étre de I'ordre de 10% du flux de chaleur global
pour ce cas. Cette proportion va évidemment diminuer pour des cas a volume d’air plus
importants. La faible part de ce flux est due, mise a part la plus faible surface d’échange, a
la faible proportion de la surface d’interface soumise a la convection ; seule une portion
proche a la paroi métallique I’est du fait que le gradient de température vertical n’est pas
vraiment favorable a la convection sur cette surface. Seul I'’écoulement convectif lié a la
paroi métallique le favorise. Ce constat pourrait changer dans le cas des détentes car I'eau
devient alors une source de chaleur.
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systeme

5.2.1.2.4. Quelques caractéristiques de I'écoulement

5.2.1.2.4.1. Profils de vitesse et de température

Il est intéressant d’observer |'effet du maillage sur les grandeurs physiques principales
agissant sur I'état de l'air. Les profils de température et de vitesse sont observés au point
ou la pression maximale est atteinte (environ t = 30 s du temps de compression) pour les
cas “x7y07V2F” et “x7y019V2F” (Figure 197). Ces profils sont donnés pour la position
axiale correspondant a la ligne “X : 2,4m’’ de la Figure 198.

Effet du maillage sur les profils de température et vitesse

360 - 0
350 Paroi - -0,05
< 340 - 01 @
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Figure 197 : profils de vitesse pour différents cas : “Ax : 7Ay :0,76" et “Ax : 7Ay :0,19”; modéle
V2F ; modeéle V2F ; seconde 30.
La position radiale (ri) indiquée par I'abscisse de la Figure 197 est comprise entre les
valeurs 0 et 0,35m qui correspondent respectivement a I’axe de révolution du réservoir et
a son rayon externe (hors tout) ; le domaine fluide est compris entre 0<ri<0,336 (la paroi
est en partie figurée par le rectangle gris).

On constate un gradient de température plus fort pour le maillage le plus fin, ce qui
corrobore I'augmentation du flux de chaleur avec le raffinement du maillage observé sur
la Figure 190. La variation de température du métal reste négligeable devant celle de I'air
malgré la condition de flux de chaleur nul a I'extérieur du domaine métallique.

Concernant le profil de vitesse, mise a part I'allure bien plus sympathique du second profil,
la qualité du maillage peut se déterminer par la valeur de y+ de la premiere cellule. Ce
terme désigne une distance a la paroi adimensionnée.

+ = Y
v

5.6

y
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Ou u, est une vitesse de frottement sur la paroi la plus proche, y est la distance a cette
méme paroi et v est la viscosité cinématique locale. Les modeéle bas-Reynold résolvant
laes équations RANS jusqu’a la zone de proche paroi, cette valeur doit étre inférieure a 5
(correspondant la sous-couche visqueuse) et idéalement proche de 1. Cette derniére
valeur semble revenir souvent comme valeur a respecter pour s’approcher d’un résolution
correcte [37], [38].

Le maximum de y+ est de 6,8 pour le premier maillage et 1,4 pour le second ; la moyenne
est de l'ordre de 0,9. Il semble donc raisonnable de penser que le maillage proche a la
paroi est correct dans ce deuxieme cas.

5.2.1.2.4.2. Flux de chaleur

Les estimations faites sur les flux de chaleur globaux montrent que le flux dirigé vers I'eau
est faible par rapport a celui qui est dirigé vers I'acier. Ceci peut également étre observé
par le gradient de température proche aux limites du domaine fluide représentant I'air.

Ce gradient est calculé par des fonctions dites “de champ’ disponibles sur Star CCM+. On
en extrait le module qui est représenté sur la Figure 198. Ce gradient est représentatif du
flux de chaleur conductif local ; proche des parois, ou la vitesse est nulle ou presque, ou la
transmission de chaleur est principalement diffusive, cela permet de situer les zones ou
I’échange de chaleur est le plus fort.

gradT: Magnitude

I 46669.

37335.

Figure 198 : module du gradient de température (K/m) dans Iair et son environnement ; cas
“x7y019_mobile” ; modele V°F ; seconde 27.
La Figure 198 contient également deux ensembles de vecteurs permettant d’illustrer la
vitesse et direction de I'écoulement. La coloration pour les vecteurs et pour le champ
renseignent sur la méme grandeur de gradient de température. Le vecteur le plus long
correspond a 0,2m/s.
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systeme

La zone proche a la paroi métallique présente des valeurs de flux de I'ordre de 2 a 8 fois
plus élevées qu’au niveau de I'eau (en fonction de la position radiale de l'interface air-
eau). Ceci indique que le coefficient d’échange est plus élevé au niveau de l'interface
métallique qu’a I'interface air-eau. Ceci confirme ce qui a été observé Figure 196.

Afin de compléter ces informations on peut regarder quelle est la température du milieu
environnant l'air : le domaine métallique et I'eau (Figure 199). L'échelle va de 293 a
293,66K. L'acier est en moyenne plus chaud que l'eau, sauf localement sur la zone
d’interface proche a la paroi métallique a cause de I'écoulement convectif vertical.

La Figure 200 illustre la température dans I'air. Malgré la température plus faible de I'eau,
le gradient de température proche a la surface libre est plus faible que celui de la paroi. Il
semblerait que l'interface air-eau soit couverte par une couche d’air relativement froid ou
la vitesse est faible.

Temperature (K)
Temperature (K)
360.59
293.66 I .
= b
293.53 [ Bl
]
|
293.40 [‘ 333.59
| 1]
293.26 320.09
293.13 3006.59
Izvsoo I
293.09
Figure 199 : température de paroi et de I'eau ; Figure 200 : température de I'air ;
“Bx :70y :0,19_mobile” ; modele V2F ; seconde  “Ax :7Ay :0,19_mobile” ; modele V2F ; seconde
27 27

5.2.1.2.5. Conclusions partielles

Il semble utile de résumer les constats fait sur ce premier cas test avant de continuer les
analyses :

- Des simulations relativement simples, avec seulement deux phases (pas de vapeur
ou d’air dissout) et un modéle de gaz parfait semble pouvoir prédire assez
correctement I’évolution de la pression de I'air d’accumulation dans le cas testé
malgré une dispersion notable dans les résultats numériques.

- La dispersion des résultats est liée a l'utilisation de modeles de turbulence assez
divers.
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- L'analyse des résultats numériques devrait faire I'objet d’'une étude des sources
d’incertitudes afin de quantifier la part des erreurs liés au calcul numérique et celle
provenant des mesures expérimentales utilisées pour sa configuration.

- Malgré la condition limite trés conservative qui était I'imposition d’un flux de
chaleur nul a la paroi externe de la paroi métallique, la variation température de
I’environnement de I'air reste négligeable devant celle de I'air dans les cas des
compressions et détente testés avec le domaine métallique.

- La part prépondérante des échanges semble se produire au niveau de l'interface
métal-air. Le coefficient d’échange de chaleur vers I'eau semble présenter des
valeurs 2 a 8 fois inférieures a celui qui agit sur la paroi métallique. Ceci indique
gue la convection naturelle interne a possiblement un tres faible effet sur le
transfert de chaleur qui se produit sur I'interface air-eau. Il en est de méme pour la
température d’interface avec I'eau, qui n"augmente qu’assez peu et sur une zone
proche au bord, ce qui laisse penser que la convection interne affecterait peu le
potentiel de vaporisation d’eau (voir $3.2.2.3.2).

5.2.1.3. Détente a 14bar et compression a 7bar

Suite a ce premier test, deux autres cas ont été configurés sur Star CCM+, une détente,
pour laquelle le maillage est similaire a celui du premier cas avec un domaine métallique
également, et une compression, de volume initial supérieur, pour lequel le maillage a été
raffiné afin de garantir une valeur de y+ de paroi correcte. Pour ce dernier cas le domaine
métallique n’est pas modélisé. La condition limite a la surface d’échange de paroi est
configurée comme étant a température constante et égale a la température initiale. Le
Tableau 11 présente la configuration des deux calculs.

Détente 14bar Compression 7bar
P 13,8bar 7,6bar
Vit 0,196m’ 0,617m’
Tinie 22°C 27°C
Débit moyen -25m’/h 16m>/h

Ax 7mm 6mm
Ay 0,19mm 0,06mm
At 10ms 0,5ms

y max 1,5 (V2F) 0,9 (V2F)

Modele de turb. | V2F, kwSST, STLowRe, AKN V2F, kwSST

Tableau 11 : récapitulatif de la configuration des deux cas supplémentaires testés

La valeur de pas de temps a fait I'objet des mémes attentions que dans le cas initial
concernant la convergence des résidus (diminution et stabilité) et la convergence des
grandeurs principales.

Les Figure 201 et Figure 202 donnent les résultats sur I’évolution de la pression statique
moyenne d’air pour la détente et la compression configurées.
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systéeme

Le résultat du calcul de la détente n’est cohérent qu’avec les observations expérimentales
gue dans pour les modeles de turbulence V2F et “kwSST”. Ceci a conduit a n’utiliser que
ces deux modeles dans le dernier test, car aussi bien pour cette détente que pour la
premiere compression il semble que la solution réelle se trouve quelque part entre les
résultats obtenus par ces deux modeles. Il se trouve que pour le cas de la derniere
compression ce constat se répete. Il semble qu’il soit plus facile de modéliser le
comportement en compression qu’en détente ; la dispersion due au choix du modele de
turbulence y est plus importante.

14,2 Détente 14-10bar 91 Compression7,5-9bar
13,7 1 M
8,9 - f ‘
13,2 - /
8,7 -
12,7 - ‘/'
== mesures | J
—~12,2 - V2F = 85 //
L e kWSST a /
— 11,7 - —— AKN c 83 - /
S == -e |ow RE standard g ’,*' mesures
.F) 11,2 1 (%] 8/1 7] (” - e e kwsst
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Ct 10,7 . o 7,9 _ ’f,r'
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Figure 201 : comparaison des pressions mesuré  Figure 202 : comparaison des pressions mesuré
et calculées pour la détente a 14bar et calculées pour la compression a 7bar

Il serait tout de méme intéressant, voire nécessaire, pour confirmer ce constat, de réaliser
des essais de sensibilité au maillage afin de vérifier si les considérations sur la valeur de y+
de paroi sont correctes, si le modele de turbulence “kwSST”est sensible, et en quelle
mesure, aux variations de maillage et si la validité présumée du modele V2F se confirme.

Concernant le flux de chaleur global, les valeurs de Nusselt globales comparées aux
valeurs obtenues par I'expression empirique du coefficient de transfert global sont
représentées sur la Figure 203.

La ligne noire correspond a la droite y=x. Le groupe 1 représente des cas de calcul de la
premiere compression, le 2" correspond a la détente et le 3°™ 3 la derniére compression.
Les moyennes de Nusselt tirées des calculs numériques sont faites sur toute la période de

calcul hors la période initiale ol I’échange thermique est principalement conductif.

Les observations sur les écarts aux valeurs de pression mesurées se retrouvent ici, du
moins qualitativement, en termes d’écart a la premiére bissectrice, et ceci malgré
I'incertitude sur la loi empirique utilisée pour le nombre de Nusselt.
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Cet ensemble d’observation donne des éléments sur la qualité potentiellement correcte
du code numérique utilisé ainsi que quelques pistes pour son utilisation correcte tout en
donnant un apergu de la dispersion des résultats que I’on peut en obtenir.

Nombre de Nusselt global
différents cas d'étude

| N
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Figure 203 : nombres de Nusselt moyens comparés a I'expression empirique

Le cas présentant I'écart le plus important (en pression et en transfert de chaleur) semble
étre celui du calcul réalisé avec le modele de turbulence “low Re standard” en détente;
ce cas a fait l'objet d’un test supplémentaire concernant son paramétrage et le
paragraphe 7.8 des annexes en donne quelque résultats.

Le paragraphe suivant donne un apercu de ce que pourrait étre une étude d’optimisation
thermodynamique avec StarCCM+.

5.2.2. Optimisation de la forme

I semble nécessaire d’étudier la possibilité d’améliorer les performances
thermodynamiques du réservoir d’accumulation en modifiant par exemple leur
géométrie. L'objectif de ce paragraphe est d’introduire une réflexion sur le probleme en
présentant quelques cas testés en s’appuyant sur des simulations numériques.

L'optimisation thermodynamique du réservoir d’accumulation se traduit par Ia
minimisation de I"énergie perdue sur un cycle compression/détente. On rappelle qu’un
cycle adiabatique permet, par I'absence d’échange, de maintenir toute I'énergie fournie a
I'air pour la restituer par la suite. Un cycle isotherme, quant a lui, permet, par une grande
capacité d’échange, de transmettre puis reprendre toute I'énergie échangée avec son
environnement.

Un cycle adiabatique implique de variations de température trés élevées (au vu des taux
de compression envisagés) et des capacités d’isolation potentiellement colteuses. On se
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systeme

propose donc ici d’analyser la possibilité d’obtenir un cycle isotherme. Ceci est fait par la
simulation d’'une compression dans des réservoirs de différentes formes.

L'obtention d’un cycle isotherme suppose que le coefficient d’échange de chaleur est
infini (= différence de température proche de zéro et un flux de chaleur égale au travail
mécanique appliqué). Les premieres idées qui viennent a I'esprit quand on veut maximiser
les échanges sont : 'augmentation de la vitesse d’écoulement interne et I'augmentation
des surfaces d’échange avec un milieu externe. Ce milieu peut étre I'ensemble des parois
ou un autre fluide par exemple.

Le contact direct avec un jet d’eau est I'idée développée par certaines équipes [11], [10].
L’avantage est 'augmentation de la surface d’échange avec I'augmentation simultanée de
la vitesse de circulation interne. Les problemes potentiels de cette solution sont la
dissolution d’air dans I’eau et 'humidification de I'air.

On se propose ici d’étudier la possibilité d’augmenter les surfaces d’échange avec en
modifiant la paroi métallique seule.
5.2.2.1. Configuration des calculs

L'idée de base pour augmenter les surfaces d’échange est d’essayer de décomposer le
volume de compression initial en des éléments de plus faible épaisseur fluide; par
exemple on peut imaginer un réservoir en forme d’échangeur a plaques ou a tubes.

Deux calculs préliminaires ont été fait avec Star CCM+ sur une géométrie tubulaire et une
autre a base de plaques (Figure 204).
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Figure 205 : adaptation du
démit massique selon la
Figure 204 : vue de dessus des réservoirs testés section d’entrée

On obtient ainsi des rapports surface/volume plus intéressants que dans le premier cas.

Les conditions de calcul sont similaires au cas initial de compression ; le seul modéle de
turbulence configuré dans ces cas est le modéle V°F. Concernant le maillage, I’espacement
axial est de 3mm entre mailles et I'épaisseur de la premiere maille transversale est de
0,4mm pour de valeur de y+ moyens a la paroi de I'ordre 1,5 a 2 a la fin de la compression.
Des calculs avec des maillages plus fins pourraient améliorer les résultats mais cela donne
déja une tendance sur le comportement thermodynamique.
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On modélise un tube de 20 mm de rayon et une nappe d’air de 40 mm d’épaisseur.

On se propose de reproduire au mieux les conditions de la compression précédemment
présentée. La hauteur initiale et la vitesse de I'’eau sont les mémes afin d'imposer la méme
puissance hydraulique pour un réservoir équivalent en volume total mais qui serait
composé d’un certain nombre de sous-volumes (Figure 205). Par ailleurs le débit massique
d’eau entrant doit évoluer en fonction de la pression calculée par le modele pour
reproduire le comportement de la pompe.

La compression est faite au point de fonctionnement optimal de la pompe, le débit d’eau
entrant est donc variable. La relation entre le débit et la pression peut se déduire a partir
des valeurs des grandeurs adimensionnées au point optimal de la machine (8optim
ety peim). Concernant la pression, la relation exacte devrait se baser sur la différence de
pression aux bornes de la pompe; ceci dépend d’'un certain nombre de facteurs
(expressions 5.7 et 5.8). Une forme simple, donnée par I'expression 5.9, peut suffire. Cette
expression est obtenue par une régression linéaire entre les valeurs de pression d’air et de
débit observées expérimentalement.

Appompe = Pair + Ppertes_circuit + PAH_eau - Padmin 5.7
0.5
Sin APpompe
G (m/5) = =2 6B’ (— 5.8
v Sin 1 optim lpoptimRzp

S
qy(m*/s) ~ === (=9,67.107* + 5,58.107°. Po;y ™) 5.9

inl
Concernant les conditions aux limites des autres surfaces, une condition de symétrie est
imposée au plan ou a I'axe de symétrie des géométries modélisées et une condition de
température constante a la surface d’échange.

Cette condition de température implique que, mise a part la question de I’évolution de
température de la paroi du réservoir, on suppose que la chaleur nécessaire a garantir
cette température sera échangée avec I'extérieur du réservoir quel que soit le type de
systéme, ouvert ou fermé, pouvant impliquer des compressions successives par exemple.
Sachant que les échanges de chaleur avec des liquides est bien meilleur qu’avec des gaz,
on peut supposer qu’'un systéeme de circulation a eau, avec des débits modérés, a
I’extérieur du réservoir devrait suffire.

Le pas de temps configuré est de 4ms et le nombre d’itérations maximal par pas de temps
est fixé a 120.
5.2.2.2. Résultats de calcul

La Figure 206 donne les résultats de calcul pour les trois géométries de réservoir testées.
La Figure 207 illustre I’évolution de la vitesse d’avance de I'eau dans le réservoir ce qui
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systéeme

permet de vérifier que les conditions de compression sont similaires car I'ampleur des
variations de pression étant identique, cela indique que le travail mécanique appliqué, par
unité de volume est du méme ordre de grandeur.

Evolution de la pression d'air Evolution de la vitesse d'avance de I'eau
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Figure 207 : évolution de la vitesse d’avance de
I'eau

Figure 206 : évolution de la pression d’air

La chute de pression durant la période de refroidissement aprés compression est la plus
faible dans le cas de la géométrie tubulaire. Ceci veut dire que c’est pour ce cas que la
perte d’énergie est la plus faible.

La valeur de I'énergie stockée durant la compression est donnée par I’expression 5.10.

Ve
Ecomp =f pP.av 5.10

Vo

L’énergie récupérable lors d’'une période de récupération, si la détente était isotherme est
donnée par I'expression 5.11.

Py
Edet_iso = PyVpln (_> 5.11

Py

L’énergie récupérable si la détente était polytropique est donnée par I'expression 5.12. La
relation entre la pression et le volume est donnée par I'expression 5.13.

PV, [V "
Eget poty = 1—n l—vol_n -1 5.12
P.V" = cte 5.13
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L'énergie de détente polytropique est estimée en supposant que le coefficient
polytropique (n) global est identique a celui de la compression. Ce coefficient global est
estimé a partir des états initiaux et finaux de la compression.

Pour les trois énergies calculées, les indices 0 et f se référent respectivement aux états
initiaux et finaux de la période considérée. Pour les détentes, la pression initiale est celle
de I'état d’équilibre atteint aprés une longue attente.

Les valeurs de ces énergies, rapportées au volume initial de compression, sont données
par la Figure 208, en fonction du coefficient polytropique global de chaque cas.

Par ailleurs, il paraissait intéressant de calculer le coefficient polytropique instantané car
c’est une bonne image de I'équilibre entre les puissances hydraulique et thermique. La
valeur de ce coefficient est estimée par I'expression 5.14.

n:@ 5.14
1“(VVV)

Les termes “6P” et "6V sont les variations instantanées de la pression et du volume.
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Figure 208 : densités d’énergie en fonction du Figure 209 : coefficient polytropique
coefficient polytropique global ; code couleur instantané ; moyenne mobile sur 50 points

identique a celui de la Figure 209

La Figure 208 montre comment la diminution du coefficient n permet, mise a part
I’augmentation de la densité d’énergie, I'augmentation du rendement d’accumulation. Le
rendement d’accumulation est représenté par le rapport Edet_poly/Ecomp. Disons qu’au
plus I'écart entre ces deux valeurs d’énergie est faible, plus important est le rendement
d’accumulation. Le code couleur est identique a celui de la Figure 209.
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5 Etudes pour les évolutions possibles du systeme

Il faudrait compléter les valeurs de gain d’énergie sur un cycle avec des considérations sur
I’énergie perdue par I'augmentation des frottements hydrauliques. Ceci pourrait faire
I'objet d’une étude d’optimisation de I'épaisseur fluide interne afin de connaitre la limite
d’utilisation de ce type de réservoir de compression.

Les courbes de coefficient polytropique instantané (Figure 209) laissent penser qu’a
I'instant initial, du fait de la faible différence de température et de la relativement forte
puissance hydraulique imposée, il est assez difficile de s’approcher de I’évolution
isotherme. L'augmentation progressive de la température accroit le flux thermique et
provoque I"écoulement convectif ce qui fait décroitre la valeur de n dans la direction de
I’évolution isotherme (n=1).

Les valeurs de n pour les deux cas de réservoirs modifiés diminuent fortement avant la
seconde 10 environ puis augmentent. Il faudrait réaliser des calculs avec des plus grands
volumes pour voir si ceci se reproduit.

5.3. Synthese

La flexibilité du dispositif de stockage est actuellement limitée par le type de machine
utilisé. Une piste d’amélioration a été explorée par I'utilisation de réservoir pré-chargées
en parallele, mais présente I'inconvénient d’une densité d’énergie limitée. Le choix d’un
autre type de machine hydraulique pourrait sans doute permettre d’améliorer la gestion
de la puissance délivrée dans ce contexte de pression variable.

Les simulations numérique de I"’écoulement de convection interne du réservoir actuel ont
permis d’obtenir des informations sur la nature des échanges de chaleur antre I'air et la
paroi métallique et I'eau. Il semblerait que |‘absence de loi de comportement pour la
diffusion de masse ne soit pas critique pour la prédiction du comportement du réservoir
d’accumulation.

Les explorations réalisées sur la simulation de trois cas d’essais expérimentaux avaient
pour but d’identifier des parameétres de simulation, par exemple un modele de turbulence
viable, utiles pour des études d’amélioration de rendement d’accumulation du réservoir.
Quelques essais réalisés indiquent une amélioration potentiellement simple du
rendement de stockage par la réduction de I'épaisseur fluide.
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6. Conclusion

Le projet Hydrostock a été développé dans I|'objectif d’étudier les problématiques
associées a [l'utilisation d’une pompe/turbine rotodynamique dans un systéme
hydropneumatique de stockage d’énergie, en cycle fermé, sans séparation entre phases.
L'avantage principal espéré était d’obtenir un systeme le plus simple possible avec les
intéréts technico-économiques qui y sont associés.

Cette apparente simplicité se heurte a un certain nombre de problématiques liées au
choix d’une telle machine hydraulique et a I’'absence de séparation entre l'air et 'eau :

» L'utilisation d’une pompe réversible dans un mode fonctionnement en conditions
fortement variables pose un certain nombre de questions concernant les régimes
transitoires hydrauliques et la flexibilité d’utilisation d’une telle machine.

» Le contact direct air-eau a un effet, dont il faut déterminer I'importance, sur le
comportement thermodynamique de I'air d’accumulation. Cet aspect pose la question
des transferts de masse et de chaleur entre I'air et I’eau.

» De maniére plus générale, l'intégration au réseau d’un tel systeme de stockage
requiére des études sur le comportement dynamique du dispositif afin d’analyser des
aspects tels que le temps de réponse, la gestion de la livraison de puissance ou encore
le rendement d’accumulation. Il est donc nécessaire de disposer d’'un modele de calcul
correct pour le comportement du systeme.

Pour répondre a ces problématiques, un des outils principaux mis en ceuvre est un banc
d’essais de 45kW. Ce banc a été concu, réalisé et instrumenté au sein du laboratoire dans
I'objectif de valider un modele de comportement dynamique et multi-physique du
systéeme. La réalisation de ce banc répondait également a la volonté de réaliser des essais
de connexion au micro-réseau “Energies Réparties” du L2EP qui vise a simuler le
comportement d’un réseau électrique dans lequel seraient intégrés des multiples sources
de production et de dispositifs de stockage.

Le modele du systéme a été élaboré par la mise en commun de sous-modeles de
comportement des éléments qui composent le banc d’essais. Il s'agit la des éléments
mécaniques en rotation (ligne d’arbre), du circuit hydraulique et de la pompe/turbine,
puis du réservoir d’accumulation. Le calage d’un certain nombre de parametres de ces
modeles a été faite sur le banc d’essais. D’autres aspects tels que la diffusion d’air
d’accumulation dans I'eau ont fait I'objet d’'une modélisation “locale’” dont les conclusions
ont servi a la conception des modeéles globaux de comportement.

Concernant cette analyse locale des phénomenes des transferts a I'interface air-eau, il a
été conclu que :
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» La diffusion d’air dans de I'eau est un phénomeéne trés lent; pour une pression
d’accumulation de 20 bar, la quantité d’air dissoute dans I'eau a été estimée a 45 g
apres 80 jours d’attente.

» La diffusion de vapeur d’eau dans I'air nécessite un gradient de fraction massique qui,
dans le cas de la période la plus concernée (la compression), semble jouer en défaveur
de ce transfert de masse. Il donc été conclu que la variation de masse de vapeur dans
I’air était négligeable.

A propos de la comparaison entre la modélisation globale et les observations
expérimentales réalisées sur le banc d’essais, ainsi que sur le dispositif de stockage du
point de vue de son fonctionnement, les conclusions qui en ressortent sont :

» La performance de la machine hydraulique n’est affecté par les régimes transitoires
que durant les périodes de transition rapides (du type ouverture/fermeture vanne);
ces effets sont négligeables durant les phases de “travail” (compression/détente)
malgré les variations de la pression.

» La prise en compte des flux de chaleur dans le modele de réservoir d’accumulation, a
nécessité une détermination expérimentale pour adapter des relations empiriques
existantes au cas présent. La limitation en termes de transferts de chaleur limite la
valeur du rendement d’accumulation hydraulique a environ 85% pour les taux de
compression et temps d’attente configurés.

» Le modeéle global calibré suite a la détermination expérimentale de paramétres tels que
des coefficients de pertes (hydrauliques, mécaniques ou thermiques), donne des
résultats satisfaisants et permet de modéliser correctement d’état énergétique et la
dynamique du dispositif de stockage.

» Les caractéristiques d’'une pompe radiale utilisée comme turbine présentent le
désavantage d’une assez forte sensibilité aux variations de point de fonctionnement.
Ceci impligue un manque de flexibilité dans la fourniture de puissance mécanique lors
des phases de récupération. Par ailleurs, la construction multi-étagée de la machine
permet de réaliser des compressions a débit relatif assez bas ce qui permet de limiter la
puissance hydraulique pour une pression donnée. Le désavantage est que ce type de
machine présente des rendements relativement faibles. La pression de service
maximale de ce type de machines est limitée par le nombre d’étages, le rayon des
roues et la vitesse de rotation, et atteint rarement des niveaux similaires a ceux
obtenus par des machines volumétriques; il faut cependant garder a I'esprit que la
maximisation de la densité d’énergie n’est pas forcément synonyme d’optimisation
technico-économique. Cela a été montré par Proczka et al. [39] qui proposent une
méthode de dimensionnent optimal de réservoirs d’acier pour du stockage d’énergie
par air comprimé. Ills montrent, pour le cas de figure étudié (30 kWh, pression utile
minimale de 17 bar), qu’une pression maximale d’accumulation de I'ordre de 60 bar
permet de trouver le meilleur compromis entre densité d’énergie et colt d’installation.
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» Finalement, sur le banc d’essais comme sur les modélisations, les rendements globaux
de stockage/récupération sont de I'ordre de 25 a 30% selon la configuration testée.

Certains des problemes évoqués ont fait I'objet de quelques premieres propositions
d’amélioration du systéme. Par exemple sur la question de la flexibilité de fourniture de
puissance, une premiere étude a été présentée basée sur l'utilisation de plusieurs
réservoirs en parallele. Il a également été évoqué la possibilité d’utiliser des combinaisons
de machines (série/paralléle), ou des machines (Pelton, ...) plus flexibles. Ce point reste a
développer dans l'optique de faciliter l'intégration d’un tel systéme dans le réseau
électrique.

Concernant I'amélioration du rendement d’accumulation du réservoir, des études
réalisées sur le logiciel de calcul numérique d’écoulements StarCCM+, donnent des
éléments de procédure et quelques propositions pour réaliser des analyses d’optimisation
du réservoir de compression/détente s’inspirant d’échangeurs a plaques ou tubulaires. Le
but serait d’étudier I'avantage technico-économique d’une telle solution en comparaison
a d’autres solutions telles que les échangeurs a contact direct.

L'étude s’est jusqu’ici concentrée sur des essais a des niveaux de pression modérés (de
I'ordre de 16 bar). Le banc d’essais a été concu pour travailler a des niveaux de pression
plus élevés (40 bar); il serait intéressant de mener des expériences a ces niveaux de
pression afin de progresser encore dans I'analyse des modeéles et dans la gestion du
fonctionnement de l'installation. Notons également que des niveaux de pression plus
élevés permettront d’atteindre des rendements et des densités d’énergie plus élevés.

Une prochaine étape consisterait également a réfléchir aux services réseau qu’un tel
systeme de stockage peut satisfaire, a quel prix et avec quel type de structure de
fonctionnement. Des travaux de simulation temps réelle et la connexion électrique au
micro-réseau, en collaboration avec le L2EP, devrait permettre d’engager ces études.
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7. Annexes

7.1. Temps de réponse débitmetre

Le débitmeétre électromagnétique utilisé sur le prototype semble présenter un temps de
réponse assez grand. Ceci peut étre mis en évidence par un essai de détente libre dont le
dispositif expérimental est illustré ci-dessous (Figure 210).

Réservoir HP

_~ Eventouvert

N . Réservoir
Pression initiale par air

. d’alimentation
comprimé

Prés

Débitmetre

Figure 210 : essai pour I'estimation du débit par les mesures de pression

L’expérience commence en ouvrant la vanne de la conduite basse pression de sorte qu’a
I'instant initial les trois capteurs mesurent une pression similaire. La pompe/turbine est
maintenue a l'arrét mécaniquement afin d’éliminer le bruit électromagnétique
gu’introduirait de maintien a I'arrét par le moteur. Les mesures sont enregistrées toutes
les 5ms.

Le débit d’eau peut étre estimé par la connaissance des inerties hydrauliques des colonnes
d’eau séparant les points de mesure de pression statique.

Poes — Py — AP,
qv=f s 111 W at 7.1

Le terme AF,, prend en compte la perte de charge que représente la pompe/turbine, les
pertes diverses dans les conduites et la pression dynamique a soustraire a P.s. Le terme [;
reprend les mémes inerties que le modele hydraulique du §3.5.2 a I'exception de l'inertie
de la conduite basse pression.

Ce méme débit peut étre calculé a partir des pressions mesurées au réservoir et en sortie
de pompe (coté haute pression P/T : P2) en y adaptant les termes de pertes et d’inertie.

La Figure 211 montre les allures de pression statiques mesurées apres |'ouverture de la
vanne. La Figure 212 donne les allures des estimations du débit sortant du réservoir
“haute pression”.

Les débits calculés présentent des pentes d’accélération similaires entre eux et les valeurs
de régime établi sont cohérentes avec la mesure faite par le débitmetre. La mesure de
débit présente d’abord de sortes d’échelons amortis puis des oscillations croissantes qui
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vont par la suite diminuer ; la mesure présente également un retard d’environ 50ms au

démarrage.
% 10° Pressions lors de l'essai de détente libre
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Figure 211 : pressions ; essai de détente libre
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Figure 212 : débits mesurés et calculés ; essai de détente libre

La similitude au démarrage entre les deux débits calculés laisse penser qu’il s’agit |a d’une
estimation correcte puisqu’a débit faible les pentes d’accélération dépendent des inerties
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qui dans ce cas sont assez différentes pour les deux calculs et présentent tout de méme
une incertitude sur leurs valeurs assez faible.

Les oscillations sont dues a une instabilité soit hydraulique (a déterminer) soit
électronique, ou autre, présente dans le conditionnement ou la mesure faite par le
débitmetre électromagnétique.

L'apparition du débit et son évolution s’observe également par I'augmentation du couple
mesuré comme l’illustre la Figure 213 ; le décalage introduit par le débitmetre s’observe
ici aussi. Les oscillations du couple peuvent étre dues a I'élasticité de I'arbre ou de la
pompe elle-méme.

Couple vs débit

25

50

40

Couple (N.m)
N w
o o

Débit (m3/h)

=
o

Temps (s)

Figure 213 : couple et débit ; essai de détente libre

Ce type de débitmetre peut donc donner une indication sur la rapidité d’apparition du
débit mais avec un certain retard.
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7.2. Capacité calorifique de I'air ; gaz réel

L'estimation des propriétés des gaz réels est décrite dans [25] comme la somme de la
valeur de la propriété considéré a pression atmosphérique (CJ) et un terme de déviation
fonction des dérivés premiére et/ou seconde du second coefficient du viriel permettant
d’introduire la compressibilité réelle du gaz (voir expression 7.2).

C, = C2 zaB+TazB P 7.2
Vo oT OT?2 '

Dans [25], le second coefficient du viriel (B) en fonction de la température est défini pour
les molécules non polaires (comme celles constituant I'air sec) par I’expression 7.3.

&
B(T) = boF, (kTT) 7.3

Les constantes b, et ki utilisée par [25], pour l'air sont respectivement de 1,445
B

cal/mol/atm et 97 K; ce sont ces valeurs ont été utilisées dans le calcul de la déviation
de Cy.

Les dérivations de la fonction F, sont estimées par de séries relativement simples a

calculer qui sont données dans [25] (équations 39 et 40 p.38).

7.3. La diffusivité de masse

7.3.1. Dansles gaz:
Les différentes formules :
L'expression de la diffusivité présentée ci-dessous découle de la dérivation de la théorie

cinétique des gaz en considérant les molécules de gaz comme de spheres rigides subissant
des collisions élastiques et supposant un comportement de gaz parfait [15], [40].

Expression de la diffusivité :

3/2 0,5
— —-22 Tint Meaqut+Mgir 2
Dogyair = 1,883.10722. , ( (m?/s)
Pint-leau,air Qp Mequ-Mgir

La masse molaire ici en kg/m?>.

Eléments utilisés dans I'expression :

€12 &1 &2 .oz . soe s d II I e I d
o = ke, ¢ énergie caractéristique du mélange normalisée par la constante de
B

Boltzmann obtenu des énergies caractéristiques de Lennard-Jones normalisées.

Zeau — 809,1(K)
k

B

Eair __
o 103,3(K)

B
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=~ k . . . .
T = T.S—B : la température adimensionnée.
1,2

0, — 106035 0,1930 1,03587 1,76474 .
D ™ fo1s61 ' exp(0,47635.7) = exp(1,52996.T7) = exp(3,89411.T)
adimensionnée pour la diffusion [40].

I'intégrale de collision

11+l " .
lLi,= 122 (m) : la longueur caractéristique du mélange obtenu par la longueur

caractéristiques de Lennard-Jonnes pour les deux éléments.

logu = 2,24.1071%(m)
lgir = 3,60.1071%(m)
Une autre possibilité est d’utiliser une valeur expérimentale de la diffusivité a une certaine

température est d’utiliser I'expression suivante pour en faire une estimation a une autre
température [15]:

b, =p,.(2) " Lo
NN (@),

7.3.2. Pour les liquides :

La solubilité dans les liquides dépend de la température. Des valeurs mesurées fournies
par certains auteurs, par exemple [13], peuvent s’adapter a la température souhaité par
I’équation de Stokes-Einstein :

Dr _Tii
Dr, Tom

Ou les valeurs T sont des températures en K et u la viscosité dynamique du solvant en Pa.s
aux températures en question. Dans le cas de la diffusion de I'azote et de I'oxygéne dans
I’eau, et un rapport de températures de 293/298, on utilise un rapport de viscosités de
890/1002.

7.4. Solubilité de I'air

La loi de Henry permet de connaitre la concentration maximale d’un gaz dans I'eau (x;) en
fonction de la pression partielle du gaz (pi) et d’'une constante (ky; de Henry) qui est
fonction de la température. Les expressions de cette loi et de la constante sont :

Py

4 leaa

ln(kH’l’) = ao‘i + al‘i.T_l + az‘i. T—Z

Les coefficients ‘a’ sont fonction de chaque gaz composant I'air [14], ces sont les trois
premieres colonnes du Tableau 12, la quatrieme donne les factions molaires des
composés de |'air gazeux.
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Soluté a0 al (K) a2 (K) X;
N, 142766192 6,3866654x10° -1,1397892x10° 0,78103
0, 14,989460  5,742622x10°  -1,070683x10° 0,20940
Ar 15,349542  5,467601x10°  -1,029186x10° 0,00917

Tableau 12 : coefficients pour I'obtention de la constante de Henry et les fractions molaires des
composants de de l'air [14]
La concentration (x;) correspond a la fraction molaire d’air dans I'eau, connaissant la
pression on calcule la masse d’air soluble ainsi que la masse volumique de I'air a cet
instant, puis le volume d’air correspondant. Le calcul de la masse d’air dissoute :

_ Meay
Myir dissout = xair/eau- M
eau

-Mair

La masse d’air est donc fonction de la fraction molaire calculée, du nombre de moles
d’eau considérées (c.a.d. masse d’eau liquide divisée par la masse molaire de |'eau) et de
la masse molaire de I'air.
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7.5. Controle du couple moteur

Le modele complet du systeme mécanique est rappelé sur la Figure 214 pour le moteur
seul avec la partie contrdole permettant de calculer la couple moteur requis (Cp,o¢)-

Sur ce schéma on introduit la compensation de couple “externe” appliqué au moteur
(Carpre)- Il S"agit du couple élastique du deuxieme élément du sous-modele mécanique.

Carbre

Imot: S+ f “

Figure 214 : fonction de transfert du modéle inertiel du moteur avec le contréleur de C,,,;

La fonction de transfert de ce systeme est donnée par I'expression 7.4.

Wmot 1+T;s

K 7.4
e 14 (%f) Tis + I’”T"tTisz
Cette expression est assimilable a un polynédme de référence d’un systéme de second
ordre dans lequel on peut identifier un temps de réponse et un amortissement
(expression 7.5).

2 1

1 +—€s +—s? 7.5

le le
La pulsation naturelle du systeme (w,,) et 'amortissement (£) définissent la réponse du
systeme. Le choix des valeurs pour ces parametres permet d’estimer les valeurs des
parametres du contréleur.

K = 28hnotwn — f 7.6
K 7.7
Ti = 1—2
mot Wn

Le facteur de frottement n’est pas vraiment une constante et dépend de la vitesse. En
toute rigueur un faudrait I'inclure dans la fonction de transfert. Cependant |'utilisation
d’un facteur constant de 0,01 n’aura aucun effet significatif sur la dynamique du systeme,
notamment du fait de la limitation de la variation de la vitesse de référence.

Finalement les valeurs retenues sont T; = 30 s et K = 0,047 N.m.s.

La prise en compte du couple de perturbation appliqué par I'arbre au moteur dans le
modele, nécessite un filtrage du couple élastique et provoque un allongement du temps
de calcul. Par ailleurs, la prise en compte de ce couple n’ajoute rien dans I’évolution du
couple moteur ou en termes d’écart en entre les vitesses de référence et effective. Il ne
sera donc pas compensé dans la fonction de transfert finale configuré dans le modele
Simulink.
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7.6. Sensibilité du couple pompe/turbine au débit

La différence entre le fonctionnement en pompe ou turbine concernant la sensibilité a la
variation du point de fonctionnement, peut se mettre en lumiére par |'étude des triangles
des vitesses au rayon externe. Les grandeurs principales en sont rappelées par la Figure
215 sur laquelle I'image de gauche donne l'allure des triangles sans et avec glissement
appliqué sur la direction de sortie de I'écoulement, et I'image de droite donne l'allure du
triangle des vitesses en turbine (la vitesse méridienne est représentée plus grande car
pour une vitesse de rotation nominale similaire, le débit y est plus important en turbine).

Aube de diffuseur Vi = av/S
U=r.w

a;

U

Vuz

a:pompe b: turbine

Figure 215: triangles des vitesses au rayon externe

Les expressions des couples théoriques échangés entre le fluide et la roue sont rappelées
dans le Tableau 13 pour la pompe et la turbine. La sensibilité du couple mécanique a la
variation de débit est I'image de la sensibilité de la puissance mécanique a 'arbre pour
une valeur de vitesse de rotation constante. Cette sensibilité du couple est déduite par la
dérivée partielle de I'expression de couple par rapport au débit a vitesse de rotation
constante (deuxiéme colonne du Tableau 13). Leur valeurs pour les modes pompe et
turbine sont données sur la colonne n°3 pour un angle de vitesse relative a nombre
d’aubes infini (5,..).

c aC,, 6Cm] acm]
" aqy aqy nominal_oo aqy nominal_empirique
Qv
R (U ——) —
Pompe | pqy R, | U, S, tanp,. PR, (Uy — 2Woip00) 850 355
qv
. R, — 1V
Turbine Pay 25 tana, pR,2V,, 1960 1559

Tableau 13 : sensibilité du couple mécanque a la variation de débit (par roue)
La variation de couple mécanique théorique, pour une certaine variation de débit, est
donc plus de deux fois supérieure en turbine qu’en pompe.
Une valeur empirique de cette sensibilité (‘Z%) peut étre obtenue a partir des relations
|4

modélisant le comportement stationnaire de la machine (voir les expressions 4.24 et 4.28
des §4.5.1 et §4.6.2 en forme dimensionnée). Les valeurs numériques obtenues, divisées
par le nombre de roues de la machines, sont données sur la derniére colonne du Tableau

Page 184



Annexes

13. Le rapport des sensibilités reste cohérent avec le résultat de I'’étude du triangle des
vitesses. L'écart des valeurs en mode pompe provient, en grande partie je pense, du
glissement en sortie de roue, dont la prise en compte sur la valeur de W,,produit une
diminution de la sensibilité (un glissement de 0,74 donne une valeur de 333). Sur le
pompe turbine I'écart provient peut étre d’'une mauvaise estimation de I'angle «, et/ou du
glissement pouvant influer sur I’écoulement amont de la turbine (a suivre).

La sensibilité peut aussi étre étudiée par I'évolution des pertes en fonctionnement hors
débit nominal. Les pertes par désadaptation dans la roue donnent une indication
intéressante sur les différences de fonctionnement en pompe et en turbine.

Pour la pompe, les pertes par désadaptation (choc et/ou décollement), sont situées a
I’entrée, au rayon inférieur. Pour la turbine, ces pertes apparaissent au rayon externe (voir
Figure 216).

a: entrée pompe b: entrée turbine

Figure 216: triangles des vitesses lors de désadaptations dans la roue

L'ampleur des pertes varie comme I'écart de direction de la vitesse relative entre la
configuration adapté et désadapté. La valeur de cette vitesse (ou plutdt sa valeur au carré)
influe également sur ceci, mais pour les deux modes la valeur de vitesse relative est
similaire.

Le Tableau 14 donne les expressions des angles “d’attaque’” du fluide sur les aubes en
mode pompe et turbine ainsi que les sensibilités de ces angles a la variation de débit.
L’estimation de ces sensibilités est donnée dans la derniere colonne du Tableau 14 au
point de fonctionnement nominal.

Angle d’attaque Sensibilité Au point nominal
ap 1

|74 . -

Pompe B, = atan (ﬂ) aqy, qy> 0,81
U, v S,U; + S.U.
1Y1

v, 0 S2U2

Turbine B, = atan L]z/mz aqy (S U, — v )2 1,98

U; - tanp, 272 tanp,

Tableau 14 : angle d’entrée roue P/T et sa sensibilité au débit

Pour résumer la sensibilité des grandeurs “utiles” et des grandeurs en cause des pertes
semblent étre plus élevées dans le cas du fonctionnement en turbine que dans le
fonctionnement en pompe.
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7.7. Estimation des incertitudes lors du calcul du coefficient d’échange
global

On se propose d’estimer l'incertitude présente lors de I|'estimation du coefficient
d’échange convectif global du réservoir a partir des données expérimentales obtenues sur
des essais de compression et détente faits comme il est décrit dans le paragraphe 4.3.

Les parametres globaux présentant des incertitudes sont : le nombre de Nusselt, le
nombre de Rayleigh et le facteur de forme définis au paragraphe 4.3.3.

La définition globale de I'incertitude cumulée Af d’une variable f fonction des variables
indépendantes «a; est la suivante [41] :

o= [ (2L ) 2

i=1

Ou Aq; est I'incertitude propre a la variable «;. Cette valeur est multipliée par la sensibilité
de f a cette variable, c’est-a-dire la dérivée partielle de f par rapport a ;.

7.7.1. Nombre de Nusselt

Le nombre de Nusselt est décrit par I'expression 7.9 et combiné avec I'expression du
coefficient d’échange h, obtenu par la méthode du temps de réponse (équation 4.8), on
obtient une expression de l'incertitude sur |'estimation expérimentale de Nu, équation
7.10.

~m.C,(T).H 79
T AMD).S.t '

0.5

2 2 2 z
(Am C,,(T).H) +(AC,,(T). m.H ) +<AH m.CV(T)> +<M(T)_L(T)-H> +] 7.10

ANu = “AT). St AT).S.t AD).S.< AT)2.S.t

Dans un premier temps, il y a donc 6 premieres incertitudes initiales a estimer : celle de
chaque variable utilisée pour obtenir le nombre Nu.

7.7.1.1. U'incertitude sur m

Le masse m est considérée constante durant la période d’attente et ne dépend que des
conditions initiales. On ne considére ici que I'air est sec comme indiqué dans le §3.2.2.4.2.
On peut écrire sur l'incertitude d’estimation de la masse initiale d’air, dans I’hypotheése
d’un gaz parfait:

0.5

7.11

Amg = (AP Yo )2+(AV Po )2+ at, Loo 2
Mo = 1\8o k7, " Re.To 0" Re. Ty
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La pression initiale d’air est fonction de la mesure faite a la basse du réservoir (incertitude
de 0,025% de 45 bar) et de la position de la surface libre d’eau. Celle-ci est calculée par la
différence de position entre I'extrémité basse du capteur de niveau (longueur totale
connue a +3mm) et la position du capteur de pression (position dans le réservoir connu a
partir des plans de fabrication avec une incertitude de 2% sur 2,744m) et la donnée de
hauteur signalée par le capteur de niveau.

APy = [APpesure” + (AHm.p.g)Z]o'5 = [1125% + (55.107% x 997 x 9,81)?]°° ~ 1247Pa

La valeur de AH,,,, pourrait étre réduite par une mesure directe de la distance séparant le
haut du capteur de niveau et la position du capteur de pression a la basse du réservoir
(voir Figure 217).

Le volume d’air est estimé en sommant le volume de la partie elliptique haute du réservoir
(V,) et le volume cylindrique d’air présent au-dessus de I'eau (on vérifie lors des essais que
ce dernier est toujours positif).

Vo = Vo + Hey.T0. Ryes”

L’incertitude sur ce volume initial est estimée ainsi :
2 2)2 210
AV, = [AVe + (AHy. 0. Ryes?)” + (DRyes. Hey 0. 2. Ryes) ]

Le volume V, est calculé par une modélisation volumique sur CatiaV5 en utilisant le rayon
du réservoir, qui détermine les autres dimensions de I'ellipse (selon la norme NFE 81 103
pour la fabrication de réservoirs).

- Y ——————t
A e

HEG.'U.

P Tés

Figure 217 : représentation des grandeurs géométriques du réservoir

L’incertitude du rayon affecte donc AV, qui est estimée comme étant I'écart maximal de
volume modélisé en utilisant le rayon maximal R,., + AR,.,. La valeur de AR,.sest estimée a
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3mm suite & des mesures de périmetre ; la valeur de AV, résultante est 1dm? c’est-a-dire
environ 2% de V. AH,,, est estimée a 7mm quelle que soit sa valeur. La valeur de AV est
comprise entre 2% et 3% du volume selon le cas.

La température initiale T,est estimée par la mesure d’une sonde PT100 d’incertitude +0,1K
a 20°C. La position de la sonde n’est pas optimale et un seul point de mesure pour estimer
la température moyenne est insuffisant ; cependant on considére que I'air est a I’équilibre
thermique a lI'instant initial. On va considérer que AT, ~ 2K.

La valeur de Am, calculée avec I'expression 7.11, est au bout du compte comprise entre
2% et 3% de I'estimation de masse initiale.

7.7.1.2. U'incertitude sur H et S

La longueur de référence utilisée dans le calcul du nombre de Nusselt est la hauteur
maximale présente au-dessus de I'eau ; c’est-a-dire la somme H,,, + H, (voir Figure 217).

L’incertitude sur cette valeur est estimée a 8mm. La surface S est estimée ainsi :

S =T.Ryes” + Se + Hey. 0. 2. Ry

AS = [ (8R,s-T. 2. Rrgs)” + ASe + (AHey. 7. 2. Ryes)” + (8R,os Hey. T 2)2]0'5

La valeur de AS est comprise entre 0,5% et 1,5% de la surface d’échange estimée.
7.7.1.3. l'incertitude surC,(T) et A(T)

Les expressions de C, et A sont fonctions de la température. Les incertitudes sur les
coefficients utilisés sont de I'ordre de 3% (a des pressions inférieures a 15bar) pour la
conductivité et 2% pour la capacité calorifique a volume constant.

L'incertitude sur I’estimation des valeurs de ces caractéristiques est calculée de la maniéere
suivante :

2

aC
AC, = (aT”.AT) + (C,(T). 2%)? 7.12
IS 7.13
AL = (ﬁ.AT) + (A(T). 3%)?

On introduit ici I'incertitude sur la température moyenne de l'air T ; cette valeur est
estimée a partir des mesures de volume et pression et estimation de la masse initiale avec
la loi des gaz parfaits.

0.5

o= [(or ) + (00 )+ (ome ) |
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7.7.1.4. Uincertitude sur le temps de réponse T

Le temps de réponse (7) est déterminé par I'observation de I'évolution de la pression sur
la période d’attente. C’est I’écart entre deux moments : le moment ou la pression atteint
la valeur de P43 et le début de la période d’attente : T = t 43 — ty, VOIr Figure 218.

AT = \/AtA632 + AtAOZ 7.15

Le temps présentant le plus d’incertitudes semble étre t 43 car il dépend d’'un nombre
plus grand de parameétres; il semble raisonnable d’écrire sur l'incertitude concernant
I'obtention de ce temps I'expression 7.16.

Jt

= AP, ———— 7.16
463 dP,(t)

Atyes

Pair A

100%

Paes 1~

Py (trin — 60s)

Pyr PAfm

3
>

tao  taes temps

Figure 218 : définition grandeurs utiles a I'obtention de T

L’équation décrivant I’évolution de la température en fonction du temps de réponse (voir
§4.3.1), peut étre écrite en utilisant la pression de la maniére suivante :

P, — P
t =7.In <A°—Af> 7.17
Py(t) — Py

Il en résulte pour la sensibilité de t par rapporta P, :

at —T 18
Reste a déterminer la valeur de AP,43. Cette pression est calculée de cette maniere :
Pagz = Pag — [0,632. (Pag — Pay)] = 0,368.Psg — 0,632. Pys
Il vient :
270,5
APyg3 = [(0,368.APA0)2 +(0,632.AP,f) ] 7.19
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Concernant AP, et le début de la période d’attente : ce début est défini par I'observation
de la fermeture de la vanne; on en extrait le temps et la pression. L'incertitude sur le
temps de détection de ce début (At,,) est estimée visuellement a environ 0,2 seconde.
Concernant la pression, I'incertitude AP,, est estimée a 1100 Pa (visuellement la zone de
validité se situe dans une plage de 700 Pa).

Il reste a déterminer 'incertitude sur la pression de fin d’attente qui devrait étre égale a la
pression résultante d’une évolution isotherme. On peut donc soit utiliser la valeur de
pression directement mesurée apres un long temps d’attente (P4, Figure 218) ou bien la
calculer en utilisant I'estimation de la variation de volume et la valeur de pression initiale,
avant le changement de volume (Pf;p, iso = Po.Vo/Vfin)-

Du fait du calcul supplémentaire nécessaire dans ce deuxieme cas, I'incertitude associée
en est également plus importante, de I'ordre de 30 kPa en moyenne sur les essais réalisés.
L'utilisation de la mesure de pression finale présente le probleme, dans le cas d’une
attente insuffisante, d’une erreur dans |'estimation de I'état d’équilibre. Pour avoir une
idée de I'erreur possible et des écarts de pression en jeu, il est intéressant d’observer la fin
de la période d’attente. On peut par exemple, avoir une idée de la pente en fin d’attente
par la valeur Pyf — Py(trin, — 60 s), voir Figure 218. Aussi, il est intéressant d’observer
I’écart entre la pression isotherme estimée et la pression de fin de période (Pfiy jso —
Pyrm). Si on trace les valeurs absolues de ces grandeurs en fonction des pressions de fin
de période d’attente, on obtient les graphiques des Figure 219 et Figure 220.

La Figure 220 donne les valeurs de I'écart entre I'estimation de la pression de fin d’attente
(Prin_iso) €t la valeur mesurée (Pyfp,). Les écarts sont du méme ordre de grandeur que
I'incertitude calculée pour la pression Py iso-

Ecarts entre
I'état isotherme et I'état final

Evolution de la pression
sur la derniere minute
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Figure 219 : valeurs de Pypp, — Py(trin — 605)

Figure 220 : valeurs de Priy 5o — Parm
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Les valeurs de la Figure 219 représentent la chute (ou augmentation pour les détentes) de
pression sur la derniére minute. On note que ces valeurs sont souvent inférieures a
I'incertitude des capteurs de pression donnée par le fabricant (1125 Pa). On peut
considérer que cet état représente assez bien I’état final de I'attente. On va donc utiliser la
valeur de la pression finale mesurée dans I'expression 7.19 avec une incertitude constante
de 1125 Pa.

résulte pour une valeur d’environ da.
Il résult APy leur d’ 380P

Les écarts de la Figure 220sont dus aux erreurs combinées de I'estimation du volume
initial et final et possiblement a un état de quasi-équilibre thermique différent de I'état
initial.

L'incertitude finale sur le temps de réponse T est au maximum de |'ordre de 20% du temps
de réponse. La figure (Figure 221), illustre 'ensemble des incertitudes calculées pour T en
fonction de I'écart de température maximal, c.a.d. I'écart au début de I'attente, avec la
température finale estimée.

Incertitude relative sur tau pour
différents écarts de température

O
o |
N o
S <&
=R o
S
=
59 o .
<>O & @ Compression
< < Détente
®
o4 < <><><> ® o
N . J
OO & (] o
<&
< O 0 \ :. % ed
T T T T T
-40 -20 0 20 40
TAO'Tamb

Figure 221 : incertitudes relatives sur T en fonction des écarts de température au début de
I'attente
L'incertitude relative augmente pour les faibles écarts de température en raison de
I'importance relative plus forte des incertitudes sur les pressions.

7.7.1.5. Incertitude sur Nu

L'incertitude globale sur le nombre de Nusselt est estimée par |'expression 7.10. Le
résultat est illustré dans les Figure 222 et Figure 223.

Sur la Figure 222 on note que l'incertitude maximale est de I'ordre de 30% ; la majorité
des valeurs se trouve en dessous de 15% et est répartie de maniere assez indépendante
du nombre de Nusselt. Comme pour le temps de réponse, on voit sur la Figure 223, que
pour les faibles écarts entre I'état de début d’attente, I'incertitude relative augmente.
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Incertitude relative sur Nu

Incertitude refative sur Nu pour différents écarts de pression
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Figure 223 : incertitude relative sur Nu en
fonction des écarts de pressions en début
d’attente

Figure 222 : incertitude relative sur Nu pour
différents Nusselt
7.7.2. Le nombre de Rayleigh et le facteur de forme

Le nombre de Nusselt est corrélé au nombre de Rayleigh qui caractérise les problemes de
convection naturelle. On en rappelle I'expression ci-dessous :

e pz'g-ﬂ- (Tair - Text)-L3- Cv 7.20
u. A

Ra

L'expression de I'incertitude sur le nombre de Rayleigh est la suivante :

0.5
(Ap. 2pgB (T qir — Text)L36v>2 n (Aﬁ.ng(Tair - Text)L3Cv>2 n l 721

ARa =
4 ul ul

Certaines valeurs de cette expression sont les mémes que précédemment. On détaille ci-
dessous les autres valeurs (sauf la valeur de g : 9,81m?/s). Le gaz est considéré parfait.

La masse volumique (p), est estimée par la masse initiale et le volume disponible;
I'incertitude sur cette valeur s’écrit ainsi :

0,5
Amg\?  (AV.my\*]"
_ 7.22
ap [( v ) +( V2 )

Le coefficient de dilatation thermique volumétrique (g) d’un gaz parfait est égale a1/T.
L'incertitude sur cette valeur est :

A = — 7.23
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On introduit ici I'incertitude sur la température moyenne de I'air ; celle-ci est estimée par
la loi des gaz parfais a partir de la mesure de pression.

0,5

o7 = [(220) 4 (v ) 4 (mme— ) 724
h mgy. Rg my. Rg mOmO.RS '

La différence de température (T,; — Tox:) €St estimée par une différence de pression et la
loi des gaz parfaits (on rappelle que durant la période d’attente utilisée pour I'estimation
de Nu le volume et la masse d’air sont considérés constants).

4 7.25

Tair - Text = (Pair - Pfin)'ﬁ
0 s

L’incertitude sur cette valeur s’écrit :

o,

7.26

2 2
A(Pair - Pfin)V> + (AV Pair - Pfin)2 + (Amo (Pair - Pfin)V>

mgy. Rg mgy. Rg mgy. Rg

A(Tair' - Text) = [(

L’écart de pressions (P,; — Prip) est calculé pour I'étude du nombre de Nusselt lors de la
période d’attente en utilisant P,;, = P4e3. L'incertitude sur la différence de pression est
alors de I'ordre dev3802 + 11262 = 1188 Pa. Elle sera considérée identique pour tous
les cas. Les autres valeurs d’incertitude ont déja été commentées plus haut.

La viscosité dynamique de l'air est estimée par la loi de Sutherland (voir §3.2.4.1) en
fonction de la température. De maniere similaire a la conductivité, l'incertitude est
calculée en utilisant I'incertitude sur la température et la sensibilité de la loi a celle-ci puis
I'incertitude sur la loi (ou ses coefficients), qui, dans ce cas, est de I'ordre de 2%.

0,5
2

2
AT. A, (3TY%  T3/2 A,T3/?
Ay = K — L .29 7.27
H <T+C< 2 T+C> +<T+C /°>

L'incertitude finale sur le nombre de Rayleigh est illustrée sur les graphiques des Figure
224 et Figure 225.

Certaines valeurs d’incertitudes (Figure 224) peuvent aller jusqu’a 45% du nombre de
Rayleigh ; la plupart se situe en dessous de 20%. L’ajout de 8 incertitudes, souvent
supérieures a 2%, est la raison de ces valeurs assez élevées. Dans le cas du nombre de
Nusselt les variables sont 6.

Pour finir on peut avoir une idée de I'importance relative des incertitudes avec la Figure
225 qui donne les valeurs de nombre de Nusselt en fonction du nombre de Rayleigh (les
limites indiquées par les barres correspondent a +A qui est pris comme l'intervalle de
confiance a 95% de probabilité).
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Incertitude relative sur Ra* Nu = f(Ra*)
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Figure 225 : nombre de Nusselt fonction du

Figure 224 : incertitude relative sur le nombre . ) . ;
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de Rayleigh

Le facteur de forme F est utilisé dans [16] pour prendre en compte I'effet de forme du
volume d’air dans I'expression empirique du nombre de Nusselt. On rappelle ci-dessous
I’expression de ce facteur :

|4
S.D

F 7.28

L'incertitude sur ce nombre est donnée par I'expression 7.29.

AVAZ  /AS.VNE /AD.S\A™°
o[ () (5
l SD S2.D S.D?

7.7.3. Incertitude sur le nombre de Nusselt empirique

L’expression empirique du nombre de Nusselt (Nu,.g4), en fonction du nombre de Rayleigh
et du facteur de forme F est rappellée ci-dessous:

Nuyoy = C.Ra*' FC? 7.30

L'incertitude sur cette valeur est estimée par I'expression suivante:

0,5
ANuyeq = [(ARa".C.C1.Ra* "1 F€?) + (AF.C.Ra*®. c2.F*1)’] 7.31
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7.8. Effet du limiteur de “Durbin’” sur le calcul de I’écoulement
convectif interne

Les calculs de convection naturelle faits sur le logiciel Star CCM+ ont montré une certaine
dispersion. Lors des calculs réalisés pour la détente au paragraphe 5.2.1.3 le modele de
turbulence dit “Low Reynold Standard” montrait un écart aux valeurs de pression
mesurées relativement important. Il se trouve que dans les parametres par défaut I'option
de “Réalisabilité” est désactivée pour ce modele. Cette option permet d’introduire un
limiteur d’échelle temporelle par un limiteur d’échelle dit de Durbin qui a pour but de
d’éviter une surproduction d’énergie cinétique turbulente apparaissant dans les points de
stagnation avec les modeles de turbulence a deux équations (type k-e) [35].

On discute ici des effets de I'activation de ce limiteur d’échelle sur un calcul réalisé sur le
cas de détente traité plus haut.

On peut lire dans I'aide du logiciel Star CCM+ que la surproduction turbulente apparait
dans des zones proches aux points de stagnation, c’est-a-dire les zones a basse vitesse.

L'effet du limiteur d’échelle, d’un point de vue global, s’observe bien sur la pression
statique d’air moyenne comme le montre la Figure 226.
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Figure 226 : pression statique moyenne d’air Figure 227 : valeur absolue du flux de chaleur

total échangé entre la paroi métallique et I'air

Ne pas utiliser le limiteur d’échelle implique ici une surestimation importante de la
pression. Ceci provient de la surestimation du flux de chaleur transmis par
I’environnement de I'air (paroi et eau). Le flux de chaleur “fourni”’ par la paroi métallique
est illustré par la Figure 227. On note qu’a partir de la seconde 5 environ, il y a une forte
augmentation du flux dans le cas de la configuration par défaut contrairement a ce qui
s’observe dans le cas ol I'option de réalisabilité est active. Un flux plus important indique
un échauffement de I'air (qui se refroidi durant la détente) plus “rapide” et donc une
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baisse moins importante de la température et pression moyennes que dans un cas a
moindre flux de chaleur.

La surestimation d’énergie cinétique turbulente dans la configuration par défaut semble
se vérifier par I'observation de la moyenne de cette valeur dans le domaine gazeux
(seulement I'air) ; la Figure 228 compare cette moyenne pour le cas par défaut et le cas a
option de réalisabilité active.
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Figure 228 : énergie cinétique turbulente moyenne dans I'air

On note encore ici qu’a partir de la seconde 5, les résultats des deux calculs observent
entre eux apparaitre un écart croisant en faveur du premier cas.

Un écoulement turbulent favorise I'échange de chaleur du fait de la diminution de
I’épaisseur de la sous-couche visqueuse (ou laminaire) et de 'augmentation du transport
de masse dans le reste de la couche limite [13]. Ceci pourrait expliquer ce qui est observé

dans le cas illustré ici.
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Etude d’'un systeme hydropneumatique de stockage d’'é nergie utilisant une
pompe/turbine rotodynamique

RESUME : Le développement croissant de systemes de stockage connectés au réseau
électrique se voit stimulé par les problématiques de gestion de réseau liés entre autres a
I'intégration croissante de technologies de production renouvelables. L’accumulation
hydropneumatique d’énergie apparait comme une solution propre et économiquement
intéressante dans le panel des technologies existantes. Cette étude analyse une
configuration d’accumulation air-eau sans séparation, en cycle fermé et utilisant une
pompe/turbine rotodynamique. Les principales problématiques en relation a ces choix
techniques sont : les phénomenes de transfert de masse et de chaleur a l'interface air-
eau, les caractéristiques de fonctionnement d’'une machine hydraulique rotodynamique
en régime d’opération variable et le rendement d’accumulation du systeme. Ces aspects
sont traités ici par des approches locales dans certains cas, puis globales afin de pouvoir
proposer un modele de comportement dynamique du systéeme de stockage pouvant faire
I'objet de simulations rapides. Les aspects de modélisation ont été élaborés en parallele
au développement d’un banc d’essais de 45 kW réalisé dans le cadre de ce travail. Les
observations expérimentales obtenues sur ce banc sont comparées aux résultats du
modele qui rend bien compte de la dynamique et de I'état énergétique du systeme. Des
études d’amélioration du systeme sont engagées a la fin du document. Elles concernent
d’une part la question de la flexibilité de fourniture de puissance et d’autre part le
rendement d’accumulation du réservoir de stockage.

Mots clés: stockage d'énergie hydropneumatique, pompe/turbine réversible, cycle isotherme,
modélisation systeme, caractérisation expérimentale.

Study on a hydro-pneumatic energy storage system us ing a rotodynamic
pump/turbine

ABSTRACT: The present increasing development of storage systems connected to electrical
network is stimulated by network management issues related to recent energetic
landscape evolutions such as the increasing integration of renewable production sources.
The hydro-pneumatic system seems to offer a clean and cheap energy storage solution
among the set of existing storage technics. The present study analyses an air-water direct
contact accumulation configuration, in closed cycle and wusing a rotodynamic
pump/turbine. The main points of interest related to these technical choices are: the air-
water interface mass and heat phenomena, variable operating point performances of a
rotodynamic hydraulic machine and the overall efficiency of the storage device. These
aspects are studied by, in some cases, a local approach, and then a global one in order to
propose a dynamic behaviour model of the storage system suitable for rapid simulations.
The modelling aspects were treated in parallel to the development of a 45 kW test rig built
during this project. The experimental observations made on this test rig are compared to
the modelling results that represent correctly the dynamics and energetic state of the
system. At the end of this document, some studies for the improving of the power delivery
flexibility and efficiency increasing of the accumulation element are engaged.

Keywords : hydro-pneumatic energy storage, reversible pump/turbine, isothermal cycle, system
modeling, experimental characterization.
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