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« Ne sais-tu pas, ne vous l’ai-je pas appris à tous que les hommes se
perdirent justement parce qu’ils avaient voulu épargner leur peine ? Ils

avaient fabriqué mille et mille sortes de machines. Chacune d’elles remplaçait
un de leurs gestes, un de leur effort. Elles travaillaient, marchaient,

regardaient, écoutaient pour eux. Ils ne savaient plus se servir de leurs mains.
Ils ne savaient plus faire effort, plus voir, plus entendre. Autour de leurs os,
leur chair inutile avait fondu. Dans leurs cerveaux, toute la connaissance du
monde se réduisait à la conduite de ces machines. Quand elles s’arrêtèrent,
toutes à la fois, par la volonté du Ciel, les hommes se trouvèrent comme des

huîtres arrachées à leur coquilles. Il ne leur restait qu’à mourir... »

— François dit « le père », (Ravage, René Barjavel)





A B S T R A C T

The improvement, the future and the commercialization of fuel cell sys-
tems are closely related to the optimization and design of the air system
management and particularly to the compression system. The thesis deals
with developing a positive displacement compressor model (scroll) and an air
management oriented fuel cell model. Both of these models have been deve-
loped using the VHDL-AMS (Very High Speed Integrated Circuit Hardware
Description Language, Analog and Mixed-Signal Extensions) language which
is a multi-physic hardware description language standardized by IEEE.

The first part of the work consists in establishing a state-of-the-art of fuel
cell systems (behaviour, constraints, requirements, etc.), air management
and air compressors (behaviour, types of compressors, efficiency, etc.). An
exhaustive research on the different kinds of compressors and compression
systems has been carried out taking into account requirements and constraints
of the fuel cell (flow rate, pressure ratio, presence of oil, etc.). This work has
shown that two kinds of compressors can be used : the centrifugal compressor
and the scroll compressor. An analytical modelling of the scroll compressor
has been achieved taking into account :

– the equations of the contact points between the spirals and their existence
conditions,

– the chamber volume variations as a function of the orbiting angle,
– the thermodynamic model of the control volumes for computing the

pressures in the compressor chambers, the internal leakages and pressure
ripples.

This analytical model will help, by means of constrained optimisation, to
obtain several geometries fitting the requirements for a given application. An
experimental rig has been set up to validate the model. This rig is completely
automated thanks to a Dspace system for identifying and testing control laws
of any compressor in fuel cell power ranges. Simulation results have been
successfully compared to the experimental ones.

To determine the influence of the compressor on the air management of the
system, a fuel cell stack has been modelled. This model has been built by using
an original approach : each part of the cell is modelled separately including
multi-physic phenomena inside the same component. This approach is called
”structural approach” in opposition to the ”functional approach” which is
commonly used for modelling fuel cells. As a result, the total fuel cell voltage
is not obtained by means of one single function taking into account all of the
irreversible phenomena, but by plugging together in series the components,
the associated voltage drops of which are computed. The model takes into
account the pressure dynamics in the channels, the diffusion phenomena in
the gas diffusion layers and the water transport inside the membrane, which
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permit the influence of the different parameters to be observed on the water
management inside the fuel cell. This model has been validated using the 1.2
kW Ballard Nexa module.
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R E S U M É

L’amélioration, l’avenir et la commercialisation des piles à combustible
(PàC) reposent en grande partie sur l’optimisation et la conception du système
de gestion de l’air et en particulier sur le système de compression. La thèse
a donc porté sur la modélisation d’un compresseur volumétrique (scroll) et
le développement d’un modèle de pile à combustible orienté « gestion de
l’air ».

La première partie du travail a consisté en une recherche approfondie sur
les piles à combustibles (fonctionnement, besoins, contraintes etc.), la gestion
de l’air et sur les compresseurs (fonctionnement, types de compresseurs,
efficacité etc.). Une analyse exhaustive des différents systèmes de compression
a été faite en prenant en compte les besoins et contraintes de la PàC alimentant
un véhicule (débit, rapport de compression, air exempt d’huile etc.). Cette
recherche a montré que dans une première phase, deux types de compresseurs
sont à privilégier : le compresseur centrifuge et le compresseur à spirales
(scroll). Une modélisation analytique du compresseur à spirales a été réalisée
et comprend :

– l’expression des points de contact entre les spirales avec leur condition
d’existence,

– les lois d’évolution du volume en fonction du temps qui permettent de
lier le modèle géométrique au modèle physique,

– la modélisation thermodynamique permettant de prédire les pressions
dans les différentes chambres, les fuites internes et les ondulations de
pression.

Le modèle étant analytique, il devra permettre par le moyen d’une optimi-
sation sous contrainte d’obtenir différentes géométries qui seront adaptées
aux objectifs visés. Tout le travail de modélisation a été accompagné par
l’expérimentation. Cette dernière a permis de valider les outils et le modèle
mis en place. Ainsi, un banc de test automatisé a été réalisé, dimensionné,
instrumenté et équipé de capteurs. Il a également été pourvu d’un système
d’acquisition et de commande (dSPACE) permettant, d’identifier le système
et de prototyper des lois de commande en vue d’une commande optimale
du compresseur. Les résultats comparés à l’expérimentation ont montrés des
résultats très satisfaisant.

Afin de contrôler le compresseur et de déterminer son influence dans la
gestion de l’air de la pile, il a été nécessaire de modéliser la pile à combustible.
Ce modèle a été réalisé en utilisant une approche originale : chaque partie de
la pile est modélisée séparément en incluant les phénomènes multi-physiques
au sein du même composant. Cette approche est appelée « approche structu-
relle » en opposition à l’« approche fonctionnelle » qui est la plus couramment
utilisée. En effet, la tension totale de la pile n’est pas obtenue au moyen d’une
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seule fonction combinant tous les phénomènes d’irréversibilités mais en met-
tant en série les divers composants dans lesquels la chute de tension associée
est calculée. Le modèle prend en compte la dynamique des pressions dans les
canaux cathodiques, les phénomènes de diffusion ainsi que les phénomènes
de transferts d’eau dans la membrane permettant de voir l’influence des
différents paramètres sur la gestion de l’eau dans la pile.

Cette modélisation a été développée dans un langage de description multi-
physique standardisé par IEEE : le VHDL-AMS (Very High Speed Integrated
Circuit Hardware Description Language, Analog and Mixed-Signal Exten-
sions).

Les résultats de modélisation et de simulation ont été validés expérimenta-
lement sur le système PàC de type Nexa (1,2 kW) de Ballard.
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I N T R O D U C T I O N G É N É R A L E

Depuis la fin des années 90, on assiste à un tournant dans la façon dont
la France, l’Europe, et plus largement la communauté internationale, appré-
hendent la question de l’énergie. L’efficacité, la maîtrise et l’indépendance
énergétique sont désormais affichées comme une priorité. Ainsi, plusieurs
directives et projets européens (livres blanc, vert, etc.) sur la production d’élec-
tricité à partir des énergies nouvelles et alternatives ont été adoptés ou sont
en phase de l’être. Aujourd’hui, la pile à combustible est considérée parmi
les solutions les plus prometteuses. On assiste, depuis quelques années, à
une course effrénée générant ainsi des investissements humains et financiers
colossaux de la part des pays industrialisés (France, USA, Japon, Allemagne,
etc.).

Un générateur pile à combustible (PàC) est un système complexe. Il est
régis par des phénomènes multi-physiques très différents : électriques, ther-
miques, fluidiques, électrochimiques, etc. La pile à combustible est en effet un
réacteur ouvert. Pour une sollicitation électriq ue donnée, le combustible et le
comburant doivent être introduits, en temps réel, et le résultat de la réaction
doit être évacué. La chaleur, issue de la variation d’entropie de réaction et
des sources d’irréversibilités associées, doit également être évacuée. Les gaz
doivent être prétraités thermiquement et/ou hydriquement ce qui nécessite
des récupérations d’eau et de chaleur en sortie du système. Ces phénomènes
interagissent entre eux avec un couplage fort et souvent non linéaire. L’en-
semble de ces conditionnements est réalisé par des interfaces et auxiliaires
(humidificateur, compresseur, électrovannes, refroidisseurs, etc.) qui doivent
être étudiés, conçus et optimisés si on veut faire évoluer tout le système pile
à combustible. Dans ce contexte, la modélisation et l’expérimentation sont
vitales et incontournables. De plus, l’expérimentation doit être réalisée dans
des conditions représentatives de la réalité d’utilisation si on veut valider les
modèles et effectuer un saut technologique.

Les travaux concernant les systèmes piles à combustible sont actuellement
à un niveau de recherche et de développement industriel avancés. Tous les
experts s’accordent sur l’imminence d’une industrialisation à l’échelle mon-
diale. Néanmoins, il reste encore bien des verrous à lever avant d’atteindre
une technologie mûre et utilisable à grande échelle. Les objectifs à atteindre
sont de plusieurs ordres : financier (coût des systèmes pile à combustible),
politique (environnement, énergie, acceptation de l’hydrogène comme vec-
teur énergétique) et, bien sûr, scientifique et technologique. La durée de vie,
l’efficacité et le contrôle du système pile à combustible sont, à ce jour, les
principaux problèmes à résoudre. À ce titre, nous avons mené une étude
exhaustive. Elle est synthétisée et présentée dans le chapitre 1.

Concernant l’efficacité du système pile à combustible, les auxiliaires grè-
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vent le rendement d’un facteur avoisinant les 20 %. Parmi ces auxiliaires, le
compresseur à air représente à lui seul environ 80 % de ces 20 %. Il constitue
le cœur de la boucle de gestion de l’air du système. Tout gain de rendement
réalisé sur ce composant est répercuté directement sur le système PàC dans
son ensemble. Dès lors, la gestion de l’air des piles à combustible fait partie
des défis à relever permettant à la technologie pile à combustible de devenir
mûre, notamment pour le domaine automobile.

Si on exclut les aspects liés aux matériaux constituants le cœur de PàC
(stack), l’amélioration, l’avenir et la commercialisation des piles reposent donc
en grande partie sur l’optimisation et la conception du système de gestion de
l’air et, plus précisément, sur le système de compression et d’humidification.

Il est proposé, dans cette thèse, d’apporter une contribution dans le do-
maine de la gestion de l’air des piles à combustible en apportant un regard
particulier et novateur sur le système de moto-compresseur.

Comme le montrera l’étude présentée dans le chapitre 1, l’utilisation du
compresseur centrifuge (haute vitesse), dans un système pile à combustible
embarqué dans un véhicule, peut être bien adaptée, en termes de compacité
et de poids, aux applications transports. Cependant, pour les applications
pile à combustible dans les véhicules urbains, ces compresseurs posent des
problèmes concernant un fonctionnement à pression constante mais égale-
ment en raison de zones d’instabilité (limite de pompage) à bas débit. Ce
point est particulièrement très critique pour des cycles urbains qui présentent
des dynamiques (accélération, décélération) élevées et très fréquentes. En
plus, le contrôle, le rendement et la conception mécanique (paliers à air, palier
magnétiques, etc.), tendent encore à rendre les compresseurs centrifuges
considérablement plus complexes. Ils posent techniquement des problèmes
relativement importants pour un transfert industriel rapide (vers 2020–2030).
La technologie centrifuge motorisée ne semble donc pas être satisfaisante,
en termes de maturité. Elle n’est pas réalisable dans des délais acceptables
industriellement.

Lors du projet ANR Fisypac (Fiabilité des systèmes pile à combustible),
obtenu en 2005 à l’UTBM dans le cadre de l’Institut FCLab, il a été souligné
que le rendement sur une plage de fonctionnement étendue répondant au
cahier des charges automobile, constituait l’un des points les plus contrai-
gnants concernant le compresseur. La demande industrielle est de plus en
plus pressante concernant le compresseur : elle vise en effet le développement
d’un prototype réaliste pour 2010.

Une étude fine, menée en collaboration avec plusieurs industriels impliqués
dans le domaine de la pile à combustible et plus particulièrement ceux opérant
dans les applications transport terrestre, a montré que les compresseurs
pouvant répondre à ces contraintes sont les compresseurs volumétriques. Une
étude bibliographique exhaustive a montré que parmi les compresseurs les
plus adaptés le scroll (appelé également « à spirales ») est en bonne position.
Ce dernier a, en effet, un très bon rendement, ne nécessite pas des vitesses
de rotations élevées et possède un bon compromis entre l’encombrement, le
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poids et le coût.
L’approche de conception du moto-compresseur doit être globale. Le com-

presseur doit être conçu avec sa machine d’entraînement. Il est donc nécessaire
d’avoir un modèle de compresseur pouvant être, non seulement, couplé à
un modèle de pile à combustible, mais également à sa machine électrique
d’entraînement et à la commande de celle-ci.

Ainsi, nos travaux se sont naturellement portés sur la modélisation du
compresseur scroll en vue de sa conception et de sa simulation. Et afin
de pouvoir lier les nombreux paramètres géométriques et physiques de
tous les composants (moteur d’entrainement, sa commande ainsi que la tête
de compression), du système moto-compresseur, nous avons opté pour une
modélisation analytique. En effet ce type de modélisation offre de la souplesse
et de la rapidité et plus particulièrement lorsqu’il y a un besoin d’optimisation
sous contraintes. Nous avons également veillé à ce que la démarche adoptée
soit générique et ainsi transposable à la modélisation d’autres types de
compresseurs volumétriques. L’objectif final visé est d’aboutir à la mise en
place d’une plate-forme numérique de dimensionnement et de conception de
moto-compresseurs pour piles à combustible. Cette plate-forme numérique
est enrichie et validée par une autre plate-forme expérimentale. Cette dernière
permettra d’une part de caractériser les prototypes et d’autre part de fournir
les éléments nécessaires à la validation des modèles physiques.

Ce mémoire est organisée suivant le plan suivant :
Le chapitre 1 présente une vue globale de l’état de l’art des systèmes

pile à combustible. Les objectifs à atteindre sont donnés afin de montrer
l’ampleur du travail à réaliser permettant à la technologie d’émerger dans
la vie quotidienne. Le regard se focalise ensuite sur la gestion de l’air en
exposant l’état de l’art et les objectifs concernant cette partie du système.
Les différentes solutions de compression (haute pression, basse pression,
technologie de compresseur, architecture) et d’humidification sont données
afin d’avoir un éventail de choix et des moyens de comparaison permettant
au concepteur du système la pile à combustible de choisir l’une ou l’autre
technologie/architecture suivant l’application (stationnaire, embarquée) et le
niveau de puissance envisagés. Il montre, enfin, la nécessité de la modélisation
du système dans son ensemble (la pile à combustible et le moto-compresseur).

Le chapitre 2 présente un modèle analytique complet d’un compresseur
scroll. Ce modèle est basé principalement sur sa géométrie. Il permet de
simuler et de prédire divers fonctionnement, notamment les ondulations de
pression et la puissance consommée. À terme, couplé à un modèle de machine
électrique, il permettra pour un cahier des charges donné, de dimensionner
l’ensemble moteur et compresseur.

Le chapitre 3 présente une plate-forme modulaire pour les tests de moto-
compresseurs mis en place à l’Institut FClab. Cette plate-forme a permis, non
seulement, la validation du modèle, mais également, à des fins de comparai-
sons, le test, l’évaluation et la qualification d’autres types de compresseurs.
Cette installation est entièrement automatisée. Elle permet de tester la plupart
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des compresseurs volumétriques dans une gamme de puissance correspon-
dants aux applications pile à combustible.

Le chapitre 4 présente la modélisation d’un cœur de pile à combustible
« orienté gestion de l’air » prenant en compte les transferts d’eau à travers
la membrane afin de prédire sa résistance. Ce modèle, couplé à un modèle
de compresseur/humidificateur, permettra, dans une seconde étape, une
simulation globale du système aidant à effectuer les choix nécessaires à la
conception du système de gestion de l’air dans les piles à combustible.

Enfin, la conclusion, met en perspective les travaux réalisés et présentés
dans cette thèse en les inscrivant dans les projets futurs du laboratoire. Elle
montre que ces travaux convergeront, à terme, vers une plateforme virtuelle
de tests et de conception de systèmes pile à combustible dédiée aux transports.
Elle permettra aux concepteurs, de systèmes piles à combustible, d’évaluer
différentes solutions technologiques présentes dans les bibliothèques de
composants, de tester différentes architectures et, enfin, d’élaborer le contrôle
adéquat du modèle ainsi réalisé.



1
G E S T I O N D E L’ A I R D A N S L E S P I L E S À C O M B U S T I B L E

1.1 présentation de la pile à combustible

1.1.1 Principe de fonctionnement

Une pile à combustible est un générateur qui convertit directement et en
continu l’énergie d’un combustible en électricité par réactions électrochi-
miques. On peut voir sur la figure 1 l’exemple d’une cellule d’une pile à
membrane échangeuse de protons PEFC1.

Le système le plus simple permet, à partir d’hydrogène et d’oxygène, de
fournir de l’eau, de l’électricité et de la chaleur.
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Électricité
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Fig. 1. Principe de fonctionnement d’une cellule de pile à combustible PEFC

Une pile à combustible est constituée des trois principaux éléments sui-
vants :

1 Polymer Electrolyte Fuel Cell ou PEMFC pour Proton Exchange Membrane Fuel Cell

5
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– l’anode qui est alimentée par un combustible (hydrogène, méthanol,
etc.) ;

– la cathode qui est alimentée par un comburant (oxygène) ;
– l’électrolyte, solide ou liquide, qui sépare les deux électrodes, assure la

diffusion des ions intermédiaires de la réaction d’oxydation du combus-
tible. L’électrolyte doit empêcher le passage des électrons qui passent à
travers le circuit électrique.

La réaction produite est la réaction inverse de l’électrolyse de l’eau. La
réaction globale est :

2H2 + O2 → 2H2O.

1.1.2 Types de piles à combustible

Une présentation
plus détaillée des
différents types de
piles à combustible
(réactions
chimiques,
caractéristiques,
applications) est
donnée dans la
référence [15]

La classification des piles à combustible se fait généralement selon la
nature de l’électrolyte. Le type d’électrolyte utilisé détermine la température
à laquelle la pile va fonctionner. On trouve ainsi, les différentes piles à
combustible suivantes :

– la pile à membrane échangeuse de protons (PEFC) (80 oC) ;
– la pile à combustible alcaline (AFC2) (100 ◦C) ;
– la pile à acide phosphorique (PAFC3) (200 ◦C) ;
– la pile à carbonates fondus (MCFC4) (700 ◦C) ;
– la pile à oxydes solides (SOFC5) (800 − 1 000 ◦C).

1.1.3 Système pile à combustible

Le fonctionnement d’un cœur de pile à combustible nécessite un grand
nombre d’auxiliaires indispensables à son bon fonctionnement. Le système
global (cœur de pile et auxiliaires) est appelé système pile à combustible (voir
Fig. 2).

Un système pile à combustible est généralement constitué d’un cœur de
pile, de l’alimentation en hydrogène, de l’alimentation en air (oxygène), d’un
circuit de refroidissement, d’un circuit d’humidification, d’un ou plusieurs
convertisseurs statiques et d’un système de contrôle. Ces différents sous-
systèmes sont détaillés succinctement dans les paragraphes suivants.

Alimentation en hydrogène

Suivant l’application visée, le mode d’alimentation retenu peut différer.
L’hydrogène peut être stocké tout simplement dans un réservoir ou être
fabriqué à partir d’un hydrocarbure par un processus de reformage. Dans
ce dernier cas, la complexité du système croît et la production d’hydrogène

2 Alkaline fuel cell
3 Phosphoric acid fuel cell
4 Molten carbonate fuel cell
5 Solid oxyde fuel cell
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Fig. 2. Schéma de principe d’un système pile à combustible alimenté en hydrogène
pur sous pression

dégage du dioxyde de carbone. Ce type d’alimentation sera certainement
utilisé comme solution transitoire avant le « tout hydrogène » car le réseau
de distribution des hydrocarbures est déjà présent.

Concernant le stockage de l’hydrogène, il existe plusieurs solutions. La
première, consiste à stocker le gaz dans un réservoir à des pressions de l’ordre
de 300 bar à 700 bar. Afin de satisfaire les conditions de pression en entrée
de la pile (jusqu’à 3 bar), il est nécessaire d’ajouter entre le stockage et la pile,
un détendeur permettant de réguler la pression d’hydrogène en entrée de la
pile. L’inconvénient d’un tel mode de stockage est que l’énergie utilisée pour
comprimer l’hydrogène représente 7 % de l’énergie stockée si l’hydrogène est
comprimé à 200 bars (et donc plus si la pression est plus élevée).

La deuxième solution consiste à liquéfier l’hydrogène. Cette liquéfaction
implique des températures très basses et donc une énergie encore plus
conséquente qu’un stockage sous pression. Avec les installations actuelles,
l’énergie nécessaire à la liquéfaction représente 40 % de l’énergie contenue
dans l’hydrogène.

La dernière solution consiste à stocker l’hydrogène à basse pression dans
des hydrures métalliques. L’inconvénient d’un tel type de stockage est le
temps de recharge du réservoir qui est assez long. D’autre part, la quantité
d’hydrogène stockée ne dépasse pas 2 % du poids du réservoir.

La pile à combustible peut, dans certains cas, disposer d’une pompe de
recirculation d’hydrogène (l’hydrogène non consommé sortant de la pile est
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réinjecté en entrée) suivant le mode de fonctionnement de la pile. Dans tous
les cas, la sortie anodique est équipée de purges permettant d’évacuer l’eau
et autres composants tels que l’azote ayant migré de la cathode vers l’anode.

Alimentation en air

L’oxygène alimentant la pile à combustible est généralement prélevé dans
l’air ambiant afin d’éviter le stockage de l’oxygène. Cependant, l’air ne con-
tient que 21 % d’oxygène. Afin d’augmenter la concentration d’oxygène, il
est parfois nécessaire (pour les puissances élevées) de comprimer l’air. Dans
certains cas, l’énergie disponible dans les gaz de sortie (air appauvri en
oxygène) de la pile peut être récupérée par une turbine. Pour les petites
puissances, une soufflante peut suffire.

L’utilisation d’un compresseur n’est pas sans conséquences sur le rende-
ment global du système. Celui-ci est alimenté par la pile à combustible et lui
prélève une puissance non négligeable qui peut représenter jusqu’à 25 % de
la puissance électrique délivrée par la pile. Le compresseur est donc un auxi-
liaire très important dans la pile et de nombreux verrous technologiques sont
à lever dans ce domaine : il doit permettre l’alimentation en air, l’évacuation
de l’eau produite sans assécher la membrane de la pile et assurer une bonne
dynamique du système (c.-à-d., répondre en temps réel aux sollicitations du
système).

Circuit de refroidissement

La conversion électrochimique de l’hydrogène et de l’oxygène en électricité
produit également de la chaleur. Celle-ci doit être évacuée afin de maintenir
la température de la pile constante. L’évacuation de cette chaleur, pour des
petites puissances, peut être réalisée avec un ventilateur (convection forcée
d’air) qui peut être le même que celui alimentant la pile en air.

Dans le cas des piles de plus fortes puissances, la convection forcée à air
ne suffit plus à évacuer la chaleur. On a donc recours à d’autres types de
refroidissement plus complexes tel que le refroidissement à eau. Ce système
fonctionne en boucle fermée grâce à une pompe qui fait circuler de l’eau
déminéralisée dans un circuit secondaire à l’intérieur de la pile. Cette eau est
refroidie au moyen d’un échangeur air/eau (radiateur).

Circuit d’humidification

Généralement les piles de type PEFC requièrent un circuit d’humidification
des gaz afin que la membrane ne soit pas déshydratée (augmentation de la
résistance ionique de la membrane) ou que les électrodes ne soient pas noyées
en raison d’un excédent d’eau. Ce circuit a donc pour rôle d’humidifier les
gaz en entrée de la pile, généralement à partir de l’eau produite par la pile,
récupérée au moyen d’un condenseur.

Le contrôle de l’humidification est très délicat. De plus en plus de re-
cherches ont pour objectif de trouver des solutions permettant de s’affranchir
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d’un tel circuit en augmentant, par exemple, la température de fonctionne-
ment de la pile (membranes haute température) ou de regrouper dans un seul
dispositif le compresseur et l’humidificateur (compresseur-humidificateur
intégrés).

Convertisseur statique

Le convertisseur statique permet de mettre en forme l’énergie électrique
produite par la pile à combustible. La tension de la pile, qui est relativement
faible, n’est pas constante en fonction du courant délivré. Les convertisseurs
sont de type continu-continu, élévateur de tension (faible tension, fort courant)
et unidirectionnels en courants ; ils peuvent être réalisés en plusieurs étages.
Le convertisseur statique permet généralement de faire l’interface entre la
pile et un bus continu où sont connectés, suivant l’application, d’autres
composants de stockage énergétique tels que les batteries ou les supercon-
densateurs et d’autres convertisseurs (DC/DC ou DC/AC) qui permettent
de faire l’interface entre le bus continu et la charge (p.ex., moteur électrique).

Système de contrôle

Comme cela a été vu précédemment, le système dispose d’un grand nombre
d’auxiliaires interconnectés et interdépendants. Afin d’assurer un bon fonction-
nement du système (rendement global, sécurité de fonctionnement, prise
en compte des contraintes), il est nécessaire d’avoir un système de contrôle
global permettant d’agir sur les différents sous-systèmes (convertisseur sta-
tique, débit des gaz, contrôle du compresseur, pompe à eau nécessaire au
refroidissement, température de l’humidificateur, etc.).

1.2 état de l’art et objectifs des systèmes pàc

La pile à membrane échangeuse de proton (PEMFC ou PEFC) semble
être la plus adaptée pour les applications automobiles car ses conditions de
fonctionnement à basse température lui confèrent l’avantage de démarrer
plus rapidement que les autres technologies de piles. De plus, l’état solide de
l’électrolyte (membrane polymère) ne pose pas de risques de corrosions et
de fuites. La densité de puissance de cette pile, même si tous les objectifs ne
sont pas encore atteints, la rend particulièrement adaptée aux applications
transports. Enfin, elle offre une bonne efficacité du réservoir à la roue (tank-
to-wheel) par rapport aux moteurs thermiques conventionnels [73]. Dans tous
les cas, les PEFC ont besoin d’un grand nombre de systèmes auxiliaires
présentés dans le paragraphe précédent (Fig. 2). Parmi eux, le compresseur
d’air alimente la pile en oxygène, (pris dans l’air ambiant) pour l’oxydation
de l’hydrogène en eau.

Avant que la pile à combustible ne devienne une technologie mûre pour
l’automobile, de nombreux défis techniques restent encore à relever. Les
objectifs, permettant à la pile à combustible de devenir compétitive par
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rapport aux véhicules thermiques, ont été donnés par le département de
l’énergie américain (DOE6) [31].

Les principaux défis concernent le coût et la durabilité du système. Pour
devenir compétitif avec le coût des moteurs thermiques équipant les voitures
aujourd’hui (20 − 25 EUR/kW), celui des piles, comprenant l’ensemble des
sous-systèmes, doit être réduit autour de 25 EUR/kW d’ici 2015. Les objectifs
pour 2010 sont de 35 EUR/kW.

La durée de vie, en incluant les cycles de fonctionnement représentatifs
des véhicules, doit atteindre au moins celle des voitures actuelles, à savoir,
5 000 h7 représentant pas loin de 240 000 km. Elles doivent être capables de
démarrer et fonctionner à des températures allant de −40 ◦C à +40 ◦C. À ces
températures, le temps de démarrage nécessaire à un passage de 0 à 50 % de
la puissance maximale (80 kW) doit être le plus petit possible : 30 s à −20 ◦C
et 5 s à +20 ◦C.

L’encombrement et le poids des systèmes pile actuels doivent être considéra-
blement réduits afin de satisfaire les contraintes automobiles. Ces contraintes
s’appliquent aussi bien au cœur de pile qu’au système dans son ensemble,
incluant les sous-systèmes tels que le compresseur, l’expanseur (optionnel),
l’humidificateur, les pompes, les capteurs, le stockage de l’hydrogène, etc. La
densité de puissance massique et la densité de puissance volumique du sys-
tème doivent être ainsi de 650 W/kg et 650 W/l respectivement et 2 000 W/kg
et 2 000 W/l pour le cœur de pile.

Le temps de réponse du système est également un paramètre clé. Il dépend
principalement de l’inertie du système d’alimentation en air. Le temps de
réponse nécessaire à un passage de 10 % à 90 % de la puissance maximale
doit être inférieur à 1 s.

Ces objectifs sont résumés et comparés à l’état de l’art sur le diagramme
radar à la figure 3. Cette figure montre que de nombreux progrès ont été
réalisées depuis 2003. Les principaux problèmes restent, cependant, la durée
de vie et le coût du système. La durée de vie est principalement tributaire
de la durée de vie du cœur de la pile, mais le coût du système concerne le
système dans sa globalité et peut être diminué en travaillant sur l’intégration
comme par exemple celle des fonctions de compression et d’humidification
au sein d’un même composant (voir part.1.5) ou des différents convertis-
seurs statiques qui peuvent être regroupés dans un seul même module (p.ex.,
transformateur, convertisseur matriciel). De même que pour le coût, la ré-
duction de la taille du système concerne aussi bien le cœur de pile que les
sous-systèmes.

6 Department of Energy
7 20 000 h en régime permanent
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Fig. 3. Diagramme radar de l’état de l’art et des objectifs (2010) pour les systèmes
pile à combustible (80 kW nette)

1.3 système d’alimentation d’air

1.3.1 Fonctions principales

Comme nous l’avons mentionné précédemment, l’alimentation en air de la
pile à combustible joue un rôle clé dans les performances du système pile à
combustible. Les principales fonctions du système de gestion d’air sont les
suivantes [71] :

1. Transport de l’air : le système d’alimentation en air doit fournir assez
de comburant sur toute la plage de puissance de la pile. Le débit d’air
(qair), le rapport à la stœchiométrie d’oxygène (ν), la puissance brute
de la pile (Pbrute) et la tension d’une cellule (V) sont liées par l’équation
suivante :

qair = 3, 57 · 10−7 ν
Pbrute

V
. (1.1)

La pression de
fonctionnement est
discutée plus en
détail dans le
paragraphe 1.4

2. Purification de l’air : toute particule ou substance chimique (p. ex., mo-
noxyde de carbone CO) peut être rédhibitoire pour le catalyseur et la
membrane. L’air doit, par conséquent, être filtré et, dans certains cas,
certaines substances chimiques comme le monoxyde de carbone doivent
être supprimées ; c’est le cas par exemple quand l’hydrogène est produit
par un processus de reformage.
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3. Mise sous pression du système : dans tous les cas, l’air est fourni à une
pression légèrement supérieure à la pression atmosphérique à 2 − 4 bar
suivant la conception de la pile. La pression optimale de fonctionnement
se situe autour de 2 − 2, 5 bar [11, 69].

4. Humidification : la membrane polymère doit être obligatoirement main-
tenue dans un état d’hydratation maximal afin d’avoir les conditions de
fonctionnement optimales. Le système d’alimentation en air doit donc
gérer la consommation, la production et la quantité d’eau injectée pour
l’humidification.

Des dépendances complexes entre ces différentes fonctions doivent être
prises en compte afin de contrôler de façon optimale le système d’alimentation
en air. L’humidification dépend fortement de la pression de fonctionnement
du système, du débit d’air, mais aussi, de la température de l’air et de la
pile. Le contrôle joue, par conséquent, un rôle capital dans la gestion de l’air
des systèmes pile à combustible. Il doit donc passer nécessairement par une
compréhension détaillée des interactions et une modélisation du système
pile.

1.3.2 Composants

Le système de gestion d’air est constitué d’un grand nombre de composants.
Pour la purification de l’air, des filtres permettant d’éliminer les particules
doivent être mis en place à l’entrée de la pile. Un compresseur (ou soufflante
pour les piles atmosphériques), une électrovanne ou expanseur avec une
soupape de décharge (optionnel) peuvent être utilisé pour la régulation en
pression de la cathode.

Pour le système d’humidification, l’eau peut être récupérée à la sortie de
la cathode au moyen d’un condenseur. L’humidificateur est généralement
inséré entre la sortie d’air du compresseur et l’entrée cathodique de la pile.
Un échangeur de chaleur peut être utilisé si la chaleur contenue dans l’air
n’est pas suffisante pour évaporer l’eau [72].

Le contrôle du système d’alimentation en air requiert des capteurs. En
effet, la pression et le débit doivent être contrôlés de manière à assurer les
besoins de la pile. Dans un premier temps, des capteurs de pression et de
température, un débitmètre massique, un capteur de vitesse de rotation de
la machine doivent être utilisés afin de construire les cartes du compresseur
. Dans un deuxième temps, le débitmètre peut être enlevé : le débit d’airLes cartes des

compresseurs sont
construites à partir
du banc de tests
automatisé
présenté dans le
chapitre 3

peut être déduit à partir de la pression, de la vitesse de rotation et des cartes
préalablement construites [17]. Des techniques, basées sur des observateurs
constitués de réseaux de neurones, peuvent être utilisés afin de supprimer
le capteur de vitesse de la machine électrique : cette technique a été testée
avec succès pour une machine asynchrone sur toute la plage de variation de
vitesse du compresseur pour un cycle routier européen [16]. Elle a permis de
montrer une piste de réduction du coût du système en utilisant des machines
asynchrones à cage « bon marché » à la place de machines synchrones à
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aimants permanents qui sont beaucoup plus chères. Cependant les incon-
vénients d’une telle solution sont à prendre en compte : une augmentation
du volume occupé par le moteur, une réduction des ratios couple/volume
et couple/masse. Cette solution est donc à relativiser puisque le volume
augmente et que le rendement diminue.

Pour le contrôle de l’humidification, des capteurs hautes performances
de point de rosée doivent être utilisés. Le temps de réponse est, en effet,
critique et une réponse rapide permettra d’éviter le noyage des électrodes ou
l’assèchement de la membrane [69]. Les processus

d’humidification et
d’assèchement sont
présentés dans le
paragraphe 1.5. La
modélisation de ces
processus est
présentée au
chapitre 4 dans le
paragraphe 4.4.9
(page 143).

1.3.3 Analyse des besoins et des contraintes

Comme pour les systèmes pile (voir part. 1.2), des défis concernant le
système de gestion de l’air doivent être relevés [31]. Les besoins décrits ne
tiennent pas compte du système d’humidification mais sont donnés pour deux
configurations du système : avec ou sans expanseur (voir Fig. 4). Dans tous
les cas de figure, le coût du système d’alimentation en air doit être inférieur
à 400 $ (≈300 EUR) pour une pile à combustible de 80 kW. L’encombrement
et le poids doivent être le plus petit possible ; les objectifs sont de 15 l et de
15 kg, respectivement.

La puissance électrique consommée par le moteur électrique, à pleine puis-
sance, ne doit pas dépasser 4, 4 kW si le système est équipé d’un expanseur et
11, 6 kW s’il n’y en a pas. L’efficacité du moto-compresseur incluant le conver-
tisseur et le système de contrôle dépend du type de compresseur utilisé, du
niveau de pression et de la vitesse de rotation : à pleine puissance, elle doit
être supérieure à 80 % avec expanseur et 75 % sans expanseur. Aucune spécifi-
cation n’est cependant donnée pour les autres points de fonctionnement mais
l’efficacité doit être élevée sur une large plage de fonctionnement en débit et
pression afin d’assurer une bonne efficacité du système pile. Comme nous le
verrons dans la prochaine partie, les compresseurs centrifuges offrent une très
grande efficacité mais uniquement sur une plage de fonctionnement (en débit
et pression) très étroite alors que les compresseurs tels que le compresseur
scroll ont une bonne efficacité sur une large plage de fonctionnement.

Comme nous l’avons vu dans le paragraphe 1.2, la dynamique d’un système
pile à combustible doit être élevée. Le compresseur doit donc assurer un
temps de réponse le plus faible possible : il doit répondre en moins d’une
seconde à une sollicitation de 10 % à 90 % de la puissance maximale. La
dynamique du système pile à combustible est directement limitée par celle
du compresseur : l’inertie du compresseur doit donc être minimisée.

La température de sortie de l’air doit être en adéquation avec la température
de fonctionnement du cœur de pile. Il est préférable d’avoir une température
d’air légèrement inférieure à celle de la pile afin que l’eau contenue dans l’air
ne condense pas dans les canaux de la pile et ne forme ainsi des gouttelettes
risquant de bloquer l’accès des gaz aux sites réactifs. Une température d’air
trop faible n’est pas non plus conseillée car l’air, même s’il est saturé avant
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de rentrer dans la pile, ne l’est plus à l’intérieur des canaux. En effet, la
pression de saturation est plus élevée. L’air non saturé prélève alors l’eau
contenue dans l’ensemble-électrode-membrane (EME) avec pour conséquence
un assèchement de la membrane et une augmentation des pertes dans la pile
(voir part. 1.5).

Parmi les autres contraintes qui doivent être prises en compte pour le choix
et la conception d’un système d’alimentation en air, il y a les ondulation de
pression. Celles-ci doivent être proscrites : une différence de pression de part
et d’autre de la membrane pourrait lui être néfaste et l’endommagerait de
façon irréversible. Une ouverture trop brusque de la chambre de compression,
dans le cas d’un compresseur à compression interne (voir part. 1.4.2) et plus
particulièrement dans le cas des compresseurs alternatifs (pistons, membrane)
provoque des ondulations de pression créant par la même occasion des émis-
sions sonores qui doivent être inférieures à 65 dB [31]. Enfin, le compresseur
doit être totalement exempt d’huile et, par conséquent, l’utilisation d’un
compresseur à air sec est préconisée.

Les objectifs, les contraintes et l’état de l’art sont résumés sur la figure 4.
Comme pour le système pile à combustible, le coût du système d’alimentation
en air doit être réduit de manière considérable. Les systèmes existants sont
encore trois fois trop chers pour les applications automobiles. Des efforts
sont également à fournir sur la conception d’un système compact. D’après
les normes du département de l’énergie américain et le diagramme radar
de la figure 4, l’efficacité du système ne semble plus être un problème : les
concepteurs doivent toutefois prendre en considération les efficacités pour
d’autres points de fonctionnement que celui à puissance maximale. Dans un
cycle routier, contrairement aux applications stationnaires, le système pile
travaille plus fréquemment sur d’autres points de fonctionnement que celui à
pleine puissance. Il est ainsi possible de concevoir un compresseur ayant une
très grande efficacité à pleine puissance mais une très mauvaise efficacité sur
les autres points de fonctionnement. La zone de rendement maximale doit être la
plus large possible.
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Fig. 4. Diagramme-radar de l’état de l’art et des objectifs (2010) du système de
compression pour un système pile de 80 kW (puissance nette)
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1.4 système de compression

1.4.1 Haute ou basse pression ?

La pression et la température de fonctionnement sont deux paramètres clés
dans le fonctionnement d’une pile à combustible (PàC). L’augmentation de la
pression et de la température de fonctionnement de la PàC ont tendance à
augmenter les performances de la pile comme le prédit l’équation de Nernst8

ci-dessous [15]. Ces deux paramètres ont donc a priori une influence positive.Pour plus de
détails sur
l’équation de
Nernst et la
tension de la pile à
combustible se
reporter au
chapitre 4
« Simulation de la
pile intégrant la
gestion de l’air »

E = 1, 229− 0, 85 · 10−3 (T − 298, 15) + 4, 3085 · 10−5 T ln
(
pH2 p

1/2
O2

)
(1.2)

où pH2 et pO2 sont respectivement les pressions partielles d’hydrogène et
d’oxygène. La température T est donnée en kelvin (K).

Ces dernières années, des publications ont tenté de déterminer la pression
optimale de fonctionnement d’une pile à combustible [11, 27, 37, 69, 71]. Ces
travaux ont montré que pour les applications automobiles, la pression opti-
male de fonctionnement se situe autour de 2 à 3 bar. Cependant, la plupart
des fabricants de piles à combustible, les leaders plus particulièrement, ont
opté pour des systèmes (4 − 65 kW) fonctionnant à une pression légèrement
supérieure à la pression atmosphérique afin de compenser les pertes de
charges dans les canaux de la pile. Les piles fonctionnant à basse pression
ont l’inconvénient d’être plus lourdes et plus volumineuses que celles fonc-
tionnant à haute pression mais elles ne nécessitent pas de compresseur, une
soufflante, moins chère, plus compacte et moins consommatrice en énergie,
est suffisante.

Afin de montrer par un calcul9 l’avantage d’un fonctionnement à pression
élevé, on suppose par la suite, que la pile est alimentée par de l’hydrogène sto-
cké sous pression et que la pression désirée est obtenue sans coût énergétique
supplémentaire durant le fonctionnement. D’autre part, nous supposons que
les pressions anodiques et cathodiques sont égales à la pression du système
psyst. En effet, il est préférable, pour des raisons évoquées dans la partie
précédente, que ces pressions soient égales.

D’après l’équation de Nernst (1.2), un changement de pression du système
psyst de p1 à p2 induit un gain en tension égal à :

Vgain =
R T
4 F

ln
(
p2

p1

)
. (1.3)

Cette équation postule que les pressions totales des gaz à l’anode et à la
cathode sont égales à la « pression système » appelée psyst.

Les résultats prédits par cette équation ne sont pas tout à fait juste s’ils sont
comparés à ceux obtenus expérimentalement. En effet, on remarque que le

8 L’équation de Nernst donne la valeur de la tension de la pile pour un courant nul (circuit
ouvert)

9 Ce calcul est extrait d’un exercice du livre donné à la référence [15]
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gain en tension est beaucoup plus élevé que celui prédit par l’équation (1.3).
En réalité, le changement de pression a une influence (positive) sur d’autres
paramètres et en particulier sur la densité de courant d’échange j0 relatif aux
pertes par activation [15]. L’équation (1.3) peut donc être réécrite de la façon
suivante [49] :

Vgain = C ln
(
p2

p1

)
, (1.4)

où C est un coefficient qui dépend d’une part de R, T et F (équation (1.3)) et,
d’autre part, de l’influence de la pression sur la densité de courant d’échange
j0. La valeur de ce coefficient n’est pas déterminée de façon très précise. Les
valeurs trouvées dans la littérature montrent que la valeur de C peut varier
entre 0, 03 V et 0, 06 V [49].

Pour calculer le gain en puissance réalisé, il suffit de multiplier Vgain par le
courant I et le nombre de cellules n que contient la pile.

Mais un fonctionnement à pression élevée induit également des pertes
auxiliaires élevées. À lui seul, le compresseur consomme jusqu’à 25 % de
l’énergie fournie par la pile.

La puissance de compression est donnée par l’équation [15] :

Pcomp =
q̇air Te cp

ηm ηc

((
ps

pe

)γ−1
γ

− 1

)
(1.5)

avec, ηm rendement du moteur électrique
ηc rendement du compresseur
γ coefficient isentropique de l’air : γ = 1, 4

q̇air débit massique d’air (kg/s)
pe pression d’entrée du compresseur (atm)
ps pression de sortie du compresseur (atm)
cp capacité thermique de l’air cp = 1 004 J kg−1 K−1

Te température d’entrée de l’air (K)

Le rapport ps/pe est appelé rapport de compression. La pression d’entrée
du compresseur n’est pas nécessairement égale à la pression atmosphérique
car un compresseur peut être composé de plusieurs compresseurs en cascade
(étages). Dans ce cas, la pression d’entrée du compresseur est égale à la
pression de sortie du compresseur qui le précède.

Le débit massique d’air q̇air est généralement fourni en excès. Le débit
théorique (qui correspondrait exactement à la quantité de dioxygène à fournir)
est généralement multiplié par un coefficient, appelé coefficient de rapport à
la stœchiométrie ν, qui est habituellement proche de 2.

Le débit q̇air est donné par la formule suivante [15] :

q̇air = ν
I

4 F
n
1

χO2
M̄air (1.6)
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avec, ν rapport à la stœchiométrie du débit de d’air
n nombre de cellules qui composent la pile

χO2 fraction molaire de dioxygène dans l’air (0,21)
I courant de la pile (A)
F constante de Faraday 96 485 C/mol

M̄air masse molaire de l’air, M̄air = 28, 85× 10−3 kg/mol

La puissance consommée par le compresseur peut être ramenée à une
chute de tension sur une cellule élémentaire de la pile en divisant par le
courant I et le nombre de cellules n l’expression (1.5) :

Vperte =
ν

4 F
·
M̄air

χO2
·
Te cp

ηm ηc
·

((
p2

p1

)γ−1
γ

− 1

)
. (1.7)

Le bilan global d’un fonctionnement en pression est donc donné par le
gain total :

∆V = Vgain,net = Vgain − Vperte. (1.8)

La valeur de Vgain,net peut tout aussi bien être positive que négative suivant
que le gain, réalisé par l’augmentation de la pression, reste supérieur ou non
à la chute de tension provoquée par le système de compression.

Exemple

L’expression du gain en tension du système est obtenue en calculant
∆V = Vgain − Vperte à l’aide de (1.4) et (1.7) :

∆V = C ln
(
p2

p1

)
−
ν

4 F
·
M̄air

χO2
·
Te cp

ηm ηc
·

((
p2

p1

)γ−1
γ

− 1

)
(1.9)

On souhaite trouver le maximum de Vgain − Vperte afin de fonctionner à
une pression optimale.

Il suffit de dériver la fonction par rapport à rp = p2/p1.
Le maximum de la fonction ∆V est donné par l’équation suivante :

d
d rp

(∆V) = 0 (1.10)

d
d rp

[
C ln (rp) −

ν

4 F
·
M̄air

χO2
·
Te cp

ηm ηc
·
(
r
γ−1
γ
p − 1

)]

=
4C FχO2 ηm ηc γ− νM̄air Te cp r

γ−1
γ
p (1− γ)

4 rp FχO2 ηm ηc γ
(1.11)
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La solution donnant le rapport de compression optimal est :

rp,opt =

(
4C FχO2 ηm ηc γ

(γ− 1)νM̄air Te cp

) γ
γ−1

(1.12)

Exemple d’application numérique :
ηc = 0,75
ηm = 0,95
γ = 1,4
cp = 1 004 J kg−1 K−1

Te = 288 K
χO2 = 0,21

F = 96 485 C/mol
M̄air = 28, 85× 10−3 kg/mol

C = 0,1 V

Le graphique donnant le gain en tension du système pour différentes
valeurs de ν est donné sur Fig. 5.

rp = p1/p2

∆
V

rp,opt = 2, 95

rp,opt = 2, 04

∆Vmax = 0, 015 V

∆Vmax = 0, 007 V

-0.02

-0.015

-0.01

-0.005

0

0.005

0.01

0.015

0.02
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ν = 2 ν = 3ν = 1, 8

Fig. 5. Gain en tension du système en fonction du rapport de compression pour
différentes valeurs de ν

On en conclut que le rapport de compression d’un compresseur de pile à
combustible doit être au maximum égal à trois. Un rapport de compression
plus élevé n’aurait aucun avantage de ce point vue.

Plusieurs remarques sont cependant à faire pour éviter toute conclusion
hâtive :

1. Le rapport à la stœchiométrie ν est rarement en dessous de 1,5–2 car
sinon, les performances de la pile baissent en raison de l’augmentation
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ν = 1, 8 ν = 2 ν = 3

-0.02

-0.015

-0.01

0

0.005

0.01

0.015

0.02

1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 4.5 5
rp = p1/p2

∆
V

-0.005

Fig. 6. Gain en tension du système pour C = 0, 06 (cas plus réaliste)

des pertes par concentration. Nous avons tracé sur le graphique le gain
en tension pour ν = 1, 8, il s’agit là d’un cas optimiste ;

2. Le coefficient C change d’une pile à l’autre et le cas C = 0, 1 est un cas
assez optimiste. Une valeur de C = 0, 06 serait plus réaliste. Dans ce
cas là, nous aurions obtenu les courbes données sur la figure 6. Sur ce
graphique, le gain est négatif quel que soit le rapport à la stœchiométrie.
Il est donc préférable de fonctionner à pression atmosphérique de ce
point de vue.

D’autres facteurs influencent cependant le choix d’un fonctionnement en
pression : la compacité du système et la gestion de l’eau dans la pile.

L’obtention d’une pile plus compacte avec une densité de puissance plus
grande est très intéressante dans les applications embarquées. Si la pile est
plus compacte, elle coûte moins chère en matériaux et est plus légère. Ce
dernier point est loin d’être négligeable dans les applications transports
(voiture, avion, aérospatial etc.). Des comparaisons ont été réalisées entre des
systèmes haute pression et basse pression et elles ont montrées des résultats
très intéressants [27] : pour une pile à combustible d’une puissance de 86 kW,
en tenant compte de la consommation du système de compression, la taille
du cœur de pile peut être diminuée d’un facteur de 16,3 % en passant d’une
pile basse pression (avec une soufflante) à une pile haute pression. Cependant
cette étude a été faite sous l’hypothèse que la soufflante et le compresseur
ont le même volume ce qui n’est pas évident.

Une pression plus élevée permet également d’améliorer la gestion de l’eau
dans la pile. En effet, plus la pression est élevée, plus la quantité d’eau
nécessaire à la saturation de l’air est faible [69, 71]. Il a été montré dans [71]
que la quantité d’eau et l’énergie nécessaire pour chauffer et évaporer l’eau
sont réduites de près d’un tiers si le niveau de pression passe de la pression
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atmosphérique à 4 bar. Concernant la quantité d’eau nécessaire pour saturer
l’air, il est facile de démontrer ce résultat par la formule suivante qui donne
la quantité d’eau nécessaire pour atteindre une humidité relative φ à une
pression p et à une température T :

mgrammes d’eau/kilogramme d’air sec =
MH2O ·φpSat(T)

Mair · (p−φpSat(T))
· 1 000 (1.13)

où MH2O et Mair sont respectivement les masses molaires de l’eau et de
l’air. pSat représente la pression de saturation en Pa.

La figure 7 montre comment évolue la quantité d’eau par kilogramme d’air
sec nécessaire pour atteindre un taux d’humidité φ donné. Les courbes ont
été tracées pour une température de 80 ◦C et montrent que, effectivement,
il n’est pas judicieux de travailler à pression atmosphérique car la quantité
d’eau nécessaire à la saturation des gaz est beaucoup plus élevée (facteur de
3 en passant de 2, 5 bar à 1 bar).

Finalement, la pression optimale en tenant compte de la consommation du
compresseur et du niveau d’humidification se situe autour de 2 à 2, 5 bar [11,
69].
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Fig. 7. Influence de la pression de fonctionnement sur la quantité d’eau nécessaire
pour atteindre une humidité relative φ donnée (les courbes sont données
pour une température de 80 ◦C)
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1.4.2 Choix du compresseur

Généralités et principes

Le choix du compresseur pour un système pile est primordial. Plusieurs
travaux de comparaison entre les différentes familles de compresseurs ont
été présentés ces dernières années [49, 70, 94]. Ils ont montré que plusieurs
types de compresseurs peuvent être utilisés. Parmi eux, on trouve le turbo-
compresseur (compresseur dynamique) et les compresseurs volumétriques
(scroll, lobes, vis, etc.). Les différents types de compresseurs sont résumés
sur la figure 8 et seront détaillés dans la partie suivante afin de montrer leurs
avantages et leurs inconvénients dans un système pile à combustible.

Turbocompresseur
(turbocharger)

centrifuge
(centrifugal)

axial
(axial)

soufflante
(blower)

canal latéral
(side channel)

radial
(radial)

(a) Compresseurs dynamiques

Volumétrique
(supercharger)

alternatifs

piston
(piston)

membrane
(membrane)

rotatifs

becs
(claw)

vis
(vis)

lobes
(lobes)

spirales
(scroll)

(b) Compresseurs volumétriques

Fig. 8. Classification des compresseurs

Le principe d’un compresseur volumétrique est le suivant : à l’aspiration,
une quantité de gaz est aspirée et isolée des orifices d’aspiration et de refou-
lement. Durant le processus, le gaz peut être enfermé dans un volume, qui,
en diminuant, comprime le gaz (compression interne) ou peut être refoulé
sans compression (compression externe).

Le principe du compresseur centrifuge est différent : l’énergie cinétique du
flux d’air est convertie en une augmentation de pression.

Le choix du compresseur n’est pas une chose aisée pour le concepteur du
système. Pour résumer, trois familles de compresseurs peuvent être utilisées :

1. Les compresseurs centrifuges qui ont l’avantage d’être, plus que n’importe
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quel compresseur volumétrique, très compact et léger tant que la vitesse
de rotation reste très élevée (100 000 tr/min). À ces vitesses de rotation, Deux types de

compresseur avec
paliers
magnétiques et à
air sont détaillés
dans le
paragraphe 1.4.3
(page 31)

l’utilisation de paliers magnétiques ou à air et un contrôle adéquat
s’avèrent indispensables. L’efficacité des compresseurs centrifuges est
élevée mais seulement dans une zone étroite en débit et pression. Ils ne
peuvent pas travailler à pression constante quel que soit le débit [49].
Pour des bas débits, la zone de pompage (surge line) rend le fonction-
nement du compresseur instable. En plus, pour les faibles pressions,
le rendement est très mauvais (voir Fig. 11). Plusieurs publications
présentent l’étude du compresseur centrifuge et son contrôle dans un
système pile (PEFC) [73, 83, 88] ;

2. Les compresseurs volumétriques sans compression interne où la compres- Les compresseurs
sans compression
interne sont
adaptés aux piles
basse pression
(61, 5 bar)

sion est isochore10. Comme on peut le constater sur le diagramme de
Clapeyron (pression en fonction du volume) de la figure 9, le travail
pour réaliser un tel type de compression est assez élevé. Ceci rend donc
le processus très inefficace pour des pressions élevées. Plus le niveau
de pression est faible, plus son efficacité est élevée. Ces compresseurs
sont dès lors très bien adaptés aux piles fonctionnant à basse pression
(61, 5 bar). Pour ces piles, les compresseurs à lobes, les soufflantes sont
bien appropriés ;

3. Les compresseurs volumétriques avec compression interne sont plus efficaces
que ceux sans compression interne. Ces compresseurs ont généralement La simulation du

compresseur scroll
au chapitre 2
montre les
fonctionnements
inadaptés du
compresseur sur la
figure 48.

un rapport de compression interne fixe11. Ils doivent ainsi être adaptés
à la pression de fonctionnement du système afin d’avoir la meilleure
efficacité. Elle est obtenue pour des pressions légèrement supérieures à
la pression interne du compresseur. Dans le cas contraire, si la pression
à la sortie du compresseur est supérieure ou inférieure à la pression
interne, le compresseur est inadapté (pertes énergétiques supplémen-
taires illustrées par le figure 9). Les compresseurs à vis, à palettes et à Les compresseurs

avec compression
interne doivent
être conçus avec
un rapport de
compression
interne égal à la
pression de
fonctionnement
optimale de la pile
à combustible.

spirales (scroll) doivent donc être conçus avec un rapport de compres-
sion interne aussi proche que possible de la pression de fonctionnement
optimale de la pile à combustible. Ce type de compresseurs permet
aussi d’intégrer le processus d’humidification à l’intérieur même du
compresseur [71, 100] donnant un système plus compact et plus efficace
(la compression se rapproche d’une compression isotherme comme
l’illustre la figure 9). Contrairement aux compresseurs centrifuges, ils
permettent au système de travailler à pression constante sans zone de
fonctionnement instable. Ils ont également une efficacité relativement
élevée sur une grande plage de variation de débits.

10 Isochore : à volume constant. Le compresseur n’effectue dans ce cas qu’un travail de transva-
sement en « remplissant » un volume constant.

11 Le rapport de compression interne est le rapport entre la pression d’entrée (atmosphérique
s’il n’y a qu’un étage de compression) et la pression atteinte effectivement à l’intérieur
du compresseur, sachant que la pression de sortie peut être plus faible ou plus élevée
(compresseurs non adaptés).
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Présentation des différents types de compresseur

(a) Compresseur
centrifuge [1]

(b) Soufflante à canal la-
téral [18]

Fig. 10. Compresseur et soufflante dynamiques

turbocompresseurs : le terme « turbomachine » est l’expression la
plus utilisée pour désigner un système de pâles entraîné en rotation autour
d’un axe ayant pour rôle de transformer l’énergie mécanique en quantité
de mouvement sur le fluide. L’énergie cinétique du gaz est transformée en
énergie de pression.

Parmi les différents types de turbomachines, on distingue, suivant la forme
géométrique [58] :

– les machines centrifuges (Fig. 10(a)) dans lesquelles le fluide rentre paral-
lèlement (axialement) et ressort, avec une vitesse plus élevée, perpendi-
culairement (radialement). Les machines centrifuges sont utilisées dans
des applications nécessitant des débits faibles et des taux de compression
élevés (2 à 2, 5 pour un étage de compression) ;

– les machines héliocentrifuges dans lesquelles le fluide rentre parallèle-
ment. Le fluide parcours un chemin hélicoïdal ; les performances de ces
machines se situent entre les machines centrifuges et axiales ;

– les machines axiales dans lesquelles l’écoulement reste parallèle entre
l’entrée et la sortie. Les machines axiales sont utilisées dans des ap-
plications nécessitant des débits élevés et des taux de compression faibles
(inférieurs à 1, 25).

Un des principaux avantages des compresseurs centrifuges par rapport
autres types de compresseur est leur compacité. Le rendement d’un tel type
de compresseur est bon et comparable aux rendements des compresseurs
volumétriques mais seulement dans une gamme de pressions et de débits bien
définis comme le montre la carte du compresseur centrifuge sur la figure 11).
Cependant, ils ne peuvent pas fonctionner correctement à faibles régimes à
cause de la ligne de pompage (surge line) qui présente des fonctionnements
instables et dommageables pour le compresseur.

Quand le débit augmente ou diminue, la pression varie aussi dans le même
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sens. Pour la plupart des applications, cet aspect n’est pas un problème.
Pour les piles à combustible, il en est de même : une pression moindre est
satisfaisante à des faibles débits, mais les réactants dans la pile doivent être
à la même pression et le contrôle utile pour garder ces deux pressions à la
même valeur peut s’avérer très complexe (surtout si l’hydrogène est produit
à partir d’un reformeur).

Les compresseurs centrifuges requièrent des vitesses de rotations très
élevées qui sont souvent supérieures à 80 000 tr/min (les vitesses de rotation
des compresseurs volumétriques ne dépassent guère les 15 000 tr/min) et
nécessitent par conséquent des paliers fluides (problèmes de lubrifications),
une motorisation et un contrôle adaptés.
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soufflantes : les soufflantes (blower) permettent d’obtenir des pres-
sions relativement faibles et sont très bien adaptées aux systèmes de faible
puissance où la pression nécessaire n’est pas forcément élevée. Les soufflantes
radiales permettent d’obtenir des pressions inférieures à 1, 2 bar pour des
débits élevés pouvant satisfaire le cahier des charges d’une pile à combus-
tible. La soufflante (ou compresseur) à canal latéral (side-channel), illustrée
par la figure 10(b), permet d’obtenir des taux de compression plus élevés
que la soufflante radiale. Dans les deux cas, pour atteindre une pression de
sortie de 2, 5 − 3 bar, il est nécessaire d’avoir plus d’un étage (p.ex., pour un
compresseur à canal latéral, 4 étages sont nécessaires [84]).

(a) Piston [1] (b) Membrane [29]

Fig. 12. Compresseurs alternatif

compresseurs à piston : le compresseur à piston, illustré par la fi-
gure 12(a) fait partie de la famille des compresseurs volumétriques alternatifs.
Il existe plusieurs types de compresseurs à piston : les pistons à simple effet,
les pistons à double effet, les pistons étagés, et les pistons différentiels.

L’avantage de ce type de compresseurs réside dans la possibilité d’obtenir
des taux de compression très élevés, bien supérieurs aux besoins d’une pile.
De plus, la technologie de ce type de compresseurs est mûre et éprouvée.

Cependant, les compresseurs à piston sont très volumineux et très lourds
(incompatibles avec les contraintes du transport). Il existe des compresseurs
de ce type exempts d’huile. L’inconvénient majeur et éliminatoire est la
pression saccadée de sortie qui le rend inadapté aux piles à combustible.

compresseurs à membrane : le compresseur à membrane, ou dia-
phragm pumps, illustré par la figure 12(b), fait partie de la famille des compres-
seurs volumétriques alternatifs. Ils sont généralement utilisés dans l’industrie
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chimique où il est nécessaire d’avoir une compression exempte d’huile et des
taux de compression relativement hauts. Il existe deux types de compresseurs
à membranes : les compresseurs bielle-manivelle et les compresseurs équipés
d’un électro-aimant (l’électro-aimant remplace la fonction bielle-manivelle).
Ces compresseurs permettent d’atteindre des taux de compression élevés
(15 bar pour un étage) et des débits12 allant jusqu’à 2 m3/min (40 g/s) [29].

L’avantage de ces compresseurs est une compression totalement exempte
d’huile mais comme pour le compresseur à piston, la pression saccadée est
un paramètre éliminatoire13. D’autre part, la durée de vie des membranes est
généralement limitée entre 1 000 et 1 500 heures (rappelons que la durée de
vie du compresseur doit être supérieure à 5 000 heures).

(a) Vis [1] (b) Lobes [51] (c) Palettes [1]

(d) Becs [18] (e) Spirales (Scroll)

Fig. 13. Compresseurs rotatifs

compresseurs à vis : le compresseur à vis, illustré par la figure 13(a),
fait partie de la famille des compresseurs volumétriques rotatifs à compres-

12 Les débits sont parfois donnés en m3/min. Pour obtenir le débit massique en kilogrammes par
seconde, il suffit de multiplier le débit volumique par la masse volumique de l’air (1, 2 kg/m3)
et de diviser le résultat par 60.

13 On trouve cependant certains systèmes pile à combustible de faible puissance équipée d’un
compresseur à membrane
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sion interne. Il existe plusieurs types de compresseurs à vis que l’on peut
séparer en deux familles [29] : les compresseurs monovis et les compresseurs
double-vis. Les compresseurs à vis sont la plupart du temps lubrifiés avec
de l’huile mais d’autres solutions, tels que la lubrification à l’eau ou avec la
phase liquide des gaz, existent

Le compresseur à vis se caractérise par deux rotors parallèles à profils
hélicoïdaux. L’entrée d’air se fait axialement, à l’opposé de la transmission
mécanique ; la sortie se fait latéralement près de la boîte à engrenages.

Globalement, le compresseur à vis présente des performances semblables
au compresseur à lobes du point de vue de la vitesse de rotation. Par contre,
il permet une compression interne et réalise une meilleure continuité de
l’écoulement de l’air.

Un des avantages du compresseur à vis est qu’il peut être conçu pour
obtenir des pressions élevées : jusqu’à 12 bars si le compresseur est lubrifié
à l’eau. Les débits peuvent varier de 1 m3/min à 50 m3/min (de 20 g/s à
1 000 g/s) [29]. L’avantage résiden dans le fait qu’ils travaillent à haut ren-
dement sur toute la plage de débit [49]. Ils sont cependant très chers à la
fabrication (précision de fabrication des vis) [49].

Des compresseurs à double-vis haute-vitesse (16 000 tr/min) ont été réalisés
pour des piles à combustible par le constructeur Lysholm (Opcon Autorotor
AB).

compresseurs à lobes : le compresseur à lobes (Fig. 13(b)) est classé
dans la famille des compresseurs volumétriques rotatifs. Il est principale-
ment utilisé dans les applications où il est impératif d’avoir une compression
exempte d’huile (industrie du textile, chimique, alimentaire, installation mé-
dicales, etc.). Ce type de compresseur équipe parfois les moteurs thermiques
pour les suralimenter (p. ex., Ford). La rotation des deux rotors est synchro-
nisée au moyen d’un couple d’engrenages de façon qu’il n’y ait ni contact,
ni frottement entre les profils. Le compresseur à lobes est une machine non
compressive (pas de compression interne) ; c’est une soufflante qui procure
un débit d’air directement lié à la vitesse de rotation. En sortie, ce débit est
associé à une surpression (compression isochore).

Le compresseur à lobes le plus connu est le compresseur roots. Les pressions
de refoulement de ces compresseurs peuvent aller jusqu’à 2 bar et les débits
jusqu’à 15 m3/min (300 g/s).

Le compresseur à lobes est assez bon marché, permet d’avoir une grande
plage de débit et peut fonctionner à des vitesses élevées (14 000 tr/min). Le
rendement de ce type de compresseurs est relativement bon quand le taux
de compression n’est pas trop élevé (fuites internes à pression élevées et bas
régime dues au jeu entre les lobes). C’est un bon candidat aux applications
PàC.

compresseur à becs rotatifs : le compresseur à becs rotatifs, ou
claw, illustré par la figure 13(d), offre des taux de compression pouvant at-
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teindre 2,2 et des débits jusqu’à 600 m3/h [84]. Il compresse sans lubrification
et sans contact et donc ne s’use pas. À la différence des compresseurs à lobes
standards, les compresseurs à becs rotatifs fonctionnent avec une compression
interne [18].

Le compresseur à lobes ou roots est plus adapté pour des pressions infé-
rieures à 1, 6 − 2 bar mais au dessus de cette valeur, il devient plus intéressant
d’utiliser un compresseur à becs rotatifs car la puissance consommée par
celui-ci est plus faible.

Le compresseur à becs rotatifs sera donc plus adapté qu’un compresseur
à lobes lorsque la pile à combustible nécessite des pressions supérieures à
2 bar.

compresseur à palettes : le compresseur à palettes ou rotary vane,
illustré par la figure 13(c), fait partie de la famille des compresseurs volumé-
triques rotatifs. Il permet d’obtenir des taux de compression inférieurs à 2 et
des débits allant jusqu’à 610 m3/min (12, 2 kg/s) si le compresseur n’est pas
lubrifié [29, 84].

Le compresseur à palettes permet de satisfaire le cahier des charges d’une
pile à combustible (une pression légèrement plus élevée serait cependant sou-
haitable). Celui-ci, est caractérisé par une très grande étanchéité. Par contre,
les forts frottements des palettes entraînent des pertes mécaniques élevées
et réduisent le rendement par échauffement interne [9]. Une lubrification à
l’huile est généralement nécessaire afin de les diminuer ; elle peut être évitée
à condition que la vitesse périphérique soit réduite de 25 m/s à 12 m/s.

compresseur à spirales : le compresseur à spirale ou scroll, illustré
par la figure 13(e) est un compresseur volumétrique rotatif à compression
interne. Il permet d’obtenir des taux de compression supérieurs à 2 et présenteLa modélisation du

compresseur scroll
est l’objet du
chapitre 2.

de bons rendements sur toute la plage de fonctionnement. Il peut fonctionner
à des vitesses de rotation élevées (10 000 − 15 000 tr/min), le niveau sonore
est faible [54] et les frottements entre les spirales sont faibles [9, 98].

Il y a très peu de pièces en mouvement ce qui augmente sa fiabilité et sa
durée de vie. Les spirales doivent cependant être usinées avec précision et
le contrôle du mouvement du rotor par papport au stator doit être le plus
précis possible pour assurer une bonne étanchéité entre les spirales.

Synthèse et recommandations

La figure 14 présente la synthèse des différents types de compresseur par
rapport aux éléments présentés précédemment. Les critères de comparaison
ont été choisis en fonction des besoins et des contraintes du système de
compression dans un système PàC exposés dans les parties précédentes.

Le choix ne peut pas être fait uniquement à partir de ces graphiques car il
est nécessaire de connaître auparavant le type de pile que le compresseur va
alimenter. Les compresseurs alternatifs sont cependant à mettre de côté pour
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leurs ondulations de pression, d’une part, et de leur poids, d’autre part. Ils
ne sont pas adaptés aux piles à combustible.

Il en ressort, cependant, que quatre types de compresseurs sont a priori les
mieux adaptés aux systèmes pile à combustible dans les transports (contrain-
tes de poids et volume) :

– Le compresseur centrifuge présente l’avantage d’avoir une compacité in-
égalée par rapport aux compresseurs volumétriques. Le processus de
compression est continu et ne présente aucune variation de pression.
On veillera cependant à trouver des moyens de lubrification de l’arbre
tournant au moyen d’une solution exempte d’huile. Les vitesses de ro-
tation étant supérieures à 80 000 tr/min, la conception d’une machine
électrique d’entraînement et de son contrôle sont indispensables. D’autre
part, il faudra prendre garde à la zone de pompage (zone d’instabilité
pour les faibles débits dans laquelle il est impossible de fonctionner à
pression élevée) et du faible rendement du compresseur dans certaines
zones de fonctionnement. Ce type de compresseur ne peut pas fonctionner à
pression constante sur toute la plage de débit d’une pile à combustible et l’hu-
midification ne peut être directement intégrée (injection d’eau) dans le
processus de compression ;

– Le compresseur à spirales (scroll) a l’avantage de fonctionner à des rende-
ments élevés sur toute la plage de débit pour des vitesses de rotations
raisonnables (10 000 tr/min au maximum). Sur ce compresseur, il est
envisageable d’intégrer le processus d’humidification. On pourra, ainsi,
d’une part, contrôler précisément le taux d’humidité en sortie du com-
presseur et en entrée de la pile et, d’autre part, d’augmenter le rendement
du compresseur (voir part. 1.5) ;

– Le compresseur à lobes est adapté aux piles basse pression dans lesquelles il
n’est pas nécessaire de réguler la pression de fonctionnement. À la sortie
de la cathode, une vanne de contre-pression n’est donc pas nécessaire ;

– Le compresseur à becs rotatifs présente les mêmes avantages que le compres-
seur à spirales. Ce type de compresseur est préférable au compresseur
à lobes puisqu’il offre une compression interne qui augmente le rende-
ment du compresseur : à partir de 2 bar, il est préférable d’utiliser le
compresseur à becs.

1.4.3 Choix de la motorisation

Le choix de la motorisation du compresseur a une influence sur les perfor-
mances et l’encombrement du système moto-compresseur. Suivant le type de
compresseur utilisé, la vitesse de rotation diffère. Pour les compresseurs vo-
lumétriques, la vitesse n’est pas réellement un problème puisque les moteurs
tournant à 15 000 tr/min peuvent être trouvés facilement dans le commerce.
Un compresseur avec une machine asynchrone, achetée dans le commerce,
tournant à une vitesse de 14 000 tr/min a été testée et cartographié avec
succès sur le banc de tests mis en place au laboratoire.
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(a) Soufflante (b) Centrifuge (c) Becs

(d) Lobes (e) Membrane (f) Piston

(g) Palettes (h) Vis (i) Scroll
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Fig. 14. Comparaison des différents types de compresseur
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Par contre, pour les compresseurs centrifuges, des problèmes réels peuvent
se poser. Les vitesses de rotation devant être atteintes sont de l’ordre de
100 000 tr/min. Cela ne pose pas seulement des problèmes électriques mais
également mécaniques car les roulements à billes conventionnels ne peuvent
plus être utilisés. Il faut alors avoir recours à des paliers magnétiques ou à air.

Plusieurs machines électriques sont envisageables pour l’entraînement des
compresseurs :

la machine asynchrone présente l’avantage d’être très bon marché.
Les vitesses de rotation de ce type de machine sont compatibles avec les
vitesses envisageables (14 000 tr/min) des compresseurs volumétriques.
Ces machines s’adaptent bien au contrôle des compresseurs comme
il a été montré dans [16, 17] où le compresseur a été entraîné avec
une machine asynchrone contrôlée sans capteur (observateurs à base
de réseaux de neurones). Cependant, ces machines n’ont pas de bons
rapports couple/volume et couple/masse ce qui rendrait le système,
bien que moins cher, plus volumineux et plus lourd. Il faut donc évaluer,
suivant le cahier des charges fixé, si l’augmentation du volume et de la
masse est acceptable par rapport au gain sur le coût du système.

la machine synchrone à aimants permanents est, semble-t-il, la
machine privilégiée pour l’entraînement des compresseurs. Elle est
donc adaptée aux compresseurs volumétriques (le compresseur scroll
présenté au chapitre 3 est entraîné par une machine synchrone à ai-
mants permanents) et aux compresseurs centrifuges. Elle offre un très
bon facteur de puissance, de bons rendements et sa densité de puis-
sance est plus élevée que les autres types de machine. À haute vi-
tesse, les roulements à billes ne peuvent plus être utilisés et il faut
avoir recours à des paliers magnétiques ou à air. Un tel type de com-
presseur (Fig. 15) a été développé par la compagnie Danfoss Turbocor
(http://www.turbocor.com) : il s’agit d’un moto-compresseur centri-
fuge exempt d’huile pour des systèmes de climatisation. Le moteur a
une puissance de 750 W et peut atteindre des vitesses de 46 000 tr/min ;
il est cinq fois plus léger que les moteurs asynchrones et consomme
33 % moins d’électricité que ces derniers [47, 28].
L’entreprise Mohawk Innovative Technology (http://www.miti.cc) a éga-
lement développé un turbocompresseur exempt d’huile (Fig. 16) pour
piles à combustibles [90], entraîné par une machine à aimants per-
manents montée sur des paliers à air (compliant air foil bearings). La
puissance du moteur est de 12 kW et peut atteindre des vitesses de
l’ordre de 120 000 tr/min. Ce type de moteur, offre des rendements 30 à
35 % supérieurs aux moteurs haute vitesse avec des roulements à billes
lubrifiés à l’huile [59].

la machine à réluctance variable semble en outre être une bonne
candidate pour la haute vitesse. À ce jour, il n’existe pas d’applications
de compresseur haute vitesse pour pile à combustible avec une ma-
chine de cette technologie. L’avantage de cette machine est son rotor

http://www.turbocor.com
http://www.miti.cc
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massif, saillant, constitué exclusivement de matériau ferromagnétique.
Par rapport à la machine asynchrone, elle ne présente pas de pertes
joules au rotor. Sa fabrication est bon marché car cette machine ne
requiert pas d’aimants permanents. Cependant, les machines à réluc-
tance variable ont un mauvais facteur de puissance et les courants sont
relativement élevés. Le faible facteur de puissance a pour conséquence
un surdimensionnement du convertisseur statique. Des travaux sur la
machine à réluctance variable ont été entrepris à l’UTBM : un moteur a
été dimensionné et optimisé par la méthode des algorithmes génétiques.
La vitesse de rotation de la machine est de 14 000 tr/min pour une
puissance de 4 kW et un couple de charge de 3 Nm. Elle sera alimentée
par un bus continu de 270 V. Son encombrement maximal a été fixé
en fonction de la taille du compresseur à entraîner : le diamètre de la
machine est de 128 mm et la profondeur de 150 mm. La construction
du prototype de cette machine à réluctance variable est en cours de
réalisation.

Stator Rotor

Têtes de compression

Fig. 15. Vue intérieure du compresseur TT-300 de la compagnie Danfoss Turbocor.
Machine synchrone à aimants permanents (750 W) ; paliers magnétiques ;
vitesse de rotation : 48 000 tr/min ; aimant au néodyme encastré dans le
rotor [28]

L’utilisation de paliers magnétiques ou de paliers à air s’avère indispensable
pour des hautes vitesses comme il l’a été vu pour les compresseurs des
figures 15 et 16. Les paliers magnétiques, contrairement aux paliers à air, sont
contrôlables et permettent au rotor d’être en lévitation même à basse vitesse.
Pour le turbocompresseur de l’entreprise Mohawk, monté sur des paliers à
air, la vitesse minimale est de 20 000 tr/min.

Le contrôle des paliers magnétiques est complexe : la figure 17 illustre leur
principe de fonctionnement. Des paliers d’ajustement radial sont disposés
à l’avant et à l’arrière du rotor et sont constitués chacun de quatre électro-
aimants. Les portions du rotor qui passent à travers les paliers magnétiques
sont faites en matériau magnétique de telle sorte que les électro-aimants
peuvent les attirer. Des anneaux de capteurs sans contact permettent de mesu-
rer la position du rotor, horizontalement et verticalement avec une précision



1.4 système de compression 35

Paliers à air

Machine aimants
permanents

Fig. 16. Turbocompresseur (compresseur et turbine) de la compagnie Mohawk Innova-
tive Technology. Machine synchrone à aimants permanents 12 kW ; paliers à
air ; vitesse de rotation : 20 000 − 120 000 tr/min [59]

du millième de millimètre et de transmettre au contrôleur l’information sur
la position qui pilote à une fréquence de 100 kHz les actionneurs électroma-
gnétiques afin de maintenir le rotor centré [47]. Si le rotor est trop à droite,
l’électro-aimant de gauche attire le rotor vers la gauche et s’il est trop bas,
l’électro-aimant du haut l’attire vers le haut (il y a 4 électro-aimants par palier
magnétique). Un système similaire ajuste la position axiale. En cas de coupure
de courant, les paliers et l’électronique sont alimentés par des condensateurs,
le temps que le moteur s’immobilise.

1.4.4 Topologies envisageables pour le système de compression

La topologie et l’architecture du système de compression sont essentiels.
Dans [13], nous avons effectué un état de l’art exhaustif dans ce domaine.

Plusieurs configurations concernant le système de compression ont été
étudiées et proposées dans de nombreux articles [3, 4, 13, 26, 66] mais aussi
par des industriels [30, 57, 59]. Trois topologies sont envisagées, de la moins
complexe à la plus complexe (voir Fig. 18) :

1. Le compresseur seul est la plus simple des architectures (Fig. 18(a)). Une
vanne de contre-pression peut être utilisée pour réguler la pression
dans les canaux de la pile afin que le compresseur travaille sur un
point de fonctionnement optimal. Cette vanne de contre-pression ne
devrait être utilisée que dans le cas où le compresseur dispose d’une
compression interne afin que la pression dans les canaux de la pile
soit égale à la pression interne du compresseur (efficacité maximale).
Quand un compresseur sans compression interne est utilisé, la vanne
de contre-pression n’est pas nécessaire car la meilleure efficacité est
obtenue pour des pressions faibles. Dans ce cas, le compresseur doit
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magnétiques
Paliers
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au néodyme

(a) Représentation 3D du rotor

Anneau de capteurs

Palier
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compression

Palier
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Rotor (aimant néodyme)

(b) Vue schématique du rotor

Fig. 17. Rotor du turbocompresseur TT-300 de la compagnie Danfoss Turbocor [28]
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seulement vaincre la chute de pression dans les canaux de la pile (la
pression augmente donc avec le débit).

2. Le compresseur-expanseur ou turbine augmente considérablement la com-
plexité du système (Fig. 18(b)). L’expanseur est utilisé pour récupérer
l’énergie contenue dans les gaz de sortie de la cathode et condenser
une partie de la vapeur utilisée pour l’humidification. Cunningham
et al. [26] ont montré que l’utilisation d’un expanseur peut augmenter
la puissance nette de 14 % et l’efficacité du système de 4 % à 5 % à
la puissance maximale pour le même cœur de pile (c.-à-d., même en-
combrement, même masse). Pour la même puissance nette, la taille du
cœur de pile peut être réduite de 13 %, diminuant l’efficacité de 1 % à
1,5 %. Néanmoins, pour les points de fonctionnement à faible puissance,
l’avantage est moins significatif : on peut se demander s’il est vraiment
utile de concevoir un système aussi complexe pour améliorer l’efficacité
de 3 % à 5 % dans le meilleur des cas, c’est-à-dire au maximum de
la puissance qui n’est pas le point de fonctionnement principal. De
plus, l’augmentation de la complexité de l’architecture et du contrôle
(variation de la vitesse, turbine à géométrie variable) est synonyme de
coûts plus élevés et de moins de fiabilité pour le système.

3. Le surpresseur série est basé sur le même principe que la première to-
pologie mais avec en plus, en série, une turbomachine (turbine et
compresseur centrifuges) entraînée par les gaz de sortie de la cathode
(Fig. 18(c)) qui permet d’en récupérer une partie de l’énergie. Le com-
presseur utilisé est un compresseur volumétrique qui impose le débit
d’air ; la turbomachine a pour rôle d’élever le niveau de pression de
l’air en entrée (ou sortie) du compresseur volumétrique. Il a été montré
qu’une telle configuration permet d’augmenter de 3 % l’efficacité du
système [4]. Ce système est encore plus complexe que le précédent et
les mêmes critiques sont valables.

1.4.5 Comment prédire les performances d’un système pile avec un compresseur
donné

Généralement, les performances des compresseurs sont données en fonc-
tion de leurs efficacités (adiabatique, isentropique, volumétrique, etc.) sous
forme de cartes en fonction de la vitesse de rotation, du débit massique et
des niveaux de pression. Ces cartes permettent de comparer les différents
types de compresseur d’un point de vue thermodynamique et mécanique.
Malheureusement, ces cartes ne permettent pas de prédire directement de
manière quantitative les performances du système pile car ces rendements ne
tiennent pas compte de la consommation électrique du moto-compresseur et
de l’efficacité du convertisseur statique.

En effet, l’influence du compresseur sur le système pile est sa consomma-
tion électrique pour les différents points de fonctionnement. Comme nous le
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Fig. 18. Trois topologies de systèmes de compression. M=Moteur, T=Turbine or
Expanseur, C=Compresseur
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verrons dans le chapitre 3, un banc de tests automatisé a été mis en place
à l’UTBM dans cette optique. Il permet de déterminer la consommation
électrique du moto-compresseur sur toute sa plage de fonctionnement. Les
compresseurs peuvent donc être comparés dans le plan débit-pression sim-
plement en fonction de leur puissance électrique (Fig. 20(a) et 20(b)) qui
représente la consommation réellement prélevée sur la pile. La caractéristique

statique ainsi que
l’origine des
différentes pertes
sont présentées
plus en détail dans
le chapitre 4
« Simulation de la
pile intégrant la
gestion de l’air »

Afin de prédire l’influence du compresseur sur le système, il est nécessaire
de connaître pour les mêmes points de fonctionnement que le compresseur
(c.-à-d., dans le plan débit pression), la puissance électrique brute (sans tenir
compte de la consommation des auxiliaires) de la pile à combustible.

Cette caractéristique est obtenue grâce à la caractéristique statique de la
pile tenant compte des irréversibilités [49] :

Vstack = E0 − A ln(I) − R I−m exp(n I) + C ln(pc) (1.14)

où E0, A, R, m, n et C sont des coefficients empiriques. pc est la pression
de fonctionnement du système (en bars) et I le courant délivré par la pile, lié
au débit massique par la relation suivante :

qair = 3, 57 · 10−7 ν I. (1.15)

Les paramètres empiriques de la caractéristique statique d’une cellule de
pile ont été pris dans la littérature [50] : il s’agit des paramètres d’une pile Bal-
lard MK5-E. Le nombre de cellules a été pris égal à 120 pour une puissance de
13 kW. La surface active totale (25 000 cm2) a été calculée pour correspondre
à la puissance donnée. Le coefficient de rapport à la stœchiométrie ν est fixe
et égal à 2. À partir de (1.14) et (1.15) la carte de la puissance brute (Fig. 19)
de la pile peut être déterminée en fonction de qair et pc.

La puissance nette (Pnette) de la pile peut donc être calculée en soustrayant
la puissance électrique du compresseur (Pcomp) à la puissance brute de la pile
(Pbrute)

Pnette = Pbrute − Pcomp. (1.16)

La puissance nette de la pile à la figure 21 a été calculée pour deux
types de compresseur : le compresseur scroll qui dispose d’une compression
interne et un autre type de compresseur (confidentiel) ne disposant pas de
compression interne. On peut voir que d’une part, le compresseur scroll Un compresseur

disposant d’une
compression
interne est plus
efficace qu’un
compresseur n’en
n’ayant pas.
Voir Fig. 9 page 24

permet d’atteindre des niveaux de pression plus élevés et, d’autre part, que
la consommation électrique est beaucoup plus faible que l’autre compresseur
grâce à sa compression interne et les faibles fuites internes. Par exemple,
pour le point de fonctionnement à 1, 4 bar et un débit massique de 8 g/s, la
consommation électrique du compresseur scroll est deux fois plus petite que
celle de l’autre compresseur. De plus, la puissance nette maximale de la pile14

est la même dans les deux cas : pour le compresseur scroll, elle est atteinte

14 La puissance brute est la même dans les deux cas
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pour une pression de 1, 4 bar et pour l’autre pour une pression de 1, 2 bar ; à
ces points de fonctionnement les deux compresseurs consomment la même
puissance. Il est donc préférable d’utiliser le compresseur scroll pour deuxLe compresseur

scroll permet
d’avoir un système
plus compact tout
en réduisant la
quantité d’eau
nécessaire à
l’humidification

raisons principales (voir part. 1.4.1) :

1. le cœur de pile peut être plus compact,

2. la quantité d’eau utile à l’humidification des membranes est plus petite
pour atteindre le niveau d’humidité désiré (voir Fig. 7 page 21)
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1.5 système d’humidification

1.5.1 Phénomènes d’humidification et d’assèchement

La teneur en eau de la membrane (λ) est un paramètre très important
dans une pile à combustible ; elle affecte directement la résistance de la
membrane (conductivité protonique) comme le montre la figure 22. L’assè-
chement de la membrane tend à augmenter la résistance et donc à diminuer
les performances du système, voire même, à dégrader de façon irréversible la
membrane. Les phénomènes

d’électro-osmose et
de diffusion sont
décrits dans le
chapitre 4 au
paragraphe 4.4.9
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Fig. 22. Résistance spécifique de la membrane en fonction de la quantité d’eau
(moyenne) de la membrane à 80 ◦C. L’activité de l’eau à l’anode et à la
cathode sont égales (pas d’électro-osmose ni de diffusion)

Rodatz [76] ont montré que la constante de temps de l’humidification/as-
sèchement de la membrane peut aller de quelques minutes à plus d’une
demi-heure. Pendant ce temps, la tension d’une cellule peut changer de
plus de 5 %. Pour cette raison, la courbe de polarisation (ou caractéristique
statique : régime permanent) pour décrire l’évolution temporelle du système La caractéristique

statique n’a pas de
sens pour décrire
et contrôler
l’humidification.
Pour cette raison
un modèle orienté
« gestion de l’air »
a été réalisé dans le
chapitre 4

n’a plus de sens. Afin de contrôler le processus d’humidification, un modèle
dynamique et précis doit être construit (objet du chapitre 4).

L’humidification et l’assèchement peuvent être provoqués par différents
mécanismes :

– Une augmentation du courant génère plus d’eau du côté cathodique ; dans
le même temps, le phénomène d’électro-osmose va tendre à assécher la
membrane du côté anodique à fort courants15. Un phénomène d’hysté-
résis a été étudié dans [76] : la tension de la pile, avec des incréments

15 À fort courant, l’hydrogène devrait être humidifié car le phénomène d’électro-osmose qui
« tire » l’eau de l’anode vers la cathode est prédominant par rapport au phénomène de
diffusion qui est de sens contraire.
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positifs de courant, est plus petite que celle obtenue avec des incréments
négatifs de courant car dans le premier cas la membrane subit les condi-
tions précédentes de faible hydratation (résistance plus élevée) et, dans
le deuxième cas, la membrane profite des conditions précédentes de plus
grande hydratation (résistance plus petite). La courbe de polarisation
est donc biaisée par les effets dynamiques, qui, rappelons-le ont une
constante de temps relativement grande. Ce point justifie la nécessité
d’avoir un modèle dynamique de pile prenant en compte ce phénomène ;

– Dans les zones de faible courant, la pile produit plus d’eau qu’elle n’en
extrait sous forme de vapeur. L’eau sous forme liquide, afin d’éviter
son accumulation sur les sites catalytiques, doit donc être évacuée par
l’air. Ce phénomène n’est cependant pas homogène dans la pile : l’air
prend graduellement l’eau le long des canaux avec pour conséquence des
conditions sèches en entrée et plus humides en sortie. Pour modéliser
un tel phénomène, des modèles 2D doivent être réalisés ;

– La pression cathodique influence l’humidité relative contenue dans l’air
comme cela a été présenté dans le paragraphe 1.4.1 et, plus particulière-
ment, illustré par la figure 7 : pour atteindre le niveau d’humidité désiré,
la quantité d’eau nécessaire est plus petite si la pression est plus élevée.

– Une augmentation du coefficient de rapport à la stœchiométrie tend à assécher
la membrane ;

– Une augmentation de la température change la pression de saturation ;
– L’humidité de l’air entrant dans la pile a un impact sur le contenu en eau

de la membrane : plus l’air est sec à l’entrée de la pile, plus la quantité
d’eau prélevée à la membrane sera importante. Ceci qui aura pour
conséquence un assèchement de la membrane et une augmentation des
pertes ohmiques ;

– La température de l’air en entrée de la pile peut être différente de celle du
cœur de pile. Si l’air est saturé à une plus faible température que celle de
la pile, alors l’air ne sera plus saturé dans les canaux et prélèvera de l’eau
à la membrane. Au contraire, si la température de l’air est supérieure à
celle de la pile et que l’air est saturé, alors, la vapeur d’eau va condensera
dans les canaux avec un risque de noyages des électrodes16.

1.5.2 Systèmes d’humidifications envisageables

Plusieurs systèmes d’humidification sont envisageables pour l’air. Parmi
ces systèmes, on trouve :

– le « bulleur » qui consiste à faire passer de l’air sous forme de bulles
dans de l’eau. Ce système est généralement utilisé pour des petits débits
(quelques cellules) mais pas pour des systèmes réels [5]. De plus, ce
système est très consommateur d’énergie car la température de l’eau est
contrôlée par une résistance électrique ;

16 L’eau sous forme liquide ne permet plus l’arrivée des gaz sur les sites catalytiques et toutes
les réactions possibles n’ont pas lieu (la surface active diminue) : la tension baisse.
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– l’échange d’eau et de chaleur par adsorption (roue enthalpique par exem-
ple) ou à travers un médium perméable à l’eau comme une membrane
de type Nafion (Fig. 23(a)). Ces systèmes permettent d’échanger à la fois
l’eau et la chaleur mais il n’est pas possible d’humidifier les gaz à 100 %
à la température de la pile [5] ;

– l’injection directe d’eau illustrée par les figures 23(b) et 23(c) semble être
l’une des solutions les plus prometteuses car elle offre des potentiels
significatifs : masse faible, encombrement réduit, plus faible consom-
mation énergétique. L’injection d’eau peut être réalisée par des valves
électromagnétiques, technologie dérivé de l’industrie automobile. L’eau
peut être injectée à l’entrée du compresseur [69, 76] ou dans le com-
presseur [100] (Fig. 23(c)). Cette dernière technique offre des avantages
incontestables :

1. le mélange air/eau est amélioré,

2. la compression est « décalée » dans la direction d’une compression
isotherme qui est plus efficace comme il l’a été déjà vu sur la figure 9
(page 24),

3. la température en sortie du compresseur est plus faible et compa-
tible avec les températures de la pile : un échangeur de chaleur n’est
pas nécessaire pour refroidir l’air,

4. la puissance pour comprimer l’air est diminuée de 3–5 % [71] avec
une efficacité améliorée de 5 % [70],

5. le contrôle est facilité car la quantité d’eau injectée est contrôlée de
façon très précise et rapide.

Cette solution est en phase d’étude dans notre laboratoire. Un prototype
est en cours de réalisation.
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Réservoir d’eau

Chaleur
Source de chaleur
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1.6 conclusion

L’état de l’art de la gestion de l’air dans les piles (PEFC) a été donné.
Les objectifs ainsi que les besoins des sous-systèmes de compression et
d’humidification ont été détaillés en montrant que ces deux système ne
peuvent pas être découplés et étudiés séparément. Une pression de l’ordre
de 2, 5 bar est recommandée car elle permet à la pile d’avoir une meilleure
efficacité énergétique et aussi une plus grande compacité qu’une pile de
puissance équivalente travaillant à basse pression. Par ailleurs, la gestion
de l’eau est facilitée par un fonctionnement à une pression plus élevée en
réduisant l’eau nécessaire à l’humidification des membranes.

Pour les piles haute pression, les compresseurs centrifuges et les compres-
seurs volumétriques avec une compression interne sont à privilégier. Pour ces
derniers, le rapport de compression interne doit être le plus proche possible
de la pression de fonctionnement optimale de la pile à combustible afin
d’avoir une efficacité énergétique du système maximale.

L’intégration de l’humidification par injection d’eau a montré de nombreux
avantages par rapport aux autres méthodes car elle offre une meilleure
contrôlabilité, une meilleure efficacité énergétique et, grâce à l’intégration
de deux fonctions dans un seul composant, une plus grande compacité.
Signalons qu’à ce sujet, un prototype est en cours de réalisation à l’UTBM.

La conception d’un moto-compresseur adapté à un système pile doit
nécessairement passer par sa modélisation. Afin de prendre en compte le
rapport de compression interne, les ondulations de pression et l’intégration
du processus d’humidification, le compresseur doit être modélisé d’une façon
très précise. Cette modélisation est l’objet du chapitre 2.

Pour le contrôle de ces auxiliaires, la caractéristique statique de la pile n’est
pas suffisante et ne devrait pas être utilisée. Un modèle de pile considérant
les effets dynamiques (incréments positifs et négatifs de courant) doit être
développé et les effets bidimensionnels devrait également être considérés
afin d’évaluer la quantité d’eau présente le long des canaux de la pile17. La
modélisation de la pile à combustible est l’objet du chapitre 4.

17 Les effets bidimensionnels n’ont pas été pris en compte dans ce travail mais devraient être
intégrés au modèle dans une prochaine étape.





2
M O D È L E A N A LY T I Q U E D U C O M P R E S S E U R S C R O L L

2.1 quel modèle de compresseur pour la pile à combustible ?

La modélisation du moto-compresseur pour la pile à combustible est
importante à plusieurs niveaux. Premièrement, il n’existe, à l’heure actuelle,
que très peu d’informations concernant ce sujet. Il serait donc intéressant
d’avoir un modèle pouvant servir à la conception d’un moto-compresseur.
Deuxièmement, l’influence du compresseur dans le système pile à combustible
est important : un modèle permettant un couplage avec un cœur de pile à
combustible permettrait d’avoir une approche plus globale plutôt qu’une
approche par composants discrets et étudiés séparément. Enfin, le contrôle du
compresseur en vue de la gestion de l’air est un aspect tout aussi important
que sa conception : le modèle devrait idéalement pouvoir être couplé à un
modèle de machine électrique pilotée par un convertisseur statique.

La conception d’un moto-compresseur nécessite une approche permettant
une optimisation globale de la tête de compression, du moteur et de sa com-
mande. La stratégie que nous avons adoptée pour atteindre ces objectifs est
décrite dans la figure 24. Elle consiste, dans une première étape, en la modéli-
sation de la tête de compression pour une optimisation sous contraintes. Les
paramètres d’entrée sont le pression et le débit demandés par le système pile
à combustible qui, à son tour, répond à la demande de la chaîne de traction
du véhicule. En sortie, les grandeurs sont le couple et la vitesse, imposés
par la tête de compression au moteur, constituant, à leur tour, le cahier des
charges (paramètres d’entrée) du modèle du moteur d’entraînement. Dans
une deuxième étape, l’association des deux modèles permettra une optimi-
sation sous contraintes globale du système moto-compresseur. On pourra
ainsi lier les paramètres géométriques et physiques dimensionnant les deux
parties : tête de compression et moteur d’entraînement.

Des travaux ont été réalisés dans ce sens avec un compresseur (le type du
compresseur est confidentiel) tournant à une vitesse de 14 000 tr/min avec
un couple de 3 Nm (puissance de 4 kW) [68]. Le cahier des charges de la
machine a été fixé pour ce compresseur. Une des contraintes d’optimisation
de la machine était l’encombrement afin d’approcher au mieux les objectifs
donnés dans le chapitre 1. La machine choisie est une machine à réluctance
variable. Elle a été modélisée par éléments finis et optimisée par la méthode
des algorithmes génétiques. Les résultats obtenus sont donnés sur la figure 25 :
le diamètre de la machine est de 128 mm et la profondeur de 150 mm. Cette
machine est en cours de fabrication afin de valider la pertinence de la méthode
d’optimisation. Notons que la machine a légèrement été surdimensionnée
en puissance afin de palier les divergences entre les prévisions du modèle

49
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et la machine réalisée. Les tests de la machine, couplée au compresseur,
permettront de déterminer si la taille de la machine peut être réduite ou non.

Il existe plusieurs niveaux de modèles pour modéliser le compresseur [95] :

les modélisations déterministes dans lesquels les phénomènes sont
décrits en détail. Ils ne font normalement pas appel à l’expérimentation
pour la détermination de paramètres empiriques. Pour un compres-
seur, ce types de modèle a besoin d’un grand nombre de données
géométriques en entrée ;

les modélisations empiriques sont basés uniquement sur des don-
nées expérimentales et généralement sur des techniques plus ou moins
avancées d’interpolation [85, 86] : pour un compresseur, il s’agit géné-
ralement de cartes dans le plan débit-pression contenant les courbes
d’iso-vitesses et d’iso-rendements. Ces cartes sont données par le fa-
briquant au client permettant à ce dernier de choisir le compresseur
suivant ses besoins ;

les modélisations semi-empiriques se situent entre les modèles dé-
terministes et empiriques. Ils sont basés sur des équations physiques
faisant appel à des hypothèses simplificatrices. Il est toutefois nécessaire
de réaliser des tests afin d’identifier certains paramètres empiriques du
modèle.

La modélisation de trois types de compresseurs a été entreprise durant
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cette thèse dont le compresseur scroll, le compresseur à palettes, le troisième
étant confidentiel.

La méthodologie retenue et suivie est toujours la même. Elle peut être
mise en œuvre pour n’importe quelle famille de compresseurs volumétriques
car elle est basée sur la description géométrique du compresseur. Dans cette
thèse, seul le modèle du compresseur scroll est présenté. En effet, il s’agit du
compresseur retenu lors de l’étude présentée dans le chapitre 1 car il offre
des avantages en termes d’efficacité, de fiabilité et d’émissions sonores par
rapport aux autres familles de compresseurs. Cette méthodologie ne peut
néanmoins pas être appliquée à la modélisation des compresseurs centrifuges
car, dans ces derniers, la pression est obtenue grâce à l’énergie cinétique du
gaz et non par variation du volume d’air dans une chambre de compression.

Le modèle du compresseur doit être le plus déterministe possible, donc
relativement complexe, pour les raisons exposées ci-dessous :

1. le modèle doit prédire les ondulations de pression, contrainte qui doit
être prise en compte lors du choix du compresseur pour une pile à
combustible. Ce point exige une description géométrique relativement
fine ;

2. les fuites doivent être prises en compte afin de prédire leur influence sur
le rendement du compresseur et du système pile à combustible. Cette
influence devrait permettre au concepteur du compresseur de donner
les tolérances maximales (c.-à-d., le jeu entre les pièces mécaniques)
acceptables pour la fabrication du compresseur ;

3. il a été vu dans le chapitre 1 que le processus d’humidification pouvait
éventuellement être intégré au système de compression. Dans cet objec-
tif, un modèle géométrique fin doit être réalisé afin d’intégrer, par la
suite, l’injection d’eau dans le compresseur.

2.2 présentation et modélisation du compresseur scroll

L’efficacité du
compresseur scroll
est très élevée, son
niveau sonore est
faible et il est le
candidat idéal des
pompes à chaleur.
Il s’avère
également très bien
adapté aux piles à
combustible.

Le compresseur scroll est un dispositif utilisé pour comprimer de l’air et des
gaz réfrigérants ; il a été inventé par un ingénieur Français Léon Creux [25].
Ce compresseur, illustré par la figure 26, est constitué de deux spirales
identiques, basées, dans la conception classique, sur des développantes de
cercle. L’une des deux spirales, la spirale mobile, est déphasée d’un angle π
par rapport à la spirale fixe. Elle est également excentrée de telle sorte que
les spirales mobile et fixe ne se touchent que sur certains points, les points de
contact, formant ainsi une suite de chambres de tailles différentes.

Les avantages du compresseur scroll sont le nombre réduit de parties
mobiles, une efficacité élevée et un niveau sonore et des vibrations très
faibles. Le problème principal du compresseur scroll se situe au niveau de la
conception des spirales, paramètre clé, déterminant ses performances.

La plupart des modèles du compresseur scroll sont basés sur la description
géométrique qui détermine, en fonction de l’angle de rotation, les volumes
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Fig. 26. Vue schématique du compresseur scroll

et les fuites des différentes chambres. La géométrie, couplée à un modèle
thermodynamique, permet de déterminer la pression, la température et les
débits (fuites) de chaque chambre (volume de contrôle) du compresseur.

Beaucoup de formes géométriques décrivant les spirales ont été envisagées
dans un grand nombre d’articles et de brevets. La plupart des travaux ont
porté principalement sur les développantes de cercle [23, 40, 44, 52]. Graven-
sen et al. [39], Gravensen et Henriksen [38] ont redéfini la géométrie complète
du compresseur par l’intermédiaire d’une famille de courbes planes pour
laquelle la développante de cercle n’est qu’un cas particulier.

La partie complémentaire (la « pointe de la spirale ») est étudiée dans
un grand nombre d’articles [52, 55] afin d’avoir le profil géométrique idéal
(perfect meshing profile) permettant d’avoir un espace mort quasi nul en vue
d’optimiser le processus de refoulement. Liu et al. [55] ont proposé une
méthode graphique et Lee et Wu [52] ont donné une méthode analytique
permettant d’obtenir ce profil. L’ajout de la description géométrique de la
partie complémentaire de la spirale rend le calcul du volume de la chambre
de refoulement très complexe.

Morishita et al. [60] sont les premiers auteurs à avoir proposé une des-
cription analytique des chambres de compression et de refoulement. Nieter,
par la suite, a décrit le processus d’aspiration [63] et le processus de refou-
lement [64] avec plus de précision. Dans ce dernier article, le refoulement
n’est pas considéré comme symétrique (pressions égales dans les chambres
de compressions) car il considère la position, réelle et excentrée, de l’orifice
de refoulement.

Yanagisawa et al. [96], à partir des travaux précédents, ont publié un mo-
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dèle analytique complet d’un compresseur scroll donnant des résultats très
proches de ceux obtenus expérimentalement.

Enfin, Chen et al. [23], en se basant sur les travaux de Yanagisawa et al.,
ont réalisé un modèle d’un compresseur scroll incluant les fuites radiales et
tangentielles mais aussi un modèle thermodynamique très complet.

Yanagisawa et al. et Chen et al. considèrent cependant un cas spécial de
développantes de cercle pour lesquelles l’angle initial de la développante n’est
pas un paramètre géométrique du modèle. Wang et al. [91] ont généralisé le
modèle géométrique en incluant ce paramètre supplémentaire permettant
ainsi d’avoir une famille contenant un plus grand nombre de géométries.

Cependant, tous ces auteurs, exceptés Nieter et Gagne [64] considèrent le
processus de refoulement symétrique dans lequel l’orifice de refoulement
est toujours situé au centre des deux spirales. Or, cette hypothèse n’est pas
juste, car une des deux spirales effectue un mouvement excentré par rapport
à l’autre alors que l’orifice de refoulement et l’autre spirale restent fixes. Cette
hypothèse ne permet donc pas de modéliser la différence de pression existant
entre les deux chambres de compression.

Dans ce chapitre, un modèle original est présenté pour décrire la géométrie
du compresseur. Un modèle thermodynamique simplifié est couplé au mo-
dèle géométrique afin de prédire le débit, la pression et la température de l’air
dans les différentes chambres. Ce modèle prend également en considération
les fuites entre les chambres.

Les avantages de ce modèle sont :
1. la géométrie des chambres est décrite analytiquement, sans hypothèses

simplificatrices sur l’angle initial de la développante du cercle,
2. les fuites radiales et tangentielles sont prises en compte,
3. le refoulement n’est pas considéré comme un processus symétrique, il

permet donc de prédire la pression dans les chambres et les ondulations
de pression de manière plus précise.

Cependant, la partie complémentaire du compresseur, comme nous le ver-
rons plus loin, est simplement modélisé par un arc de cercle. Cette description
est proposée dans la plupart des articles [12, 40, 91, 96] et reste cependant
acceptable pour le compresseur étudié comme le montrera la validation
géométrique (voir Fig. 29).

La présentation du modèle analytique du compresseur scroll est organisée
suivant le plan suivant : une première partie est dédiée à la description géo-
métrique complète et très détaillée du compresseur, suivie de sa validation
avec le compresseur étudié. À partir des équations des spirales fixe et mobile,
le calcul des points de contact en fonction de l’angle de rotation est donné. La
partie suivante décrit en détail le processus de compression, permettant ainsi
de donner la définition de chaque chambre et de construire le modèle du
compresseur scroll dans le langage VHDL-AMS. À partir de la description du
processus de compression et du modèle géométrique analytique, l’expression
des volumes des différentes chambres et des sections de fuite sont détermi-
nées en fonction de la position (angle) de la spirale mobile. Le processus
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de refoulement est analysé en détail afin de modéliser les ondulations de
pressions. Ensuite, les modèles thermodynamiques simples des chambres
de compression et des sections de fuites sont présentés afin d’être couplés
au modèle géométrique. Enfin, la dernière partie présente les résultats de
simulation et expérimentaux du compresseur.

2.3 description géométrique du compresseur scroll

La forme géométrique du compresseur scroll est basée sur des dévelop-
pantes de cercle. Les spirales fixes et mobiles sont par conséquent décrites
par deux développantes d’un cercle de rayon rb et décalées d’une distance
constante. Un nombre important d’auteurs utilisent l’équation intrinsèque
(l’équation qui lie la longueur d’arc et la direction de la tangente) [19, 40]
ou les équations paramétriques [12, 52, 91]. Dans cette thèse, une nouvelle
approche, basée sur les travaux de Gravensen et Henriksen [38], est proposée.
Le formalisme utilisé permet de faire apparaître très clairement, dans les
équations, les propriétés géométriques des spirales (centre du rayon de cour-
bure, rayon de courbure et excentricité). Chaque développante (voir Fig. 27)
est définie à l’aide d’un repère orthonormé (t, n) connu généralement sous
le nom de repère de Frenet :

t(ϕ) = (cosϕ, sinϕ) , (2.1)
n(ϕ) = (− sinϕ, cosϕ) , (2.2)

où t(ϕ) est le vecteur unitaire tangent et n(ϕ) le vecteur unitaire normal
ainsi que le montre la figure 27.

La développante de cercle est donnée par :

Sxy(ϕ) = rb t(ϕ)︸ ︷︷ ︸
centre du rayon de courbure

− rb (ϕ−ϕy0)︸ ︷︷ ︸
rayon de courbure

n(ϕ) + ξ︸︷︷︸
excentricité

(2.3)

où rb est le rayon du cercle de base de la développante, ϕ est l’angle de la
développante, ϕy0 est l’angle initial interne (indice i) ou externe (indice e)
de la développante. x ∈ {f,m} et y ∈ {i, e} où les indices f et m représentent
respectivement la spirale fixe et la spirale mobile.

La longueur de l’arc l de la développante d’un cercle est donnée par son
équation intrinsèque [38] :

d l
dϕ

= ρ(ϕ) = rb (ϕ−ϕy0), (2.4)

où ρ(ϕ) est le rayon de courbure de la développante.

2.3.1 Description de la spirale fixe

À partir de l’équation (2.3), la représentation de la spirale fixe (f) peut être
déterminée comme suit :

∀ϕ ∈ Ie = [ϕes, ϕmax] Sfe(ϕ) = rb t(ϕ) − rb (ϕ−ϕe0)n(ϕ) (2.5)
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Fig. 27. Géométrie d’une spirale du compresseur scroll

et

∀ϕ ∈ Ii = [ϕis, ϕmax] Sfi(ϕ) = rb t(ϕ) − rb (ϕ−ϕi0)n(ϕ), (2.6)

où Sfe and Sfi sont, respectivement, les développantes externe (e) et
interne (i). Les angles ϕe0 et ϕi0 sont les angles initiaux, ϕmax est l’angle
final, ϕes et ϕis les angles initiaux réels de la développante externe et interne
comme le montre la figure 27. Les domaines de définition des développantes
interne et externe sont, respectivement, Ii et Ie.

L’épaisseur de la spirale est donc donnée pour ϕ ∈ Ie ∩ Ii :

e = ‖Sfi −Sfe‖ = rb (ϕi0 −ϕe0). (2.7)

Par définition, rb > 0 et ϕi0 > ϕe0.

2.3.2 Description du cercle interpolant

Afin de compléter la représentation géométrique d’une spirale, les points
Sfi(ϕis) et Sfe(ϕes) doivent être connectés (voir Fig. 27).

Plusieurs auteurs [23, 60, 91, 96] proposent une approche simple, sans pour
autant l’expliquer. Elle consiste à relier ces points par un arc de cercle Cc,f
de rayon rc.

D’autres auteurs [52, 53, 101] proposent une méthode (Perfect Meshing
Profile, PMP) permettant de déterminer la forme optimale de cette partie
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complémentaire afin de n’avoir aucun volume mort à la fin du processus de
compression.

Pour des raisons de simplicité, mais aussi car elle convient très bien au
compresseur étudié (voir Fig. 29), cette partie sera assimilée à un arc de cercle
(voir Fig. 28). Ce cercle est décrit par l’équation suivante :

Cc,f(α) = oc,f − rc n(α), (2.8)

où oc,f et rc sont, respectivement, le centre et le rayon du cercle.
Les paramètres du cercle sont calculés suivant les contraintes suivantes :

1. le cercle Cc,f doit passer par Sfi(ϕis) et Sfe(ϕes) ;

2. la dérivée doit être continue au point Sfi(ϕis) entre la spirale Sfi et le
cercle Cc,f (c.-à-d., mécaniquement, la surface doit être lisse).

La seconde contrainte implique (voir Fig. 28) :

t(αi) = t(ϕis)⇒ αi ≡ ϕismod(2 π). (2.9)

t(ϕis) = t(αi)

n(ϕis) = n(αi)

(Cc,f)

Sfe(ϕes)

Sfi(ϕis) = Cc,f(αi)

rc

oc,f

∆α

Fig. 28. Construction du cercle interpolant Cc,f

En tenant compte des deux contraintes, l’expression du rayon du cercle
interpolant est la suivante :

rc =
rb
(
2+ ξ21 + ξ22 − 2 (1+ ξ1 ξ2) cos ξ3 − 2 (ξ2 − ξ1) sin ξ3

)
2
(
ξ2 − ξ1 cos ξ3 − sin ξ3

) , (2.10)
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où ξ1 = ϕes −ϕe0, ξ2 = ϕis −ϕi0 et ξ3 = ϕis −ϕes.

Finalement oc,f est déduit :

oc,f = rb t(ϕis) +
(
rc − rb (ϕis −ϕi0)

)
n(ϕis). (2.11)

Le domaine de définition du cercle interpolant IC est le suivant (Fig. 28) :

IC = [ϕis −∆α, ϕis], (2.12)

où

∆α = acos
(
1

r2c
(Sfi(ϕis) −oc,f) · (Sfe(ϕes) −oc,f)

)
(2.13)

= acos
(
1−

rb

rc
(ξ2 − ξ1 cos ξ3 + sin ξ3)

)
, (2.14)

Le symbole · indique le produit scalaire.

2.3.3 Identification des paramètres géométriques du compresseur scroll testé

La géométrie du compresseur a été validée sur le compresseur à air sec dont
le banc de tests est présenté au chapitre 3. Les paramètres des expressions
non-linéaires (2.5), (2.6) et (2.8) peuvent être identifiés en minimisant l’erreur
sous contraintes par une méthode des moindres carrés telle que la méthode
de Levenberg-Marquardt [41]. La figure 29 illustre les résultats obtenus. Les
paramètres numériques du compresseur sont donc identifiés et validés.

2.3.4 Description de la spirale mobile

La géométrie de la spirale mobile est exactement la même que la spirale
fixe mais celle-ci est déphasée d’un angle π (voir Fig. 26 page 53) et les deux
spirales sont en contact.

En définissant θ comme l’angle de rotation de la spirale mobile (indice m),

Sme(ϕ) = −Sfe(ϕ) − ro n(θ) ∀ϕ ∈ Ie = [ϕes, ϕmax] (2.15)
Smi(ϕ) = −Sfi(ϕ) − ro n(θ) ∀ϕ ∈ Ii = [ϕis, ϕmax] (2.16)

où ro = rb (ϕe0 −ϕi0 + π) est l’excentricité.

2.3.5 Nouveau repère de référence

Dans la littérature, le repère de référence illustré par la figure 30(a) est
utilisé. Il s’agit du repère réel dans lequel une spirale est fixe et l’autre est
mobile. Dans cette partie, un nouveau repère est présenté (voir Fig. 30(b))
afin de pouvoir exploiter au mieux la symétrie existant entre les deux spirales.
Dans ce nouveau repère, les deux spirales sont l’image l’une de l’autre par
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(a) Photo d’une spirale du compresseur scroll étudié

(b) Modèle du scroll (points expérimentaux et identification)

rb = 0.51 cm ϕmax = 14.15 rad
ϕi0 = 0.39 rad ϕe0 = -0.28 rad
ϕis = 3.69 rad ϕes = 0.55 rad

Fig. 29. Validation expérimentale de la géométrie du compresseur
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symétrie centrale : par conséquence, dans le nouveau repère, les deux spirales
sont animées d’un mouvement de rotation inverse. La description de la
spirale fixe dans le nouveau repère (symbole ~) est donc :

S̃fi(ϕ, θ) = rb t(ϕ) − rb (ϕ−ϕi0)n(ϕ) +
1

2
ro n(θ) (2.17)

S̃fe(ϕ, θ) = rb t(ϕ) − rb (ϕ−ϕe0)n(ϕ) +
1

2
ro n(θ). (2.18)

La description de la spirale mobile dans le nouveau repère est donnée par
(symétrie centrale) :

S̃mi(ϕ, θ) = −S̃fi(ϕ, θ) (2.19)
S̃me(ϕ, θ) = −S̃fe(ϕ, θ) (2.20)

θ

ro

(a) Repère de référence réel

ro
1
2 ro

θ

symétrie
centre de

(b) Nouveau repère de référence

Fig. 30. Repères de référence des spirales

2.3.6 Expression des points de contact

Le kième point de contact ϕci,k sur la développante interne (c.-à-d., sur la
face intérieure d’une spirale) est déterminé par l’expression suivante :

ϕci,k = θ+ 2 (k− 1)π ∀ k ∈ {1..3}. (2.21)

De même, le kième point de contact ϕce,k sur la développante externe est
déterminé par l’expression suivante :

ϕce,k = θ− π+ 2 (k− 1)π ∀ k ∈ {1..3}. (2.22)

Ces points de contact existent si et seulement si ϕci,k et ϕce,k existent.
Mathématiquement,

∃ϕci,k ⇔ ∃ϕce,k. (2.23)
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Donc,

∃ϕci,k ∧ ∃ϕce,k ⇔ (ϕci,k ∈ Ii) ∧ (ϕce,k ∈ Ie). (2.24)

Finalement, après calculs, (2.23) est vérifié si et seulement si,

max
(
ϕis− 2 (k− 1)π, ϕes+π− 2 (k− 1)π

)
6 θ 6 ϕmax − 2 (k− 1)π. (2.25)

Pour le compresseur réel, k ∈ {1..3} et

∃ϕcx,1 ⇔ θ > θ ref θ ref = max(ϕis, ϕes + π) (2.26)
∃ϕcx,2 ⇔ ∀ θ (2.27)
∃ϕcx,3 ⇔ θ 6 θ asp θ asp = ϕmax − 4 π (2.28)

où θ ref et θ asp sont, respectivement, l’angle de refoulement (c.-à-d., l’angle
pour lequel la chambre de compression s’ouvre dans la chambre de re-
foulement) et l’angle d’aspiration (c.-à-d., l’angle pour lequel la chambre
d’aspiration se ferme).

2.4 description du processus de compression

Pendant un cycle, l’angle θ varie de 2 π à 0. À chaque instant, durant la
compression, exactement six chambres peuvent être définies :

1. deux chambres d’aspiration,

2. deux chambres de compression,

3. deux chambres de refoulement.
La topologie du
compresseur est
fixe : le nombre de
chambres dans le
compresseur reste
constant
indépendamment
des pressions dans
les chambres.

Grâce à la géométrie du compresseur, les paires des chambres d’aspiration,
de compression et de refoulement ont le même volume. Ces chambres sont
séparées soit par des points de contact ou des sections de fuite.

Comme le montrent les figures 31 et 32, même si les volumes géométriques
de chaque paire de chambres sont les mêmes, le processus de compression
ne peut être considéré comme symétrique car l’orifice de refoulement n’est
pas positionné symétriquement. Par exemple, sur la figure 32(a), une des
chambres de compression est connectée à l’orifice de refoulement et l’aire de
la section de fuite entre l’orifice et la chambre de compression est donnée
par Sref,3. À l’inverse, l’autre chambre de compression n’est pas connectée
à l’orifice de refoulement et, par conséquent, les pressions dans les deux
chambres de compression peuvent ne pas être égales.

Halm [40], Chen et al. [23] considèrent le cas dans lequel les chambres
de compression commencent à s’ouvrir dans la chambre de refoulement en
traitant chaque région de pression différente comme un volume de contrôle
indépendant. Quand les pressions des deux chambres de compression s’éga-
lisent 1, la région formée par ces trois volumes est traitée comme un seul

1 Les auteurs considèrent le processus comme étant symétrique) avec la pression de la chambre
de refoulement (considérée comme un seul volume de contrôle.
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Fig. 31. Description du processus de compression (1/2)
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Fig. 32. Description du processus de compression (2/2)
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de refoulement

chambre

Sref,2

Sref,1

ST, ref−ref

Sref,3

ST, com−ref = h lref(θ)

Fig. 33. Zoom sur la zone de refoulement

volume de contrôle. Cette description rend le processus très complexe car la
topologie (c.-à-d., le nombre de volumes de contrôle) change en fonction des
conditions physiques, non connues a priori.

Dans le modèle présenté dans cette thèse, le nombre de volumes de contrô-
le est considéré constant même si les pressions des chambres adjacentes sont
les mêmes. Par exemple, même si les pressions des chambres de compression
et de refoulement sont égales, les chambres restent indépendantes. Cette
approche permet de rendre la description beaucoup plus simple pour la
simulation du compresseur (topologie fixe).

Le processus de compression est périodique d’un point de vue géométrique.
Il peut être décrit à partir des quatre positions représentatives de la spirale
mobile illustrées par les figures 31 et 32. Une période ou un cycle peut être
décrit par les étapes suivantes.

1. Au début de l’aspiration, le volume de la chambre d’aspiration est
nul et le volume de la chambre de compression est à son maximum.
L’aspiration commence pour θ = θ asp quand le point de contact ϕcx,3
apparaît. La position, un court instant après le début de l’aspiration,Les expressions de

l’aire des sections
de fuites
tangentielles et
radiales sont
détaillées dans le
paragraphe 2.6 à la
page 71.

est donnée par la figure 31(a). Les fuites, qui seront présentées dans la
suite du document, se situent à travers les sections de fuite suivantes :
– ST, amb−asp entre l’environnement extérieur et la chambre d’aspiration,
– ST, ref−ref entre les deux chambres de refoulement,
– Sref,1 (non représenté sur la figure 31(a) car trop petit) et Sref,2 entre

les chambres de refoulement et l’orifice de refoulement.

2. La chambre de compression est délimitée par les points de contact qui
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dépendent de l’angle de rotation θ : ϕcx,3 et ϕcx,2 (voir Fig. 31(a)) ou
ϕcx,2 et ϕcx,1 (voir Fig. 31(b)). Les fuites se situent à travers les sections
de fuite suivantes :
– ST, amb−asp entre l’environnement extérieur et la chambre d’aspiration,
– ST, ref−ref entre les deux chambres de refoulement,
– Sref,1 et Sref,2 entre les chambres de refoulement et l’orifice de refou-

lement.

3. L’une des chambres de compression est connectée à l’orifice de refoule-
ment et les fuites s’opèrent à travers Sref,3 (voir Fig. 32(a)). À partir de
ce moment, la compression devient asymétrique.

4. Les chambres de compression s’ouvrent dans la chambre de refoulement
quand le point de contact ϕcx,1 disparaît pour θ = θ ref, (début du refou-
lement). Des fuites tangentielles à travers la section de fuite ST, com−ref
apparaissent entre les chambres de compression et les chambres de
refoulement (Fig. 32(b) et Fig. 33).

5. Le cycle de compression recommence pour θ = θ asp. À ce moment
précis, la chambre d’aspiration devient la chambre de compression et
la chambre de compression devient la chambre de refoulement. Les
conditions finales (pression et température) de la chambre d’aspiration
et de compression deviennent, respectivement, les conditions initiales
des chambres de compression et de refoulement.

Finalement, à partir de la description donnée précédemment, une repré-
sentation du compresseur scroll à base de composants (voir Fig. 34) peut
être déterminée. Cette représentation permettra par la suite de simuler le
comportement dynamique du compresseur avec un logiciel de simulation.
Comme cela l’a été expliqué auparavant, la topologie du circuit est fixe : le
nombre de composants et les interconnections entre ces derniers ne changent
pas pendant la simulation.

Le compresseur est représenté au moyen de deux composants élémentaires :
les volumes de contrôle représentés par des « boîtes » rectangulaires dont le
nombre de terminaux fluidiques peut varier suivant le nombre de conditions
limites. Les fuites sont représentées par des fuites isentropiques.

Afin de compléter le modèle du compresseur, les lois géométriques de
chaque composant doivent être données (les lois thermodynamiques seront
présentées ultérieurement). Ces lois, décrites dans les prochaines parties, sont
les suivantes :

– pour un composant représentant un volume de contrôle : V = f(θ) où V
est son volume et θ l’angle de rotation de la spirale mobile ;

– pour un composant représentant une fuite : S = g(θ) où S est l’aire de la
section de fuite.



66 modèle analytique du compresseur scroll

V , T ,P
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V , T ,PV , T ,P

V , T ,P

V , T ,P
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Suc B

Com B

Dis B

ST, amb−asp

pasp

pamb
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ST, com−ref
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ST, com−amb
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Fig. 34. Modèle du compresseur à base de composants (représentation simplifiée)



2.5 description géométrique des volumes des chambres 67

2.5 description géométrique des volumes des chambres

Les volumes des chambres d’aspiration, de compression et de refoulement
sont représentés sur la figure 35. Leur expression est donnée dans les pa-
ragraphes suivants : même si les fonctions représentant les volumes sont
définies par morceaux et discontinues, le processus de compression n’en n’est
pas pour le moins continu. En effet, il y a bien continuité du volume entre
l’aspiration, la compression et le refoulement comme le montre la figure 35 :
par exemple quand la chambre d’aspiration devient la chambre de compres-
sion, il y a bien continuité de volume, de pression et de température assurant
ainsi un processus continu.
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Fig. 35. Volumes des chambres en fonction de l’angle de rotation

2.5.1 Expression générale de l’aire d’une développante de cercle

L’expression analytique de l’aire comprise entre les angles ϕ1 et ϕ2 d’une
développante de cercle, qui servira dans les calculs suivants, est obtenue en
résolvant l’intégrale suivante :∫ϕ2

ϕ1

∥∥∥∥Sxy × dSxy
dϕ

∥∥∥∥ dϕ = f(ϕy0, ϕ1, ϕ2, θ) (2.29)

où x ∈ {m, f} et y ∈ {i, e}.
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f(ϕy0, ϕ1, ϕ2, θ) =
r2b
3

((
ϕ2 −ϕy0

)3
−
(
ϕ1 −ϕy0

)3)
−
rb ro

2

[
cos(θ−ϕ2) − cos(θ−ϕ1)

− (ϕ2 −ϕy0) sin(θ−ϕ2)

+ (ϕ1 −ϕy0) sin(θ−ϕ1)
]

(2.30)

2.5.2 Description de la région centrale

Le volume de la région centrale V0 peut être divisé en trois volumes comme
l’illustre la figure 36.

V0
V00

V01

V01

(a) Vue d’ensemble

rc

β

ST, ref−ref

ST, com−ref = h lref(θ)

(b) Vue détaillée du centre

Fig. 36. Volume de la région centrale

Ces volumes sont calculés de la façon suivante :

V0(θ) = h

(∫ϕci,k
ϕis

∥∥∥∥S̃fi × d S̃fi
dϕ

∥∥∥∥ dϕ

−

∫ϕce,k
ϕes

∥∥∥∥S̃me × d S̃me
dϕ

∥∥∥∥ dϕ
)

+ Vcl (2.31)

où k =

{
1 si ∃ϕci,1
2 sinon

=



h
(
f(ϕi0, ϕis, θ, θ)

− f(ϕe0, ϕes, θ− π, θ)
)

+ Vcl si θ > θ ref

h
(
f(ϕi0, ϕis, θ+ 2π, θ)

− f(ϕe0, ϕes, θ+ π, θ)
)

+ Vcl sinon

Vcl = h r2c

(
π− asin

(
2 rb

rc

)
−
2 rb

rc

)
(2.32)
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où Vcl est l’espace (volume) mort du compresseur donnée par Yanagisawa
et al. [96].

De même, l’expression du volume V00 est donnée par Yanagisawa et al.
[96] :

V00(θ) = h rc
[
rc β(θ) −

(
rc − lref(θ)

)
sinβ

]
(2.33)

β(θ) = π− acos
(
rc − ro + ro cos (θ− θ ref)

rc − lref(θ)

)
− asin

(
2 rb

rc

)
(2.34)

lref(θ) = δT + rc −
(
r2o + (rc − ro)

2

+2 ro (rc − ro) cos (θ− θ ref)
) 1
2

(2.35)

La longueur lref(θ) et l’angle β(θ) sont représentés sur la figure 36(b).
Ainsi,

V01(θ) =
1

2

(
V0(θ) − V00(θ)

)
. (2.36)

2.5.3 Volume de la chambre d’aspiration

Le calcul du volume de la chambre d’aspiration est réalisé en ajoutant les
deux volumes donnés par la figure 37. Il doit être noté que l’aire Aasp,b peut
être aussi bien positive que négative suivant la valeur de l’angle θ.

Vasp(θ) = hAasp(θ) = h
(
Aasp,a(θ) +Aasp,b(θ)

)
(2.37)

où (voir Fig. 37),

Aasp,a(θ) =
1

2

∫ϕmax

ϕci,k

∥∥∥∥S̃fi × d S̃fi
dϕ

∥∥∥∥ dϕ

−
1

2

∫ϕmax−π

ϕce,k

∥∥∥∥S̃me × d S̃me
dϕ

∥∥∥∥ dϕ (2.38)

avec k =

{
3 si ∃ϕci,3
2 sinon

=



1
2

[
f(ϕi0, θ+ 4π,ϕmax, θ)

− f(ϕe0, θ+ 3π,ϕmax − π, θ)
]

si θ 6 θ asp

1
2

[
f(ϕi0, θ+ 2π,ϕmax, θ)

− f(ϕe0, θ+ π,ϕmax − π, θ)
]

sinon

Aasp,b(θ) =
1

2
det
(
S̃fi(ϕmax, θ) S̃me(ϕmax − π, θ)

)
(2.39)

=
rb ro

4

(
2− 2 cos(θ−ϕmax)

− (ϕi0 +ϕe0 + π− 2ϕmax) sin(θ−ϕmax)
)
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Aasp,b
ϕmax

ϕmax − π

Aasp,a

Fig. 37. Calcul du volume d’aspiration

2.5.4 Volume de la chambre de compression

Le volume de la chambre de compression est défini par l’aire comprise
entre les développantes des spirales mobile et fixe entre deux points de
contact, multiplié par la hauteur des spirales. La définition de la chambre
de compression en fonction de l’angle de rotation θ a été donnée dans
le paragraphe 2.4. Le volume est donc décrit par la fonction définie par
morceaux suivante :

Vcom(θ) =



h

2

(∫ϕci,k+1

ϕci,k

∥∥∥∥S̃fi × d S̃fi
dϕ

∥∥∥∥ dϕ

−

∫ϕce,k+1

ϕce,k

∥∥∥∥S̃me × d S̃me
dϕ

∥∥∥∥ dϕ
)

où k =

{
1 si ∃ϕci,1
2 si ∃ϕci,3

V01(θ) sinon

(2.40)

=


h rb ro π (2 θ−ϕe0 −ϕi0 + π) si θ > θ ref

h rb ro π (2 θ−ϕe0 −ϕi0 + 5π) si θ 6 θ asp

V01(θ) sinon

2.5.5 Volume de la chambre de refoulement

La définition de la chambre de refoulement en fonction de l’angle de
rotation θ a été donnée dans le paragraphe 2.4. Le calcul du volume donne
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donc :

Vref(θ) =

{
1
2 V0(θ) si ∃ϕci,1 ∨ ∃ϕci,3
1
2 V00(θ) sinon

(2.41)

=

{
1
2 V0(θ) si (θ > θ ref) ∨ (θ 6 θ asp)
1
2 V00(θ) sinon

2.6 calcul de l’aire des sections de fuite

Pour un compresseur réel, les pressions dans les différentes chambres
diffèrent des pressions idéales car la chambre n’est pas complètement hermé-
tique.

D’une part, ces fuites augmentent la consommation énergétique (travail) du
compresseur. En effet, le gaz qui fuit de la chambre dans laquelle règne une
pression élevée vers la chambre où règne une pression plus faible sera donc
recompressé. D’autre part, les fuites font baisser le rendement volumétrique
du compresseur.

Comme l’illustre la figure 38, deux sortent de fuites existent dans le com-
presseur scroll :

les fuites tangentielles : le gaz fuit à travers le jeu (δT) existant
entre les deux spirales car le point de contact n’est pas parfait. Dans la
suite l’aire d’une section de fuite tangentielle entre les chambres x et y
sera notée ST, x−y ;

les fuites radiales : le gaz fuit à travers le jeu (δR) existant entre le
joint le long d’une spirale et l’autre spirale. Dans la suite l’aire d’une
section de fuite radiale entre les chambres x et y sera notée SR, x−y.

2.6.1 Fuites tangentielles

L’aspiration et le refoulement sont traités comme des fuites tangentielles
dans le modèle. Les modèles physiques des fuites étant les mêmes, cela n’a
par ailleurs aucune influence sur le résultat de la simulation.

Quand un point de contact existe entre les chambres x et y, les fuites seront
calculées de la façon suivante :

ST, x−y = δT h (2.42)

où h représente la hauteur des spirales et δT, le jeu tangentiel entre les
spirales.

L’aire de la section d’aspiration (voir Fig. 39) a été donnée par Tojo et al.
[87] :

ST, amb−asp(θ) = h
(
ro (1− cos (θ− θ asp) + δT

)
, (2.43)
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Fig. 39. Aire de la section d’aspiration
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sous l’hypothèse que la courbure de la développante interne est négligée
(c.-à-d., elle peut être représentée par une ligne droite).

Le calcul de l’aire de la section de fuite entre les chambres de compression
et de refoulement (voir Fig. 33 page 64) est donné par Tojo et al. [87]. Cette
fuite existe si et seulement si la chambre de compression est ouverte sur la
chambre de refoulement (c.-à-d., s’il n’existe pas de point de contact entre
ces deux chambres). Donc,

ST, com−ref =

{
δT h si ∃ϕci,1 ∨ ∃ϕci,3
h lref(θ) sinon

=

{
δT h si (θ > θ ref) ∨ (θ 6 θ asp)

h lref(θ) sinon
(2.44)

où l’expression de lref(θ) est donnée par (2.35) (page 69) et représentée sur
la figure 36(b) (page 68).

L’aire de la section de fuite existant entre les deux chambres de refoule-
ment (voir Fig. 33 page 64) est donnée par la distance entre les pointes des
deux spirales multipliée par la hauteur des spirales h. Son expression est la
suivante :

ST, ref−ref = 2h
∥∥S̃fe(ϕes)∥∥

= h
[
4 r2b

(
ϕ2es − 2ϕesϕe0 +ϕ2e0 + 1

)
−4 rb ro

(
(ϕes −ϕe0) cos(θ−ϕes)

+ sin(θ−ϕes)
)

+ r2o

]1/2
(2.45)

2.6.2 Fuites radiales

Dans la plupart des références [40, 91], les auteurs font une hypothèse en
supposant, a priori, quelle chambre a la pression la plus élevée. Par conséquent,
ils calculent l’aire de la section de fuite en connaissant le sens du fluide
(entrant ou sortant de la chambre). Pendant le refoulement, le sens du fluide
échangé entre les chambres n’est pas forcément connu. Ceci est d’autant plus
vrai si le processus n’est pas considéré comme symétrique : les pressions des
chambres de compression ne sont pas égales.

Comme l’illustrent les figures 41 et 42 (page 77 et 78), la valeur numérique
de l’aire des sections de fuite dépend du sens du gaz, si le gaz fuit de la
chambre x vers la chambre y ou vice versa. Dans un cas, l’aire devrait être
calculée à partir de la longueur d’arc de la développante interne et dans
l’autre cas à partir de la longueur d’arc de la développante externe.

Afin de simplifier la description du problème, l’épaisseur de la spirale sera
considéré comme étant assez petite pour ne pas distinguer les deux cas : l’aire
de la section de fuite sera le même, que le gaz aille de la chambre x vers la
chambre y ou de la chambre y vers la chambre x.
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La longueur d’arc moyenne lmoy des spirales sera donc utilisée. L’expression
de la développante médiane des développantes interne et externe, S̃moy(ϕ)

est donnée par l’expression suivante :

S̃moy(ϕ) = rb t(ϕ) − rb

(
ϕ−

ϕi0 +ϕe0
2

)
n(ϕ) +

1

2
ro n(θ) (2.46)

Le calcul de la longueur d’arc est déduit de l’équation intrinsèque (2.4) de
la développante :

d lmoy(ϕ)

dϕ
= rb

(
ϕ−

ϕi0 +ϕe0
2

)
= ρ(ϕ) (2.47)

où ρ est le rayon de courbure de la développante.
Ainsi, la longueur d’arc de la développante médiane entre les angles ϕ1 et

ϕ2 est donnée par l’expression suivante :

lmoy(ϕ1 → ϕ2) =

∫ϕ2
ϕ1

rb

(
ϕ−

ϕi0 +ϕe0
2

)
dϕ (2.48)

=
1

2
rb (ϕ2 −ϕ1) (ϕ1 +ϕ2 −ϕe0 −ϕi0)

D’après les figures 34, 41 et 42 (pages 66, 77 et 78), il existe six différentes
fuites radiales.

Afin de calculer les aires de ces fuites, plusieurs cas doivent être distingués :

1. le premier point de contact ϕcx,1 existe (Fig. 41(a)) ;

2. l’angle de rotation θ est plus petit que ϕmax − 3 π (Fig. 41(b)) ;

3. les deux chambres de compression s’ouvrent dans la chambre de refou-
lement : ϕcx,1 n’existe plus (Fig. 42(a)) ;

4. le dernier point de contact ϕcx,3 existe (Fig. 42(b)).

Pour le second cas, d’une part, il n’y a plus de fuites entre la chambre
de compression et l’extérieur du compresseur : les fuites ont lieu seulement
entre la chambre de compression et la chambre d’aspiration ; d’autre part,
des fuites entre les deux chambres d’aspiration apparaissent : elles ne seront
pas considérées ici car les pressions des deux chambres sont très proches,
voire égales.

Les différentes fuites sont tracées en fonction de l’angle de rotation θ sur la
figure 40.

Fuites entre les chambres de refoulement et de compression

Les fuites radiales entre les chambres de refoulement et de compression
sont calculées dans le cas où ϕcx,1 existe (voir Fig. 41(a)) ou ϕcx,3 existe
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Fig. 40. Aire des sections de fuites radiales en fonction de l’angle de rotation

(voir Fig. 42(b)). Ainsi,

SR, ref−com = δR

∫ϕ2
ϕ1

ρ(ϕ) dϕ (2.49)

avec


ϕ1 = ϕce,1 et ϕ2 = ϕci,1 si ∃ϕce,1
ϕ1 = ϕce,2 et ϕ2 = ϕci,2 si ∃ϕce,3
ϕ1 = ϕes et ϕ2 = ϕce,2 − π sinon

=


δR rb π
2 (2 θ−ϕe0 −ϕi0 − π) si θ > θ ref

δR rb π
2 (2 θ+ 3 π−ϕe0 −ϕi0) si θ 6 θ asp

δR rb
2 (θ−ϕes) (θ−ϕe0 +ϕes −ϕi0) sinon

Fuites entre les deux chambres de compression

Les fuites radiales entre les deux chambres de compression sont calculées
dans le cas où ϕcx,3 existe (Fig. 42(b)). Ainsi,

SR, com−com = δR

∫ϕce,k
ϕce,k−π

ρ(ϕ) dϕ si k =

{
3 si ∃ϕce,3
2 sinon

(2.50)

=

{
δR rb π
2 (2 θ−ϕe0 −ϕi0 + 5 π) si θ 6 θ asp

δR rb π
2 (2 θ−ϕe0 −ϕi0 + π) sinon
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Fuites entre les chambres de compression et d’aspiration

Les fuites radiales entre les chambres de compression et d’aspiration sont
calculées dans le cas où ϕce,3 existe (Fig. 42(b)). Ainsi,

SR, com−asp = hδR

∫ϕmax−π

ϕce,k

ρ(ϕ) dϕ avec k =

{
3 si (∃ϕce,3)
2 sinon

(2.51)

=


δR rb
2 (ϕmax − 4 π− θ) ·

(θ+ 2 π+ϕmax −ϕe0 −ϕi0) si θ 6 θ asp

δR rb
2 (ϕmax − 2 π− θ) ·

(θ+ϕmax −ϕe0 −ϕi0) sinon

Fuites entre les chambres de compression et l’environnement extérieur

Les fuites radiales entre les chambres de compression et l’environnement
externe du compresseur sont calculées si les chambres de compression sont
en contact avec l’extérieur et avec la chambre d’aspiration (Fig. 41(a)) ou si
elles sont en contact uniquement avec la chambre d’aspiration, cas dans lequel
(voir Fig. 41(b)) aucune fuite n’a lieu entre les chambres de compression et
l’extérieur. Ainsi,

SR, com−amb =


hδR

∫ϕci,k
ϕmax−π

ρ(ϕ) dϕ

avec k =

{
3 si (∃ϕce,3) ∧ (ϕmax − π 6 ϕci,3)

2 si (ϕmax − π 6 ϕci,2)

0 sinon

(2.52)

=



δR rb
2 (θ+ 5 π−ϕmax) · (θ+ 3 π+ϕmax −ϕe0 −ϕi0)

si (θ 6 θ asp) ∧ (ϕmax − 5 π 6 θ)

δR rb
2 (θ+ 3 π−ϕmax) · (θ+ π+ϕmax −ϕe0 −ϕi0)

si ϕmax − 3 π 6 θ

0 sinon

Fuites entre les chambres d’aspiration et l’environnement extérieur

Les fuites radiales entre les chambres d’aspiration et l’environnement
extérieur sont calculées suivant les mêmes conditions que les fuites entre les
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chambres de compression et l’environnement extérieur. Par conséquent,

SR, asp−amb = hδR

∫ϕmax

ϕx

ρ(ϕ) dϕ

avec ϕx =


ϕci,3 si ∃ϕce,3 ∧ (ϕmax − π 6 ϕci,3)

ϕci,2 si (ϕmax − π 6 ϕci,2)

ϕmax − π sinon
(2.53)

=



δR rb
2 (ϕmax − θ− 4 π) · (θ+ 4 π+ϕmax −ϕe0 −ϕi0)

si (θ 6 θ asp) ∧ (ϕmax − 5 π 6 θ)

δR rb
2 (ϕmax − θ− 2 π) · (θ+ 2 π+ϕmax −ϕe0 −ϕi0)

si ϕmax − 3 π 6 θ

δR rb π
2 (2ϕmax − π−ϕe0 −ϕi0) sinon

2.6.3 Orifice de refoulement

La plupart des auteurs considèrent le refoulement comme étant symétrique
afin de simplifier les calculs : dans ce cas, l’orifice est localisé au centre
de la partie centrale du compresseur. Néanmoins, cette hypothèse est très
forte et peut donner des résultats théoriques très divergents par rapport à
l’expérimentation : pour un refoulement réel, cet orifice rend le refoulement,
mais aussi les pressions des chambres de compression, dissymétriques.

Ce phénomène a été étudié et expliqué par Nieter et Gagne [64], mais
ces derniers ne donnent pas les expressions mathématiques de l’aire de
refoulement. Seule une description qualitative est donnée. Dans cette thèse,
une approche est proposée permettant de prendre en compte les phénomènes
dynamiques du refoulement.

Pour le compresseur étudié, le diamètre et la position de l’orifice de refou-
lement correspondent exactement à ceux du cercle interpolant introduit dans
le paragraphe 2.3.2. La représentation géométrique de l’orifice de refoulement
est par conséquent donnée par l’équation du cercle interpolant (2.8).

Durant le refoulement, plusieurs cas peuvent être distingués :

1. l’orifice de refoulement est en contact uniquement avec les chambres
de refoulement comme l’illustre la figure 43(a). Il n’y a donc pas de
fuites entre les chambres de compression et l’orifice de refoulement ;
mathématiquement, Sref,3 = 0.

2. l’orifice de refoulement est divisé entre les chambres de compression
et de refoulement. Dans ce cas, trois sortes de fuites existent comme
l’illustre la figure 43(b).
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En première approximation, les hypothèses suivantes sont posées :

H 1 L’épaisseur de la pointe de la spirale est négligeable comparée au diamètre de
l’orifice de refoulement.

H 2 Quand l’aire totale des chambres de refoulement 2Aref (c.-à-d., 2Vref/h) est su-
périeure à l’aire de l’orifice de refoulement, toutes les fuites proviennent des chambres
de refoulement.

Ainsi, mathématiquement,

H1⇒ Sref,1(θ) + Sref,2(θ) + Sref,3(θ) = π r2c (2.54)

Et, d’après H1 et H2,

Sref,3(θ) =

0 si 2Aref(θ) > π r2c

π r2c − 2Vref(θ)/h sinon
(2.55)

Sref,2(θ) ≈


asin

(
ST, ref−ref(θ)
2hrc

)
r2c −

ST, ref−ref(θ)
2h

√
r2c −

(
ST, ref−ref(θ)

2h

)2
si 2Aref(θ) > π r2c

Vref(θ)/h sinon

(2.56)

Sref,1(θ) =

π r2c − Sref,2(θ) si 2Aref(θ) > π r2c

Vref(θ)/h sinon
(2.57)

où l’expression de Vref(θ) = hAref(θ) est donnée par l’équation (2.41).
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Fig. 43. Description du processus de refoulement
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2.7 modèle thermodynamique

Une fois la géométrie décrite, le comportement physique de chaque com-
posant donné par la figure 34 (page 66) doit être modélisé. Comme le montre
la figure 34, deux sortes de composants existent : les volumes de contrôle
associés à leur variation de volume en fonction de l’angle de rotation et les
composants de fuites pour lesquels l’aire de la section de fuite est donnée en
fonction de l’angle de rotation. Ces deux composants sont décrits dans les
parties suivantes.

2.7.1 Modèle du volume de contrôle

Le modèle du volume de contrôle est basé sur les principes de conservation
d’énergie et de masse. Si l’énergie cinétique du gaz est négligée, l’énergie
interne du volume de contrôle peut être écrite :

E = Mcv T, (2.58)

où M est la masse du gaz, cv sa capacité thermique massique à volume
constant et T , sa température.

L’énergie interne change en fonction [39] :

1. du travail dû au changement de volume : −p V̇ ;

2. de l’énergie transportée à l’intérieur et l’extérieur de la chambre à
travers les fuites. En prenant l’hypothèse que le débit à travers les fuites
est adiabatique, l’énergie contenue dans le débit d’air est qH où q est
le débit massique et H sont enthalpie qui peut être écrite aussi sous la
forme H = cp T où cp est la capacité thermique massique à pression
constante ;

3. des dissipations et des pertes énergétiques dans l’environnement ex-
terne, Q̇.

Ainsi, la variation d’énergie à l’intérieur d’un volume de contrôle peut être
écrite sous la forme suivante :

Ė = −p V̇ +
∑
i

qi Ti + Q̇. (2.59)

Il doit être noté que les débits massiques peuvent être aussi bien positifs
que négatifs suivant la pression interne et les pressions à l’extérieur de la
chambre. Si la pression dans la chambre est supérieure à celle à l’extérieur,
le gaz sortira de la chambre (q < 0) : la température du gaz sera égale à
la température de la chambre T . Dans l’autre cas, si la pression externe est
supérieure à celle régnant à l’intérieur de la chambre, le gaz entrera dans la
chambre (q > 0) à la température régnant à l’extérieure (chambre adjacente
ou température externe).
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Si Q̇ est négligé, comme ce sera le cas dans ce modèle, (2.58) et (2.59)
peuvent être combinées. Il en résulte une équation différentielle ordinaire
liant la pression p et la température T du volume de contrôle :

V
dp
d t

= γ r
∑
i

qi Ti − γp
dV
d t

(2.60)

où r représente la constante du gaz (cp − cv) et γ le rapport des capacités
thermiques.

La dérivée par rapport au temps du volume peut être écrite en fonction de
la vitesse de rotation Ω du compresseur et de la dérivée du volume calculé
analytiquement :

dV
d t

=
dV
d θ

·
d θ
d t

=
dV
d θ

·Ω (2.61)

En considérant (2.61), l’équation (2.60) devient,

V
dp
d t

= γ r
∑
i

qi Ti − γp
dV
d θ

·Ω. (2.62)

Finalement, l’équation de conservation de masse peut être écrite :

dM
d t

=
d ρV

d t
=

d
d t

(
pV

r T

)
=
∑
i

qi. (2.63)

En réarrangeant (2.63), une seconde équation, liant la pression et la tempé-
rature de la chambre, peut être trouvée,

d T
d t

=
T

p

dp
d t

+
T

V

dV
d θ

Ω−
r T2

pV

∑
i

qi. (2.64)

À partir des équations (2.62) et (2.64), la pression et la température peuvent
être calculées dans chaque chambre en connaissant les débits massiques à
travers les fuites de la chambre.

Le composant représentant le volume de contrôle (chambre) impose la
pression et la température aux composants de fuites alors que ces derniers
imposent les débits massiques.

2.7.2 Modèle du composant de fuite

Le composant représentant les fuites est assimilé à une fuite isentropique.
Celle-ci permet de déterminer les débits massiques à travers les sections de
fuites, d’aspiration et de refoulement.
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Le débit massique à travers une section de fuite est [96] :

q =



CdApup

√√√√ 2 γ

(γ− 1) R Tup

(
pdown

pup

) 2
γ

−

(
pdown

pup

)γ+1
γ

si
pdown

pup
>

(
2

γ+ 1

) γ
γ−1

CdApup

√√√√ γ

R Tup

(
2

γ− 1

)γ+1
γ−1

sinon

(2.65)

où Cd est le coefficient de débit, A, l’aire de la section de fuite. pup et
pdown représentent, respectivement, les pressions maximale et minimale aux
extrémités du composant de fuite.

Le composant de fuite impose le débit massique.

2.8 simulation et comparaison expérimentale

Le modèle du compresseur a été réalisé dans le langage VHDL-AMS. Ce
langage présenté en détail dans le chapitre de la modélisation de la pile à
combustible (chapitre 4).

2.8.1 Déroulement de la simulation

La topologie du modèle a été présentée sur la figure 34 (page 66). À chaque
chambre et à chaque fuite sont associés la loi de variation géométrique
correspondante et le comportement physique présentés dans les parties
précédentes.

Afin de simuler le système, les conditions limites et initiales doivent être
données. Dans ce cas, il s’agira des conditions atmosphériques : les conditions
limites sont la pression et la température ambiantes et toutes les chambres
du compresseur sont initialisées à ces valeurs. Comme il l’a été expliqué
auparavant dans le paragraphe 2.4, le processus de compression est pério-
dique pour chaque chambre : il démarre à θ = θ asp et termine à θ ≡ θ asp[2 π].
Après un cycle complet, la chambre n devient la chambre n+ 1 : la chambre
d’aspiration devient la chambre de compression et la chambre de compres-
sion devient la chambre de refoulement. Après chaque cycle (c.-à-d., quand
θ = θ asp), les conditions finales (pression et température) de la chambre n
sont transférées dans la chambre n+ 1. La chambre d’aspiration, dont le
volume est nul à cet instant, est réinitialisée à la pression et à la température
ambiantes.

Comme l’illustre la figure 34, la pression de sortie du compresseur est
imposée par le tuyau de sortie, considéré comme un volume de contrôle : il a
un volume constant arbitraire. Le débit massique de sortie est imposé par la
vanne (considérée comme un composant de fuite) pour laquelle l’ouverture
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(l’aire de la section de fuite) est contrôlable. Il est donc possible de contrôler la
pression dans le tuyau au moyen de la vanne et le débit massique au moyen
de la vitesse de rotation du compresseur : dans ce cas, tous les points de la
carte du compresseur peuvent être simulés. Il s’agit exactement du même
type de contrôle effectué sur le banc de test réel présenté dans le chapitre 3.

Afin de pouvoir comparer les puissances expérimentales et simulées mais
aussi dans l’objectif de calculer les ondulations de couple mécanique, il
est nécessaire, de calculer la puissance mécanique P du compresseur dont
l’expression est donnée par [96] :

P =
∑

i∈{asp, com, ref}

−(pi − pasp)
dV
d θ

Ω (2.66)

Le couple mécanique Γ peut être déduit de la puissance à partir de la
formule suivante :

Γ =
P

Ω
(2.67)

2.8.2 Comparaison entre la simulation et l’expérimentation

La description du banc de test est donnée dans le chapitre 3.
Comme pour la simulation, les actionneurs du banc de test (vanne et

machine électrique) permettent de faire varier précisément la vitesse de
rotation du compresseur et l’ouverture de la vanne. Le couple (vitesse de
rotation, ouverture de la vanne) détermine quel sera le débit massique d’air
en sortie du compresseur et la pression dans le tuyau. Sur le banc de test,
un script d’automatisation permet de balayer l’ensemble des couples (vitesse
de rotation, ouverture de la vanne) et de relever les couples (débit, pression)
correspondants en régime permanent.

Dépendance débit-massique et vitesse de rotation

La figure 44 montre la comparaison entre les résultats expérimentaux et
ceux obtenus en simulation du débit massique en fonction de la vitesse de
rotation (pour toutes les pressions possibles). La simulation prédit relative-
ment bien le débit massique jusqu’à une vitesse de 2 500 tr/min. La différence
entre la simulation et l’expérience peut être expliquée par le fait que les aires
des sections de fuites internes, considérées constantes dans la simulation,
ne le sont pas en réalité. Dans son modèle, Halm [40] ne les considèrent
pas constantes mais dépendantes de la pression interne du compresseur ;
cette dépendance est donnée par le constructeur du compresseur. Sur le
compresseur étudié, le constructeur n’a pas fourni ces informations et une
identification devra être réalisée afin d’affiner le modèle.
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Fig. 44. Comparaison des résultats simulés et expérimentaux de la dépendance
entre la vitesse de rotation et le débit massique pour tous les points de
fonctionnement (pressions)

Carte des iso-puissances

Les cartes des iso-puissances expérimentales et simulées sont données,
respectivement, par les figures 45(a) et 45(b). Les résultats sont en bonne
concordance. Les différences existantes peuvent être expliquées par l’esti-
mation des fuites, mais aussi, par les échanges thermiques avec l’extérieur
qui ont été négligées (hypothèse adiabatique). Cette dernière hypothèse est
relativement forte : un modèle plus fin, basé sur les travaux de Winandy [95]
et Halm [40], sera établit afin de prendre en compte ces échanges thermiques.

Fonctionnement inadapté du compresseur

Comme il l’a été expliqué auparavant, le modèle ne considère pas le
processus de compression comme étant symétrique : une des chambres de
compression (chambre de compression A sur Fig. 34) commence à s’ouvrir
dans le tuyau avant l’autre chambre. En simulation, deux cas ont été testés et
sont reportés dans ce rapport :

– le premier (Fig. 46) est pour une pression externe (dans le tuyau) plus
basse quand celle régnant dans la chambre de compression : comme
le montre la figure, quand la chambre de compression A commence
à s’ouvrir dans le tuyau, l’air s’écoule de la chambre de compression
vers le tuyau avec pour résultat une chute de pression à l’intérieur de la
chambre. Le diagramme PV correspondant est donné par la figure 48(a) ;

– le second (Fig. 47) est pour une pression externe plus grande que celle
régnant dans la chambre de compression : comme le montre la figure,
quand la chambre de compression A commence à s’ouvrir dans le tuyau,
l’air s’écoule du tuyau vers la chambre de compression avec pour ré-
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sultat une augmentation de la pression à l’intérieur de la chambre de
compression. Dans ce cas, l’air est compressé à nouveau entraînant une
consommation énergétique supplémentaire. Le diagramme PV corres-
pondant est donné par la figure 48(b).
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Fig. 46. Pression de sortie inférieure au rapport de compression interne du compres-
seur

Ondulations de pression

Il a été souligné que, pour un système pile à combustible, les ondulations
de pressions dues au compresseur doivent être limitées. Trois simulations
sont présentées dans ce rapport permettant d’évaluer l’ondulation de pression
prédite par le modèle. Dans ces simulations la vitesse augmente linéairement
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jusqu’à la vitesse maximale du compresseur pour une ouverture de vanne
donnée : la pression de sortie, non filtrée, est enregistrée dynamiquement. Les
résultats sont présentés sur la figure 49.

Les résultats montrent que le modèle du compresseur prédit des ondu-
lations de pression acceptables pour une pile à combustible, à condition
de travailler à des pressions inférieures à 2 bar. En effet, comme l’indiqueLes résultats

expérimentaux
d’ondulation de
pression sont
présentés dans le
chapitre 3
(page 114) : ils
montrent des
ondulations de
pression
inférieures

la figure 49(a), l’augmentation de l’ondulation de pression est relativement
importante à partir d’une vitesse de 200 rad/s. Au-delà de cette vitesse,
la simulation prédit des ondulations de pressions très importantes allant
quasiment jusqu’à 1 bar.

La pile envisagée dans projet Fisypac ne doit fonctionner qu’à une pression
de 1, 5 bar : ce compresseur est donc adapté du point de vue des ondulations
de pression, à condition de bien respecter la limite maximale en pression de
2 bar.

Processus d’aspiration : effet de suralimentation

Le processus d’aspiration a été analysé pour différentes vitesses de rotation
du compresseur (Fig. 50). Comme celui présenté par Nieter [63], ce modèle
démontre sa capacité à prédire l’effet de la vitesse de rotation sur l’efficacité
de l’aspiration : le modèle montre que le gaz, à l’aspiration, commence à
être compressé avant que la chambre d’aspiration ne se ferme et que la
compression ne commence. Ce phénomène est connu sous le nom de l’« effet
de suralimentation » (supercharging effect). Contrairement au modèle présenté
par Nieter [63], l’aspiration est traité avec la compression en tenant compte
des fuites : Nieter a simplement traité l’aspiration et ne considère par l’effet
de la chambre de compression adjacente dont la pression est plus élevée et à
travers laquelle de l’air peut fuir. Dans les résultats donnés sur la figure 50,
la pression au début de l’aspiration (remarque : la courbe a été déphasé à
θ = 0) est supérieure à la pression atmosphérique car de l’air s’écoule de la
chambre de compression vers la chambre d’aspiration : ce phénomène n’a
pas été mis en évidence dans [63].
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2.9 résumé et conclusion

Une méthode originale de modélisation du compresseur scroll, basée sur
la géométrie, a été présentée. Les volumes des chambres sont décrits analyti-
quement avec un minimum d’hypothèses simplificatrices, les fuites radiales
et tangentielles sont prises en compte et le processus de refoulement n’est
pas considéré comme symétrique. Ce dernier point, permet de prédire les
ondulations de pression en sortie du compresseur, et donc dans les canaux
cathodiques de la pile à combustible.

Même si ce modèle a été prévu pour être intégré à une pile à combustible,
il devrait permettre d’effectuer des simulations pour d’autres types d’appli-
cations telles que les applications de réfrigération avec d’autres gaz comme
le CO2 ou des gaz réfrigérants.

Le modèle du compresseur devra être intégré par la suite avec son entraî-
nement électrique qui, optimisés ensemble, permettront d’avoir un moto-
compresseur adapté à une pile à combustible donnée.

L’intégration du processus d’humidification dans le modèle du compres-
seur (injection d’eau à l’intérieur d’une chambre ou en sortie du compresseur),
permettra de déterminer si cette solution est intéressante ou non. Un banc de
test de compresseur-humidificateur est actuellement en cours de montage :
l’injection d’eau est réalisée au moyen d’un atomiseur ultrasonique (Lechler)
commandé par le système dSPACE. L’intérêt de ce système est d’obtenir des
micro-gouttelettes augmentant la surface d’échange afin de faciliter l’évapo-
ration de l’eau. Dans un premier temps l’injection sera réalisée en aval du
compresseur et, dans un second temps, l’injection directe d’eau dans une
chambre du compresseur pourra être envisagée.

Le compresseur ne peut être contrôlé sans connaître son influence directe
sur la pile à combustible. Il a été vu dans le chapitre 1, que la gestion de l’air
ne consistait pas seulement à fournir un débit d’air en fonction du courant
délivré par la pile. Les dépendances entre le débit d’air (coefficient de rapport
à la stœchiométrie), la pression (vanne de contrôle), l’humidification (système
d’humidification), le courant (charge) et la température (système de refroidis-
sement) sont très complexes. Il est donc nécessaire d’avoir un modèle de pile
à combustible qui prenne en compte le maximum de ces interdépendances.
Le compresseur, le moteur associé à son convertisseur statique et la pile à
combustible (objet du chapitre 4) doivent pouvoir être simulés ensemble afin
de contrôler le système dans sa globalité. Cette simulation complète a été
faite en utilisant le langage VHDL-AMS pour les raisons exposées dans le
chapitre 4.

Chaque modèle de compresseur doit nécessairement être validé expérimen-
talement : pour cela un banc de tests modulaire et automatisé de compresseurs
pour piles à combustible a été mis en place au laboratoire. Il est présenté
dans le prochain chapitre.





3E S S A I S D U C O M P R E S S E U R S C R O L L

3.1 introduction

Les essais du compresseur scroll ont servi, d’une part, à valider le modèle
présenté dans le chapitre 2. D’autre part, ils ont eu pour objectif d’évaluer si
cette technologie répond au cahier des charges d’une pile à combustible en
termes de débit d’air, d’ondulations de pression, de consommation électrique
et de dynamique.

À cette fin, un banc de tests de compresseurs a été mis en place. Celui-ci a
été réalisé de la façon la plus modulaire possible. Les capteurs, les actionneurs
et l’instrumentation ont été dimensionnés afin de couvrir des gammes de
fonctionnement larges.

Un logiciel d’acquisition de données et d’automatisation de tests a été éga-
lement mis en place (dans le langage Python) afin que les tests soient réalisés
le plus rapidement possible et de manière reproductible. Ce programme est
également générique et peut fonctionner quel que soit le type de compresseur
car il est capable de détecter automatiquement les limites en puissance du
compresseur à partir des paramètres définis par l’utilisateur.

Des tests manuels sont néanmoins possibles grâce à l’interface graphique
réalisée avec ControlDesk, servant à la fois à la paramétrisation des essais
automatiques et à la commande manuelle des différents actionneurs.

Le compresseur testé est un compresseur scroll à air sec du fabricant
Airsquared. Il est entraîné par une machine synchrone à aimants permanents
avec une commande intégrée de type 120◦. La vitesse de rotation maximale
est de 3 500 tr/min.

Dans le cadre d’un projet avec PSA Peugeot-Citroën, un autre type de
compresseur a été testé avec succès avec une machine asynchrone tournant à
des vitesses allant jusqu’à 14 000 tr/min. Pour des raisons de confidentialité,
les tests ne peuvent pas être présentés dans cette partie. Seule la carte des iso-
puissances de ce compresseur a été donnée à titre illustratif sur la figure 20(b)
dans le chapitre 1.

3.2 présentation du banc de tests

3.2.1 Description du banc

Le schéma de principe du banc de tests est donné sur la figure 51. Sa
réalisation est illustrée par la figure 52. Dans ce dispositif expérimental,
différents capteurs ont été placés sur le banc de test. Ces capteurs permettent
les mesures suivantes :
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Tout

pcomp Tin, v

Nimsap1,2,3

stabilisée

Alimentation

Fig. 51. Banc de tests du compresseur scroll

– Mesures de la tension (Vdc) et du courant (Idc) du bus continu permettant
de :
(a) évaluer et calculer la puissance électrique consommée par l’ensemble

moteur et compresseur,
(b) vérifier la stabilité de la tension du bus : la tension du bus chute si le

courant dépasse la valeur limite du courant,
(c) surveiller la valeur du courant absorbé par le moteur : cette mesure

permet d’aller jusqu’aux limites en courant (aux limites de la carte
dans le plan débit-pression) du compresseur ;

– Mesure du courant de phase (imsap) absorbé par la machine : cette mesure
a permis, entre autres, de déterminer le type de commande implémentée
dans la machine. Il s’agit en l’occurrence, d’une commande de type 120o ;

– Mesure du débit-massique (q) du compresseur : le débitmètre massique
est placé en amont du compresseur en respectant les normes préconisées
par le constructeur1 ;

– Mesure de la vitesse de rotation (N) de la machine électrique : cette mesure
est réalisée en comptant les impulsions au niveau des capteurs à effet
hall servant à l’autopilotage de la machine ;

– Mesure de la température de surface (Tsurf) du compresseur : cette mesure
permet d’allumer le ventilateur de refroidissement quand la tempéra-

1 Les longueurs de tuyaux amont et aval du compresseur permettent d’avoir un régime laminaire
nécessaire à une bonne précision de mesure au niveau du capteur
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ture est trop élevée. La valeur limite de la température est fixée par
l’utilisateur via l’interface graphique ;

– Mesure de la température de sortie du compresseur (Tout) : cette mesure
permet de calculer les rendements du compresseur et de connaître les
températures de l’air en sortie du compresseur (voir figure 61 page 112) ;

– Mesure de la pression (pcomp) en sortie du compresseur ;
– Mesure de la température à l’entrée de la vanne (Tin, v) : cette mesure permet

de connaître la température au niveau du capteur de pression. Ce dernier
ne fonctionne avec une bonne précision que pour des températures
comprises entre −10 ◦C et 80 ◦C.

À ces capteurs, sont associés deux actionneurs :
– le moteur électrique commandé en vitesse directement avec une consigne

0 − 10 V ;
– l’électrovanne commandée en position avec une consigne 2 − 10 V cor-

respondant respectivement à une position fermée et ouverte.
Des commandes auxiliaires, qui n’apparaissent pas sur le schéma de la

figure 51, ont été ajoutées. Elles permettent de commander, grâce à des relais,
le ventilateur de refroidissement (voir Fig. 52) et l’alimentation de la vanne. La
vanne ayant une dynamique très lente (≈ 1 min pour une course complète),
le relais est utilisé d’une part pour remonter la vanne en position ouverte très
rapidement (la vanne est normalement ouverte) et d’autre part pour assurer
la sécurité du système.

3.2.2 Description des capteurs

Une description des différents capteurs et actionneurs principaux est résu-
mée dans le tableau 1.
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Capteur de pression
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Kellers Séries 33X

Capteur de température de surface

Thermocouple type K

Refoulement
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Fig. 52. Photo du banc de tests
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Capteur/actionneur Caractéristiques

Vanne alimentation 24 V
BAUMAN type 24000 puissance électrique du moteur d’en-

traînement : 5, 5 W
signal de commande : 2 V (fermé)–
10 V (ouvert)
temps de réponse : 1 min
température de fonctionnement :
−7 − 120 ◦C

Débitmètre débitmètre massique thermique
8689MPNH-SSS-133-DC24-
AIR

nature du gaz : air

débit : 0–2 500 NLPM
alimentation : 24 V
signal de sortie : 0 − 5 V
pression maximale : 34 bar
gamme de température : −40 − 100 ◦C

Capteur de pression compensé en température
KELLERS Séries 33X alimentation : 8 − 28 V

étendue de mesure : 0 − 3 bar @
0 − 10 V
fréquence de conversion : 400 Hz
précision : 0,05 %.

Capteurs de température thermocouples blindés de type T en
acier inoxydable
associés à des transmetteurs de ther-
mocouple
gamme de température : −40 − 400 ◦C
alimentation des transmetteurs :
8 − 30 V
sortie des transmetteurs : 4 − 20 mA @
0 − 10 V
période d’échantillonnage : 500 ms
précision : ±0, 04% de la valeur de la
lecture

Tab. 1. Description des composants du banc de test
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3.3 présentation de l’interface logicielle

Une interface graphique (Fig. 53) a été réalisée afin d’effectuer des opéra-
tions manuelles et automatisées à l’aide d’un script écrit en langage Python
(langage open-source, libre et gratuit).

Elle a été conçue de telle sorte que l’utilisateur n’ait pas à avoir accès
au script pour une utilisation normale du dispositif. Il peut changer les
paramètres d’automatisation via l’interface graphique.

L’intérêt de l’automatisation des tests est tout d’abord la rapidité de ceux-ci.
La reproductibilité des résultats est aussi très importante. En effet, plusieurs
types de compresseurs doivent pouvoir être testés avec, exactement, le même
protocole afin que la comparaison soit la plus fiable possible. Le protocole mis
en place (voir part. 3.3.2) permet de retracer l’historique et les évènements
des tests effectués mais également de créer un fichier de données directement
exploitable par un programme de traitement de données.

3.3.1 Interface graphique

Une interface graphique a été réalisée. Elle permet de commander le banc
de tests manuellement. Il est ainsi possible de changer la référence de la
vitesse, la position de la vanne, de mettre en marche ou d’arrêter la vanne et
le ventilateur de refroidissement.

Cette interface permet de visualiser en temps réel les grandeurs mesurées
par les capteurs et l’ondulation de pression. Il est également très facile
d’ajouter d’autres composants graphiques afin de visualiser d’autres variables
suivant les besoins de l’utilisateur.

Le programme d’acquisition (programme chargé dans la carte d’acquisition)
a été réalisé dans Simulink. La modification du programme est donc très
rapide car il suffit de modifier le schéma-bloc et de le recompiler.

3.3.2 Automatisation de tests

Comme il l’a été spécifié plus haut, l’automatisation des tests est gérée à
partir du script Python. Les paramètres d’automatisation sont les suivants :

– La plage de vitesses (en tr/min) à parcourir ; l’utilisateur doit simplement
préciser :

1. vitesse minimale Nmin,

2. vitesse maximale Nmax,

3. incrément de vitesse Nincr ;

– La plage de position de vanne donne la course (en %) à parcourir ; de même
que pour la plage de vitesses, l’utilisateur doit préciser :

1. position minimale zmin,

2. position maximale zmax,
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Consigne vitesse moteur

(commande manuelle)

Marche/Arrêt de la vanne et du ventilateur

Paramètres d’automatisation

(commande manuelle)

Visualisation des ondulations de pression

Consigne position vanne

Paramètres

de sécurité

Fig. 53. Interface graphique du banc de test
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3. incrément de position zincr ;

– La température maximale de fonctionnement (Tsurf,max) fixe la température
de surface au delà de laquelle le test n’est pas effectué. Tant que la
température n’est pas en dessous de cette température limite, le pro-
gramme ne poursuit pas le test. Lorsque cette température est atteinte
le programme entre dans une procédure de refroidissement (le moteur
est mis au ralenti) et reprend le test en cours quand la température est
redescendue en dessous du seuil.

Les paramètres de sécurité sont également définis par l’utilisateur :
– La température limite (Tsurf,lim), à ne pas confondre avec la température

maximale de fonctionnement, définit la température limite de surface
acceptable du compresseur ;

– Le courant maximal (Idc,max) permet d’arrêter le test prématurément si le
courant (Idc) est trop élevé. Cette valeur représente le courant maximal
(bus continu) de la machine électrique.
Par exemple lors d’un test à une vitesse Ni élevée, si au départ, la
vanne est complètement ouverte, le courant Idc est relativement faible ;
au fur et à mesure que la vanne se ferme, ce courant augmente et
se rapproche de plus en plus de Idc,max. Avant d’arriver à la position
minimale zmin, le courant atteindra Idc,max. Il est donc nécessaire d’arrêter
le test à cette vitesse (Ni) car la puissance maximale (donc la pression
maximale) est atteinte. Le test se poursuit pour la vitesseNi+1 et la vanne
complètement ouverte. Cet algorithme permet ainsi, sans connaître a
priori les limites du débit et de la pression du compresseur, d’effectuer
les tests en toute sécurité grâce à la détection du courant maximal ;

– La vitesse de pause donne la vitesse à laquelle le compresseur tourne
quand il est en pause (pendant la procédure de refroidissement par
exemple). Le compresseur ne doit pas être arrêté quand la température
est très élevée car il y a un risque de coller les deux spirales ensemble et
de ne plus pouvoir le redémarrer (problème en phase de rodage). Pour
cette raison, une procédure d’arrêt a été élaborée ; elle consiste à faire
tourner le compresseur à sa vitesse de pause tant que la température
n’est pas descendue en dessous d’un certain seuil qui a été choisi à 30 ◦C
(inaccessible à l’utilisateur car cette variable est trop critique).

Le programme se déroule suivant l’algorithme donné par la figure 54. Les
résultats sont enregistrés dans un dossier nommé Map_YYYY-MM-DD-HHhmm où
YYYY est l’année en cours, MM le mois, DD le jour, HHhmm l’heure. Ce dossier
contient deux fichiers :

– test_mesure_YYYY-MM-DD-HHhmm.dat contient les données enregistrées.
La première ligne de ce fichier représente la ligne de titre et les lignes
suivantes les données numériques séparées par des tabulations. Les
données enregistrées sont les suivantes (dans l’ordre) : courant du bus
continu Idc, tension du bus continu Vdc, température de surface Tsurf,
température de l’air à la sortie Tout, vitesse de rotation N, vitesse de
référence (consigne) Nref, position de la vanne z, position de référence de
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PROCÉDURE REFROIDISSEMENT

Etape 1
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Fig. 54. Algorithme d’un test automatisé
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la vanne zref, température de l’air à l’entrée de la vanne Tin, v, pression
de l’air pcomp et débit-massique q ;

– test_history_YYYY-MM-DD-HHhmm.log contient l’historique du test (voir
l’exemple sur la figure 55). La première ligne contient la date et l’heure
du test, les lignes suivantes contiennent les paramètres d’automatisation
fixées par l’utilisateur. Chaque évènement est ensuite enregistré avec
l’heure et la date. Il est ainsi possible de retracer l’intégralité du test et de
vérifier s’il y a eu un évènement pendant un point de fonctionnement tel
que la mise en route du ventilateur, un arrêt prématuré dû à un courant
trop élevé, etc.
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Nom du fichier : test_history_2006-11-07-14h18.log

Test started the : ’Tue Nov 07 14:18:24 2006’

******************************* Experiment parameters *******************************
Speed references

minimum : 1.0
maximum : 10.0
increment : 0.5

Position references
minimum : 4.0
maximum : 100.0
increment : 8.0

Initial maximal temperature : 80.0

Security parameters
Iddle speed : 1.5
Maximal temperature (security) : 80.0
Maximal current : 38.0

******************************* Start Experiment *******************************
’14:18:24’ Switch off FAN
’14:18:28’ Switch off VANNE
’14:18:43’ Switch on VANNE
’14:18:47’ Switch off VANNE
’14:19:02’ Switch on VANNE

’14:19:02’ Motor speed is changing to the reference 1.0
’14:19:06’ Vanne position is changing to the reference 100.0
’14:19:06’ Positioning vanne. Please wait...
’14:19:11’ Vanne position is set
’14:19:16’ Vanne position is changing to the reference 92.0
’14:19:16’ Positioning vanne. Please wait...
’14:19:32’ Vanne position is set
[...]
’14:23:01’ Vanne position is changing to the reference 4.0
’14:23:01’ Positioning vanne. Please wait...
’14:23:17’ Vanne position is set
’14:23:22’ Switch off VANNE
’14:23:37’ Switch on VANNE

’14:23:37’ Motor speed is changing to the reference 1.5
’14:23:41’ Vanne position is changing to the reference 100.0
’14:23:41’ Positioning vanne. Please wait...
’14:23:46’ Vanne position is set
[...]
’14:27:38’ Vanne position is changing to the reference 4.0
’14:27:38’ Positioning vanne. Please wait...
’14:27:54’ Vanne position is set
’14:27:59’ Switch off VANNE
’14:28:14’ Switch on VANNE
[...]

’15:29:11’ Motor speed is changing to the reference 9.0
’15:29:15’ Vanne position is changing to the reference 100.0
’15:29:15’ Positioning vanne. Please wait...
’15:29:20’ Vanne position is set
[...]
’15:32:12’ Vanne position is changing to the reference 28.0
’15:32:12’ Positioning vanne. Please wait...
’15:32:28’ Vanne position is set
’15:32:33’ Vanne position is changing to the reference 20.0
’15:32:33’ Positioning vanne. Please wait...
’15:32:37’ Switch off VANNE
’15:32:37’ The current is too high -> cancel this test
’15:32:37’ Switch off VANNE
’15:32:52’ Switch on VANNE

[...]

’15:39:23’ Entering in the end cooling mode. Please wait...
’15:39:23’ Switch on FAN
’15:43:19’ End of cooling
’15:43:19’ Switch off VANNE
’15:43:19’ Switch off FAN
’15:43:23’ Test Completed !

Fig. 55. Exemple d’un fichier .log (historique du test). (Le symbole [...] signifie
que les données on été enlevées pour l’exemple)
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3.4 résultats des tests

3.4.1 Rappel des objectifs du banc de tests

Les tests, comme il l’a été dit précédemment, ont pour premier rôle de
valider le modèle analytique du compresseur. Cette validation a été effectuée
dans le chapitre 2.

Ces tests doivent permettre, en outre, de répondre à plusieurs questions
concernant l’intégration du compresseur dans un système pile à combustible.
Dans le chapitre 1, les besoins et les contraintes d’un système de compression
dans un système pile à combustible ont été donnés et justifiés. Ils sont les
suivants :

– le compresseur doit pouvoir fournir suffisamment de comburant sur
toute la plage de fonctionnement. Dans le cadre du projet Fisypac2,
effectué avec PSA, le compresseur devait fournir un débit d’air permet-
tant d’alimenter une pile à combustible de 13 kW, c’est-à-dire un débit
d’air de 13 g/s correspondant à une tension de cellule de 0, 7 V et un
coefficient de rapport à la stœchiométrie égal à 2 ;

– compresser l’air à une pression comprise entre 1, 5 − 2 bar (dans le cadre
du projet Fisypac) ou 2 − 2, 5 bar (pression optimale pour une PàC).

Les contraintes peuvent être résumées ainsi :
– le compresseur doit avoir une bonne efficacité sur toute la plage de

fonctionnement car il fonctionne à vitesse variable ;
– les émissions sonores doivent être réduites ;
– le volume et le poids doivent être réduits ;
– la durée de vie du compresseur doit être supérieure à 6 000 heures ;
– la présence de particules d’huile est prohibée ;
– la réponse dynamique doit être rapide (< 1 s) ;
– les ondulations de pression doivent être au maximum de 300 mbar.
De plus, ces tests doivent donner des indications sur le contrôle du com-

presseur. Quelle est l’influence de la vitesse de rotation sur le débit ? Doit-on
tenir compte de la pression pour régler le débit ? Pour répondre à ces ques-
tions, il est donc nécessaire de tracer la dépendance vitesse de rotation/débit
pour différentes pressions. Cette caractéristique, permettra, par ailleurs, de
répondre si le compresseur est adapté à une pile de 13 kW concernant le
débit.

Différentes cartes du compresseur dans le plan débit-pression doivent être
tracées afin de tester si le compresseur scroll est adapté ou non à la pile
à combustible. En effet, la courbe des iso-vitesses permet de vérifier si le
compresseur, quelle que soit la vitesse de rotation, peut atteindre la pression
requise. La carte des iso-puissance permet de déterminer la consommation
du compresseur suivant son point de fonctionnement mais aussi suivant
le point de fonctionnement de la pile à combustible. Ces résultats ont déjà
été présentés en détail dans le paragraphe 1.4.5 du chapitre 1 (page 37). La

2 Fiabilité des systèmes pile à combustible
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carte des iso-rendements (hypothèse adiabatique) permettra de déterminer
qualitativement si le compresseur offre une zone de rendement élevée large
ou étroite comme c’est le cas pour les compresseurs centrifuges.

Des essais dynamiques du compresseur doivent être réalisés afin de déter-
miner si celui-ci peut répondre à une sollicitation en moins d’une seconde.

Enfin, les ondulations du système de compresseur étant rédhibitoires pour
une pile à combustible, il convient de réaliser des tests pour divers points
de fonctionnement afin de déterminer si les ondulations de pression sont
acceptables ou non.

3.4.2 Dépendance vitesse/débit

La dépendance entre le débit massique d’air et la vitesse de rotation est
présentée sur la figure 56. Les points utilisés pour tracer la caractéristique
q = f(N) sont les résultats des essais qui ont servi à tracer les différentes cartes
du compresseur présentées dans les parties suivantes. Ils correspondent donc
à tout le plan débit-pression, c’est-à-dire tous les points de fonctionnement
(≈ 1 800 points) du compresseur qui ont été enregistrés.

On peut remarquer sur ce graphique, que la fonction q(N) (polynôme de
degré 2) est bijective3. À une vitesse donnée correspond un débit-massique
unique et inversement, à un débit-massique donné, correspond une vitesse
unique. L’erreur entre la fonction théorique (obtenue à partir des mesures par
une regression non linéaire sur un polynôme d’ordre deux) et les mesures
est inférieure à 1 g/s.

q(N) = 8,017× 10−7 N2 + 0,0092 N − 0,7619

-5

0

5

10

15

20

25

0 500 1 000 1 500 2 000 2 500 3 000 3 500 4 000

D
éb
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Fig. 56. Relation q = f(N) entre la vitesse de rotation et le débit massique

3 Un polynôme d’ordre 2 n’est évidemment pas une fonction bijective mais dans ce cas, la
fonction l’est sur l’intervalle de définition, c’est-à-dire pour des vitesses de rotations comprises
entre 0 et 3 500 tours par minute.
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Ce résultat est très important pour le contrôle du compresseur. En effet
puisque la fonction q(N) est bijective, il est possible de calculer son inverse
ou, plus simplement, de trouver par la même méthode la fonction N(q) (voir
Fig. 57).

La fonction N(q) permet donc de calculer, à partir d’une simple mesure de
vitesse, le débit massique d’air. Ce résultat a deux conséquences :

1. il n’est pas nécessaire de mesurer le débit d’air. Il sera calculé avec
une précision absolue de 1 g/s à partir de la mesure de la vitesse
de rotation du moteur. Cette précision est amplement suffisante pour
une pile à combustible puisque l’air y est injecté avec un rapport à la
stœchiométrie environ égal à 2 ;

2. le contrôle du débit d’air est facilité :
– le débit-massique ne dépend pas de la pression (découplage du

contrôle du débit et de pression),
– la consigne du débit d’air est directement transformée en consigne

de vitesse pour le moteur grâce à la fonction N(q) sans mesure du
débit éliminant ainsi les contraintes de la mesure (interfaçage du
capteur, filtres, temps de réponse du capteur, ondulation de pression,
compensation de la température, etc.).

������

N(q) = 3,29 q2 + 78,18 q + 182,7
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Fig. 57. Relation N = f(q) entre le débit massique et la vitesse de rotation

3.4.3 Cartes du compresseur

Le compresseur a été caractérisé suivant plusieurs variables. Toutes ces
variables (Fig. 58 à Fig. 61) sont représentées dans le plan débit-pression.

Les résultats présentés sont une compilation de tous les tests effectués
(1 800 points de tests). Afin de présenter les courbes de niveau (iso-vitesses,
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iso-températures, iso-puissances, iso-rendements) des différentes grandeurs,
les caractéristiques ont été interpolées par des fonctions cubiques (fonction
d’interpolations prédéfinies dans Matlab).

Les figures 58 à 61 représentent ces cartes :

1. les iso-vitesses : (Fig. 58) permettent de déterminer quelles sont les
limites en pression du compresseur pour les différentes vitesses de
rotation. Cependant, d’après les résultats présentés dans 3.4.2, il n’est
pas nécessaire de connaître cette carte dans son ensemble car la relation
entre le débit et la vitesse de rotation de la machine est connue. Seules
les limites (pression maximale) de la carte sont utiles ;
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Fig. 58. Courbes des iso-vitesses dans le plan débit-pression

2. les iso-puissances (Fig. 59) représentent la puissance électrique consom-
mée par le compresseur pour les divers points de fonctionnement (débit,
pression). On pourra se

reporter au
paragraphe 1.4.5
dans lequel la
puissance nette de
la pile à
combustible est
déduite à partir de
la carte
d’iso-puissances.

Il est possible, à partir de ces mesures, de déterminer la consommation
du compresseur dans le cas d’une alimentation en air d’une pile à
combustible. En effet, à un débit d’air donné correspond une puissance
électrique de la pile (si le coefficient de rapport à la stœchiométrie est
constant). Cette donnée permet de calculer le « rendement système »
défini de la façon suivante :

ηsyst =
Pnette

Pbrute
=
Pbrute − Paux

Pbrute
(3.1)

où Pbrute représente la puissance disponible directement en sortie de
la pile, Pnette la puissance disponible en sortie du système après pré-
lèvement d’une partie de la puissance brute par les auxiliaires et Paux
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la puissance des auxiliaires dans laquelle le compresseur représente la
plus grande contribution (80 %) ;
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Fig. 59. Courbes des iso-puissances (moteur électrique) dans le plan débit-pression

3. les iso-rendements (Fig. 60) permettent de déterminer la zone dans la-
quelle le fonctionnement du compresseur est optimal. Les valeurs nu-
mériques sont faibles car l’efficacité totale a été calculée de la façon
suivante :

ηad,tot =
Wad,exp

Pe
=
q cp Tamb

(
pcomp

2/7 − 1
)

Pe
(3.2)

où Wad,exp est le travail adiabatique mesuré expérimentalement et Pe,
la puissance électrique.
Il est plus intéressant d’analyser la carte qualitativement que quanti-
tativement car aucun élément de comparaison n’est disponible. Par
ailleurs, pour comparer deux compresseurs pour une application pile à
combustible, il est plus intéressant d’utiliser la carte des iso-puissances
car elle prend le système (moteur et compresseur) en considération et
permet de déterminer directement la puissance électrique prélevée sur
la pile en fonction du point de fonctionnement (débit, pression).
Remarque :
Ce qui importe dans un système pile n’est pas le rendement du compresseur
mais le rendement total du système car il se peut, en effet, que le point optimal
de fonctionnement du système — celui qui maximise le rendement total — ne
corresponde pas au fonctionnement optimal (efficacité maximale) du compres-
seur.
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D’un point de vue qualitatif cette carte confirme un des grands avan-
tages du compresseur scroll : la zone de rendement maximale est large.
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Fig. 60. Courbes des iso-rendements adiabatiques (total) dans le plan débit-pression

4. les iso-températures (Fig. 61) illustrent la température de l’air directement
en sortie du compresseur. Ces résultats permettent de déterminer si
l’utilisation d’un refroidissement de l’air est nécessaire avant de l’injecter
dans la pile. Ils montrent ainsi, que les températures maximales (80 ◦C–
90 ◦C) correspondent aux températures de fonctionnement des piles à
combustible PEFC.

3.4.4 Essais dynamiques

Afin d’évaluer le temps de réponse du moto-compresseur avec la com-
mande brushless (type 120o), des essais dynamiques ont été réalisés. Ceux-
ci déterminent le temps de réponse du compresseur pour un échelon de
consigne (réponse indicielle). Ils permettent de vérifier si ce temps est compa-
tible avec le cahier des charges d’un compresseur pour une pile à combustible.

Plusieurs essais ont été réalisés avec la consigne maximale de vitesse pour
différentes positions de vannes. Dans ce cas, la pression n’est par régulée. Les
résultats sont donnés sur la figure 62. Il s’agit d’une réponse en boucle fermée
avec la commande 120◦. Le temps de réponse est approximativement de 4
secondes. Dans le cas d’une demande de dynamique plus élevée de la PàC,
une commande vectorielle plus élaborée permettrait d’améliorer ce temps de
réponse.



112 essais du compresseur scroll

q (g/s)

p,
 (

ba
r)

25

30

35

40

45

50

55

60

65

70

75

80

85

2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22

1.2

1.4

1.6

1.8

2

2.2

2.4

2.6

2.8

3

10

20

30

40

50

60

70

80

Fig. 61. Courbes des iso-témperatures dans le plan débit-pression

0

500

1000

1500

2000

2500

3000

3500

4000

0 1 2 3 4 5 6 7

N
(t

r/
m

in
)

t (s)

posvanne = 100 %
posvanne = 80 %
posvanne = 60 %
posvanne = 40 %
consigne vitesse

Fig. 62. Réponse dynamique du compresseur (boucle fermée avec la commande
d’origine)



3.4 résultats des tests 113

3.4.5 Ondulations de pression

Afin d’évaluer l’ondulation de pression maximale du compresseur des
essais dynamiques et spécifiques ont été réalisés avec une position de vanne
fixe pour une vitesse variable.

Les tests ont été réalisés dans les conditions suivantes :
– la vanne est positionnée ;
– une consigne de vitesse en rampe est donnée à la machine électrique ;
– les variables suivantes sont mesurées dynamiquement :

1. la pression de sortie non filtrée,

2. la vitesse de rotation,

3. le temps.

Les résultats présentés sur la figure 63 montrent que l’ondulation de
pression reste toujours inférieure à 200 mbar quel que soit le point de fonc-
tionnement dans le plan débit-pression. Cette valeur est compatible avec les
contraintes de la pile à combustible.
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3.5 résumé et conclusion

Les essais ont montré que le compresseur scroll est bien adapté à la pile
à combustible. Il répond au cahier des charges d’un compresseur pour une
pile à combustible de 13 kW. Les résultats sont résumés dans le tableau 2.

Les résultats importants des tests effectués sont :

1. le débit est une fonction bijective de la vitesse et est indépendant de la
pression (voir Fig. 56). Ceci n’est pas valable pour tous les types de
compresseurs. Pour les compresseurs centrifuges, une vitesse donnée
correspond à plusieurs débits possibles : la pression doit être prise en
considération (voir par exemple la carte du compresseur centrifuge
Fig. 11 page 26).
Ce résultat implique que les contrôles du débit et de la pression peu-
vent être découplés et sont indépendants. De plus, la mesure du débit
d’air n’est pas utile et peut être directement déduite de la mesure de la
vitesse de rotation du moteur. Il est ainsi possible de réduire le nombre
de capteurs et d’améliorer la dynamique du système ;

2. la puissance maximale fournie au compresseur scroll par le moteur élec-
trique est d’environ 2 kW (voir Fig. 59 page 110). Ce résultat n’implique
toutefois pas une limitation au niveau de la tête de compression qui
pourrait éventuellement fonctionner avec une machine d’une puissance
supérieure ;

3. la pression absolue maximale atteinte est de 3 bar. Cette pression est
obtenue pour une vitesse intermédiaire de 1 200 tr/min. Cette dernière
correspond à un débit égal à 9 g/s (voir Fig. 58 page 109) ;

4. le débit maximal atteint est égal à 22 g/s ; ce débit est amplement suffi-
sant pour une PàC d’une puissance d’environ 13 kW avec un coefficient
de rapport à la stœchiométrie de 2 ;

5. la température maximale de l’air en sortie est de 90 ◦C. Cette tempé-
rature correspond aux points de fonctionnement à pressions et débits
élevés ; la température d’air en sortie du compresseur est donc accep-
table pour une pile à combustible de type PEFC ;

6. l’ondulation maximale de pression est égale à ±200 mbar ;

7. la zone de rendement maximal du compresseur est très étendue (voir
Fig. 60 page 111) contrairement aux compresseurs de type centrifuge qui
ne donnent de bons rendements que dans une plage de fonctionnement
très étroite.

Compte tenu de tous ces résultats, nous pouvons conclure que le compres-
seur scroll constitue une bonne solution pour la pile à combustible alimentant
un véhicule. Certes, les dimensions du compresseur ne sont pas en adéqua-
tion avec celles préconisées (voir Fig. 4 page 15). La taille du compresseur
peut néanmoins être réduite en augmentant la vitesse de rotation du com-
presseur. Le constructeur du compresseur scroll (Airsquared) affirme, en effet,
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Objectifs Objectif atteint ? Remarques

Bonne efficacité sur
toute la plage de
fonctionnement.

oui cf. Fig. 60 page 111

Faible émission so-
nore

oui non mesuré

Volume et poids ré-
duits

? compresseur centrifuge plus lé-
ger et moins volumineux

Durée de vie 6 000
heures

? à vérifier

Absence de parti-
cules et d’huile

oui exempt d’huile mais nécessite
un filtre (pour les particules)

Bonne réponse dy-
namique

oui ( ?) temps de réponse 4 s avec
la commande 120◦. Peut être
encore amélioré avec une
nouvelle commande (<1 s).
cf. Fig. 62 page 112

Ondulation
de pression
< 300 mbar

oui ∆p < 200 mbar cf. Fig. 63
page 114

Débit maximal de
13 g/s

oui qmax = 22 g/s

Pression maximale
2 bar–3 bar

oui cf. Fig. 58 page 109

Tab. 2. Résumé des tests du compresseur scroll
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avoir testé des compresseurs allant jusqu’à 15 000 tr/min. Une telle vitesse
permettrait donc de diminuer théoriquement le volume du compresseur d’un
facteur de 3 à 4.





4
S I M U L AT I O N D E L A P I L E I N T É G R A N T L A G E S T I O N D E
L’ A I R

4.1 introduction

Les travaux menés sur la gestion de l’air (modélisation du compresseur,
humidification) nécessitent d’être intégrés dans un modèle complet d’un
système pile à combustible. L’approche adoptée doit être orientée vers le sys-
tème avec comme objectif l’intégration des différents composants (auxiliaires,
convertisseurs statiques, charge, etc.). Il sera montré dans ce chapitre, que
l’approche et le formalisme proposés par le langage VHDL-AMS s’y prête
parfaitement.

Ce chapitre présente un modèle VHDL-AMS d’un cœur de pile à com-
bustible. Dans une première partie, le langage VHDL-AMS est exposé afin
d’introduire ses principes de base. Dans une seconde partie, le modèle VHDL-
AMS de la pile est expliqué en détail. Une comparaison avec les différentes ap-
proches qui ont été publiées jusqu’à présent (bond-graphs, circuits électriques
équivalents et les schémas fonctionnels) est proposée. Enfin, les résultats de
simulation sont présentés et comparés aux résultats expérimentaux obtenus
avec le module Nexa 1, 2 kW de Ballard.

4.2 les langages de description matériel

Les systèmes actuels sont devenus très complexes. La modélisation est
maintenant une partie essentielle du cycle de conception permettant de
valider, à moindre coût, les fonctionnalités et les performances du système
dans son ensemble. Il est ainsi possible, grâce à de nouveaux outils, de
caractériser et d’optimiser un système avant la réalisation d’un prototype. La
méthode de Prototypage Virtuel Fonctionnel (PVF) est l’une de ces méthodes.

Le système pile à combustible est un bon exemple de complexité car celui-ci
comprend des fonctionnalités multi-domaines (ou multi-physiques) à temps
continu comme par exemple l’électromécanique (p. ex., moteurs), l’électricité
(p. ex., charges électriques, composants passifs), l’électrochimie, la fluidique
(p.ex., compresseur, canaux, etc.) et la thermique. Le système pile inclut aussi
des fonctionnalités numériques (à temps discret) pour le contrôle. En tenant
compte de cette complexité, il est difficile d’appréhender un tel système dans
sa globalité sans une méthodologie et des outils adaptés.

Des méthodes pouvant traiter, avec un degré de confiance acceptable, la
complexité des systèmes doivent être trouvées dans le but de concevoir
et modéliser des composants et des systèmes qui répondent aux attentes.
Une méthode systématique de conception descendante (top-down) doit être

119
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appliquée [43]. Cette méthode consiste en la décomposition du système en
un ensemble de composants qui interagissent entre eux. Ils peuvent être eux-Les langages de

description
matériels (HDLs)
tel que le
VHDL-AMS
facilitent
l’ingénierie
simultanée (un
système peut être
conçu à un endroit
et un autre ailleurs
simultanément).

mêmes décomposés jusqu’à avoir un niveau de détail suffisant par rapport
aux besoins [24]. Chaque composant peut avoir différents niveaux de détail
et d’abstraction et peut être simulé comme une partie du système global.
Il peut être conçu indépendamment des autres composants facilitant ainsi
l’ingénierie simultanée (concurrent engineering).

La réponse à ce besoin a été le développement des langages de description
matériel (Hardware Description Languages, HDLs) dans le domaine de l’élec-
tronique numérique (p. ex., FPGA). Plus tard, sont apparus les langages de
description matériel acceptant à la fois des fonctionnalités à temps discret
et à temps continus (Mixed-Signal Hardware Description Languages, MSHDLs).
Ces différents langages sont utilisés pour développer des modèles simulables
de systèmes réels hétérogènes, contenant à la fois des fonctionnalités de
domaines énergétiques différents, appelés modèles multidisciplinaires [67].
Les domaines d’applications de ces puissants outils sont très vastes.

Les HDLs modernes supportent à la fois les mécanismes comportemental
et structurel [24]. Le premier de ces mécanismes permet au concepteur d’ex-
primer le comportement du système à différents niveaux d’abstraction : d’un
haut niveau d’abstraction à un niveau très détaillé. Le deuxième mécanisme
permet au concepteur de construire le modèle d’un système global à partir de
modèles de composants réutilisables et stockés dans des bibliothèques. Dès
lors, dans une approche descendante de conception, un système peut inclure
un composant très peu détaillé et uniquement décrit de façon comportemen-
tale. Un autre composant peut tenir compte, par exemple, des parasites et un
autre, peut être décomposé en plusieurs composants d’un niveau plus bas.Langages HLDs

standardisés : le
VHDL-AMS et le
Verilog-AMS sont
des langages
ouverts et
indépendants de la
plateforme de
simulation. Ils
facilitent la
réutilisation et
l’interopérabilité
des modèles. Une
comparaison des
deux langages a été
réalisée en détail
par Pecheux et al.
[67]

Les MSHDLs supportent à la fois des fonctionnalités à temps discret et
à temps continu. La première permet la modélisation de systèmes événe-
mentiels (event-driven) et numériques. La deuxième permet de modéliser des
systèmes en utilisant des équations différentielles et algébriques (EDAs) dans
lesquelles les solutions varient continuellement en fonction du temps.

Les besoins, énoncés précédemment, ont donnés naissance à un grand
nombre de langages propriétaires comme MAST (Analogy, 1986), HDL-A
(Mentor Graphics, 1992). Les langages de ces environnements de simulation
sont complètement indépendants et leur utilisation ainsi que leur l’interopé-
rabilité sont très restreintes. Les modèles développés pour un système ne
sont pas utilisables dans d’autres environnements.

Des efforts pour palier ces limitations ont permis l’émergence de langages
standardisés : le VHDL-AMS (IEEE standard Very High Speed Integrated Circuit
Hardware Description Language - Analog and Mixed-Signal Extensions) présenté
par la suite et le Verilog-AMS (Open Verilog International).
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4.3 présentation du vhdl-ams

4.3.1 Aperçu général

Le langage IEEE 1076.1, connus sous le nom VHDL-AMS et un suren-
semble du standard IEEE Std 1076-1993 (VHDL) qui permet de décrire et de
simuler des systèmes à la fois analogiques et numériques. Le langage sup-
porte les différents niveaux d’abstraction dans tous les domaines énergétique.
Les modèles analogiques sont généralement des ensembles d’éléments qui
peuvent être décrits par des équations différentielles et algébriques (EDAs).
Le langage ne spécifie pas de technique particulière pour résoudre ces équa-
tions mais définit plutôt les résultats qui doivent être atteints. Les solutions
de ces équations peuvent éventuellement contenir des discontinuités. Les
interactions entre les parties numériques et analogiques d’un modèle sont
supportées d’une manière flexible et efficace [46].

Le VHDL-AMS a été conçu pour couvrir un grand nombre de besoins dans
le cycle de conception :

1. il permet la description de la structure d’un système. Celle-ci consiste à
décrire comment il peut être décomposé en sous-systèmes de disciplines
différentes et comment ces sous-systèmes sont interconnectés ;

2. il permet la spécification de la fonction d’un système en utilisant des
équations et un langage de programmation familier ;

3. il permet de tester la conception du système par la simulation avant
même que celui-ci soit fabriqué. Les concepteurs peuvent ainsi comparer
différentes alternatives et tester la validité de différentes solutions sans
les coûts, souvent élevés, d’un prototype réel. Le « modèle » testé est
appelé prototype virtuel fonctionnel (PVF). Le VHDL-AMS

permet de réaliser
des prototypes
virtuels appelés
« prototypes
virtuels
fonctionnels » et
d’éviter ainsi la
construction de
prototypes réels et
coûteux.

Par ailleurs, ce langage est par exemple très bien adapté pour exprimer les
modèles comportementaux et les algorithmes de contrôle pour les construc-
teurs de voitures et les équipementiers [61]. En d’autres mots, il permet de
spécifier les demandes du fabricant et les solutions du fournisseur. Il est
également parfaitement adapté aux échanges de modèles entre les entreprises
ou entre les laboratoires de recherche et l’industrie.

Plusieurs simulateurs commerciaux intégrant le VHDL-AMS existent :
SystemVision (Mentor Graphics), Smash (Dolphin Integration), Simplorer
(Ansoft) et SaberHDL (Synopsys).

4.3.2 Exemples de modèles

Afin d’illustrer au mieux le langage VHDL-AMS et de montrer sa puis-
sance, nous proposons de présenter quelques exemples simples. Nous com-
mencerons par un modèle de résistance. En utilisant la terminologie du
VHDL-AMS, l’entité (entity en VHDL-AMS) est appelé resistor et les
« bornes » de la résistance sont appelés terminaux. Le programme 1 décrit
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l’entité en VHDL-AMS. Il s’agit de l’interface du composant avec l’extérieur
illustré graphiquement par la figure 64. Les deux premières lignes du pro-
gramme indiquent que l’entité implique l’utilisation du package analogique
« systèmes électriques ». Ensuite, la liste des propriétés et des paramètres
est donnée. La résistance, étant un composant très simple. Elle n’a qu’un
seul paramètre générique (generic) qui est la résistance électrique exprimée
en ohms. Une valeur par défaut peut lui être affectée comme c’est le cas ici
(R : resistance :=1.0). Tout texte présent après deux tirets « -- » est du
commentaire et n’est donc pas interprété par le compilateur. Les noms t1 et
t2 (ligne 11) sont associés à des terminaux (terminal) analogiques de nature
électrique, représentant les nœuds (au sens des lois de Kirchhoff) du circuit.
La nature électrique spécifie qu’une tension et un courant sont associés aux
terminaux. Cela permet à la résistance d’être connectée à d’autres terminaux
de même nature.

v
(across quantity)

t2t1
i

(through quantity)

Fig. 64. Représentation graphique de l’entité de la résistance

1 library ieee;
2 use ieee.electrical_systems.all;
3
4 entity resistor is
5 -- generic model parameters
6 generic(
7 quantity R : resistance := 1.0;
8 );
9 -- ports declaration

10 port(
11 terminal t1,t2 : electrical
12 );
13 end entity resisitor;

Programme 1. Déclaration VHDL-AMS de l’entité (interface) de la résistance

L’étape suivante consiste à construire le modèle et définir le comportement
de la résistance (programme 2). À chaque terminal est associé des quantités
de branche across et through qui représentent respectivement l’effort et le
flux. Cette opération est réalisée à la ligne 2. Pour le domaine électrique, les
variables prédéfinies de l’effort et du flux sont respectivement la tension et le
courant.

Enfin, un ensemble d’équations différentielles et algébriques (EADs) est
écrit afin de décrire les relations existant entre les quantités (variables d’état)
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du système. Ceci est réalisé grâce aux instructions simultanées (==) qui doivent
être vérifiées à chaque pas de la simulation. Pour la résistance, l’instruction
est très simple et directe. Il s’agit de la loi d’Ohm décrite à la ligne 4.

1 architecture behav of resistor is
2 quantity v across i through t1 to t2;
3 begin
4 v == i*R;
5 end architecture behav;

Programme 2. Architecture (comportement) VHDL-AMS de la résistance

Des modèles multi-domaines très complexes peuvent également être cons-
truits. Le programme 3 présente le modèle d’une machine à courant continu
à aimants permanents qui est un système électromécanique impliquant donc
deux domaines de la physique : l’électricité et la mécanique1. La machine
à courant continu, comme dans la réalité, a deux terminaux électriques
(ligne 20) et un terminal mécanique de nature rotatif (ligne 23) qui représente
l’arbre de la machine. À la ligne 25, une quantité libre est définie : il s’agit de
la vitesse de rotation de la machine définie comme une sortie (il ne s’agit pas
d’une quantité de branche liée à un terminal). Ce type de quantité peut être
soit déclaré en entrée (in) ou en sortie (out). Une représentation graphique
de l’entité de la machine à courant continu à aimants permanents est donnée
à la figure 65. Le langage

VHDL-AMS
permet de traiter
les équations
implicites et les
réseaux de
Kirchhoff,
contrairement à
Simulink.

Les instructions simultanées (lignes 34–39) sont cette fois-ci des équations
différentielles qui sont les équations électrique et mécaniques, bien connues,
de la machine à courant continu. La dérivée de la quantité x est notée x’dot.

À ce stade de la description, plusieurs éléments doivent être soulignées :

1. les équations sont écrites sont forme implicites : la plupart des logiciels
tels que Matlab/Simulink n’acceptent pas les équations implicites et ne
peuvent pas traiter les réseaux de type Kirchhoff2. Ils ont besoins d’être
décrit en termes d’entrées/sorties ce qui les rend très limités ;

2. le VHDL-AMS permet de représenter des systèmes ou des schémas de
contrôle, sous forme de fonction de transfert (schémas fonctionnels) et
n’a rien à envier de ce point de vue à Simulink ; Un seul modèle de

composant est
suffisant pour tous
les modes de
fonctionnement (p.
ex., moteur et
générateur)
contrairement à
Simulink.

3. le modèle de la machine et de la résistance ne supposent pas dans
quels systèmes ces composants seront intégrés. La cause qui fait tourner
la machine n’est pas connue a priori. Par conséquent, le modèle de la
machine donné ici fonctionne bien dans les quatre quadrants suivant
si la partie électrique (convertisseur de puissance) impose la vitesse de
rotation du moteur ou si la partie mécanique (charge mécanique) impose
la vitesse de rotation. Dans un environnement tel que Matlab/Simulink,
il est nécessaire de connaître à l’avance quel usage sera fait du modèle :

1 Un modèle plus détaillé pourrait inclure les domaines magnétiques et thermiques
2 Un artifice de programmation, transparent pour l’utilisateur dans Matlab/Simulink, ajoute

la notion de nœud de Kirchhoff dans les bibliothèques Tool-boxes SIMPower, SIMMechanics,
SIMMxx.
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la résistance est-elle connectée à une source de tension ou une source de
courant ? Dans les deux cas, un modèle doit être construit contrairement
au VHDL-AMS où l’équation reliant les grandeurs est implicite : que
ce soit le courant ou la tension qui est imposé l’équation U = R I sera
toujours vérifiée.

4. plusieurs architectures, de niveau d’abstraction différent par exemple,
peuvent être associées à la même entité.

1 library ieee;
2 use ieee.mechanical_systems.all;
3 use ieee.electrical_systems.all;
4 use ieee.math_real.all;
5
6 entity dcmp is
7 generic(
8 -- armature resistance
9 R : resistance := 1.0;

10 -- armature inductance
11 L : inductance := 0.01;
12 -- motor torque constant
13 K : real := 1.0;
14 -- armature’s moment of inertia
15 J : moment_inertia := 0.075;
16 --- armature’s damping
17 B : damping := 0.0);
18 port(
19 -- electrical terminals
20 terminal t1, t2 : electrical;
21 -- mechanical terminal
22 -- rotational velocity nature
23 terminal m : rotational_v;
24 -- motor rotational speed in rpm
25 quantity N : out real;
26 );
27 end entity dcmp;
28
29 architecture behav of dcmp is
30 constant om2n : real:=60.0/(2.0*math_pi);
31 quantity v across i through t1 to t2;
32 quantity Omega_m across T_m through m;
33 begin

34 -- elec. eq. : V = R i+ L di
dt +KΩm

35 v == R*i+ L*i’dot+K*Omega_m;
36

37 -- mech. eq : Tm = K i− J dΩmdt −BΩm
38 T_m == K*i-J*Omega_m’dot-B*Omega_m;
39 N == om2n*Omega_m;
40 end architecture behav;

Programme 3. Modèle VHDL-AMS de la machine DC à aimants permanents
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t2t1 v
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mΩm

Tm

Fig. 65. Représentation graphique de l’entité en VHDL-AMS de la machine à courant
continu à aimants permanents

4.4 modèle de la pile à combustible

4.4.1 Évaluation des différentes approches utilisées dans la littérature

De nombreuses approches ou formalismes ont été proposées pour mo-
déliser les piles à combustible : graphes à liens ou graphes de liaison3

(Bond-graphs), circuits équivalents électriques et schémas-bloc ou schémas
fonctionnels (signal-flow).

Bernardi et Verbrugge [8] ont été parmi les premiers auteurs à présenter
une approche multi-domaines pour la modélisation de la pile à combustible.
Dans cette approche, ils développent un modèle monodimensionnel, iso-
therme et en régime permanent. Le modèle décrit et prédit le transport d’eau
dans la membrane, le transport des réactants et les surtensions ohmique et
d’activation.

L’approche multi-domaines implique la résolution d’un ensemble d’équa-
tions pour chaque région de la pile, à savoir : la zone de diffusion des gaz
cathodique et anodique (gas diffusion layers, GDL), les canaux d’alimenta-
tion (gas flow channels), la membrane et les zones catalytiques cathodique et
anodique (catalyst layers). Les équations sont résolues séparément et simul-
tanément [22]. Une analyse exhaustive des différentes approches pour la
modélisation des piles à membrane échangeuse de protons a été réalisée par
Cheddie et Munroe [22] et Biyikoglu [10].

L’objectif de la partie suivante consiste en la comparaison des trois ap-
proches évoquées ci-dessus : les bond-graphs, les circuits équivalents élec-
triques et les schémas fonctionnels.

Approche bond-graphs

Les bond-graphs sont un formalisme graphique permettant de décrire
les échanges d’énergie dans un système afin de faciliter l’approche multi-
domaines. De ce point de vue, le VHDL-AMS et les bond-graphs partagent
certains avantages : ils permettent d’une part une décomposition structurelle
du système en sous-systèmes [7]. Ils permettent, d’autre part, une approche
fonctionnelle. Les bond-graphs, comme le VHDL-AMS, sont adaptés à tous

3 Par la suite la terminologie anglaise Bond-graphs sera utilisée.
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les domaines de la physique (mécanique, électrique, fluidique, hydraulique,
etc.) et chaque système peut donc être facilement associé à d’autres systèmes
de nature différente sans avoir à recourir à des analogies entre les différents
domaines énergétiques (p. ex., circuits équivalents électriques).

Les bond-graphs offrent un avantage pour le contrôle. En effet, la causalité
est intrinsèque au formalisme ; les variables d’état sont définies explicitement
et une simple lecture graphique permet de déterminer les critères d’obser-
vabilité et de contrôlabilité du système. Cependant, même si des modèles
de piles, aussi complexes soient-ils, ont été présentés par Saisset et al. [80]
et Benbouzid et al. [7], aucun de ces auteurs n’a présenté le contrôle asso-
cié. La complexité du modèle bond-graphs est-elle trop élevée pour établir
facilement le contrôle ?

Même si les bond-graphs sont reconnus être un outil puissant, ils souffrent
toutefois de certains défauts.

Premièrement, les liens ne peuvent représenter que les flux énergétiques
(ou flux d’informations) échangés entre les systèmes en interaction : deux
variables, l’effort et le flux (équivalentes aux variables across et through en
VHDL-AMS) sont associées à chaque lien. La puissance échangée entre les
deux systèmes est le produit de l’effort par le flux. Par exemple dans le
domaine fluidique, l’effort représente la pression (Pa) et le flux représente
le débit volumique (m3/s). Dans certains systèmes, les piles à combustible en
particulier, il est préférable d’utiliser le débit massique (kg/s) qui permet
de décrire la loi de conservation de masse tout en gardant la pression en
pascals. Ceci n’est pas permis par les bond-graphs car le produit de ces deux
variables n’est pas homogène à une puissance.

Deuxièmement, les bond-graphs n’autorisent pas nativement les disconti-
nuités4 car elles violent le principe de continuité de la puissance sur laquelle
ils sont basés. Ainsi, ni les convertisseurs statiques, ni la partie numérique
d’un système (p. ex., contrôleurs numériques, FPGA, etc.) ne peuvent être
modélisés et les utilisateurs ont recours à des modèles moyens dans lesquels
les phénomènes de commutation des interrupteurs ne sont pas modélisés [79].
Une réprésentation, appelée Réseaux Dynamiques Hybrides à Composants
(RDHC), présentée dans [20, 21], permet de palier ce manque. Il a été montré
que tous les systèmes qui sont modélisés par les bond-graphs le sont par les
RDHC. L’un des avantages des RDHC sur les bond-graphs est la génération
de systèmes hybrides (continu et discret). Contrairement au bond-graphs, ils
permettent de générer un seul modèle valable pour toutes les configurations
(topologies) du circuit. Ce formalisme a été largement développé dans notre
laboratoire à l’UTBM dans le cadre des travaux de Chami [20].

Enfin, la lecture d’un modèle n’est pas une chose aisée pour un néophyte
contrairement au VHDL-AMS où les équations physiques, directement écrites
sous forme implicite (ou explicite) et commentées, peuvent être comprises
par une autre personne5.

4 Il existe les bond-graphs hybrides qui permettent de palier ce manque.
5 Il existe bien sûr des concepts du langage VHDL-AMS qui demandent une connaissance
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Circuits équivalents électriques

Dans le but de modéliser et de simuler des systèmes autres qu’électriques,
plusieurs méthodes utilisant les équivalences ou analogies entre les domaines
énergétiques ont été adoptées. La méthode de base pour créer un nouveau
modèle dans un environnement comme Spice est de combiner des blocs
préexistants pour simuler la fonctionnalité désirée. Ainsi les sources de ten-
sion, les sources de tension contrôlées en courant [32], les résistances, les
condensateurs et mêmes les semi-conducteurs [97] sont détournés du do-
maine électrique pour simuler le comportement de composants mécaniques,
thermiques, fluidiques, etc.

Des modèles de piles à combustible ont été réalisés en utilisant cette mé-
thode et peuvent être divisés en deux familles : les modèles représentant
simplement le comportement électrique et les modèles incluant les phéno-
mènes fluidiques.

Les premiers modèles comportent des sources de tension (p. ex, f.é.m. de la
pile), des sources de tension contrôlées en courant (p. ex., pertes d’activations)
et des résistances afin de modéliser les différentes chutes de tension. La
capacité de double couche est modélisée par un condensateur. Le plus connu
de ces modèles, sous forme de circuit électrique, a été présenté dans un
grand nombre de publications et de livres [2, 5, 48, 65]. D’autres modèles, sur
le même principe ont été présentés et ont été résumés par Runtz et Lyster
[77]. Ces modèles sont, pour la plupart, empiriques et les paramètres des
composants sont déterminés par des méthodes d’interruption de courant
ou de spectrométrie d’impédance. Toutefois, les relations empiriques ne
permettent pas une bonne compréhension des phénomènes à l’intérieur de la
pile. Ils ne peuvent, en effet, avoir un intérêt que dans le sens où les valeurs
numériques des paramètres identifiés et leur évolution dans le temps peuvent
être interprétés d’un point de vue physique.

Les circuits équivalents électriques ont toutefois une réelle utilité. Ils per-
mettent d’avoir un modèle « petits signaux » d’une pile à combustible donnée
capable de simuler son comportement avec un convertisseur statique. Ils
sont donc adaptés à l’électronique de puissance, au dimensionnement et au
contrôle du convertisseur statique associé [45, 78].

La deuxième catégorie de modèles intègre les phénomènes fluidiques en
utilisant les équivalences électriques. Les conservations molaire ou massique
de chaque espèce (H2, H2O, O2) sont modélisées par des sources de tension
qui représentent les pressions et des sources de courant qui représentent les
débits [32, 42]. D’autres composants, comme les résistances et les condensa-
teurs, représentent, respectivement, les frottements et les volumes. Le modèle
de Famouri et Gemmen [32] inclut les phénomènes transitoires, les pressions
partielles et les irréversibilités de la pile. Wang et al. [93] ont développé un
modèle dynamique basé sur l’analogie électrique, plus complexe, incluant
la capacité de double couche et certaines des caractéristiques thermodyna-

approfondie du langage mais elles ne sont pas absolument nécessaires pour comprendre la
base d’un modèle.
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miques de la pile. Ce modèle a été intégré et simulé avec succès dans un
système PàC comprenant des convertisseurs statiques et leur contrôle [92].

Cependant, l’approche par équivalences électriques a de grandes limitations
car il est nécessaire d’avoir à disposition des blocs prédéfinis. Mais qu’en
est-il si le concepteur a besoin de modéliser des effets tels que la dépendance
à la température ? Qu’en est-il des composants fluidiques ou mécaniques
qui ne peuvent pas être facilement modélisés avec des blocs prédéfinis6 ?
Les concepteurs peuvent avoir des besoins impossibles à satisfaire avec
les blocs prédéfinis. Et quand bien même il serait possible de réaliser les
fonctionnalités de cette façon, la configuration ou la paramétrisation des
composants ne serait pas aisée. Travailler avec de tels types de modèles peut
être une réelle limitation pour le concepteur du système qui a besoin d’un
modèle rapidement.

Schémas fonctionnels

L’approche par schémas-blocs est l’une des méthodes la plus répandues car
elle est orientée pour le contrôle. La plupart des modèles de piles publiés sont
développés dans l’environnement Matlab/Simulink. Pukrushpan et al. [74, 73,
75, 89] ont publié l’un des modèles orienté contrôle le plus avancé et détaillé.
En plus du modèle du cœur de pile, la modélisation prend en compte la
dynamique des gaz et les principaux auxiliaires qui composent le système
pile (compresseur, refroidissement, humidificateur). Ce modèle est basé sur
une approche fonctionnelle et peut être divisé en quatre fonctionnalités
distinctes : la tension de la pile, les débits des gaz à la cathode, les débits
des gaz à l’anode et l’humidification de la membrane. Cette approche est
très performante et parfaitement adaptée à la conception et l’analyse du
contrôle. Mais elle a également des inconvénients car ces fonctionnalités
sont interdépendantes et ne peuvent être simulées séparément en raison des
boucles de rétroaction.

On peut remarquer dans cette approche fonctionnelle, que les différentes
fonctionnalités représentent des domaines énergétiques différents. Les phé-
nomènes électriques, fluidiques et l’humidité, bien que couplés, sont séparés.
Mais, si le concepteur du système veut améliorer une partie du modèle,
comment peut-il savoir exactement quelles sont les parties (fonctionnalités)
du modèle à modifier7 ? Comment peut-il tester et prouver la validité de son
modèle indépendamment des autres parties ?

Dans une approche structurelle, ces questions ne posent pas de problème
car si le concepteur veut inclure un nouveau phénomène dans la cathode par
exemple, il sait que tous les phénomènes (électriques, fluidiques, électrochi-
miques, thermiques, etc.) relatifs à la cathode sont dans un seul composant

Dans une représentation en schémas-blocs, la causalité est fixée par l’entrée
et la sortie : la sortie est la cause de l’entrée. Dans un système physique,

6 Par exemple dans Spice, il n’est pas possible d’ajouter de nouveaux modèles sans recompiler
le noyau.

7 Certains phénomènes peuvent avoir des répercussions sur plusieurs fonctions à la fois.
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il se peut que la causalité ne soit pas connue a priori. Cette approche ne
permet donc pas de gérer les équations implicites au sein d’un circuit (lois
de Kirchhoff généralisées). Par exemple, l’équation implicite d’une résis-
tance U = R I ne suppose ni d’entrée ni de sortie alors que dans l’approche
schémas-blocs, suivant si l’entrée est la tension ou le courant, les équations
(ou fonctions de transfert) respectives s’écriront explicitement I = U/R et
U = R I. La résistance a donc deux représentations ou modèles distincts dans
une représentation en schémas-blocs alors que le composant reste le même.

4.4.2 Approche descendante

L’approche que nous avons adoptée pour modéliser la pile à combus-
tible peut être décrite par la figure 66. Deux niveaux d’abstraction y sont
représentés [14] :

1. le « niveau cœur de pile » (Fig. 66(a)) qui est un niveau d’abstraction
élevé qui décrit uniquement la tension statique de la pile en fonction
du courant. Ce niveau d’abstraction est le plus simple. Il est modélisé
simplement par la caractéristique statique de la pile V = f(I) ;

2. le « niveau en couches » (Fig. 66(b)) est un niveau d’abstraction plus
détaillé car il prend en compte des phénomènes plus fins. Il s’agit du
modèle présenté dans ce chapitre. Il peut être décomposé, structurelle-
ment, en plusieurs parties : Une description du

rôle et des
caractéristiques
des composants de
la pile est donnée
plus en détail
dans [15]

– les plaques bipolaires cathodiques (plaques distributrices de gaz) qui
sont modélisées par des simples canaux dans lesquels les gaz peuvent
entrer et sortir. Dans ce modèle, les pertes de charge dans les canaux
ne sont pas prises en compte mais elles pourront être intégrées dans
un modèle plus fin,

– la couche de diffusion cathodique à travers laquelle l’oxygène et l’eau
diffusent,

– la vanne ou orifice de sortie des gaz qui permet de réguler la pression
cathodique,

– la couche catalytique où l’oxygène est consommé et l’eau est produite,
– la membrane où les phénomènes de transport d’eau ont lieu (la

diffusion d’azote n’est pas prise en compte),
– la couche catalytique anodique où l’hydrogène est consommé,
– la couche de diffusion anodique à travers laquelle l’hydrogène et

l’eau diffusent,
– les plaques bipolaires anodiques.

Chaque composant impose sa propre tension qui est dépendante d’une
quantité (variable) du composant (p. ex., courant, pression partielle). La ten-
sion totale de la pile est obtenue par la mise en série des composants. Chacun
de ces composants peut être décrit, modélisé, testé et validé indépendamment.
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Liste des hypothèses

Pour une première approche, un nombre important d’hypothèses ont été
formulées. La complexification du modèle consistera à enlever une à une ces
hypothèses :

H 1 Le phénomène de diffusion est considéré en régime permanent.

H 2 La diffusion est linéaire et orientée dans la direction horizontale (gradient spa-
tial de concentration constant).

H 3 L’azote ne diffuse ni à travers les couches de diffusion ni à travers la membrane.

H 4 Il n’y a pas de chute de pression (pertes de charge) dans les canaux d’alimen-
tation en gaz.

H 5 La pression d’hydrogène est constante et parfaitement régulée.

H 6 La température dans la pile est homogène.

H 7 Les volumes des canaux sont constants.

H 8 Il n’y a pas d’accumulation d’eau dans les couches catalytiques cathodique et
anodique.

H 9 L’activité cathodique de l’anode est considérée tellement élevée que toutes les
pertes d’activation sont localisées à la cathode.

H 10 Même si plus ou moins de disparités existent entre les tensions des cellules
constituant le cœur de pile, on considère qu’une pile de n cellules est n fois le
comportement d’une cellule moyenne équivalente. Remarque : le VHDL-AMS per-
mettrait, grâce à une fonction (generate), d’instancier n cellules pour construire
un cœur de pile composé de n cellules en série mais cette fonctionnalité n’est pas
utilisée ici.

H 11 Les gaz sont parfaits.

H 12 L’eau ne sort pas des canaux en phase liquide mais seulement en phase va-
peur : l’eau s’accumule ou s’évapore dans les canaux [73].

4.4.3 Modélisation des canaux d’alimentation en gaz

Cathode

D’après l’hypothèse H 4, les pertes de charge dans les canaux de la pile ne
sont pas considérées. Les pressions à l’entrée (indice in) et à la sortie (indice
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out) des canaux (exposant m) pC,m
in et pC,m

out , respectivement, sont égales à la
pression totale de la cathode (exposant C) pC :

H 4⇒ pC,m
in = pC,m

out = pC = pCO2 + pCN2 + pCH2O, (4.1)

où pCO2 , pCN2 et pCH2O sont, respectivement, les pressions partielles d’oxygène,
d’azote et de vapeur à la cathode (voir Fig. 67).

En considérant tous les gaz comme parfaits (H 11), on peut écrire,

pi =
ni R T
VC

, (4.2)

où pi est la pression partielle de l’espèce i et ni est le nombre de moles de
l’espèce i. VC représente le volume des canaux cathodiques et T la tempéra-
ture de la pile.

La dérivation de (4.2) donne :

dpi
d t

=
R T
VC

dni
d t

+
Rni
VC

d T
d t

−
ni R T
VC

2

d VC

d t
. (4.3)

D’après H 7 (d VC/d t = 0), l’équation précédente peut être simplifiée :

dpi
d t

=
R T
VC

dni
d t

+
Rni
VC

d T
d t

(4.4)

=
R T
VC

1

Mi

dmi
d t

+
Rmi

VCMi

d T
d t
, (4.5)
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où mi et Mi sont, respectivement, la masse et la masse molaire de l’espèce
i.

Chaque espèce au sein de la cathode peut soit entrer dans les canaux
(indice in), soit en sortir par la vanne (indice out) et se diriger vers les sites
catalytiques (indice inside). Le bilan massique de chaque espèce peut donc
être écrit :

dmi
d t

= qi,in + qi,out + qi,inside avec i ∈ {O2,N2,H2O} . (4.6)

Il doit être noté qu’il n’y a pas d’hypothèse sur le signe des débits mas-
siques. Ceux-ci sont imposés (1) par des auxiliaires externes comme le com-
presseur et l’humidificateur, (2) la vanne, (3) les sites catalytiques. Ils peuvent
être tout aussi bien positifs que négatifs, le signe étant dépendant du point
de fonctionnement de la pile.

L’équation (4.5) est valable uniquement pour les gaz alors que (4.6) s’ap-
plique aussi bien aux gaz qu’aux liquides. Le cas de l’eau liquide doit être
considéré afin de prendre en compte les conditions d’humidité dans les
canaux de la pile.

Deux équations doivent donc être ajoutées [73]. La première (4.7) vérifie
si la masse totale d’eau à l’intérieur du volume de contrôle (canaux) est
supérieure à la masse nécessaire pour saturer l’air mC, Sat

H2O . Si la masse de
vapeur d’eau est inférieure à mC, Sat

H2O , alors toute l’eau est en phase vapeur ;
dans le cas contraire, l’air est saturé (mC,VH2O = mC, Sat

H2O ).
La deuxième équation (4.8) lie entre elles la masse totale d’eau, la masse

d’eau en phase vapeur (exposant V) et la masse d’eau en phase liquide
(exposant L) :

mC,VH2O =

mCH2O si mCH2O 6 mC, Sat
H2O

mC, Sat
H2O sinon

(4.7)

avec

mCH2O = mC,VH2O +mC,LH2O . (4.8)

La masse d’eau saturante mC, Sat
H2O est calculée de la façon suivante :

mC, Sat
H2O =

pSat(T) VCMH2O

R T
, (4.9)

où pSat est la pression de saturation donnée par Springer et al. [82] :

log10

(
pSat(T)

1, 0 · 105

)
= −2, 1794+ 0, 02953 (T − 273, 15)

−9, 1837 · 10−5 (T − 273, 15)2

+1, 4454 · 10−7 (T − 273, 15)3. (4.10)

La température T et la pression pSat sont respectivement en kelvin et pascal.
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Finalement, un ensemble d’équations différentielles est obtenu :

dpCO2
d t

=
R T
VC

1

MO2

dmCO2
d t

+
RmCO2

VCMO2

d T
d t

(4.11)

dpCN2
d t

=
R T
VC

1

MN2

dmCN2
d t

+
RmCN2

VCMN2

d T
d t

(4.12)

dpCH2O

d t
=

R T
VC

1

MH2O

dmC,VH2O

d t
+

RmC,VH2O

VCMH2O

d T
d t

(4.13)

dmCO2
d t

= qCO2,in + qCO2,out + qCO2,inside (4.14)

dmCN2
d t

= qCN2,in + qCN2,out (4.15)

dmCH2O

d t
= qCH2O,in + qCH2O,out + qCH2O,inside (4.16)

D’après l’hypothèse H 3, la diffusion de l’azote n’est pas considérée, c’est
pourquoi, la conservation de masse de l’azote (4.15) ne tient pas compte de
qCN2,inside.

À partir de la pression partielle d’oxygène, la contribution de la cathode à
la force électromotrice (f.é.m.) peut être calculée [49] :

EC = n

[
1, 229− 0, 85 · 10−3 (T − 298, 15)+

R T
2 F

ln
(√

pCO2/101 325
)]

. (4.17)

Le code VHDL-AMS complet de ce composant est donné en annexes A.1
page 161.

Anode

Le modèle des canaux de l’anode (Fig. 68) est basé sur celui de la cathode
mais d’après l’hypothèse H 5, on considère que la pression d’hydrogène est
constante. La pile fonctionne en mode fermé (dead end). Ni l’hydrogène, ni
l’eau ne peuvent être évacués de la pile par les canaux anodiques. Un futur
modèle devra inclure la possibilité de réaliser les purges afin d’évacuer l’eau,
voire l’azote ayant migré de la cathode vers l’anode.

En considérant ces hypothèses, on peut écrire l’ensemble des équations
différentielles relatif à l’anode (exposant A) :

mA,VH2O =

mAH2O si mAH2O 6 mA, Sat
H2O

mA, Sat
H2O sinon

(4.18)

mAH2O = mA,VH2O +mA,LH2O (4.19)

mA, Sat
H2O =

pSat(T) VAMH2O

R T
(4.20)
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dpAH2O

d t
=

R T
VA

1

MH2O

dmA,VH2O

d t
+

RmA,VH2O

VAMH2O

d T
d t

(4.21)

dpAH2
d t

= 0 (4.22)

dmAH2O

d t
= qAH2O,inside (4.23)

où VA est le volume de l’anode. D’après l’hypothèse H 5, le débit d’hy-
drogène qAH2,in ne peut être contrôlé : il est imposé par les sites catalytiques
anodiques en aval des canaux ; à l’inverse, l’alimentation en air de la cathode
est imposée par le compresseur et l’humidificateur en amont des canaux.

À partir de la pression partielle d’hydrogène, la contribution de l’anode à
la f.é.m. de la pile peut être calculée [49] :

EA = n
R T
2 F

ln
(
pAH2/101 325

)
. (4.24)

4.4.4 Modélisation de la vanne de contrôle ou de l’orifice de sortie des gaz

Suivant le mode de fonctionnement de la pile, la pression à l’intérieur
de la cathode peut être contrôlée ou non. Le paramètre k, représentant
l’ouverture de la vanne peut être constant ou être utilisé comme une variable
supplémentaire de contrôle [73].
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La vanne, illustrée par la figure 69, peut être modélisée par un modèle
linéarisé d’une fuite isentropique [73] :

qV
tot = k

(
pV

tot, in − pV
tot, out

)
(4.25)

Un modèle non
linéarisé d’une
fuite isentropique a
été réalisé pour
modéliser les fuites
internes du
compresseur scroll
(page 82)

où qV
tot est le débit massique total à travers la vanne et pV

tot, in et pV
tot, out sont

les pressions totales à l’entrée et à la sortie de la vanne.
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pVH2O, out
pVH2O, in

pVN2, in
pVO2, in
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qVN2

qVH2O
qVH2O
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Fig. 69. Modèle de la vanne

Il existe trois espèces (O2, N2 et H2O) dans le gaz. Le débit massique total
peut donc être écrit :

qV
tot = qV

O2 + qV
N2 + qV

H2O (4.26)

avec,

qV
O2 = γO2 q

V
tot (4.27)

qV
N2 = γN2 q

V
tot (4.28)

qV
H2O = γH2O q

V
tot (4.29)

où γO2 , γN2 et γH2O sont, respectivement, les fractions massiques d’oxygène,
d’azote et de vapeur d’eau.

La fraction massique de chaque espèce est calculée de la façon suivante :

γO2 =
χO2MO2

χO2MO2 + χN2MN2 + χH2OMH2O
(4.30)

γN2 =
χN2MN2

χO2MO2 + χN2MN2 + χH2OMH2O
(4.31)

γH2O =
χH2OMH2O

χO2MO2 + χN2MN2 + χH2OMH2O
(4.32)

où χO2 , χN2 et χH2O sont, respectivement, les fractions molaires d’oxygène,
d’azote et de vapeur d’eau.

Le calcul des fractions molaires diffère suivant si le débit massique est
positif (pV

tot, in > pV
tot, out) ou non (pV

tot, in 6 pV
tot, out). Même si dans la pile le
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débit devrait toujours être positif, le cas d’un débit négatif est pris en compte
afin de modéliser de manière complète la vanne.

χO2 =

pV
O2, in/p

V
tot, in si pV

tot, in > pV
tot, out

pV
O2, out/p

V
tot, out sinon

(4.33)

χN2 =

pV
N2, in/p

V
tot, in si pV

tot, in > pV
tot, out

pV
N2, out/p

V
tot, out sinon

(4.34)

χH2O =

pV
H2O, in/p

V
tot, in si pV

tot, in > pV
tot, out

pV
H2O, out/p

V
tot, out sinon

(4.35)

Les pressions totales à l’entrée et à la sortie dépendent aussi des trois
espèces :

pV
tot, in = pV

O2, in + pV
N2, in + pV

H2O, in (4.36)

pV
tot, out = pV

O2, out + pV
N2, out + pV

H2O, out (4.37)

4.4.5 Modélisation des sites catalytiques

Les sites catalytiques (Fig. 70) imposent les débits massiques en fonction
du courant (I) délivré par la pile.
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Fig. 70. Couche catalytique

Cathode

Le courant électrique impose un débit massique d’oxygène des canaux vers
les sites catalytiques (indice c) en passant par la couche de diffusion (indice
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GDL). Le débit d’oxygène imposé par les sites catalytiques à la couche de
diffusion qC, c

O2 GDL est donné par :

qC, c
O2,GDL = MO2

I n

4 F
. (4.38)

Dans le même temps, l’eau est produite :

qC, c
H2O,prod = MH2O

I n

2 F
. (4.39)

Le débit massique de vapeur d’eau qC, c
H2O,M provenant de la membrane

(voir Fig. 70) vers les sites catalytiques n’est pas connu a priori. Il est imposé
par la membrane et sera présenté dans le modèle de la membrane (part. 4.4.9).

De plus, d’après l’hypothèse H 8, il n’y a pas d’accumulation d’eau dans
les sites catalytiques (dmH2O/d t = 0). Le bilan massique d’eau peut donc
être écrit :

qC, c
H2O,GDL = −

(
qC, c

H2O,M + qC, c
H2O,prod

)
. (4.40)

Le signe moins tient compte des conventions de signe. Si le débit massique
d’eau produite qC, c

H2O,prod dans les sites catalytiques est toujours positif, la
quantité d’eau échangée entre la membrane et les sites catalytiques qC, c

H2O,M
peut être soit positif (l’eau vient de la membrane), soit négatif (l’eau est
absorbé par la membrane).

La chute de tension due aux pertes d’activations est [49] :

VC, c
act = −nA ln

(
j

b

)
, (4.41)

où A et b sont des coefficients empiriques. Le courant j est défini de la
façon suivante :

j =
n I

Stot
, (4.42)

où Stot est la surface active totale de la pile et n, le nombre de cellules de
la PàC.

Anode

Le courant électrique impose un débit d’hydrogène des canaux anodiques
vers les sites catalytiques en passant par la couche de diffusion. Le débit
massique d’hydrogène qA, c

H2 GDL imposé par les sites catalytiques anodiques à
la couche de diffusion est donné par :

qA, c
H2,GDL = MH2

I n

2 F
. (4.43)
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Il n’y a pas de production d’eau à l’anode. Le débit massique d’eau pro-
venant de la membrane qC, c

H2O,M n’est pas connu a priori, il est imposé par la
membrane et sera présenté dans le modèle de la membrane (part. 4.4.9).

De plus, d’après l’hypothèse H 8, il n’y a pas d’accumulation d’eau dans
les sites catalytiques (dmH2O/d t = 0).

Le bilan massique d’eau peut donc être écrit :

qA, c
H2O,GDL = −qC, c

H2O,M. (4.44)

D’après l’hypothèse H 9, il n’y a pas de chute de tension dans les sites
catalytiques :

VA, c
act = 0. (4.45)

4.4.6 Modélisation des couches de diffusion

La relation entre la densité de courant j et le flux molaire J (donné en
mol cm−2 s−1) venant des canaux vers les sites catalytiques est :

J =
j

ne F
, (4.46)

où ne est le nombre d’électrons mis en jeu dans la réaction.
En régime permanent (H 1), le flux molaire des réactants (des canaux

vers les sites catalytiques) est égal au flux molaire des produits (des sites
catalytiques vers les canaux).

Diffusion

La loi de Fick décrit la diffusion suivant l’équation suivante [65] :

J = −D
d c
d x
, (4.47)

où J représente le flux molaire de diffusion, c la concentration molaire et
D le coefficient de diffusion.

D’après l’hypothèse H 2, l’équation (4.47) peut être écrite sous la forme :

J = −D
ci(δ) − ci(0)

δ
, (4.48)

où ci(x) est la concentration du réactant i à l’abscisse x et δ l’épaisseur de
la couche de diffusion exprimée en centimètres.

Notons que J peut être soit positif (réactant) soit négatif (produit) comme
l’illustre la figure 71.

Le flux de l’espèce i, noté Ji, peut être calculé à partir du débit massique
qi d’après la formule suivante :

qi = JiMi Stot, (4.49)
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où Mi est la masse molaire de l’espèce i et Stot la surface active totale de la
pile.

Les profils de concentration en régime permanent dans la couche de
diffusion sont donnés par la figure 71.
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Fig. 71. Couches de diffusion et profils des concentrations en régime permanent

La concentration de l’espèce i, ci(x), peut tout aussi être écrite en fonction
de la fraction molaire χi(x) et de la pression totale p ou de la pression partielle
pi(x) :

ci(x) =
p

R T
χi(x) =

1

R T
pi(x). (4.50)

Pour des pressions faibles, le coefficient de diffusion binaire Dij (deux
espèces i et j) dépend de la pression et de la température d’après la loi des
gaz de Slattery et Bird [81] :

p ·Dij = a

(
T√
Tci Tcj

)b (
pci pcj

) 1
3
(
Tci Tcj

) 5
12

(
1

Mi
+

1

Mj

) 1
2

, (4.51)
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où p est la pression totale (atm), Dij le coefficient de diffusion binaire
(cm2/s) et T la température (K). Mx est la masse molaire de l’espèce x, Tcx et
pcx sont la température et la pression critiques de l’espèce x (x ∈ {i, j}).

Les coefficients a et b diffèrent suivant si l’une des espèces est un gaz
polaire ou non (eau dans ce cas). Alors,

a = 2, 745× 10−4 et b = 1, 823 (4.52)

si la paire de gaz contient ne contient pas de gaz polaire et

a = 3, 640× 10−4 et b = 2, 334 (4.53)

si la paire de gaz contient un gaz polaire, en l’occurrence l’eau.
Les températures et pressions critiques des différentes espèces interagissant

dans une pile à combustible sont données dans le tableau 3 [65].

Espèce Masse molaire Tc (K) pc (atm)

H2 2,016 33,3 12,80
Air 28,964 132,4 37,0
N2 28,013 126,2 33,5
O2 31,999 154,4 49,7

H2O 18,015 647,3 217,5

Tab. 3. Propriétés critiques des gaz

Pour des supports poreux, le coefficient de diffusion donné par (4.51) doit
être corrigé pour prendre en compte l’effet des pores du matériau (porosité et
tortuosité). Généralement, le coefficient est corrigé par la diffusivité effective
connue sous le nom de correction de Bruggemann [65, 82] :

Deff
ij = Dijε

τ ou Dij
ε

τ
pour des températures élevées, (4.54)

où ε représente la porosité du matériau (environ 0,4 pour les électrodes
de pile à combustible8) et τ représente la tortuosité (de 1,5 à 10 pour les
électrodes de pile à combustible).

4.4.7 Cathode

Deux espèces, O2 et H2O, sont présentes à l’interface de la couche de
diffusion (l’hypothèse H 3 permet de négliger la diffusion d’azote) et (4.54)
est utilisée pour calculer Deff

O2,H2O.

8 Une porosité de 0,4 indique que 40 % du volume total de l’électrode est occupé par des pores.
À l’air libre, la porosité est égale à 1 et le coefficient de diffusion donné par (4.51) est utilisé.
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D’après (4.48) et (4.50), les pressions partielles d’oxygène et de vapeur
d’eau à l’interface des sites catalytiques peuvent être calculées par :

pO2(δ
C) = pO2(0) −

JCO2 R T

Deff
O2,H2O

δC (4.55)

pH2O(δC) = pH2O(0) −
JCH2O R T

Deff
O2H2O

δC (4.56)

où le coefficient de diffusion binaire Deff
O2,H2O est déterminé à partir de

(4.51), (4.52) et (4.54).
Les flux molaires JCO2 et JCH2O sont calculés à partir des débits massiques

correspondant qCO2 et qCH2O avec (4.49).
La chute de tension par concentration est déduite des pressions partielles

d’oxygène de part et d’autre de la couche de diffusion :

VC,GDL
conc = −nC ln

(
pO2(0)

pO2(δ
C)

)
. (4.57)

Le code complet en VHDL-AMS du composant est donné en annexes A.2
page 167.

4.4.8 Anode

Deux espèces, H2 et H2O, sont présentes à l’interface de la couche de
diffusion et l’équation (4.54) est utilisée pour calculer Deff

H2,H2O.
D’après (4.48) et (4.50), la pression partielle d’hydrogène et de vapeur d’eau

à l’interface des sites catalytiques peuvent être calculées par :

pH2(δ
A) = pH2(0) −

JAH2 R T

Deff
H2,H2O

δA (4.58)

pH2O(δA) = pH2O(0) −
JAH2O R T

Deff
H2H2O

δA (4.59)

où le coefficient de diffusion binaire Deff
H2,H2O est déterminé à partir de

(4.51), (4.52) et (4.54).
Les flux molaires JAH2 et JAH2O sont calculés à partir des débits massiques

correspondant qAH2 et qAH2O avec (4.49).
La chute de tension par concentration (indice conc) est déduite des concen-

trations (ou pressions partielles) d’hydrogène de part et d’autre de la couche
de diffusion :

VA,GDL
conc = −nC ln

(
pH2(0)

pH2(δ
A)

)
(4.60)

où C est un coefficient empirique et n, le nombres de cellules de la PàC.
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4.4.9 Modélisation de la membrane

Le modèle de la membrane (voir Fig. 72) que nous avons développé est celui
présenté par Springer et al. [82]. Il s’agit d’un modèle monodimensionnel,
isotherme. Les auteurs ont déterminé des relations empiriques corrélant la
conductivité de la membrane, la porosité de l’électrode et le contenu d’eau
dans une membrane de type Nafion.

La résistance de la membrane est déduite à partir de sa conductivité.
Puisque cette conductivité est hautement dépendante de son contenu en eau,
il est essentiel de connaître comment le contenu en eau de la membrane varie
à dans celle-ci. Deux phénomènes antagonistes opèrent dans la membrane
et doivent être pris en compte : l’électro-osmose (electro-osmotic drag) et la
diffusion (back diffusion). Ces deux phénomènes seront présentés et modélisés
dans les parties suivantes.

catalytiques

cathodiques

Sites

catalytiques

anodiques

Sites

VMOhm

JMH2O,drag

JMH2O,diff

〈λ〉

x

λC λAqMH2O, net
qMH2O, net

Fig. 72. Membrane

Contenu en eau de la membrane

Le contenu en eau dans une membrane de type Nafion, représenté par
λ, n’est pas uniforme. Le coefficient λ est défini comme étant le rapport du
nombre de molécules d’eau par site chargé (sites sulfonates). Les résultats
expérimentaux ont montré que λ peut varier de zéro (membrane complè-
tement déshydratée) à vingt-deux (membrane complètement saturée, sous
certaines conditions) [65]. Afin de calculer le profil d’eau dans la membrane,
les conditions limites doivent être connues. Le contenu d’eau est lié à l’activité
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de l’eau à l’interface de la membrane suivant la relation [82] :

λ =


0, 043+ 17, 81 aH2O − 39, 85 a2H2O + 36, 0 a3H2O

si 0 < aH2O 6 1

14+ 1, 4(aH2O − 1) si 1 < aH2O 6 3

(4.61)

Cette relation a été déterminée pour une température de 30 ◦C mais Sprin-
ger et al. [82] ont supposé qu’elle restait valide pour des températures infé-
rieures à 80 ◦C.

L’activité de l’eau est calculée à partir de la pression partielle d’eau pH2O
et de la pression de saturation pSat :

aH2O =
pH2O

pSat(T)
, (4.62)

où la pression de saturation pSat a déjà été donnée par l’équation (4.10)
page 133.

À partir de ces conditions limites, déterminées à la cathode (exposant C)
et à l’anode (exposant A), le contenu en eau moyen de la membrane Nafion
peut être calculé :

〈λ〉 =
λC + λA

2
. (4.63)

λC et λA sont déterminés à partir de (4.61) et des pressions de vapeur
imposées à la cathode et à l’anode.

Électro-osmose

Soumis à un champ électrique, les protons migrent à travers les pores de
la membrane (de l’anode vers la cathode) et entraînent dans leur sillage une
ou plusieurs molécules d’eau. L’intensité à laquelle chaque proton entraîne
les molécules d’eau est quantifiée par le coefficient d’électro-osmose ndrag
défini comme le nombre de molécule d’eau accompagnant le mouvement de
chaque proton [65]. Il est communément admis que ndrag varie linéairement
avec λ suivant la relation [82] :

ndrag = nSat
drag

λ

22
pour 0 6 λ 6 22, (4.64)

où nSat
drag ≈ 2, 5 est le coefficient d’électro-osmose pour des conditions

d’hydratation maximale.
D’autres expressions du coefficient d’électro-osmose ont été présentées dans

la littérature [36, 99] mais l’expression (4.64) a largement été utilisée [73, 82]
et a montrée de bons résultats.

Le flux électro-osmotique (indice drag) d’eau JMH2O,drag (mol cm−2 s−1) de
l’anode vers la cathode est une fonction de la densité de courant j (A cm−2)
et du coefficient d’électro-osmose ndrag [65] :

JMH2O,drag = 2ndrag
j

2 F
(4.65)
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Diffusion

Quand la concentration d’eau à la cathode est supérieure à la concentration
d’eau à l’anode, l’eau diffuse de la cathode vers l’anode. Ce phénomène
compense l’effet du flux électro-osmotique. Le flux de diffusion (indice diff)
d’eau peut être déterminé par [82] :

JMH2O,diff = −
ρdry

Mm
Dλ

d λ
d x
, (4.66)

où ρdry est la masse volumique sèche du Nafion (0, 00197 kg/cm3 [65]),
Mm est la masse équivalente9 du Nafion (Mm = 1, 0 kg/mol [65]) et x la
direction normale à l’épaisseur de la membrane de l’anode vers la cathode.

La valeur numérique du coefficient de diffusion de l’eau dans la membrane
Dλ (cm2/s) n’est pas constante ; elle dépend de la température T et de la
quantité d’eau λ contenue dans la membrane suivant l’expression [82] :

Dλ = 10−6 exp
[
2 416

(
1

303
−
1

T

)]
(
2, 563− 0, 33 λ+ 0, 0264 λ2 − 0, 000671 λ3

)
pour λ > 4. (4.67)

De même que pour le coefficient d’électro-osmose d’autres expressions
du coefficient de diffusion de l’eau dans la membrane ont été publiées [62].
L’expression (4.67) est valide uniquement si λ est supérieur à quatre ; dans
le cas contraire d’autres expressions sont données par Pukrushpan et al.
[73] mais les conditions de fonctionnement correspondent à des points de
fonctionnement pour lesquels la membrane est sévèrement déshydratée.

Bilan massique de l’eau

En combinant (4.65) et (4.66), le flux total d’eau dans la membrane peut
être calculé :

JMH2O,net = 2ndrag
j

2 F
−
ρdry

Mm
Dλ

d λ
d x

. (4.68)

Comme l’ont proposé Springer et al. [82] mais aussi O’Hayre et al. [65],
l’équation précédente peut être réarrangée en posant JMH2O,net = α j/(2 F)

où α est une inconnue représentant le rapport entre le flux d’eau dans la
membrane et le flux d’hydrogène :

d λ
d x

=

(
2nSat

drag
λ

22
−α

)
jMm

2 F ρdryDλ
. (4.69)

9 En chimie des polymères, la masse équivalente correspond à la quantité de groupes fonction-
nels réactifs sur la chaîne polymère. Sa valeur décrit la quantité de résine solide qui comprend
une mole de groupe fonctionnel réactif.
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Le débit massique total d’eau à travers la membrane peut être calculé à
partir de (4.49) :

qM
H2O,net = MH2O J

M
H2O,net Stot = MH2O α

j

2 F
Stot. (4.70)

Dans l’équation différentielle ordinaire (4.69), il y a deux inconnues : λ et
α. Cette équation ne peut pas être résolue analytiquement car Dλ est une
fonction de λ. Cependant, si Dλ ne change pas trop en fonction de λ quand λ
est supérieur à 4 (Pukrushpan et al. [73] considèrent Dλ constant pour λ > 4),
une estimation de Dλ peut être trouvée et l’équation (4.69) peut être résolue
analytiquement.

Le coefficient de diffusion de l’eau dans la membrane est calculé de la
façon suivante :

Dλ ≈ D〈λ〉 (4.71)

où 〈λ〉 est le contenu moyen de la membrane donné par (4.63).
La résolution de (4.69) donne le profil de λ dans la membrane,

λ(x) =
11α

nSat
drag

+C exp

(
jMm n

Sat
drag

22 F ρdryD〈λ〉
x

)
. (4.72)

Les deux inconnues α et C (constante d’intégration) peuvent être calculées
grâce aux conditions limites λ(0) et λ(δM) calculées à partir de (4.61).

Résistance spécifique de la membrane et chute de tension

La conductivité du Nafion σM (S cm−1) est donnée par Springer et al. [82] :

σM(T, λ) = σ303 K(λ) exp
[
1 268

(
1

303
−
1

T

)]
(4.73)

où,

σ303 K(λ) = σ1 λ− σ2 (4.74)

avec, σ1 = 0, 005193 and σ2 = 0, 00326.
La résistance spécifique de la membrane rM (Ω cm2) est obtenue en inté-

grant la résistance spécifique locale sur l’épaisseur de la membrane δM (cm) :

rM =

∫δM

0

d x
σM(T, λ(x))

. (4.75)
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Finalement, après résolution de l’intégrale (4.75) :

rM =
2 exp

[
1 268

(
1
T − 1

303

)]
jMm

(
22 σ1 α− 2 σ2 n

Sat
drag

) [−22 FρdryD〈λ〉

· ln

(
22 σ1 α+ 2 σ1Cn

Sat
drag

· e
δM jMm

nSat
drag

22 FρdryD〈λ〉 − 2 σ2 n
Sat
drag

)
+δM j nSat

drag + 22 F ρdryD〈λ〉

· ln
(
22 σ1 α+ 2 σ1Cn

Sat
drag − 2 σ2 n

Sat
drag

)]
. (4.76)

L’épaisseur de la membrane dépend des types de membranes qui sont
résumés dans le tableau 4.

Nom δM (mil) δM (µm)

Nafion 117 7 178
Nafion 115 5 127
Nafion 112 2 51

Tab. 4. Types membranes (fonction de l’épaisseur)

La chute de tension induite sur la pile par la résistance de la membrane est
déduite de sa résistance spécifique rM et de la densité de courant j d’après la
loi d’Ohm :

VM
Ohm = −n rM j. (4.77)

4.5 simulation et validation expérimentale

4.5.1 Identification des paramètres empiriques du modèle

La simulation du modèle a été réalisée sur deux plateformes : Smash de
Dolphin Integration et Simplorer de Ansoft. Le logiciel Simplorer propose des
outils d’optimisation comme l’algorithme du simplex ou les algorithmes
génétiques qui ont été utilisés pour identifier les paramètres du module Nexa
1, 2 kW de Ballard.

La méthode d’identification est illustrée sur la figure 73. Les mesures
expérimentales ont été importées dans le logiciel sous forme de table 2D. Les
mesures de la température (le modèle ne tient pas compte du calcul de la
température), le courant électrique et le débit d’air sont utilisées comme des
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entrées du modèle. Les tensions simulée et expérimentale sont comparées
pour un jeu de paramètres donnés. L’intégrale de l’erreur quadratique sur un
cycle de fonctionnement est calculée. Il s’agit de la « fonction objectif » ou
« fonction coût » à minimiser en faisant varier les paramètres d’identification
(Stot, A, b, C, VC, VA).

Puisque le module Nexa est un système en boucle fermée et que toutes
les données ne sont pas mesurées ou mesurables, il a été supposé que les
volumes de la cathode et de l’anode étaient identiques et que la cathode était
parfaitement humidifiée, c’est-à-dire pCH2O = pSat.
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Fig. 73. Méthode d’identification des paramètres

Une analyse de sensibilité des paramètres sur la fonction objectif (intégrale
de l’erreur quadratique) autour de la valeur numérique obtenue a été réalisée.
Les résultats sont donnés sur les figures 74 et 75. L’intégrale de l’erreur
quadratique a été tracée en fonction de la valeur de chaque paramètre autour
de la solution obtenue par optimisation.

Comme l’indiquent ces figures, uniquement trois paramètres (A, b et Stot)
ont une influence sur la fonction objectif. Ces trois paramètres sont optimaux
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car ils minimisent la fonction objectif.
Néanmoins, deux paramètres (C et V) n’ont pratiquement pas d’influence

sur le résultat obtenu. Ils ne semblent, en effet, pas avoir d’influence notable
sur la tension dans les conditions expérimentales données. L’explication de cette
insensibilité est différente pour chaque paramètre :

– Le coefficient des pertes par concentration, C : la pile à combustible utilisée
pour valider le modèle ne n’autorise pas un fonctionnement à un courant
et un coefficient de rapport à la stœchiométrie permettant aux pertes par
concentration d’être prédominantes. Dans les conditions où les essais ont
été menés, les pertes par concentration ne sont pas assez significatives
pour noter une influence notable sur la tension de la pile. Pour identifier
ce paramètre, les tests devraient être réalisés, si possible, à un courant
élevé et un coefficient de rapport à la stœchiométrie plus faible (sur
la Nexa il est autour de 4–5 ) afin que la pression partielle d’oxygène
puisse baisser. Ces tests ne peuvent pas être réalisés avec le module Nexa
car le système dispose de protections et s’arrête si la pression partielle
d’oxygène chute.

– Les volumes de la cathode et de l’anode V : la pile Nexa fonctionne à une
pression très proche de la pression atmosphérique. De plus la sortie de la
cathode est ouverte. Il n’y a pas de vanne de contrôle de pression. Dans
ce cas, la dynamique de la pression n’est pas réellement significative
quand le débit d’air change : la pression de l’air, quel que soit le débit
d’air reste très proche de la pression atmosphérique. Afin d’identifier les
volumes des canaux, les tests devraient être effectués à une pression plus
élevée autour de 2 − 3 bar (c.-à-d., avec une pile à combustible différente).
Une telle pression permettrait d’évaluer l’influence d’un changement de
débit sur la pression dans les canaux et par conséquent de déterminer la
valeur numérique du volume des canaux.

4.5.2 Comparaison des résultats expérimentaux et simulés

La figure 76 montre le courant demandé à la pile à combustible. Les tensions
expérimentale et simulée sont tracées sur la figure 77 : les résultats sont très
proches et montrent que le modèle simule assez bien le comportement de
la tension. Des différences sont cependant à noter pour des faibles et forts
courants. Cette différence peut être en partie expliquée par l’hypothèse que
l’air est saturé dans la cathode : le temps de réponse de l’échangeur de masse
et de chaleur (humidificateur) de la Nexa n’est pas connu et peut avoir une
influence sur le contenu en eau de l’air à l’entrée de la pile. Les grands temps
de réponse sur la tension entre 1 500 secondes et 2 000 secondes peuvent être
expliqués par la constante de temps de l’humidificateur et/ou le transitoire
dans les transferts d’eau dans la membrane : le modèle pour ces phénomènes
est en régime permanent. Un modèle plus fin doit donc être élaboré pour
prendre en compte ces aspects.

Cependant, les erreurs sur la tension entre le modèle et l’expérience, pour
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des faibles courants, n’ont pas une grande influence sur la puissance délivrée
par la pile comme on peut le voir sur la figure 78. Les puissances simulée et
expérimentale sont très proches : ce modèle peut par conséquent être utilisé
dans un système où la pile à combustible est associée à d’autres sources
d’énergie.
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Fig. 78. Puissances expérimentale et simulée

Comme il a été vu dans l’équation (4.76), la résistance spécifique de la
membrane dépend de la température de fonctionnement de la pile (Fig. 79),
du contenu d’eau (Fig. 80) et de la densité de courant. Cette dépendance a
notamment été étudiée et démontrée expérimentalement par Friede et al. [34,
35]. Mann et al. [56] ont proposé une expression empirique pour déterminer la
valeur de la résistance spécifique de la membrane (voir Fig. 81). Les résultats
prédits par (4.76) concordent bien avec ces travaux. On peut remarquer
sur la figure 81 que la résistance de la membrane est loin d’être constante
comme cela est considéré dans certains articles. Par exemple, au début de
la simulation, la résistance spécifique est égale à 80 mΩ cm−2 et vers 1 500
secondes où le courant est pourtant le même (voir Fig. 76), la résistance
spécifique est plus petite que 60 mΩ cm−2 car le contenu en eau dans la
membrane mais surtout la température sont différents.

D’après le profil de la résistance obtenu en simulation (voir Fig. 81), la
tension devrait décroître entre 1 700 s et 2 000 s car la résistance augmente.
Cependant, le courant est très faible et l’effet de la résistance sur la tension
n’est pas prédominant. Le contenu en eau de la membrane du côté de la
cathode décroît à cause de la température. En effet, la pression partielle d’eau
dans la cathode décroît et, par conséquent, la pression partielle d’oxygène
augmente légèrement. D’après l’équation de Nernst, si la pression partielle
d’oxygène augmente, la tension augmente. Ce phénomène explique la légère
augmentation de la tension de la pile entre 1 700 s and 2 000 s.
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par Mann et al. [56], Farret et Simoes [33]

4.6 conclusion

Le modèle de cœur de pile à combustible prend en compte un grand
nombre de phénomènes nécessaires à la gestion de l’air dans une pile à
combustible. Ainsi, la migration d’eau à travers la membrane (électro-osmose,
diffusion) est prise en compte afin de déterminer la résistance de la membrane
(pertes ohmiques). Le modèle et l’expérimentation concordent relativement
bien en utilisant un minimum de paramètres à identifier

Toutefois, pour qu’il soit parfaitement adapté à la gestion de l’air dans les
piles à combustible, ce modèle doit inclure la dynamique de la température,
mais aussi, phénomène plus important, l’influence de l’eau liquide dans les
canaux. Ce dernier point sera intégré par la suite en se basant sur les travaux
de Baschuk et Xianguo [6]. La dynamique de la température sera modélisée
en considérant la pile comme un volume homogène d’une capacité thermique
donnée, les sources de chaleur étant les pertes relatives aux irréversibilités
d’activation, de concentration et ohmiques.

L’identification des paramètres ne peut se faire qu’avec un système dans
lequel on dispose de tous les degrés de liberté possibles en termes de contrôle
(système en boucle ouverte) ce qui n’est pas le cas avec le module Nexa.
Dans le cadre du projet Fisypac, un banc de tests d’une pile à combustible
de 13 kW est mis en place. Ce banc permettra à terme d’évaluer l’influence
des différentes variables (température, pression, stœchiométrie, etc.) sur le
fonctionnement de la pile. Il permettra, ainsi, d’identifier les paramètres
empiriques avec beaucoup plus de précision.





C O N C L U S I O N G É N É R A L E

Ce mémoire de thèse a montré l’importance du système de gestion de
l’air (alimentation en air et humidification) dans les piles à combustible. Le
chapitre 1 a exposé les problématiques et les objectifs relatifs à ce système
en mettant en exergue les points bloquants que sont le choix du système
de compression (technologie, architecture) et la prise en compte des inter-
dépendances entre ce système et le cœur de pile. Il a été montré également,
que seule une approche globale du système permet d’appréhender toute la
complexité du dispositif. Il est en effet nécessaire de modéliser les différents
composants du système pile à combustible dans l’optique de construire, à
partir de ces briques élémentaires, le système complet. C’est dans cet esprit,
que cette thèse s’est inscrite en proposant des modèles du compresseur scroll
et du cœur d’une pile à combustible de type PEFC.

Un modèle analytique original du compresseur scroll a été développé et
présenté dans le chapitre 2. L’approche adoptée, basée sur la description
géométrique du compresseur, a été étudiée afin qu’elle soit applicable à
d’autres compresseurs volumétriques. Cette modélisation, paramétrable, per-
met non seulement de tracer les différentes cartes du compresseur mais aussi
de prédire les ondulations de pression qui, rappelons-le, sont critiques pour
la pile à combustible. Couplé au modèle analytique du moteur électrique
d’entraînement, il permettra d’optimiser l’ensemble moteur-compresseur
mais aussi l’ensemble moteur, compresseur ainsi que le contrôle. Enfin, le
moteur, le compresseur, la pile à combustible et le contrôle associé pour-
ront être simulés conjointement au sein d’un même modèle. Le modèle du
compresseur peut encore être amélioré et plus particulièrement en ce qui
concerne les aspects thermiques. En effet, l’hypothèse adiabatique est pas-
sablement forte, car les frottements entre les deux spirales du compresseur
sont relativement importants et le compresseur n’est pas lubrifié. Ces frotte-
ments, non considérés dans le modèle, génèrent de la chaleur supplémentaire
qui soit, réchauffe la carcasse du compresseur avec une évacuation dans
l’environnement, soit réchauffe l’air à l’intérieur du compresseur. Dans une
optique d’intégration du processus d’humidification dans le compresseur
(injection de micro-gouttelettes d’eau), un modèle thermique, plus fin, devra
nécessairement être ajouté. Il est à signaler par ailleurs, que ce travail est en
cours de réalisation dans notre laboratoire.

Le modèle du cœur de la pile à combustible PEFC, basé sur plusieurs
hypothèses a été présenté (chapitre 4). Il ne s’agit encore que d’un embryon
de modèle qui doit être affiné afin de prendre en compte tous les phénomènes
significatifs pour la gestion de l’air. Les phénomènes d’électro-osmose et de
diffusion de l’eau à travers la membrane sont considérés. Ils permettent de
prédire le contenu en eau de la membrane et, par conséquent, sa résistance
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et les pertes ohmiques associées. La prise en compte du phénomène de
noyage des électrodes, très critique pour une pile à combustible, nécessite un
modèle diphasique et certainement bidimensionnel afin d’évaluer l’effet des
gouttelettes d’eau dans les canaux et sur les sites catalytiques. La gestion de
l’eau étant très dépendante de la température, un modèle thermique de la
pile, associé au circuit auxiliaire de refroidissement devra être ajouté.
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Fig. 82. Plate-forme de conception de moto-compresseurs pour l’alimentation en air
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Les modèles du compresseur et de la pile à combustible ont nécessité la
mise en place de bancs de tests afin d’enrichir, de valider ou d’identifier les
paramètres de ces modèles. En ce qui concerne la pile à combustible, un
système déjà existant, le module Nexa de Ballard, a été utilisé en attendant
la mise en place d’un banc de test (en cours de montage) d’une pile à
combustible d’une puissance électrique de 13 kW. Pour le compresseur, le
banc de tests a été conçu et monté au laboratoire. Il a été réalisé de façon
modulaire permettant de tester tous types de compresseurs volumétriques.
L’automatisation du banc a permis de réaliser un grand nombre d’essais sur
plusieurs compresseurs de façon rapide, précise et reproductible.

Tout ce travail, s’intègre dans un projet plus global de l’équipe de recherche
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à l’UTBM. En effet, le laboratoire s’intéresse de près aux problématiques
des transports en étudiant et imaginant les différentes solutions potentielles
du futur. Ainsi, véhicules électriques, banc de tests hybrides (thermique,
électrique, architecture série et parallèle) et piles à combustible cohabitent
au sein d’une même plate-forme expérimentale. Ces projets s’inscrivent
également dans les objectifs du pôle de compétitivité « Véhicule du Futur »
dont l’ambition est de proposer et de mettre en œuvre des solutions de niveau
mondial au service des véhicules et des mobilités du futur.

Dans le but de développer les solutions du futur, toutes les configurations
possibles ne peuvent être testées expérimentalement pour des raisons évi-
dentes. Il est donc nécessaire de développer des outils permettant de tester
les solutions virtuellement, c’est-à-dire, en simulation. Pour la gestion de
l’air dans les piles à combustible, une plate-forme numérique d’aide à la
conception et au dimensionnement de moto-compresseurs est mise en place.
La philosophie générale de cette plate-forme est présentée sur la figure 82. À
partir des spécifications, par exemple le profil routier d’une voiture à PàC, les
solutions sont conçues (flèche bleue descendante dans le cycle de conception
en V sur la figure 82) et simulées en combinant les composants élémentaires
(flèche violette en pointillées montante) en sous-système et les sous-systèmes
en un système global comme par exemple le moto-compresseur humidifica-
teur associé à une PàC.

Cette approche nécessite un langage de modélisation multi-physique et
multi-abstraction permettant de combiner, sans passer par des analogies
physiques (p. ex., circuits équivalents électriques), les composants électriques,
thermiques et mécaniques dans un système global. Il a été montré dans cette
thèse que ce langage est par excellence le VHDL-AMS. La mise en place
d’une plate-forme de prototypage virtuel nécessite, d’autre part, la constitution
de bibliothèques de composants et de systèmes dédiés à la gestion de l’air
des piles à combustible permettant de simuler soit l’ensemble du système,
soit des parties.

Il est nécessaire, dans la plupart des cas, de valider les modèles de com-
posants. La plate-forme de prototypage virtuel doit, dès lors, être associée à
une plate-forme expérimentale comme celle développée pour les compresseurs
volumétriques. Cette plate-forme expérimentale permet d’enrichir la biblio-
thèque de la plate-forme de prototypage virtuel afin d’avoir des modèles au
plus proche de la réalité.

Dans certains cas, il est nécessaire de tester expérimentalement une partie
du système global en prenant en considération les interactions avec le sys-
tème global. Il faut donc avoir recours à ce qui est communément appelé le
Hardware-in-The-Loop ou HIL. Dans un tel dispositif, une partie du système
est réelle et l’autre est simulée à partir des modèles. Cette partie est émulée
au moyen d’actionneurs (ou composants physiques) reproduisant son com-
portement. Le HIL a été utilisé dans le cadre de cette thèse et a fait l’objet de
deux publications [16, 17] (soumise et en 1ère révision). Il s’agissait émuler le
véhicule et le système PàC et de contrôler le compresseur en conséquence.
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É L É M E N T S D E C O D E V H D L - A M S D U M O D È L E D E L A
P À C

a.1 modèle complet des canaux cathodiques

1 -------------------------------------------
2 -- Title : Cathode gas channel
3 -- Project : Fuel cell model
4 -------------------------------------------
5 -- File : cathode_channels_v.3.0.vhd
6 -- Author : Benjamin Blunier
7 -- Company : UTBM
8 -- Created : 2007-02-06
9 -- Last update: 2007-07-18

10 -- Platform : Windows
11 -- Standard : IEEE VHDL-AMS
12 -------------------------------------------
13 -- Description: Fluidic cathode model
14 -- (1) Homogeneous pressure
15 -- in the cathode
16 -- (no pressure drop)
17 -------------------------------------------
18 -- Copyright (c) 2007
19 -------------------------------------------
20 -- Revisions :
21 -- Date Ver. Author Description
22 -- 2007-02-06 1.0 Blunier Created
23 -- 2007-02-07 1.0 Blunier Modifications
24 -- 2007-05-23 2.0 Blunier Electrical part
25 -- 2007-06-25 3.0 Blunier voltage embedded
26 -- in function EMF
27 -------------------------------------------
28
29 library ieee;
30 use ieee.fluidic_systems.all;
31 use ieee.thermal_systems.all;
32 use ieee.electrical_systems.all;
33 use ieee.math_real.all;
34
35 entity cathode_fluidic is
36
37 generic (
38 -- Initial pressure
39 Pinit : pressure := 1.0e5;
40 -- Cathode volume
41 Vc : real := 0.005;
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42 -- Total surface area (cm2)
43 Stot : real := 2.0e3;
44 -- Number of cells
45 nc : real := 30.0
46 );
47
48 port (
49 -- Cathode temperature (fuel cell)
50 quantity Tc : in temperature;
51 --** Oxygen **--
52 -- Oxygen line IN
53 terminal tc_O2_in : fluidic;
54 -- Oxygen line OUT
55 terminal tc_O2_out : fluidic;
56 -- oxygen line inside
57 terminal tc_O2_inside : fluidic;
58 --** Nitrogen **--
59 -- Nitrogen LINE IN
60 terminal tc_N2_in : fluidic;
61 -- Nirogen line OUT
62 terminal tc_N2_out : fluidic;
63 -- Nitrogen line inside
64 terminal tc_N2_inside : fluidic;
65 --** Water **--
66 -- Water line (vapour) IN
67 terminal tc_H2O_in : fluidic;
68 -- Water line OUT
69 terminal tc_H2O_out : fluidic;
70 -- Water line inside
71 terminal tc_H2O_inside : fluidic;
72 --** electrical **--
73 terminal vm, vp : electrical
74 );
75 end cathode_fluidic;
76
77 architecture behav of cathode_fluidic is
78 --** Physical constants **--
79 -- Gas constant
80 constant R : real := 8.31;
81 -- Faraday constant
82 constant F : real := 96485.0;
83
84 -- Hydrogen molar mass (kg/mol)
85 constant MH : real := 1.00794e-3;
86 -- Oxygen molar mass (kg/mol)
87 constant MO : real := 15.9994e-3;
88 -- Nitrogen molar mass
89 constant MN : real := 14.0067e-3;
90
91 -- dioxygen molar mass (kg/mol)
92 constant MO2 : real := 2.0*MO;
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93 -- diNitrogen molar mass (kg/mol)
94 constant MN2 : real := 2.0*MN;
95 -- Water molar mass (kg/mol)
96 constant MH2O : real := 2.0*MH+MO;
97
98 -- Atmospheric pressure in Pa
99 constant p0 : real := 101325.0;

100
101 --** Free quantities **--
102 -- Oxygen partial pressure
103 quantity pO2 : pressure ;
104 -- Nitrogen partial pressure
105 quantity pN2 : pressure ;
106 -- Water partial pressure
107 quantity pH2O : pressure ;
108 -- Total pressure
109 quantity ptot : pressure ;
110
111 -- The flows are mass flows in kg/s
112 --** Oxygen **--
113 -- Oxygen IN
114 quantity pc_O2_in across qc_O2_in through tc_O2_in;
115 -- Oxygen OUT
116 quantity pc_O2_out across qc_O2_out through tc_O2_out;
117 -- Oxygen INSIDE
118 quantity pc_O2_inside across qc_O2_inside through tc_O2_inside;
119 -- Oxygen mass
120 quantity mass_O2 : real;
121
122 --** Nitrogen **--
123 -- Nitrogen IN
124 quantity pc_N2_in across qc_N2_in through tc_N2_in;
125 -- Nitrogen OUT
126 quantity pc_N2_out across qc_N2_out through tc_N2_out;
127 -- Nitrogen INSIDE
128 quantity pc_N2_inside across qc_N2_inside through tc_N2_inside;
129 -- Nitrogen mass
130 quantity mass_N2 : real ;
131
132 --** Water **--
133 -- Water IN
134 quantity pc_H2O_in across qc_H2O_in through tc_H2O_in;
135 -- Water OUT
136 quantity pc_H2O_out across qc_H2O_out through tc_H2O_out;
137 -- Water inside
138 quantity pc_H2O_inside across qc_H2O_inside through tc_H2O_inside;
139 -- total mass
140 quantity mass_H2O :real;
141 -- liquid mass
142 quantity mass_H2O_liq :real;
143 -- vapor mass
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144 quantity mass_H2O_vap :real;
145 -- Sat mass
146 quantity mass_H2O_Sat :real;
147
148 -- electrical
149 quantity Ifc through vm TO vp;
150 quantity V across vp to vm;
151
152 -- purpose: saturation pressure
153 function psat (Temp : real)-- temperature
154 return real is
155 begin
156 return 1.0e5*10.0**(-2.1794
157 + 0.02953*(Temp-273.15)
158 - 9.1837e-5*(Temp-273.15)**2.0
159 + 1.4454e-7*(Temp-273.15)**3.0);
160 end psat;
161
162 -- purpose: Open circuit voltage
163 -- of the fuel cell
164 function EMF (
165 -- numbers of cells
166 nbcell : real;
167 -- Stack temperature
168 Tcell : real;
169 -- O2 partial pressure
170 po2 : pressure;
171 -- h2O partial pressure
172 ph2O : pressure;
173 -- Gas constant
174 R : real;
175 -- Faraday constant
176 F : real)
177 return real is
178 begin -- EMF
179 return nbcell*(
180 (1.229-0.85e-3*(Tcell-298.15)
181 +(R*Tcell)/(2.0*F)
182 *(0.5*log(pO2/101325.0))));
183 end EMF;
184
185 begin -- arch_cathode_fluidic
186 -- initialisations (for dry air)
187 break pO2 => 0.2*Pinit;
188 break pN2 => 0.7*Pinit;
189 break pH2O => 1.0e3;
190
191 break mass_O2 => (pO2*Vc*MO2)/(R*Tc);
192 break mass_N2 => (pN2*Vc*MN2)/(R*Tc);
193 break mass_H2O => (MH2O*pH2O*Vc)/(R*Tc);
194 break mass_H2O_vap => (MH2O*pH2O*Vc)/(R*Tc);
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195 break mass_H2O_Sat => (MH2O*psat(Tc)*Vc)/(R*Tc);
196
197 -- remarks/hypothesis :
198 -- 1)
199 -- qi = mass flow rate of i
200 -- Mi = molar mass of i
201 -- qi/Mi = molar flow
202 --
203 -- 2) No pressure Drop :
204 -- pc_i_in = pc_i_out = pc_i_inside
205
206 --Oxygen mass balance
207 pc_O2_in == pO2;
208 pc_O2_out == pO2;
209 pc_O2_inside == pO2;
210 (Vc*MO2)/R*pO2’dot == Tc*mass_O2’dot + mass_O2*Tc’dot;
211 mass_O2’dot == qc_O2_in + qc_O2_out + qc_O2_inside;
212
213 -- Nitrogen mass balance
214 pc_N2_in == pN2;
215 pc_N2_out == PN2;
216 pc_N2_inside == pN2;
217 (Vc*MN2)/R*pN2’dot == Tc*mass_N2’dot + mass_N2*Tc’dot;
218 mass_N2’dot == qc_N2_in + qc_N2_out + qc_N2_inside;
219
220 -- Water mass balance
221 pc_H2O_in == pH2O;
222 pc_H2O_out == pH2O;
223 pc_H2O_inside == pH2O;
224 -- vapour pressure
225 (Vc*MH2O)/R*pH2O’dot == Tc*mass_H2O_vap’dot + mass_H2O_vap*Tc’dot;
226 -- total mass water balance
227 mass_H2O’dot == qc_H2O_in + qc_H2O_out + qc_H2O_inside;
228 mass_H2O == mass_H2O_vap + mass_H2O_liq;
229 mass_H2O_Sat == (MH2O*psat(Tc)*Vc)/(R*Tc);
230
231 -- Change of state :
232 -- evaporation or condensation
233 break on mass_H2O’above(mass_H2O_Sat);
234
235 if mass_H2O’above(mass_H2O_Sat) use
236 -- Saturation
237 -- --> mass of vapour stop to increase
238 mass_H2O_vap == mass_H2O_Sat;
239 else
240 -- liquid water does not exist anymore
241 mass_H2O_liq == 0.0;
242 end use;
243
244 -- Total pressure
245 ptot == pO2 + pN2 + pH2O;
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246
247 -- Voltage computation
248 V == EMF (
249 nbcell => nc,
250 Tcell => Tc,
251 po2 => pO2,
252 ph2O => pH2O,
253 R => R,
254 F => F);
255 end behav;
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a.2 modèle complet de la couche de diffusion cathodique

1 -------------------------------------------
2 -- Title : Cathode Gas diffusion layer
3 -- Project : Fuel cell model
4 -------------------------------------------
5 -- File : cathode_gdl_v3.0.vhd
6 -- Author : Benjamin Blunier
7 -- Company : UTBM
8 -- Created : 2007-04-20
9 -- Last update: 2007-07-15

10 -- Platform : Windows
11 -- Standard : IEEE VHDL-AMS
12 -------------------------------------------
13 -- Description: Gas diffusion layer (GLD) of
14 -- the cathode
15 -- [Hypotheses]
16 -- (1) steady state
17 -- (2) No Nitrogen diffusion
18 --
19 -- [References] Diffusion in porous media
20 -- [1] Fuel Cell Fundamentals (Book)
21 -- R. O’Hayre et al. (Wiley)
22 -- [2] PEM Fuel Cells, Theory and practice
23 -- (Book), Frano Barbir (Elsevier)
24 -------------------------------------------
25 -- Copyright (c) 2007
26 -------------------------------------------
27 -- Revisions :
28 -- Date Ver. Author Description
29 -- 2007-04-20 1.0 Blunier Created
30 -- 2007-04-22 1.1 Blunier Electrical part
31 -- (conc. losses)
32 -- 2007-04-25 3.0 Blunier Dij and dVloss
33 -- embedded into
34 -- functions
35 -------------------------------------------
36
37 library ieee;
38 use ieee.fluidic_systems.all;
39 use ieee.thermal_systems.all;
40 use ieee.math_real.all;
41 use ieee.electrical_systems.all;
42
43 entity GDL_Cathode is
44 generic (
45 -- Total surface area (cm2)
46 Stot : real := 2.0e3;
47 -- Number of cells
48 nc : real := 180.0;
49 --** Empirical coefficients **--
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50 -- electrode porosity
51 porosity : real := 0.4;
52 -- electrode tortuosity
53 tortuosity : real := 1.5;
54 -- electrode thickness
55 thickness : real := 50.0e-6;
56 -- concentration coeff
57 c : real := 0.03);
58
59 port (
60 --** fuel cell temperature **--
61 quantity Tc : in temperature := 350.0;
62 --** Oxygen **--
63 -- Oxygen line IN
64 terminal tc_O2_in : fluidic;
65 -- Oxygen line OUT
66 terminal tc_O2_out : fluidic;
67 --** Nitrogen **--
68 -- Nitrogen line IN
69 terminal tc_N2_in : fluidic;
70 --** Water **--
71 -- Water line IN (vapour)
72 terminal tc_H2O_in : fluidic;
73 -- Water line OUT (vapour)
74 terminal tc_H2O_out : fluidic;
75 -- Electrical
76 terminal vm, vp : electrical);
77 end GDL_Cathode;
78
79 architecture behav of GDL_Cathode is
80 -- Physical constants --
81 -- Universal constants
82 -- Gas constant
83 constant R : real := 8.3145;
84
85 --** Molar masses (kg/mol)**--
86 -- Hydrogen
87 constant MH : real := 1.00794e-3;
88 -- Oxygen
89 constant MO : real := 15.9994e-3;
90 -- Nitrogen
91 constant MN : real := 14.0067e-3;
92 -- dioxygen
93 constant MO2 : real := 2.0*MO;
94 -- diNitrogen
95 constant MN2 : real := 2.0*MN;
96 -- Water
97 constant MH2O : real := 2.0*MH+MO;
98
99 -- Critical properties of species

100 -- Critical temperatures (K)
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101 constant Tc_H2 : temperature := 33.3;
102 constant Tc_air : temperature := 132.4;
103 constant Tc_N2 : temperature := 126.2;
104 constant Tc_O2 : temperature := 154.4;
105 constant Tc_H2O : temperature := 647.3;
106 -- Critical pressures (atm)
107 constant pc_H2 : pressure := 12.80;
108 constant pc_air : pressure := 37.0;
109 constant pc_N2 : pressure := 33.5;
110 constant pc_O2 : pressure := 49.7;
111 constant pc_H2O : pressure := 217.5;
112
113 -- Numerical coefficient
114 -- (Diffusion calculation)
115 constant a : real := 3.640e-4;
116 constant b : real := 2.334;
117
118 constant por_tor:real:=porosity**tortuosity;
119
120 -- Diffusion coefficients
121 -- Effective Binary diffusion coefficient
122 quantity D_O2_H2O_eff : real := 1.0e-4;
123
124 -- Cathode Total PRESSURE (channels side)
125 quantity ptot_in : pressure := 2.0e5;
126
127 -- The flow rates are MASS FLOW in kg/s
128 --** Oxygen **--
129 quantity pc_O2_in across tc_O2_in;
130 quantity pc_O2_out across tc_O2_out;
131 quantity qc_O2 through tc_O2_in to tc_O2_out;
132 -- Oxygen molar FLUX (mol/(cm2.s))
133 quantity JO2 : real := 0.0;
134
135 --** Nitrogen **--
136 quantity pc_N2_in across qc_N2_in through tc_N2_in;
137
138 --** Water **--
139 quantity pc_H2O_in across tc_H2O_in;
140 quantity pc_H2O_out across tc_H2O_out;
141 quantity qc_H2O through tc_H2O_in to tc_H2O_out;
142 -- Water molar flux (mol/(cm2.s))
143 quantity JH2O : real := 0.0;
144
145 -- electrical
146 -- voltage drop
147 quantity dV across vp to vm;
148 -- fuel cell current
149 quantity Ifc through vm to vp;
150
151 -- purpose: Dij_eff calculation
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152 function Dij_eff (
153 fa : real; -- coeff
154 fb : real; -- coeff
155 fTemp : real; -- Stack temperature
156 fTci : real; -- Critical temp of i
157 fTcj : real; -- Critical temp of j
158 fpci : real; -- Critical pressure of i
159 fpcj : real; -- Critical pressure of j
160 fMi : real; -- molar mass of i
161 fMj : real; -- molar mass of j
162 fptot : real; -- total pressure
163 fpr_tr : real) -- porosity**tortuosity
164 return real is
165 begin -- Dij_eff
166 return ((fa*(fTemp/(sqrt(fTci*fTcj)))**fb
167 *(fpci*fpcj)**(1.0/3.0)
168 *(fTci*fTcj)**(5.0/12.0)
169 *(1.0e-3/fMi+1.0e-3/fMj)**(1.0/2.0))
170 /(fptot/101325.0))*1.0e-4*fpr_tr;
171 end Dij_eff;
172
173 begin -- arch_GDL_Cathode
174 -- Mass conservation
175 --** Oxygen **--
176 -- oxygen molar FLUX calculation
177 MO2*JO2*Stot == qc_O2;
178
179 --** Nitrogen **-- port map.
180 -- No Nitrogen diffusion
181 qc_N2_in == 0.0;
182
183 --** Water **--
184 -- water molar FLUX calculation
185 MH2O*JH2O*Stot == qc_H2O;
186
187 -- Cathode total pressure in
188 ptot_in == pc_O2_in + pc_N2_in + pc_H2O_in;
189
190 -- Binary diffusion coefficient
191 -- pressures are in atm in the formula
192 -- ptot_in is given in Pa
193 -- ptot_in/101 325 is in atm
194 D_O2_H2O_eff == Dij_eff (
195 fa => a,
196 fb => b,
197 fTemp => Tc,
198 fTci => Tc_O2,
199 fTcj => Tc_H2O,
200 fpci => pc_O2,
201 fpcj => pc_H2O,
202 fMi => MO2,
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203 fMj => MH2O,
204 fptot => ptot_in,
205 fpr_tr => por_tor);
206
207 -- Pressure out calculation
208 -- JO2 >= 0
209 pc_O2_out == pc_O2_in - thickness * (JO2*R*Tc)/(D_O2_H2O_eff);
210 -- JH2O <= 0
211 pc_H2O_out == pc_H2O_in - thickness * (JH2O*R*Tc)/(D_O2_H2O_eff);
212
213 -- Voltage losses computation
214 dV == -nc*c*log(pc_O2_in/pc_O2_out);
215
216 end behav;

a.3 comment instancier des composants en vhdl-ams ?

Le code suivant est un exemple simple (un point de fonctionnement : le
débit d’air, le courant et la température sont constants) d’un test bench d’un
cœur de pile à combustible : il montre comment connecter ou instancier les
composants ensemble. Seules les connections des terminaux sont montrées
dans l’exemple : il n’y a pas de redéfinition des paramètres génériques des
composants (les paramètres par défaut sont utilisés si rien n’est spécifié).
La syntaxe pour redéfinir les paramètres génériques est la même que pour
connecter les terminaux comme cela est écrit à la ligne 141 pour le composant
représentant les canaux cathodiques : port map doit simplement être remplacé
par generic map avec les notations correspondantes.

1 -------------------------------------------
2 -- Title : Stack
3 -- Project : Fuel cell stack
4 -------------------------------------------
5 -- File : stack.vhd
6 -- Author : Benjamin Blunier
7 -- Company : UTBM-GESC
8 -- Created : 2007-07-14
9 -- Last update: 2007-07-15

10 -- Platform : Windows
11 -- Standard : VHDL-AMS
12 -------------------------------------------
13 -- Description: Test bench of the stack
14 -------------------------------------------
15 -- Copyright (c) 2007
16 -------------------------------------------
17 -- Revisions :
18 -- Date Version Author Description
19 -- 2007-07-14 1.0 B. Blunier Created
20 -------------------------------------------
21
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22 entity tb is
23 end tb;
24
25 library IEEE;
26 use IEEE.fluidic_systems.all;
27 use IEEE.electrical_systems.all;
28 use ieee.math_real.all;
29 use ieee.thermal_systems.all;
30 use work.all;
31
32 architecture arch_tb of tb is
33 -- cathode gas channels --
34 -- ** Oxygen **--
35 -- Oxygen line IN
36 terminal tb_tc_O2_in : fluidic;
37 -- Oxygen line OUT
38 terminal tb_tc_O2_out : fluidic;
39 -- oxygen line inside
40 terminal tb_tc_O2_inside : fluidic;
41
42 --** Nitrogen **--
43 -- Nitrogen LINE IN
44 terminal tb_tc_N2_in : fluidic;
45 -- Nitrogen LINE OUT
46 terminal tb_tc_N2_out : fluidic;
47 -- Nitrogen line inside (membrane)
48 terminal tb_tc_N2_inside : fluidic;
49
50 --** Water **--
51 -- Water line (vapour) IN
52 terminal tb_tc_H2O_in : fluidic;
53 -- Water line (vapour) OUT
54 terminal tb_tc_H2O_out : fluidic;
55 -- Water line inside
56 terminal tb_tc_H2O_inside : fluidic;
57
58 --** Vanne/throttle **--
59 -- Oxygen line OUT
60 terminal tb_tv_O2_out : fluidic;
61 -- Nitrogen line OUT
62 terminal tb_tv_N2_out : fluidic;
63 -- Water line OUT
64 terminal tb_tv_H2O_out : fluidic;
65
66 --** outlet GDL **--
67 terminal tb_tgdl_O2_out : fluidic;
68 terminal tb_tgdl_H2O_out : fluidic;
69 --** outlet catalyst **--
70 terminal tb_tct_H2O_out : fluidic;
71 --** membrane_anode_side **--
72 terminal tb_tme_H2O_out : fluidic;
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73 --** anode catalyst **--
74 terminal tb_tct_H2O_in : fluidic;
75 terminal tb_ct_H2_in : fluidic;
76 --** anode_GDL **--
77 terminal tc_anode_H2 : fluidic;
78 terminal tc_anode_H2O : fluidic;
79
80 --** electrical terminals **--
81 terminal tb_vp1, tb_vp2, tb_vp3, tb_vp4, tb_vp5, tb_vp6 :

electrical;
82
83 -- Supply gases
84 --** Oxygen **--
85 quantity pc_O2_in across qc_O2_in through tb_tc_O2_in;
86 --** Nitrogen **--
87 quantity pc_N2_in across qc_N2_in through tb_tc_N2_in;
88 --** Water **--
89 quantity pc_H2O_in across qc_H2O_in through tb_tc_H2O_in;
90
91 -- Boundaries pressure conditions (atmosphere)
92 --** Oxygen OUT **--
93 quantity pv_O2_out across qv_O2_out through tb_tv_O2_out;
94 --** Nitrogen OUT **--
95 quantity pv_N2_out across qv_N2_out through tb_tv_N2_out;
96 --** Water OUT **--
97 quantity pv_H2O_out across qv_H2O_out through tb_tv_H2O_out;
98
99 --** anode boundaries conditions **--

100 quantity p_anode_H2 across q_anode_H2 through tc_anode_H2;
101 quantity p_anode_H2O across q_anode_H2O through tc_anode_H2O;
102
103 --** electrical **--
104 -- total stack voltage
105 quantity tb_V across tb_vp6 to electrical_ref;
106 -- stack current
107 quantity tb_Ifc through tb_vp6 to electrical_ref;
108
109 --** temperature **--
110 quantity temperatureFC : temperature := 350.0;
111
112 --** Vanne throttle coeff **--
113 quantity kvalve : real := 0.2177e-5;
114
115 begin -- arch_tb
116 --** Hydrogen supply **--
117 p_anode_H2 == 2.0e5;
118 p_anode_H2O == 30.0e3;
119
120 --** Air supply **--
121 qc_O2_in == -30.0e-3*0.21;
122 qc_N2_in == -30.0e-3*0.78;
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123 qc_H2O_in == -30.0e-3*0.2;
124
125 --** Boundaries conditions **--
126 pv_O2_out == 0.21*1.0e5;
127 pv_N2_out == 0.78*1.0e5;
128 pv_H2O_out == 0.01*1.0e5;
129
130 --** Current (can be a complex function)
131 tb_Ifc == 100.0;
132
133 --** Stack temperature **--
134 temperatureFC == 350.0;
135
136 --** Vanne position **--
137 kvalve == 0.2177e-5;
138
139 --** Components instantiation **--
140 Cath_GC_1 : entity cathode_fluidic(behav)
141 port map (
142 Tc => temperatureFC,
143 tc_O2_in => tb_tc_O2_in,
144 tc_O2_out => tb_tc_O2_out,
145 tc_O2_inside => tb_tc_O2_inside,
146 tc_N2_in => tb_tc_N2_in,
147 tc_N2_out => tb_tc_N2_out,
148 tc_N2_inside => tb_tc_N2_inside,
149 tc_H2O_in => tb_tc_H2O_in,
150 tc_H2O_out => tb_tc_H2O_out,
151 tc_H2O_inside => tb_tc_H2O_inside,
152 vm => electrical_ref,
153 vp => tb_vp1);
154
155 pValve_1 : entity pValve(behav)
156 port map (
157 k => kvalve,
158 tv_O2_in => tb_tc_O2_out,
159 tv_O2_out => tb_tv_O2_out,
160 tv_N2_in => tb_tc_N2_out,
161 tv_N2_out => tb_tv_N2_out,
162 tv_H2O_in => tb_tc_H2O_out,
163 tv_H2O_out => tb_tv_H2O_out);
164
165 Cath_GDL_1 : entity GDL_Cathode(behav)
166 port map (
167 Tc => temperatureFC,
168 tc_O2_in => tb_tc_O2_inside,
169 tc_O2_out => tb_tgdl_O2_out,
170 tc_N2_in => tb_tc_N2_inside,
171 tc_H2O_in => tb_tc_H2O_inside,
172 tc_H2O_out => tb_tgdl_H2O_out,
173 vm => tb_vp1,
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174 vp => tb_vp2);
175
176 Cath_cat_1 : entity cathode_catalyst(behav)
177 port map (
178 Tc => temperatureFC,
179 vm => tb_vp2,
180 vp => tb_vp3,
181 tc_O2_in => tb_tgdl_O2_out,
182 tc_H2O_in => tb_tgdl_H2O_out,
183 tc_H2O_out => tb_tct_H2O_out);
184
185
186 Membrane_1 : entity membrane(behav)
187 port map (
188 Temp => temperatureFC,
189 TH2O_anode => tb_tme_H2O_out,
190 TH2O_cathode => tb_tct_H2O_out,
191 vm => tb_vp3,
192 vp => tb_vp4);
193
194 Anod_cat_1 : entity anode_catalyst(behav)
195 port map (
196 Tc => temperatureFC,
197 vm => tb_vp4,
198 vp => tb_vp5,
199 tc_H2_in => tb_ct_H2_in,
200 tc_H2O_in => tb_tct_H2O_in,
201 tc_H2O_out => tb_tme_H2O_out);
202
203 Anod_GDL_1 : entity GDL_Anode(behav)
204 port map (
205 Tc => temperatureFC,
206 tc_H2_in => tc_anode_H2,
207 tc_H2_out => tb_ct_H2_in,
208 tc_H2O_in => tc_anode_H2O,
209 tc_H2O_out => tb_tct_H2O_in,
210 vm => tb_vp5,
211 vp => tb_vp6);
212 end arch_tb;
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