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Résumé — L’objectif de cet article est d’estimer le coefficient de décharge C; d’une soupape inverse a
I’admission. Un- modele simple est développé pour le cas de 1’admission d’air a travers une soupape
inverse dans une enceinte a volume constant. Le modéle est confronté a des données expérimentales
pour sa validation. Les résultats montrent une influence de la pression d’admission dans I’estimation du
C,4 et sur le début d’admission de la masse d’air.
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Abstract — The main purpose of this article is to estimate the discharge coefficient C,; of a reverse inlet
valve. A simple model is developed for the case of air intake through a reverse valve in a constant
volume enclosure. The model is confronted with experimental data for its validation. The results show
an influence of the intake pressure in the estimation of C,; and on the start of intake of the air mass.
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Nomenclature

Cs  coefficient de décharge Symboles grecs

d diamétre de la soupape, m? y indice adiabatique
L levée de la soupape, m 1) vitesse, m.s?

M masse, kg

m  débit massique, kg.s! Indices et exposants

P pression, kPa d aval

r constante massique de Dair, J.kgt.K? i entrée

S section de passage, m? u amont

T température, K

1. Introduction

En 1883, ’américain d’origine suédoise John Ericsson inventa le moteur qui porte son nom.
Le moteur Ericsson fait partie des machines a apport de chaleur externe (MACE) tout comme
le moteur Stirling. Ces moteurs présentent une différence importante : la présence (Ericsson)
ou pas (Stirling) d’organes d’isolation en amont et en aval des enceintes de compression et
détente. La présence des organes d’isolation, que 1’on appellera soupapes, produit une perte de
charge et une consommation énergétique supplémentaire [1]. Il existe plusieurs études [2, 3]
sur les soupapes qu’on appellera classiques, mais le cas des soupapes inverses n’est quasiment
pas abordé dans la littérature (Figure 1).
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Figure 1 : (a) soupape classique fermée, (b) soupape classique ouverte, (c) soupape inverse fermée
et (d) soupape inverse ouverte

La société Ananké envisage ’utilisation de soupapes inverses a I’admission dans 1’enceinte
de détente d’un moteur en cours de développement. Dans cet article, nous présentons un modele
0D pour I’admission d’air a travers une soupape inverse. Les résultats du modele sont comparés
aux résultats expérimentaux obtenus dans une enceinte a volume constant. Le but est d’estimer
la valeur du coefficient de décharge Cq de la soupape inverse a 1’admission.

2. Systéme modélisé

Le systeme modélisé correspond a une enceinte a volume constant équipé d’une soupape
d’amission. Le fluide de travail est de 1’air considéré comme un gaz parfait. L’air est admis a
une pression supérieure a la pression atmosphérigue, contourne la soupape, traverse ’orifice de
passage et rentre dans 1’enceinte, laquelle est initialement a la pression ambiante. L’enceinte
est considérée adiabatique.

2.1. Admission

2.1.1. Deébit massique

Le débit massique d’air qui traverse la soupape vers I’enceinte est calculé en utilisant
I’équation de Barré de Saint-Venant, expression souvent rencontrée dans les modéles
dynamiques sur le moteur Ericsson [4, 5, 6, 7, 8, 9]. Le débit d’air qui traverse la soupape est
décrit par une équation pour des fluides compressibles a travers une restriction [3, 10, 11, 12].
Le débit massique d’air a ainsi pour expression :

D= C.SP 2y Pg %_ Pg y_;l 1
m da=’u (y—-Dr1y (Pu) (Pu) ()

La valeur du débit massique d’air ne dépend pas du rapport de pressions aval / amont lorsque
la condition suivante est vérifiee :

Pa 2 \rt
2= () @
et son expression est alors :
m = C4SP, (3)




2.1.2. Section de passage

Dans les équations précedentes, S correspond a la surface de passage. Cette surface est
calculée comme la surface dite de « curtain » ou de rideau [10], équation (4), avec L et d la
levée et le diamétre de la soupape respectivement, pour des valeurs comprises entre 0 et td? /4.

S = mdL 4)

Dans le modéle, la surface de passage S ne pourra excéder la valeur wd? /4 correspondant a la
section de passage maximale libre (Figure 2).
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Figure 2 : Section de passage de « curtain » et section de passage maximale libre

2.2. Enceinte

A partir de la premiére loi de la thermodynamique et I’hypothése du gaz parfait on obtient
1’équation (5) qui permet de calculer la température a I’intéricur de 1’enceinte a volume constant
possédant une entrée et considérée adiabatique.

ar _ 7 l2 ()™
E_<YT‘ T+2wi(r)>M (%)

Le volume est considéré comme constant. Par conséquent, la variation temporelle de
pression a I’intérieur de 1’enceinte (équation 6) dépend de la variation temporelle de la masse
et de la température du gaz :

dpP 1dm 1dT
o= PG e )

La variation temporelle de la masse de gaz est égale au débit de gaz admis (équation 7) dans

I’enceinte :

aM

= My (7

3. Confrontation avec I’expérimentation

Les résultats obtenus a partir du modéle développé sont confrontés aux données
expérimentales fournies par la société Ananké. Les essais ont été réalisés dans 1’enceinte de
détente du banc d’essai du MACE a soufflet [13, 14], pour quatre pressions d’admission (125,
150, 250 et 350 kPa) et trois volumes pour I’enceinte (166, 369 et 518 cm®). Le banc d’essais
est représente sur la Figure 3. L’admission d’air est réalisée dans une culasse équipée des
soupapes d’admission et de refoulement (Figure 4) commandées par des électrovannes.
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Figure 3 : Banc d’essai Figure 4 : Détail de la culasse équipée des
soupapes d’admission et de refoulement d’air

Le volume varie Iégérement pendant 1’essai car il ne s’agit pas d’une enceinte a parois rigides
mais de soufflets (Figure 5). Des essais expérimentaux de déformations statiques ont montré
que ces variations de volume sont de I’ordre de + 1,2 cm® & 125 kPa pour le volume 166 cm? et
+2,3 cm® a 350 kPa pour le volume 518 cm?®. Ces variations de volume sont dues a la
déformation des ondulations métalliques (Figure 6).

A

Figure 5 : Soufflet métallique a diaphragmes Figure 6 : Coupe métallographique du soufflet a
diaphragme

Les mesures présentent des incertitudes élargies de : 3,9 °C pour les capteurs de température
(étendue de mesure de -10°C a 500°C), 24 766 Pa pour les capteurs de pression sauf celui de la
pression de I’enceinte, pour lequel I’incertitude est de 20 958 Pa (étendue de mesure de 0 bar a
10 bar) et 3 cm?® sur le volume de soufflet (étendue de mesure de 85 cm® a 600 cm?) [14].

La Figure 7 montre la pression atmosphérique, amont, aval et a I’intérieur de 1’enceinte tout
au long d’un cycle complet, lequel est composé d’une phase d’admission (montée de la pression
dans I’enceinte), suivie d’une phase d’équilibrage et finalement la vidange de ’enceinte. La



pression atmosphérique n’est pas visible car elle est cachée par la pression aval. La Figure 8
présente la variation de la pression correspondant a I’admission, phase a laquelle on s’intéresse
dans ce travail.
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Figure 7 : Cycle complet d’un essai : Figure 8 : Variation de la pression dans
admission, établissement et échappement [’enceinte. Premiére partie de [’admission

Les Figure 9 (a-f) preésentent la confrontation des données expérimentales avec les résultats
obtenus a partir du modele. Les images montrent la variation de la pression dans 1’enceinte en
fonction du temps. On observe que la pression augmente, conséquence de 1’ouverture de la
soupape, qui permet I’entrée d’une masse d’air. Pour les volumes plus petits de 166 cm? (Figure
9 a-b), la pression dépasse la pression de consigne de 6 % (Figure 9a) lors de la premiere
oscillation de pression et s’atténue ensuite. Au fur et a mesure que le volume augmente (Figure
9 c-f), on observe que le dépassement de la premiére onde est moins important.

On constate que le modéle 0D n’arrive pas a suivre les oscillations de pression. Il faudrait
adapter un modele d’ordre supérieur afin de représenter correctement ces oscillations [2]. Les
oscillations de pression sont dues au comportement instationnaire du remplissage de 1’enceinte.
La combinaison d’une durée trés courte du remplissage par rapport au temps nécessaire pour
que D’air atteigne son équilibre et la compressibilité du fluide, générent une propagation des
ondes de pression a I’admission.

L’objectif de ce travail est d’estimer la valeur du coefficient de décharge C,; pour une
soupape de type inverse (Figure 1). On observe qu’a 150 kPa les courbes issues du modele, qui
s’approchent le plus des mesures experimentales, correspondent a une valeur de coefficient de
décharge C; = 0,4. Pour des essais a une pression proche de 350 kPa, nous obtenons une valeur
supérieure du coefficient de décharge et C; = 0,5. On constate ainsi une augmentation logique
du coefficient de décharge C, avec la pression.

La pression d’admission a donc une influence plus importante que le volume de I’enceinte
dans la variation de la pente de la pression pendant la premiére partie de I’admission d’air. Le
volume quant a lui influence le premier dépassement de la pression. On montre que le
dépassement de la premiére oscillation de pression baisse avec 1’augmentation du volume. On
observe, dans les résultats expérimentaux, que plus la pression d’admission augmente, plus le
temps de montée de la soupape est retardeé. En effet, dans le cas d’une soupape inverse, 1’air a
haute pression est en amont de la soupape et exerce une pression sur la soupape en la poussant
vers le cylindre, ce qui a pour effet de retarder la levée de la soupape a I’admission.
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Figure 9 : Evolution expérimentales et simulées de la pression dans [’enceinte

La Figure 10 décrit la levée de la soupape pour le cas d’une pression d’admission de
350 kPa et trois différents volumes. On observe que la variation du volume de 1’enceinte n’a
pas d’impact sur le début d’ouverture de la soupape. La soupape commence a s’ouvrir au méme
instant dans les trois cas.

La Figure 11 présente 1’évolution de la levée de la soupape pour le cas d’un volume de
518 cm?3 et trois pressions différentes. On observe un retard de I’ouverture de la soupape au fur
et a mesure que la pression d’admission augmente, ce retard est de 1,5 ms environ a 350 kPa
pour une durée totale d’ouverture/fermeture de 60 ms, ce qui explique le retard au début de la
phase d’augmentation de la pression a I’intérieur de I’enceinte. La levée des soupapes est
effectuée grace a des électrovannes et non un arbre a cames ce qui accentue ce retard.
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4. Conclusion

Cet article présente une modélisation 0D dans le but d’estimer le coefficient de décharge C,
d’une soupape inverse a I’admission. Le coefficient de décharge C, estimé peut étre utilisé,
dans un premier temps, dans un modéle global d’un moteur Ericsson a cylindre constitué¢ d’un
soufflet métallique (réalisé par la société Ananké) ou toute autre machine qui emploierait une
soupape de type inverse a I’admission. La confrontation des résultats du modele et des essais
expérimentaux ont permis de déterminer les valeurs de coefficients de décharge C; = 0,4 et
C4 = 0,5 aux pressions d’admission respectives 150 kPa et 350 kPa.

Le coefficient de décharge C,; dépend majoritairement de la pression d’admission de 1’air
tandis que 1’influence du volume de I’enceinte reste négligeable. Cette pression d’admission a
aussi une influence sur I’ouverture de la soupape du fait de son type inverse. En effet, I’effort
d’ouverture de la soupape est en sens inverse de I’effort de pression mécanique caus¢ par
I’écoulement du gaz. Donc, les efforts mécaniques sur la soupape inverse augmentent avec la
pression d’admission du gaz et engendrent un retard a son ouverture. Ceci aura un impact sur
le rendement du moteur Ericsson. Par contre, en phase de refoulement, I’effet est inversé et
I’ouverture de la soupape devrait s’en trouver facilitée et accélérée.

Cependant, bien que ce modéle ne permette pas de suivre le dépassement de la pression a
I’intérieur de ’enceinte ni de suivre les ondes d’oscillation de la pression pendant la phase
d’admission, les premiers résultats sont encourageants. lls nous projettent sur I’adoption d’un
modele théorique, en cours de développement, plus performant qui nous permettra par la suite
d’étudier les performances d’une deuxieme géométrie de moteur Ericsson.
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