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TITRE : Influence du fluide du travail, de la technologie des échangeurs et du pilotage
dynamique d’un cycle ORC sur I’intérét et les performances d’un systéme de conversion
d’Energie Thermique des Mers

RESUME

La différence de température entre I’eau de mer chaude de surface (d’origine solaire
tropicale) et celle qui est froide en profondeur (qui vient des poles) constitue une source
d’énergie stable, propre et renouvelable disponible dans 1’océan. Cette énergie thermique
des mers (ETM) peut étre convertie en électricité par le cycle organique de Rankine
(ORC). Le faible écart de température entre les sources chaudes et froides représente ce-
pendant un défi technique a la fois pour les transferts thermiques et pour les performances
du cycle. L’objectif de cette thése est d’explorer les possibilités d’amélioration du fonc-
tionnement d’un ORC appliqué a I’ETM, de compléter les connaissances des composants
du systéme et de mettre en évidence les avantages de cette technologie nouvelle sur un
réseau non-interconnecté comme celui de La Réunion. Les travaux présentés se basent a
la fois sur des simulations et sur des résultats expérimentaux obtenus sur un banc d’essai
de 450 kW thermique nommé le PAT ETM. Dans le premier chapitre, une nouvelle mé-
thode de choix du fluide de travail est proposée. L’étude fait ressortir certains fluides peu
considérés jusqu’a présent pour I’ETM. Dans le second chapitre, 1’outil expérimental
(PAT ETM) est présenté en deétail. Le troisieme chapitre dresse le bilan des technologies
d’échangeurs qui ont été testées et caractérisées. Le quatriéme chapitre traite de la modé-
lisation dynamique d’un systeme ETM. Cette étude aboutit sur I’évaluation de la pilota-
bilité d’une centrale compléte et met en évidence une opportunité encore peu explorée :
celle d’utiliser ’ETM comme un outil de gestion pour assurer le contréle d’un réseau
électrique.

MOTS-CLES : Energie Thermique des Mers (ETM), Cycle Organique de Rankine (ORC),
Echangeurs de Chaleur, Fluides de Travail, Etude Dynamique, Régime Transitoire



TITLE: Influence of working fluid choice, heat exchangers technology and dynamic
control of an ORC on the interest and performances of an Ocean Thermal Energy
Conversion system

ABSTRACT

The temperature difference between the hot surface seawater (of tropical solar origin)
and the cold one at depth (which comes from the poles) constitutes a stable, environmen-
tally-friendly and renewable source of energy available in the ocean. This ocean thermal
energy conversion (OTEC) can be used to produce electricity by the way of an organic
Rankine cycle (ORC). However, the small temperature difference between hot and cold
sources represents a technical challenge both for heat transfers and for cycle perfor-
mances. The objective of this thesis is then to explore the operation improvement possi-
bilities of an ORC applied to OTEC, to complete the knowledge of the system components
and to highlight the advantages of this new technology on a non-connected grid such as
that of Reunion Island. This work is based both on simulations and on experimental results
obtained on a 450 kW thermal energy onshore prototype named PAT ETM. In the first
chapter, a new method for the choice of the working fluid is proposed. The study brings
out some fluids so far little considered for OTEC. In the second chapter, the experimental
tool (the PAT ETM) is presented extensively. The third chapter reports the heat exchanger
technologies that have been tested and characterized. The fourth chapter deals with the
dynamic modeling of an OTEC system. This study leads to the assessment of the control-
lability of a complete power plant and shows a still little explored opportunity: that of
using OTEC as a management tool to control an electrical network.

KEYWORDS: Ocean Thermal Energy Conversion (OTEC), Organic Rankine Cycle (ORC),
Heat exchangers, Working Fluid, Dynamic Study, Transient Operation
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S Surface
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La conversion et 1’utilisation d’énergie sous differentes formes est devenue essentielle
au mode de vie moderne, que ce soit pour le transport, le confort, la sécurité ou encore
I’industrie. Ainsi, d’une fagon globale sur les derniéres décennies, la demande en énergie
a été croissante autant en termes de quantité que de qualité [1]. Dans un premier temps, la
réponse a ce besoin a été trouvée majoritairement dans le recours aux énergies fossiles
(fioul, gaz, charbon). Cela constitue 1’héritage de la premiére révolution industrielle, avec
I’invention du cycle a vapeur. Néanmoins, en 2019, 67 % de 1’énergie primaire utilisée
dans le monde est encore d’origine fossile [2]. Cette pratique ne peut cependant pas étre
durable car les réserves en combustibles fossiles sont limitées, tout en sachant que leur
utilisation entraine le rejet dans 1’atmosphére de gaz participant au réchauffement clima-
tique [3]. 70 % des rejets anthropogenes de gaz a effet de serre sont liés au secteur de
I’énergie [4].

A la suite de ce constat, de nombreux efforts ont été réalisés afin de développer des
moyens de production d’énergie plus durables et moins polluants. Le terme de production
d’énergie ici employé pourrait toutefois étre remplacé par celui de conversion. En effet,
I’énergie existe déja, sous différentes formes, la plupart ayant été initialement générées
par le rayonnement du soleil, 1’énergie cinétique et magnétique de la Terre ou méme par
le mouvement de la lune. Les procédés employés par I’humanité consistent simplement a
convertir une source d’énergie en une forme plus utile aux différents besoins. Dans cette
quéte de pouvoir manipuler 1’énergie, 1’¢lectricité a offert des possibilités inimaginables
autrement, cette derniére étant facilement convertible en énergie thermique, mécanique
ou lumineuse avec de bons rendements, et surtout en permettant le voyage sur de longues
distances de I’énergie. L’¢lectricité est devenue le vecteur le plus employé pour le trans-
port et ’utilisation de 1’énergie [1] suite a la deuxiéme révolution industrielle. Le terme
de production d’électricité est ainsi couramment employé pour décrire le procédé de con-
version d’un certain type d’énergie en énergie électrique.

Actuellement, la production mondiale d’¢électricité se fait majoritairement par ’utilisa-
tion de cycles thermodynamiques qui permettent de convertir de 1’énergie thermique en
énergie mécanique, puis en énergie électrique [2]. Il suffit alors de trouver une source de
chaleur qui permette d’alimenter le systeme. La principale difficulté avec la chaleur est
que toutes les sources d’énergies ne se valent pas, comme nous 1’enseigne le second prin-
cipe de la thermodynamique. La qualité de 1’énergie thermique dépend de son niveau de
température. En particulier, les performances d’une machine thermique s’améliorent si la
différence de température entre la source chaude et la source froide augmente. Les sources
de chaleur couramment employées dans les centrales thermiques ou nucléaires offrent des
niveaux de température de plusieurs centaines de degré qui permettent le fonctionnement
du cycle a vapeur, ou cycle de Rankine avec de bons rendements. Néanmoins, les consé-
quences de I’emploi des combustibles fossiles dans les centrales thermiques sur le climat
[3], les difficultés rencontrées pour la gestion des dechets nucléaires ou encore la nature
limitée de ces deux ressources aménent cependant a chercher a exploiter d’autres sources
de chaleur plus durables comme la géothermie ou le solaire thermique [5]. La récupération
de la chaleur fatale des processus industriels permet également de réduire les dépenses
énergetiques [6]. Ces dernieres ressources répondent a ces criteres de durabilité, mais ont
également 1’inconvénient de fournir des niveaux de température bien plus bas que ceux
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Figure 1. Exemples de sources de chaleur pouvant étre exploitées pour la production d’électricité suivant
leur niveau de température

rencontrés dans les centrales thermiques classiques, comme le montre la Figure 1, ne per-
mettant pas I’application du cycle de Rankine & vapeur [5,7]. En effet, I’évaporation de
I’eau a des températures inférieures a 100 °C ne peut se faire que sous une pression infé-
rieure a la pression atmosphérique, ce qui pose de nombreux problémes techniques de
mise en ceuvre du cycle. Une solution est alors de remplacer 1’eau par d’autres fluides de
travail capables de s’évaporer a des températures plus faibles sous pression. Les fluides
répondant a ce critére sont le plus souvent des fluides organiques, les mémes que ceux
employés en réfrigération. Le terme de Cycle Organique de Rankine (ORC pour « Organic
Rankine Cycle ») est alors employé pour dénommer 1’adaptation du cycle de Rankine a
des fluides de travail alternatifs pour 1’exploitation de sources de chaleur a plus basse
température.

La production d’¢lectricité peut également se faire directement a partir d’énergie mé-
canique (hydraulique, éolienne, houlomotrice, marémotrice, hydrolienne...) ou électro-
magnétique (photovoltaique). Le terme d’ENR (Energie Renouvelable) est utilisé pour
qualifier ce type de ressource. Néanmoins, 1’énergie hydraulique est limitée par la dispo-
nibilité des cours d’eau dans certaines régions et n’est parfois pas suffisante pour subvenir
aux besoins énergétiques d’un territoire. Les autres ENR telles que le photovoltaique ou
I’¢olien ont I’inconvénient d’étre intermittentes. En effet, ce type d’énergie présente des
fluctuations qui peuvent perturber le réseau [8]. Par conséquent, leur taux de pénétration
dans le réseau doit étre limité, ou en tout cas accompagné de dispositifs de stockage.

Ce probleme est particulierement influent sur les territoires qui disposent d’un réseau
¢lectrique non interconnecté avec d’autres réseaux, comme dans les territoires insulaires.
Dans ce cas, I’export d’un surplus de production ou au contraire I’import pour combler un
déficit ne sont pas possibles. A tout moment, 1’équilibre entre la production et la demande
en électricité doit étre réalisée pour stabiliser le réseau. L emploi de moyens de production
intermittents représente alors un véritable défi. Des recherches sont menées pour tenter de
réaliser des prévisions ses fluctuations de ces ressources a moyen ou a court terme [9,10]
ou encore pour trouver des solutions de stockage de 1’énergie permettant de gérer les in-



termittences [11]. Sur I’ile de La Réunion par exemple, les énergies renouvelables repré-
sentent plus du tiers du mix électrique [12]. Cependant, le taux de pénétration du photo-
voltaique a di étre limité a 30 % par EDF afin d’éviter les instabilités sur le réseau. La
recherche d’autres types d’énergies renouvelables est donc nécessaire pour I’ile afin de
réduire la dépendance a I’importation du charbon et du fioul (les 2/3 du mix électrique) et
atteindre 1’autonomie énergétique [8].

Dans ce contexte, I’ETM (Energie Thermique des Mers ou OTEC pour « Ocean Ther-
mal Energy Conversion ») apparait étre une opportunité intéressante. D’une part, 1’eau de
la mer en surface absorbe les rayonnements du soleil et stocke de 1’énergie sous forme de
chaleur. Du fait de la forte capacité calorifique de I’eau, de fortes quantités d’énergie
peuvent étre stockées avec de faibles variations de température. L’eau de mer en surface
reste donc a une température relativement élevee et constante le jour comme la nuit. A La
Réunion, 1’eau de mer en surface est approximativement a 28 °C en été et a 23 °C en hiver
[13]. D’autre part, I’eau de mer en profondeur n’est pas atteinte par le rayonnement du
soleil et reste froide toute 1’année. Aux alentours de 1000 m de profondeur, les tempéra-
tures avoisinent les 5 °C [14]. Cette différence de température représente une énergie
thermique qui peut étre convertie en électricité par le biais d’un cycle thermodynamique
comme il I’a été décrit précédemment. L’ETM est exploitable dans la ceinture intertropi-
cale ou la différence de température entre I’eau de mer chaude en surface et I’eau de mer
froide en profondeur dépasse idéalement les 20 °C (cf. Figure 2, référence [15]) et dans
les zones ou le profil bathymétrique permet d’atteindre rapidement la profondeur de 1000
m tout en restant proche des cotes.

Une des particularités du cycle ORC de I’ETM est que la différence de température
entre la source chaude et la source froide est trés faible en comparaison des autres types
de sources de chaleur basse température (cf. Figure 1). Or, le rendement du cycle de Car-
not idéal ne dépend que des températures de la source chaude Tsc et de la source froide Tst
et s’exprime par :

—1_ Ti (1)
T.ICarnot - T

sC

Différence
de température

90°N |

24°C
60°N N
;
30°N 22°C
EQ 20°C
305 = f 18 °C
60°s | N l
: 1816 °C
90°s I S0 sl , it AN }
180°W 90°W 0° 90°F 180°F

Figure 2. Répartition mondiale de la différence de température moyenne de I’eau de mer entre 20 et 1000
m de profondeur (en noir les zones de profondeur inférieure a 1000 m, crédit ©Nihous [15]).
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En prenant par exemple des températures de 5 °C et 28 °C pour I’ETM, le rendement
du cycle de Carnot idéal prend alors une valeur de 7,6 %. Les rendements réels obtenus
expérimentalement avoisinent plut6t les 2 % [16], ce qui reste une valeur trés faible. Néan-
moins, I’immense surface des océans fait que les quantités d’énergies ainsi stockées sont
trés importantes. 11 a été établit que 1’énergie utile exploitable par ’ETM pourrait dépasser
plusieurs fois la production mondiale d’électricité, malgré ce faible rendement entre la
quantité de chaleur prélevée a I’eau de mer et le travail produit [17]. De plus, cette énergie
n’est pas carbonée, est renouvelable et enfin n’est pas intermittente, la température de
I’eau de mer étant constante a 1’échelle d’une journée et présentant des variations an-
nuelles répétables et donc prévisibles. Il s’agit donc d’une source d’énergie de base, re-
nouvelable, avec de faibles impacts environnementaux et constitue donc un important po-
tentiel de production.

La mise en ccuvre de I’ETM peut se faire soit par le biais d’un cycle ouvert ou d’un
cycle fermé, ou encore d’un cycle hybride [17], comme le montre la Figure 3. Le cycle
ouvert consiste a utiliser I’eau de mer directement comme fluide de travail : I’eau de mer
chaude en surface est évaporée dans une chambre a vide, nommée évaporateur flash, pro-
duisant de la vapeur qui pourra se détendre dans une turbine avant d’étre condensé avec
I’eau de mer froide (Figure 3.b.). Le condensat obtenu est alors également une source
d’eau douce. Le cycle fermé consiste en I’application d’un ORC comme pour 1’exploita-
tion d’autres sources de chaleur basse température (Figure 3.a.). Enfin, le cycle mixte
consiste a faire évaporer I’eau de mer chaude dans une chambre a vide (comme pour le
cycle ouvert), mais la vapeur d’eau est cette fois-ci envoyée dans 1’évaporateur d’un ORC
ou elle cédera de la chaleur a un fluide de travail (Figure 3.c). L’inconvénient des cycles
ouverts et hybrides est I’utilisation d’une pompe a vide qui consomme de I’énergie, et
réduit donc le rendement global du systéme, leur avantage étant la production d’eau douce
comme coproduit. De plus, le cycle ouvert est trés difficile a mettre en ceuvre technique-
ment a cause des faibles pressions aux bornes de la turbine, qui de plus engendrent de
grands volumes massiques pour la vapeur et donc une turbine de trés grande taille. Pour
cette raison, un cycle fermé du type ORC ou cycle dérivé est généralement retenu pour
I’ETM.

Le principe de I’ETM est connu depuis longtemps, formulé pour la premiére fois par le
frangais Jacques Arséne d’Arsonval en 1880 [18,19], puis développé et expérimenté par
Georges Claude a Cuba en 1930 [20,21], ce qui fut le premier démonstrateur de I’ETM.
Néanmoins, les difficultés de mise a I’eau de la conduite d’eau froide, les crises finan-
ciéres et la chute du prix du pétrole firent que les différents projets basés sur ’ETM furent
abandonnés [22]. Aujourd’hui, ce procédé suscite un regain d’intérét. L’entreprise fran-
caise NAVAL ENERGIES (anciennement DCNS) s’investit dans les EMR (Energies Ma-
rines Renouvelables). Des synergies ont été constatees entre le naval de défense, cceur de
meétier historique de DCNS puis de NAVAL GROUP, et le secteur des EMR, ce qui a
amene au développement de la filiale NAVAL ENERGIES. Deux types d’EMR sont con-
sidérées comme ayant un fort potentiel de développement industriel et économique : 1’éo-
lien flottant et ’ETM [23].
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Figure 3. Représentation shématique des différents types de cycle applicable a ’ETM
E — Evaporateur ; C — Condenseur ; P — Pompe ; T — Turbine ;
EF — Evaporateur Flash ; PaV — Pompe a Vide

En ce qui concerne ’ETM, un prototype a terre d’énergie thermique des mers (PAT
ETM) a été installé sur I’ile de La Réunion, cofinancé par NAVAL ENERGIES et la Ré-
gion Réunion [16,24]. Ce prototype a pour vocation de tester les différentes technologies
d’échangeurs de chaleur qui pourraient étre applicables a ’ETM afin d’en déterminer les
performances. Au sein du laboratoire PIMENT (Physique et Ingénierie Mathématiques
pour I’Energie, ’environnemeNt et le BatimenT) de 1’Universit¢é de La Réunion, deux
théses ont déja été menées sur cette thématique et ont servi de base a 1’établissement du
présent programme de travail. Les recherches de F. Sinama ont porté sur 1’évaluation des
technologies permettant d’exploiter I’ETM, avec 1’établissement de modéles en régime
permanent et transitoire basés sur 1’utilisation de coefficients phénoménologiques cons-
tants, notamment les coefficients d’échange [22]. Les travaux d’A. Journoud se sont con-
centrés sur le développement d’outils numériques et expérimentaux d’aide a la conception
et au dimensionnement d’une centrale ETM, en cherchant notamment a optimiser la géo-
métrie des échangeurs de chaleur [25].

L’objectif de cette these est de chercher a définir comment adapter au mieux le fonc-
tionnement d’un cycle organique de Rankine a I’Energie Thermique des Mers pour en tirer
le plus de bénéfices. Elle s’inscrit dans la continuité du partenariat entre NAVAL ENER-
GIES, la région Réunion et I’Université de La Réunion pour la recherche et le développe-
ment des connaissances sur I’ETM.
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Cette étude commence dans un premier chapitre par la mise au point d’une méthode
pour évaluer les différents fluides de travail pouvant étre employés pour ’ETM. Il s’agit
de réaliser une comparaison élargie dans le sens ou la prise en compte simultanée de
fluides purs et de mélanges zéotropiques est rendue possible tout en gardant un nombre
restreint d’hypothéses, et donc de prérequis technologiques, sur les différents composants
du cycle. Les critéres de comparaison employés sont des critéres techniques, environne-
mentaux, liés a la sécurité et aux performances thermodynamiques.

Dans le deuxieme chapitre, une présentation de 1’outil expérimental PAT ETM est four-
nie, avec un descriptif des améliorations qui y ont été opérées, de I’instrumentation et des
méthodes de régulation. En particulier, la cohérence et la précision des différents moyens
de mesures sont vérifiées par la comparaison des bilans d’énergie et des essais spécifiques
afin de valider la pertinence des enregistrements effectués.

Dans le troisiéme chapitre, 1’étude des différents échangeurs de chaleur ayant été testés
sur le PAT ETM est présentée : un condenseur a tubes lisses, deux évaporateurs a tubes
lisses noyés, 1’un horizontal et 1’autre vertical, et un évaporateur a tubes lisses arrosés.
Une analyse des différents résultats expérimentaux est menée pour établir les corrélations
d’échanges adaptées dans le cadre d’un fonctionnement pour un cycle ETM pour chacune
des technologies testées.

Le quatriéme chapitre traite de 1’établissement d’un modele dynamique détaillé dont le
but est de rendre compte du comportement en régime transitoire des échangeurs de cha-
leur, y compris loin du point nominal de fonctionnement. Pour ce faire, une approche du
type volume fini avec frontieres mobiles est employée pour distinguer les zones dipha-
siques de changement d’état du travail des zones monophasiques. Le modéle est confronté
a des enregistrements expérimentaux puis I’opportunité d’utiliser I’ETM non plus seule-
ment en tant qu’énergie de base, mais en tant qu’outil pour la stabilisation du réseau lors
des moments critiques ou la consommation ou la production fluctuent beaucoup est alors
analysée.
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1. Etat de I’art de 1’étude des fluides de
travail pour un ORC et cycles derives

1.1. L’ORC et les cycles basés sur le cycle de Carnot

Pour convertir des sources de chaleur a basse température en travail, plusieurs types de
cycles thermodynamiques peuvent étre employés. Le cycle de Carnot est le cycle idéal
permettant de facon optimale de convertir une énergie thermique (se traduisant par la dif-
férence de température entre une source chaude et une source froide) en énergie méca-
nique. Ce dernier est constitué de deux isothermes et de deux isentropes. Dans le cas d’un
cycle de Carnot avec changement de phase, Comme le montrent la Figure 4 et la Figure
6, le fluide de travail a 1’état liquide saturé est évaporé dans 1’évaporateur (1—2), puis
détendu de facon isentropique dans la turbine (2—3), avant d’étre partiellement condensé
(3—4) puis comprimé de fagon isentropique par une pompe pour revenir au point initial
(4—1). Cet exemple n’est malheureusement pas réalisable en pratique pour de nombreuses
raisons techniques. Il est trés difficile de contrdler le titre en vapeur en sortie du conden-
seur pour que 1’entropie spécifique de ce mélange diphasique corresponde exactement a
celle nécessaire pour obtenir un liquide saturé en sortie de pompe.

En Figure 5, un cycle de Rankine idéal est représenté. Ce dernier permet de contourner
ce probléme tout en restant relativement proche du cycle de Carnot. Le fluide de travail
est alors totalement condensé jusqu’a saturation dans le condenseur avant I’entrée dans la
pompe (3—4). Le liquide qui entre dans 1’évaporateur est alors sous-refroidi (1) et une
phase de chauffage est nécessaire avant I’évaporation.

Le cycle de Rankine représenté en Figure 5 reste idéal car les transformations (4—1)
et (2—3) sont considérées comme adiabatiques et réversibles. Or, les transformations dans
les turbomachines (pompe et turbine) ne peuvent pas étre parfaites : il y aura toujours des
frottements qui conduiront a une création d’entropie. Un cycle de Rankine plus réaliste
prenant en compte ces irréversibilités est représenté en Figure 7.

AT AT
1 2 2
1
4 3 s 4 3 s
Figure 4. Diagramme T-s du cycle de Carnot. Figure 5. Diagramme T-s du cycle de Rankine

idéal
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Figure 6. Définition des conventions de numérotation utilisées pour un ORC appliqué a ’ETM

Le cycle présenté en Figure 7 ne peut cependant toujours pas correspondre a un cycle
réel. En effet, il faut également tenir compte de la réalité des échangeurs de chaleur : pour
qu’un transfert de chaleur puisse se faire entre le fluide de travail et les sources, il est
nécessaire qu’une différence de température entre ces deux fluides existe. La température
d’évaporation du fluide de travail doit donc étre inférieure a la température de la source
chaude Ts et la température de condensation doit étre supérieure a celle de la source froide
Tst. De plus, dans les échangeurs de chaleur, une surchauffe en sortie d’évaporateur ainsi
qu’un sous-refroidissement en sortie de condenseur peuvent parfois étre nécessaires selon
le fluide ou les conditions de fonctionnement. La Figure 8 présente alors le diagramme
entropique d’un cycle de Rankine que 1’on pourrait rencontrer sur un systéme réel.

L’allure du cycle peut également varier en fonction du fluide utilisé. Les fluides peu-
vent alors étre regroupés en trois catégories :

o les fluides mouillés (« wet » en anglais) ont la particularité d’avoir une courbe
de saturation cOté vapeur avec une pente négative : (0T/0s)x=1 <0. Par
consequent, si la vapeur est saturée en amont de la turbine, 1’état sera diphasique
en aval. Il y a alors formation de gouttelettes dans la turbine (cas de la Figure
8). L’eau et le R717 font partie de cette catégorie de fluides.

AT ) AT
y 2
|
[ |
1 | 1 \
| | f I\ 3
| I
| 4
4 3 S s
Figure 7. Diagramme T-s d’un cycle de Figure 8. Diagramme T-s d'un cycle de
Rankine avec prise en compte des Rankine réel (avec prise en compte du
irréversibilités des turbomachines fonctionnement des échangeurs)
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Figure 9. Diagramme T-s réel d'un fluide sec Figure 10. Diagramme T-s réel d'un mélange

zéotropique mouillé

o les fluides secs ont au contraire une courbe de saturation c6té vapeur avec une
pente positive. En aval de la turbine, le fluide est en conséquence a 1’état de
vapeur surchauffée. La vapeur subit un refroidissement monophasique avant la
condensation (cas de la Figure 9). C’est le cas par exemple du R600a.

e les fluides isentropiques, pour lesquels la courbe de saturation coté vapeur est
verticale. Pour ces fluides, la transformation au sein de la turbine se fait en
longeant la courbe de saturation et la vapeur en aval de la turbine est alors
quasiment saturée s’il n’y a pas de surchauffe a I’évaporateur. Le R134a ou le
R12 s’approchent de ce type de comportement.

Ces trois allures de diagramme peuvent étre rencontrées pour des fluides purs. Une
nuance supplémentaire s’ajoute lors de I’utilisation de mélanges de fluides. Certains
d’entre eux, dits azéotropiques, se comportent comme des fluides purs, d’autres, dits
zéotropiques, se caractérisent par le fait que le changement d’état isobare (évaporation ou
condensation) s’accompagne €¢galement d’une variation de température, comme le montre
la Figure 10. Cette diversité dans le comportement des fluides montre le nombre important
de degrés de liberté que 1’on peut faire varier lors de la conception d’un ORC.

Plusieurs auteurs ont cherché a concevoir des cycles thermodynamiques plus ou moins
complexes dans le but de se rapprocher le plus possible des performances du cycle de
Carnot et de minimiser les différentes dégradations présentées précédemment. Tchanche
et al. [1] ont répertorié plusieurs types de cycles dérivés de I’ORC. Outre ’ajout d’une
surchauffe plus importante ou 1’utilisation de détentes étagées, une des modifications sou-
vent observées consiste en 1’ajout d’un récupérateur interne : il s’agit d’un échangeur per-
mettant de transférer de la chaleur de la vapeur en aval de la turbine pour la pré-refroidir
avant la condensation vers le liquide en aval de la pompe pour le préchauffer avant I’éva-
poration, comme le montre la Figure 11. Ce type de régénérateur n’est réellement utile
que pour des fluides trés secs, lorsqu’une désurchauffe importante est nécessaire avant
condensation. En effet, la température de condensation étant plus faible que la température
du liquide en entrée de 1’évaporateur, seule de la chaleur sensible peut étre récupérée de
cette fagon, comme 1’indiquent Saleh et al. [2] pour un ORC appliqué a la géothermie
avec une source chaude a 100 °C et une source froide a 30 °C. Leurs résultats ont ainsi
montré que I’emploi d’un échangeur interne n’est pas utile pour les fluides mouillés, a
moins de mettre en ceuvre des surchauffes importantes en sortie d’évaporateur. Dans le
cadre de I’ETM, la différence de température entre les deux sources est trop faible pour
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Figure 11. Cycle ORC avece ajout d’un récupérateur interne
E — Evaporateur ; C — Condenseur ; P — Pompe ; T — Turbine ; R — Récupérateur

générer un transfert de chaleur suffisamment important pour justifier I’emploi d’un récu-
pérateur.

D’autres cycles ont également été congus spécialement pour étre utilisés avec des
fluides binaires (mélange de deux fluides), en particulier pour le mélange eau-ammoniac.
Comme pour tous les mélanges zéotropiques, la température varie lors du changement
d’¢état. Dans ce cas particulier, les pressions de vapeur saturante de 1’eau et de I’ammoniac
sont trés éloignées a méme température. La conséquence est que I’ammoniac est beaucoup
plus volatile que I’eau. Ainsi, lors de 1’évaporation, la phase liquide s’appauvrit en am-
moniac tandis que la vapeur ne contient que peu d’eau dans un premier temps. Le liquide
pauvre en ammoniac est ensuite plus difficile a évaporer. Cette particularité fait que le
cycle doit étre spécifiquement adapté a 1’utilisation de ce mélange.

C’est sur ce principe qu’ont été construites les différentes version du cycle de Kalina
(KCS pour « Kalina Cycle System ») [3-5]. En général, seule une partie du mélange est
évaporeée, la phase vapeur riche en ammoniac est alors séparée de la phase liquide pauvre
en ammoniac avant la détente (KCS 11 et KCS 34, Figure 12.a). Une autre variante con-
siste a n’injecter dans I’évaporateur que du liquide pauvre en eau, lequel ayant été obtenu
par une série de deux condenseurs entre lesquels est placé un séparateur (KCS 1-2, Figure
12.b). Ce type de cycle présente certains avantages par rapport a 1’ORC classique. Tout
d’abord, le rendement thermique ainsi que le rendement second principe est généralement
meilleur pour un KCS. Ensuite, ce dernier offre un degré de liberté supplémentaire : les
proportions du mélange qui peuvent étre adaptées. Enfin, la masse molaire de ’eau et
celle de ’ammoniac sont proches, ce qui fait qu’une turbine standard a contre-pression
peut étre utilisée [1]. Cependant, les cycles de Kalina sont beaucoup plus complexes a
mettre en ceuvre et a maintenir qu’un ORC classique. En outre, le mélange eau-ammoniac
possede une conductivité thermique plus faible que celle d’un fluide pur et le régime
d’évaporation du melange est dirigé majoritairement par la convection plutdt que par la
nucléation (formation de bulles sur la surface d’échange), conduisant a un abaissement
des coefficients d’échanges thermiques [6]. L’emploi d’échangeurs avec d’importantes
surfaces est alors nécessaire pour un cycle de Kalina [1,3]. De plus, la pression maximale
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Figure 12. Deux versions du cycle de Kalina (KCS34 et KCS1-2)
E — Evaporateur ; C — Condenseur ; P — Pompe ; T — Turbine ; R — Récupérateur ; A — Absorbeur ;
S — séparateur

pour un KCS est beaucoup plus élevée que pour un ORC classique (100 bar contre 10 bar
approximativement) [3]. Toutes ces contraintes économiques et techniques font que le
cycle de Kalina ne s’avere réellement plus performant que I’ORC que pour des sources de
températures comprises entre 100 et 300 °C et pour des installations de faible puissance.
Ces conditions ne sont clairement pas réunies dans le cas de ’ETM.

Au Japon, le cycle d’Uehara est un cycle a fluide binaire eau-ammoniac spécialement
congu pour une application a I’ETM [7,8]. Ce dernier est une évolution du cycle de Kalina
(KCS34) avec I’ajout d’une détente étagée. Une partie de la vapeur est captée entre les
deux turbines puis amenée vers un récupérateur R» (Figure 13). Méme si ce cycle montre
des rendements thermiques plus élevés qu’un ORC classique, 1’augmentation de la com-
plexité du systéme ainsi que la baisse des coefficients d’échanges thermiques dans les
échangeurs [7] font que I’ORC reste un choix cohérent pour I’ETM.

Avec les mémes objectifs, Yuan et al. [9] ont proposé un cycle utilisant le mélange
eau-ammoniac avec deux éjecteurs en amont du condenseur pour augmenter la pression
dans ce dernier (cf. Figure 14). La température de condensation étant plus élevée,
I’échange est amélioré, ce qui pourrait permettre de fonctionner avec une température
d’eau froide plus grande. Néanmoins, 1’ajout d’un deuxiéme évaporateur est nécessaire
pour alimenter ces injecteurs. De plus, contrairement au cycle d’Uehara, ce cycle n’a, a
notre connaissance, pas encore fait 1’objet d’une installation expérimentale.
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Source
chaude

vapeur riche en ammoniac
liquide riche en ammoniac
----p--- vapeur mélange cau/ammoniac
—p—— liquide mélange eau/ammoniac
———— liquide pauvre en ammoniac

Figure 13. Cycle d'Uehara
E — Evaporateur ; C — Condenseur ; P — Pompe ; T — Turbine ; R — Récupérateur ; A — Absorbeur ;
S — séparateur

Source
chaude

N O 2 Source
o chaude
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Figure 14. Cycle de Yuan et al. [9] Figure 15. Cycle de Yoon et al. [10]

E — Evaporateur ; C — Condenseur ; P — Pompe ; T — Turbine ; R — Récupérateur ; S — séparateur ;
Ej — éjecteur
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Par ailleurs, Yoon et al. [10] ont proposé pour I’ETM un cycle dérivé de I’ORC (cf. Figure
15) utilisant de I’ammoniac pur dont la particularité serait 1’ajout d’une détente étagée
avec en amont de la deuxieme turbine un échangeur interne qui condenserait une partie de
la vapeur issue de la premiére turbine, le liquide irait alors dans une vanne de détente et
la vapeur restante dans la deuxieme turbine, les deux étant ensuite réunis dans le conden-
seur. Le rendement thermique annoncé par Yoon et al. serait meilleur que celui des cycles
de Kalina et Uehara. Néanmoins, les auteurs attirent 1’attention sur le fait qu’une turbine
a haute efficacité doit étre développée ainsi qu’un systéme de contrdle du titre en sortie
de I’échangeur interne pour que ce cycle puisse étre mis en ceuvre.

En conclusion, le Tableau 1 résume la précédente revue de littérature sur les différents
types de cycles thermodynamiques qui permettent de convertir I’énergie thermique des
mers en travail. Nous en concluons que, bien que de nombreux travaux de recherche ont
permis de mettre au point des cycles plus performants au sens du rendement thermique en
se rapprochant du rendement du cycle de Carnot, I’ORC reste un bon choix pour I’ETM.
En effet, au stade actuel de développement industriel, en prenant en compte les contraintes
techniques, économiques et les performances dans le temps incluant la mise en ceuvre et
la maintenance, les autres cycles proposés ont du mal a se montrer réellement plus inté-
ressants que I’ORC. Cette conclusion peut étre étayee par des données chiffrées de rende-
ments expérimentaux historiques obtenus sur différents types de cycles appliqués a ’ETM
que nous présentons dans le Chapitre 2.

Tableau 1. Récapitulatif des différents cycles thermodynamiques pouvant étre employés pour exploiter
des sources de chaleur a basse température

Cycle Avantages Inconvénients

o Simplicité de mise en ceuvre
ORC classique e Maitrise au niveau industriel
[1,11-13] o Nombreux choix de fluides utili-
sables, adaptabilité.

e Rendement limité en raison des écarts de températures
devant étre maintenus dans les échangeurs de chaleurs et
des irréversibilités dans la pompe et la turbine

ORC avec . . . .
récupérateur de cha- o Augmentation du rendement ther- o Utilisable uniquement pour des fluides du type sec ou
mique global avec une forte surchauffe en sortie d’évaporateur
leur [1,2]
e Forte surface d’échange nécessaire
Cycles de e Augmentation du rendement ther- o Fortes pressions de fonctionnement
Kalina [3-5] mique global e Complexité, difficulté de mise en ceuvre et de mainte-
nance
o Augmentation du rendement ther- e Forte surface d’échange nécessaire
Cycle d’Uehara mique global e Fortes pressions de fonctionnement
[7.8] o Développé spécifiquement pour e Complexité, difficulté de mise en ceuvre et de mainte-
I’ETM nance
e Augmentation du rendement ther- -
- e Aucun retour expérimental
Cycle de Yuan et al. mique global S, ) )
. L ) , o Forte surface d’échange nécessaire
[9] e Diminution du débit d’eau froide né- . .
. e Fortes pressions de fonctionnement
cessaire
o Nécessité de développer une turbine a haute efficacité
Cycle de Yoonet e Augmentation du rendement ther- e Nécessité de mettre en place un systeme de contréle du
al. [10] mique global titre en vapeur en sortie de I’échangeur interne, difficile a

mettre en ceuvre expérimentalement.
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Chapitre 1 : Comparaison ¢largie des fluides de travail appliquée a 'ETM

1.2. Lacomparaison des fluides de travail

1.2.1. Les méthodes et criteres de comparaison des fluides de travail

Lors de la conception d’un ORC, une des taches les plus délicates et importantes pour
que le cycle puisse bien fonctionner est le choix du fluide de travail. En effet, celui-ci doit
présenter de bonnes performances thermodynamiques tout en étant non-toxique, non-in-
flammable, avec trés peu d’impacts environnementaux, peu onéreux, disponible sur le
marché et compatible avec la tuyauterie et les matériaux des différents composants du
cycle. Malheureusement, il est difficile de trouver le fluide parfait qui répond a tous ces
criteres simultanément. Des compromis doivent donc étre réalisés.

Parmi ces derniers, les impacts environnementaux prennent une place de plus en plus
importante dans le choix d’un fluide. En effet, aprés le protocole de Montréal (1987), de
nombreux fluides ayant un impact sur la destruction de la couche d’ozone ont été interdits
d’utilisation. De plus, le protocole de Kyoto (1997), suivi ensuite par les accords de Paris
(2015), vise également a limiter 1’utilisation des fluides ayant un fort impact sur le ré-
chauffement climatique.

Les premieres méthodes utilisées pour choisir les meilleurs fluides de travail consis-
taient a rechercher les propriétés thermo-physiques des fluides ayant le plus d’influence
sur les performances d’un cycle. Ainsi, la simple donnée de ces caractéristiques pour
chaque fluide permettrait de les comparer simplement. Dans cette optique, Lee et al. [14]
ont étudié les performances de plus d’une centaine de fluides n’ayant pas d’impact sur la
couche d’ozone en simulant le fonctionnement d’un ORC idéal (pas de sous-refroidisse-
ment ni de surchauffe en aval des échangeurs, transformations isentropiques dans la
pompe et la turbine). Les critéres de performances étudiés étaient le rendement thermique,
le volume massique de la vapeur en amont de la turbine (pour représenter la taille de la
turbine) rapporté a la quantité de chaleur échangée dans 1’évaporateur, la surchauffe en
amont du condenseur et un coefficient de mérite pour 1’échange de chaleur (proportionnel
au coefficient d’échange). La conclusion de leur travail était que les performances obte-
nues étaient bien corrélées a certaines propriétés des fluides, telles que le point d’ébulli-
tion normal, la pression critique et la masse molaire. Il est important de noter que ces
conclusions sont liées au domaine d’utilisation envisagée (températures de changement
d’état fixées a 157 °C pour I’évaporation et a 35 °C pour la condensation) et ne sont donc
valables que dans ce cadre précis. Dans une démarche similaire, Stijepovic et al. [15] ont
men¢é une étude théorique pour évaluer 1’effet des propriétés des fluides de travail sur les
rendements thermiques et exergétiques, ainsi que sur le rapport entre la puissance nette
produite et la surface des échangeurs. Ils ont obtenu une liste de 10 propriétés qui impac-
tent sensiblement les performances. Ici encore, les effets couplés entre les paramétres ne
sont pas étudiés et seuls des fluides purs sont considérés.

Wang et al. [16] ont également mené un développement analytique pour determiner la
puissance nette produite et la surface d’échange nécessaire pour des systémes appliqués a
la récupération des pertes de chaleur industrielles (source chaude entre 70 et 180 °C et
condensation a 35 °C) pour une liste de 14 fluides. Leurs résultats montrent que, parmi
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les fluides considérés, ceux avec les nombres de Jacob Ja les plus faibles présentent de
meilleures performances. Le nombre de Jacob est le rapport entre la quantité de chaleur
sensible et la quantité de chaleur latente regu par le fluide dans 1’évaporateur. Pour des
conditions de fonctionnement fixées (en particulier, le degré de surchauffe et de sous-
refroidissement imposé), il est principalement dépendant de la pente de la courbe de satu-
ration c6té liquide dans un diagramme P-h. Ils ont également obtenu dans une autre étude
[11] impliquant plus de fluides (25 au total) que le choix du fluide pour la récupération
des chaleurs fatales avait peu d’impact sur les conditions de fonctionnement optimales du
cycle, a savoir principalement les pressions des changements d’état. Enfin, les fluides
avec une faible pression critique, une faible capacité calorifique liquide et une forte cha-
leur latente seraient a favoriser. Leur analyse ne concerne toutefois que des fluides purs.

Outre le fait de se limiter aux fluides purs, un autre point commun entre les deux études
présentées précédemment est que le comportement des échangeurs de chaleurs est repré-
senté par le fait de fixer un pincement minimal (PP pour « Pinch Point »), ce qui revient
pour des fluides purs a fixer la température de changement d’état. En effet, le pincement
d’un échangeur est défini par la différence de température entre la source et le fluide de
travail au lieu de 1’échangeur ou cette derni¢re est minimale [17]. Pour un fluide pur,
lorsque la sortie de 1’échangeur est proche de la saturation (surchauffe ou sous-refroidis-
sement nul ou faible en sortie d’échangeur), ce point est atteint lorsque le fluide de travail
arrive au début du changement d’état, comme cela est illustré en Figure 16 pour le cas
particulier d’un évaporateur. La situation est similaire dans un condenseur avec des écarts
de température de signe opposé. La localisation du point de pincement est donc facilement
identifiée dans ce cas, et se donner une valeur de pincement revient alors a fixer la tem-
pérature de changement d’état. Pour simplifier I’étude et ne pas avoir a déterminer le
profil de température du fluide caloporteur, certains auteurs [9,10,18] préférent alors se
donner une valeur de I’écart de température AT, entre le fluide de travail sortant de
I’échangeur et la température de la source chaude ou froide au lieu d’une valeur de PP.

Dans un objectif de généralisation des méthodes de comparaison des fluides, Saleh et
al. [2] ont conduit des simulations pour comparer le rendement thermique et les débits
volumiques de 31 fluides purs en utilisant plusieurs variations du cycle pour une applica-
tion a la géothermie (source chaude a 115 °C). Ainsi, pour chaque fluide, le cycle pouvait

4 Température

AT
IPP

- Température de la source chaude
Fluide caloporteur
Fluide de travail pur

1 1 1 1 .
™™

0% 20% 40% 60% 80% 100%
Avancement du transfert thermique [%]

Figure 16. Schéma de principe de définition du pincement (PP) dans un évaporateur
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4 Temp¢rature ==L 4 Température U :
PP
--------- - Tempeérature de la source chaude oo Température de la source chaude

Fluide caloporteur Fluide caloporteur
Fluide de travail mélange Fluide de travail supercritique

0% 20%  40% 60% 80%  100% 0% 20% 40% 60% 80% 100%
Avancement du transfert thermique [%] Avancement du transfert thermique [%)]

Figure 17. Schéma de principe illustrant un exemple de profil de température et la localisation du
pincement pour un mélange zéotropique et pour un fluide supercritique dans un évaporateur

étre construit avec ou sans récupérateur interne, avec ou sans surchauffe et éventuellement
supercritique pour certains. Encore une fois, un pincement minimal est fixé dans les
échangeurs. Pour les fluides purs sous-critiques, cela revient a fixer la température de
changement d’état et les débits. En revanche, pour les fluides supercritiques, il faut poser
des hypotheéses supplémentaires sur la pression de I’isobare le long de laquelle se fera la
transformation et mener un calcul numérique pour trouver le lieu du pincement. En effet,
comme ’illustre la Figure 17, la localisation du pincement pour un fluide supercritique
ou pour un meélange n’est pas aussi certaine que dans le cas d’un fluide pur et nécessite de
déterminer avec précision le profil de température des deux fluides dans 1’échangeur.
Leurs résultats montrent que la surchauffe n’est le plus souvent pas favorable aux perfor-
mances du cycle et que les meilleurs rendements sont obtenus avec les fluides ayant les
pressions critiques les plus faibles. Dans leur conclusion, les auteurs ajoutent que 1’utili-
sation des mélanges pourrait étre intéressante méme si cela n’a pas été réalisé dans leur
étude et présentent 1’étude des mélanges comme une perspective a leur travail.

Ce qui ressort des études précédemment citées est que le choix des fluides nécessite
d’abord de définir des criteres de comparaison. Si le rendement thermique revient dans
quasiment toutes les études, certaines mettent également I’accent sur le volume spécifique
de la vapeur représentatif de la taille de la turbine, d’autres sur la surface des échangeurs
ou encore 1’état en sortie de turbine. Cependant, dans le cas d’une étude préliminaire de
conception ou la technologie des échangeurs utilisés n’est pas connue et ou 1’on ne peut
pas définir une corrélation d’échange appropriée, le calcul des performances passe Soit
par 1’utilisation de cycles idéaux, soit par la donnée d’un pincement minimal dans les
échangeurs. Pour les fluides purs, lorsque les débits du fluide et des sources sont connus,
cela revient a fixer la température de changement d’état. Pour les mélanges ou pour les
fluides utilisés dans leur domaine supercritique, la détermination du pincement s’avére
plus complexe, ce qui amene la plupart des auteurs a ne considérer dans ce type d’étude
préliminaire de conception que des fluides purs exploités dans des cycles sous-critique.

1.2.2. L’utilisation des mélanges zéotropiques

Pourtant, 1’utilisation des mélanges zéotropiques dans un ORC a fait ces dernieres an-
nées I’objet de plus en plus de travaux de recherche [6,13,19,20]. Comme cela a été précisé
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en 1.1, le qualificatif zéotropique désigne le fait que la température du mélange varie au
cours d’un changement d’état isobare, contrairement aux fluides purs. Il a été introduit
pour différencier ces mélanges des mélanges azéotropiques qui ont été congus pour se
comporter comme un fluide pur. 1l est établit que le comportement particulier des fluides
zéotropiques au cours du changement d’état permet de réduire la différence de température
moyenne entre le fluide et la source dans un échangeur tout en gardant le méme pincement,
ce qui implique une diminution des irréversibilités lors du transfert de chaleur [6]. Des
études treés récentes se consacrent donc plus particuliérement a 1’¢tude de I’emploi de
mélanges zéotropiques pour un ORC. Ainsi, Sadeghi et al. [13] ont réalisé une optimisa-
tion multicritére afin de déterminer les pressions de changement d’état et la composition
d’un mélange eau/ammoniac qui permettent de maximiser les rendements thermiques et
exergétiques. Leur étude s’est cependant focalisée sur un seul mélange. Par ailleurs, Sa-
tanphol et al. [21] ont comparé les performances de plusieurs fluides purs et de mélanges
zéotropiques pour un ORC appliqué a la récupération de pertes de chaleur (source chaude
a 140 °C et 6 bar). Afin de pouvoir comparer des fluides purs et des mélanges, ils ont fixé
le pincement dans les échangeurs, ce qui a pu étre fait en se donnant précisément le débit
de fluide source caloporteur. Ensuite, les débits du fluide de travail et les pressions de
changement d’état sont déterminées en optimisant la puissance nette produite par le cycle.
Les auteurs soulévent néanmoins les nombreuses difficultés rencontrées pour le processus
d’optimisation en ce qui concerne les mélanges, d’une part pour fixer les limites des ni-
veaux de pression dans les contraintes a imposer ainsi que la composition des mélanges
et d’autre part pour définir les conditions initiales : le processus d’optimisation meéne par-
fois a des optima différents pour des conditions initiales différentes. Cela montre que la
méthode employée ne permet pas d’atteindre un optimum global sur I’ensemble du do-
maine d’étude et que les résultats présentés peuvent donc €tre discutables. En outre, seule
la puissance nette produite est considérée lors de 1’optimisation. Cette méthode de com-
paraison apparait donc lourde a mettre en ceuvre, elle nécessite de prendre des hypothéses
précises sur le débit disponible de la source et n’est donc pas adaptée pour une étude
préliminaire de conception d’un ORC.

1.2.3. L’optimisation du fonctionnement

Comme dans le cas précédent, la comparaison des fluides est dans plusieurs travaux de
recherche [11,22,23] précédée d’une optimisation des performances en faisant varier pour
chaque fluide les conditions de fonctionnement, a savoir principalement les pressions dans
les échangeurs. Par exemple, He et al. [24] ont réalisé un développement analytique a
partir d’une équation d’état générale pour les pressions dans les échangeurs permettant
d’optimiser la puissance nette produite par le cycle. La comparaison des fluides a ensuite
été réalisée suivant ce critere. Les résultats de cette étude auraient néanmoins pu étre
différents si I’optimisation avait été faite pour le rendement thermique ou exergétique. En
effet, comme pour tout probléme d’optimisation, les résultats dépendent tres largement de
la fonction objectif que I’on se donne. Afin de définir cette derniere de la facon la plus
pertinente possible, certains auteurs ont réalise une étude trés détaillée allant jusqu’a uti-
liser des corrélations pour déterminer le colt des différents composants du cycle [16,25—
27]. Ces corrélations dépendent néanmoins des technologies employées pour les différents
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composants et des niveaux de puissances mis en jeux. Ainsi, ce type de méthode d’opti-
misation ne peut étre employé que lorsque le systeme est a un stade avanceé de la concep-
tion. D’autres auteurs [12,28] se sont plutot dirigés vers des méthodes d’optimisation mul-
ticriteres afin de prendre en compte plusieurs fonctions objectifs. Dans ce cas, le calcul
ne fournit en général pas un seul point de fonctionnement optimal, mais un ensemble de
points avec les meilleures performances suivant les différents criteres simultanément, cet
ensemble étant dénommé le front de Pareto. Il revient alors & 1’opérateur de choisir le
point qui lui semble étre le meilleur compromis entre les différents criteres souhaités. Il
parait alors difficile de définir un critere fiable pour comparer les différents fluides entre
eux.

1.2.4. Une comparaison multicritére

Toutes les études précédentes se sont concentrées sur la comparaison des fluides au
travers de leurs performances thermodynamiques. Néanmoins, comme nous I’avons indi-
qué, d’autres critéres peuvent étre pris en compte, tels que la sécurité d’utilisation ou 1es
impacts environnementaux. Pour aider a faire un choix éclairé en prenant en compte plu-
sieurs criteres simultanément, Zhang et al. [29] ont proposé d’utiliser la méthode HDT
(pour « Hass Diagramm Technique ») pour comparer des fluides suivant trois critéres :
performance thermodynamique, impact environnemental et sécurité. Cette méthode con-
siste @ comparer les fluides deux a deux pour chaque variable définie. Prenons 1’exemple
de deux criteres g1 et g2 que 1’on cherche a maximiser comme présenté dans la Figure 18.
Si un fluide présente une valeur supérieure a un a autre fluide pour gz et g2 simultanément,
il est dit supérieur a ce dernier. On représente donc sur le diagramme de Hass ce fluide
au-dessus de 1’autre et on les relie directement par un trait vertical (exemple du fluide a
supérieur au fluide b ou d supérieur a €). Sur le diagramme, un fluide relié indirectement
a un autre via d’autres fluides par des lignes toutes descendantes sera supérieur a cet autre
fluide (exemple de d et b). En revanche, deux fluides pour lesquels I’un est meilleur pour
g: et I’autre pour (2 sont dits incomparables. Sur le diagramme, ces fluides ne sont pas
reliés, ou alors par un chemin qui ne contient que des lignes du méme sens (exemple des
fluides a et c). Ce type de représentation peut constituer une aide a la décision. Néanmoins,
dans le cas d’un grand nombre de fluides ou de critéres tres disparates, il est possible de
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Figure 18. Classement de sept objets (de a a g) suivant deux critéres de comparaison q1 et g
(a) classement suivant gi (b)classement suivant g» (c) classement suivant la moyenne de q: et g2 (d)
diagramme de Hass (source : Zhang et al.[38] )
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se retrouver avec une majorité de fluides incomparables entre eux, auquel cas cette mé-
thode ne constitue pas un réel apport. De plus, et certainement pour la raison précédem-
ment évoquée, dans 1’étude de Zhang et al. [29], les critéres de sélection ont été trés sim-
plifiés, notamment en ce qui concerne les performances thermodynamiques déterminées
uniquement a partir des pressions critiques.

1.2.5. Le cas particulier de ’ETM

L’état de 1’art sur la comparaison des fluides concerne jusqu’ici principalement des
ORC appliqués a la géothermie ou a la récupération de chaleurs fatales, avec des sources
chaudes comprises entre 80 et 200 °C. L’ETM est un cas d’application trés particulier de
I’ORC, puisque la différence de tempeérature entre la source chaude a 23-28 °C et la source
froide a 5 °C est tres faible. Cela implique a la fois de modestes rendements thermiques,
des pincements réduits dans les échangeurs et un panel de fluides adaptés tres différents
de ceux rencontrés pour les autres applications de I’ORC, notamment en raison de la pres-
sion d’évaporation. Ainsi, peu d’articles se sont consacrés spécifiquement a la comparai-
son des fluides de travail pour un ORC appliqué a I’ETM. Sun et al. [30] ont fourni un
développement analytique pour optimiser les performances d’une centrale ETM en consi-
dérant uniquement deux fluides : le R134a et le R717. Puisque ce dernier fluide est un des
fluides les plus utilisés pour I’ETM, nous souhaitons préciser que le R717 désigne 1’am-
moniac pur, de formule brute NH3s. Ce dernier sera désigné en tant que R717 dans la suite
de ce manuscrit. Yang et Yeh [31] ont cherché a maximiser le rapport entre la puissance
produite et la surface d’échange des échangeurs en faisant varier les pressions dans les
échangeurs pour cinqg fluides purs : R717, R600a, R245fa, R152a et R134a. lls ont consi-
déré un ORC appliqué a ’ETM avec des échangeurs du type tubes-et-calandre. Ils ont
obtenu que le R717 avait les meilleures performances et le R245fa les moins bonnes. Yoon
et al. [32] ont comparé les rendements thermiques de 12 fluides de travail pour I’ETM en
fixant les températures d’évaporation et de condensation & une méme valeur pour tous les
fluides. Ils ont obtenu le plus grand rendement thermique pour le R717. Parmi les 12
fluides considérés, deux mélanges étaient présents : le R410a et le R404a. Les variations
de température pendant les changements d’état ont cependant été négligées. Igbal et al.
[33] ont cherché a analyser I’influence de 1’utilisation des mélanges sur les performances
d’un systéme ETM, mais ils n’ont comparé qu’un seul mélange (98 % propane, 1 % éthane
et 1 % n-Butane) a un seul fluide pur (propane). La puissance produite par le systéme était
15 % plus grande dans le cas du mélange. Enfin, Hung et al. [34] ont réalisé une compa-
raison entre 11 fluides de travail pour plusieurs niveaux de température. Parmi eux, le cas
de ’ETM est représenté en fixant la température de condensation a 5 °C (tout en sachant
que la température de 1’eau de mer froide est de 5 °C) et la température d’évaporation
entre 20 et 40°C. Leurs résultats sont donc a considerer comme des résultats genéraux et
non spécifiques a ’ETM. Les 11 fluides choisis ne comportaient ni le R717, ni le R134a,
ni le R32, qui sont pourtant les fluides les plus souvent retenus dans la littérature pour
I’ETM. Ils ont obtenu que les fluides du type mouillé et isentropique présentaient de meil-
leures performances que les fluides secs, en privilégiant les fluides isentropiques tels que
le R11 pour éviter les dommages a la turbine.
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La littérature concernant le choix du fluide de travail pour I’ETM se concentre donc
essentiellement sur des fluides azéotropiques, le plus souvent purs, avec peu de fluides.

1.3.  Objectifs et apports de I’étude présentée dans ce chapitre

L’état de 1’art précédent montre que beaucoup d’études ont été menées a propos du
choix du fluide de travail pour un ORC, depuis des approches simples utilisant des cycles
idéaux ou posant des hypothéses sur les températures de changement d’état, jusqu’aux
modeles détaillés permettant une simulation des performances et des co(ts de chaque com-
posant, en fixant une technologie et un dimensionnement pour chacun d’entre eux. Ces
derniéres méthodes requierent une connaissance détaillée des composants du systeme
(longueur, largeur, épaisseur, matériaux, ...), en particulier pour les échangeurs de chaleur
et sur le débit des sources, et ne sont donc pas adaptées a une application a une phase
préliminaire de conception d’un projet, du type étude de faisabilité par exemple. Comme
le choix du fluide a une grande influence sur le fonctionnement du systeme et sur la fagon
dont sont ensuite dimensionnés ses différents éléments, des approches simples sont sou-
vent privilégiées dans un premier temps. Or, ces dernieres ne permettent pas en général
de prendre en compte a la fois des fluides purs et des mélanges zéotropiques. Seuls des
fluides purs sont donc considérés, malgré les avantages que pourraient parfois présenter
les mélanges. De plus, le choix d’un fluide ne doit pas se limiter aux performances ther-
modynamiques mais doit inclure d’autres critéres liés a son utilisation.

Les principaux objectifs de 1’étude du présent chapitre sont alors les suivants :

e fournir une méthode générale de comparaison multicritere des fluides de travail
pour un ORC,

e permettre une application dans une phase de conception préliminaire d’un pro-
jet, donc en se basant sur un faible nombre de spécifications concernant la tech-
nologie et le débit des fluides caloporteurs (1’eau de mer dans le cas de I’ETM),

e permettre la prise en compte et la comparaison a la fois des fluides purs et des
mélanges zéotropiques,

e appliquer la méthode proposée au cas particulier de I’ETM.

Pour répondre a ces objectifs, une description de la méthode utilisée est fournie dans
une premiere partie. Dans une deuxieme partie, cette méthode est appliquée au cas de
I’ETM. Enfin, dans une troisiéme partie, une analyse de sensibilité paramétrique est me-
née afin d’étudier la validité des résultats, affiner la compréhension du modéle proposé et
comparer ’influence des différents parametres utilisés sur les résultats.
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2. Methode de comparaison des fluides

L’objectif de cette étude est de permettre la comparaison de fluides de travail, azéotro-
piques ou non, pour un ORC tout en gardant un nombre restreint d’hypothéeses. Ainsi, dans
ce chapitre, il est exclu de se fixer une technologie d’échangeur ou des coefficients
d’échanges. Les débits des fluides caloporteurs et du fluide de travail ne sont pas fixés
non plus, ni les niveaux de puissances attendus.

Dans ce chapitre, la méthode de comparaison proposée est présentée en détails, en com-
mencant dans un premier paragraphe par la définition des criteres de comparaison qui sont
retenus pour la sélection des meilleurs fluides. Le second paragraphe se concentre sur la
méthode de calcul des échangeurs de chaleur employée pour déterminer les performances
des fluides tout en gardant un nombre d’hypothéses restreint. Enfin, le troisiéme para-
graphe présente le modele du cycle complet utilisé pour déterminer les critéres thermody-
namiques.

2.1. Les critéres de comparaison

Afin de pouvoir choisir le fluide le plus adapté, il est nécessaire de prendre en compte
plusieurs critéres de qualité de natures différentes. Dans cette étude, les fluides seront
comparés sur la base de quatre types de critéres :

des critéres techniques ;

des critéres environnementaux ;

des critéres liés a la sécurité ;

des critéres de performances thermodynamiques.

2.3.1. Critéres techniques

Le fluide de travail utilisé doit permettre une bonne mise en ceuvre pratique. Deux
indicateurs de la faisabilité technique de I’utilisation d’un fluide sont :

e les pressions de fonctionnement ;
e e titre en vapeur en sortie de la turbine.

Les pressions de fonctionnement sont choisies pour étre, d’une part, supérieures a la
pression atmosphérique afin d’éviter les risques d’infiltration d’air dans les circuits, et
d’autre part, sans €étre trop importantes. D’aprés 1’expérience acquise chez NAVAL
ENERGIES, une pression haute de 24 bar correspond au niveau industriel a la limite entre
des équipements standards et des équipements faits sur mesure. Il est donc intéressant de
choisir des fluides ayant des pressions de fonctionnement comprises entre 1 et 24 bar. Les
pressions nominales seront prises en compte, a savoir les pressions de changement d’état
dans les échangeurs obtenus par le calcul du cycle comme présenté aux paragraphes sui-
vants (parties 2.2 et 2.3), ainsi que les pressions extrémes que 1’on pourrait rencontrer
dans I’installation dans le cas ou le fluide stocké dans les circuits s’équilibre avec les
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températures des sources chaudes et froides. Ainsi, ces pressions extrémes seront prises
égales aux pressions de saturation du fluide de travail a la température des sources. Cela
permet de nous donner un intervalle de pression duquel le fluide de travail a I’intérieur du
circuit ne sortira pas. Il convient de différencier les pressions de saturation pour une tem-
pérature donnée du cété liquide et du c6té vapeur, qui ne sont pas identiques pour des
meélanges zéotropiques. Ces pressions extrémes sont alors ainsi définies :

ax Psat,liq(Tsc) (2)
I:‘min = Psat,vap (Tsf) (3)

La formation de liquide dans la turbine est quant a elle limitée pour éviter le risque
d’endommagement par les gouttelettes. Ainsi, dans cette étude, nous avons considéré que
le titre en vapeur a la sortie de la turbine devra étre supérieur a 97 % pour que le fluide
puisse étre utilisable.

Pm

2.3.2. Critéres environnementaux

Les impacts environnementaux d’un fluide sont mesurés par trois critéres [35-37] :
e le potentiel de réchauffement global (PRG ou GWP pour « Global Warming
Potential »),
e le potentiel de déplétion ozonique (PDO ou ODP pour « Ozone Depletion Po-
tential ») et
e la durée de vie atmosphérique (ALT pour « Atmospheric LifeTime »).

Le GWP indique I’impact sur le réchauffement climatique, en termes de variation de
température provoquée par la libération d’une certaine quantité de fluide, rapportée a celle
provoquée par la méme quantité de CO2. Le GWP du CO> vaut donc 1. Le potentiel de
déplétion ozonique est défini par le rapport entre la quantité d’ozone pouvant étre détruite
par la libération d’une certaine quantité du fluide dans I’atmosphere et la quantité d’ozone
détruite par la méme quantité de R11. La référence de cette échelle est par conséquent le
R11 qui a un ODP de 1. Depuis le protocole de Montréal (1987), de nombreux fluides
avec des valeurs ¢levées d’ODP ont été interdits d’utilisation. La durée de vie atmosphé-
rique (ALT) est la durée, en années, nécessaire pour que la libération d’une certaine quan-
tit¢ de fluide n’influence plus la charge globale de I’atmosphere.

2.3.3. Critéres liés a la sécurité

L’utilisation de certains fluides de travail présente des risques liés a la sécurité. L’in-
dicateur que nous avons retenu est celui de I’ASHRAE, standard 34 [38]. Celui-ci se com-
pose d’une lettre qui indique la toxicité du fluide (de A pour non-toxique a C pour trés
toxique) suivie d’un chiffre qui indique son inflammabilité (1 pour non-inflammable, 2L
pour moyennement inflammable, 2 pour inflammable et 3 pour tres inflammable).
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2.3.4. Criteres de performances thermodynamiques

Les performances thermodynamiques sont déterminantes pour permettre la viabilité
d’un systéme, autant d’un point de vue €nergétique qu’économique. C’est pour cette rai-
son que de nombreuses études précédemment citées se concentrent essentiellement sur
des criteéres liés aux rendements et aux échanges d’énergie résultants du calcul du cycle
[2,11,15,31,32]. La détermination des performances thermodynamiques d’un cycle dé-
pend cependant de nombreux parametres, notamment en ce qui concerne les caractéris-
tiques geometriques et thermiques des composants du circuit. Ces données ne peuvent étre
connues a une phase préliminaire de conception d’un systéme. Cette contrainte impose de
définir une approche simplifiée pour le calcul du cycle, en gardant des conditions de fonc-
tionnement proches d’un comportement réel pour permettre de réaliser une comparaison
pertinente des fluides de travail. Une approche de calcul originale est proposée dans les
paragraphes suivants afin de répondre a cette problématique, qui repose en particulier sur
un mode de caractérisation général du fonctionnement des échangeurs de chaleur.

2.2.  Lareprésentation des échangeurs de chaleur

Avec les contraintes imposées dans cette étude, il est impossible d’employer la méthode
du pincement, utilisée par certains auteurs [11,22], qui nécessite de connaitre les débits
de fluides caloporteurs et les quantités de chaleur échangées. Une autre approche plus
simple utilisée dans la littérature [9,10,18] consiste a fixer la différence entre la tempéra-
ture de la source qui entre dans 1’échangeur et la température du fluide de travail qui en
ressort ATs (cf. Figure 19.a.). L expression de ce paramétre pour les deux échangeurs d’un
cycle ORC (évaporateur et condenseur) est alors :

ATs,evap = Tsc _Ts,ft,evap (4)
ATs,cond = Ts,ft,cond _Tsf ©)
4 Température 4 Température
Tec- . 7 Rttt fec'
?;', ft evap T fi -
Fluide caloporteur I":Iu?dc caloportlcur
Fluide de travail pur Fluide de travail pur
Fluide de travail zéotropique Fluide de travail zéotropique
0% 20%  40% 60% 80% 100% 0% 20% 40% 60% 80%  100%

Avancement du transfert thermique [%]

a. Cas ol AT, est fixé

Avancement du transfert thermique [%]

b. Cas ou AT est fixé

Figure 19. Profils types d'évolution des températures dans un évaporateur au cours de I'avancement du
transfert thermique
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OuU T, est la température de la source chaude, T ¢ epqp la température du fluide de
travail a la sortie de I’évaporateur, Tsy la température de la source froide et T ¢ cong 12
température du fluide de travail a la sortie du condenseur.

Cette méthode est pertinente lorsque seuls des fluides azéotropiques sont utilisés,
puisque si le degré de surchauffe est donné, cela revient alors a fixer la température de
changement d’état du fluide. En revanche, prendre la méme valeur de ATs pour un mélange
zéotropique n’est pas représentatif de conditions similaires de fonctionnement, puisque
I’avantage de I’utilisation d’un tel fluide est justement de permettre de réduire cette dif-
férence de température a la sortie tout en gardant une différence de température moyenne
dans 1’¢échangeur équivalente. Si une méme valeur de ATs est donnée pour un fluide pur
et un mélange zéotropique, alors le pincement sera bien plus grand pour le mélange ainsi
que la différence de température moyenne entre les deux fluides dans 1’échangeur, comme
cela est visible sur la Figure 19.a dans le cas d’un évaporateur. L’échange peut alors se
faire pour le mélange avec une plus petite surface d’échange mais au détriment du rende-
ment cycle. Les conditions de fonctionnement des deux fluides sont donc différentes et ne
permettent pas une comparaison pertinente.

Pour remédier a cette difficulté sans ajouter de complexité et d’hypothéses supplémen-
taires, on introduit dans cette étude la différence de température entropique moyenne
(ATEM) dans I’échangeur. La température entropique moyenne d’un fluide est définie par
le rapport de la variation d’enthalpie sur la variation d’entropie au sein de cet échangeur.
Elle représente donc une moyenne harmonique des températures pondérée par les
échanges de chaleur et son expression est donnée par :

fa_q As As (6)
T

Cette notion a été utilisée par Meunier et al. [39] pour 1’analyse de cycles thermodyna-
miques ainsi que par d’autres auteurs [40-42]. La ATEM est alors définie par la différence
des températures entropiques moyennes de chacun des deux fluides présents dans 1’échan-
geur : le fluide de travail et le fluide caloporteur. Dans cette étude cependant, la tempéra-
ture entropique moyenne du fluide caloporteur (I’eau de mer) est maintenue identique
pour tous les fluides de travail. Il est donc possible sans pertes de généralité de redéfinir
la ATEM comme la différence entre la température de fluide caloporteur en entrée des
échangeurs (c’est-a-dire tout simplement les températures des sources chaudes et froides)
et la température entropique moyenne du fluide de travail. Cela permet de ne pas avoir
besoin de fixer les débits des fluides dans I’échangeur pour effectuer le calcul. Les ATEM
dans les échangeurs seront donc ici définies par :

Tsc — Tevap (7)
Tcond - Tsf

{ATevap
ATcond
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En Figure 19.b., un exemple d’évolution des températures dans un évaporateur pour un
fluide pur et un mélange zéotropique est donné lorsque la ATEM est la méme pour les
deux fluides. On constate cette fois-ci que puisque la différence de température moyenne
dans I’¢échangeur est la méme pour les deux fluides, les puissances thermiques qui auraient
été échangées si des échangeurs avec une surface et une géométrie donnée avaient été
définies auraient été proches pour tous les types de fluide, aux variations des coefficients
d’échanges pres. Il est alors possible de comparer ces deux catégories de fluides sur la
base du rendement thermique du cycle obtenu, les deux fluides fonctionnant dans des
conditions similaires.

2.3. La méthode de calcul du cycle

Le cycle ORC peut alors étre modélisé pour chaque fluide de travail avec 1’approche
précédemment présentée pour les échangeurs de chaleur. La Figure 20 montre les diffé-
rentes transformations subies par le fluide au cours du cycle. Le fluide de travail a 1’état
de liquide sous-refroidi sous pression entre dans 1’évaporateur (1) ou il regoit de la chaleur
de la source chaude pour étre évaporé. La vapeur avec un éventuel léger degré de sur-
chauffe (2) entre alors dans la turbine ou elle est détendue en fournissant un travail méca-
nique. A la sortie de la turbine (3), le fluide peut étre diphasique dans le cas d’un fluide
mouillé (formation de gouttelettes dans la turbine), surchauffé dans le cas d’un fluide sec
ou saturé dans le cas d’un fluide isentropique. Le fluide céde alors de la chaleur a la source
froide pour se condenser dans le condenseur. Le liquide (4) ainsi obtenu est aspiré par la
pompe pour étre ramené a la pression d’évaporation (1).

Les calculs du cycle thermodynamique sont réalisés en considérant les hypothéses sui-
vantes :

e déperditions thermiques vers le milieu extérieur négligées
e fonctionnement en régime permanent

h

Figure 20. Nomenclature des différents points du cycle ORC et correspondance sur les diagrammes T-s
et P-h (exemple d’un fluide mouillé)
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-

cond "

s h
Figure 21. lllustration de I'impact des pertes de charges du modéle sur la forme cycle dans les digrammes
T-set P-h

Dans les échangeurs, il est alors possible de déterminer les pressions de changement
d’état une fois la ATEM donnée. Des pertes de charges peuvent étre considérées du coté
du fluide de travail. Si ces derniéres sont souvent négligées, elles peuvent étre consé-
quentes lorsque la surface des échangeurs est importante (et en particulier pour certaines
technologies, comme pour les échangeurs a plaques par exemple), ce qui est le cas pour
I’ETM ou d’importantes quantités de chaleur doivent étre échangées avec de faibles écarts
de température. Dans ce cas, le comportement du fluide peut étre rapproché de celui d’un
fluide zéotropique, puisque la température varie avec la pression au cours du changement
d’état ; a la nuance prés que les pertes de charges induisent une diminution de la tempé-
rature au cours des échanges de chaleur dans les deux échangeurs tandis qu’un fluide
zéotropique voit sa température augmenter dans 1’évaporateur et diminuer dans le con-
denseur. L’approche proposée permet néanmoins de considérer une méme différence de
température moyenne dans 1’échangeur avec ou sans pertes de charge et avec des fluides
zéotropiques ou non. Les pertes de charges sont ici supposées avoir lieu au cours du chan-
gement d’état (c’est-a-dire qu’aucune perte de charge n’est appliquée pendant les trans-
ferts monophasiques) et sont définies par :

AP

evap

ARs =Fa—Fy, =R -R (9)

P

1v

Py =PR ®

ond

La Figure 21 illustre I’allure des diagrammes T-s et P-h pour un fluide pur mouillé avec
les pertes de charges appliquées de la facon dont elles ont été définies dans le modéle ici
proposé. Les points ou le cycle rencontre la courbe de saturation sont alors bien définis.
La valeur de surchauffe a la sortie de 1’évaporateur et le sous-refroidissement a la sortie
du condenseur sont ensuite également donnés comme parametres, puisqu’il s’agit de va-
leurs pouvant étre régulées. Etant donné que le modeéle doit fonctionner pour des fluides
purs comme pour des mélanges, il est important de distinguer la température de saturation
cOté vapeur et la température de saturation c6té liquide pour une pression donnée, qui sont
identiques pour des fluides purs mais pas pour des mélanges zéotropiques. Les points (2)
et (4) sont alors bien définis en considérant les équations suivantes :
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ATsurch sat vap ( P )

AT (P)-T,

ssref =T, sat,lig

(10)
(11)

Pour construire les points (1) et (3), il reste alors a décrire les transformations ayant
lieu dans la pompe et la turbine, respectivement. Pour cela, des rendements isentropiques
de fonctionnement sont utilisés. Ces derniers sont définis par :

h* —h,

. 12
/. hl — hA ( )
_hoh (13)
nis,t h: _ hz

Oou hl'S = f(R,s,) et h3 = f(P,,S,) représentent respectivement les enthalpies en sortie de
la pompe et de Ia turbine pour des transformations isentropiques. Pour synthétiser, les
différentes évolutions qui ont lieu dans le cycle sont décrites dans le Tableau 2. Le calcul
du cycle complet nécessite la connaissance de 10 paramétres : 6 pour les échangeurs de
chaleur (AT eap, AT, et AP, pour I’évaporateur, ATcona, ATy et AP,y pour le con-
denseur), 2 pour les turbomachines (7is, t pour la turbine et 7is, p pour la pompe) et 2 pour
les conditions extérieures (températures de la source chaude Tsc et froide Tst). Aucune
information sur les dimensions des composants, les coefficients d’échange thermique ou
encore les débits ne sont nécessaires. Une fois le cycle construit, le bilan d’énergie est
alors donné par :

qevap = hZ - hl (14)
Qeona = h4 N hl (15)
W, = =P, (16)
Wpompe = hl - h4 (17)
Tableau 2. Description des différentes transformations du cycle et leurs paramétres descriptifs
Transformations Paramétres Expressions
~ ~ hz - h'l
ATEM ATevap = Tsc = Tevap = Tsc = ———
Chauffage - Sy — S4
1a2 Evaporation - Surchauffe ATsurch = TZ _Tsat vap(PZ)
Surchauffe '
Pertes de charge APevap = Plv - Pll = Pz - Pl
h —h
2a3 Détente Rendem_ent Mo =—
Isentropique toh-h,
~ ~ h4_ - h3
o ATEM ATcona = Teona — Tsf = — lgf
Refroidissement - Con- S4 — S3
3a4  densation - Sous-refroidissement AT =Te 1 (P) =T,
Sous-refroidissement
Pertes de charge AP =P, -P,=P,-P,
is _ h
4al Compression Rendem_ent n = h =N,
Isentropique o h —h,
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Ou,vi=1;2;3;4, hireprésente I’enthalpie massique du fluide au point i du cycle. q
et w représentent donc respectivement les quantités de chaleur et de travail échangées par
unité de masse du fluide circulant. Le travail net spécifique produit par le cycle est alors
donné par :

Wnet = Wturb + Wpompe (18)

Finalement, les deux criteres résultant du calcul du cycle qui sont retenus dans cette
étude pour définir les performances thermodynamiques sont les suivants :

e le rendement thermique du cycle, défini par :

W
Ny = [ (19)
qevap

e la puissance nette volumique Wnet, vor du cycle, définie par :

_ |Wnet| _ |Wturb + Wpompe (20)

Vs Vs

W

net,vol

Ou vz est le volume massique du fluide de travail au point ou il est le plus grand : a la
sortie de la turbine. Le travail massique fourni par la pompe étant tres faible devant celui
récupéré par la turbine, Wnet, vol est égal a I’inverse du paramétre de taille de la turbine (SP
pour « Size Parameter ») utilisé par certains auteurs tels que He et al. [24], Macchi et al.
[43], Lakew et al. [44] ou encore Baik et al. [45]. Cet indicateur est donc représentatif de
la taille de la turbine : a encombrement identique, plus Wnet, vol €St élevé, plus la puissance
produite est importante.

A titre de bilan, la Figure 22 représente alors I’ensemble des paramétres d’entrées né-
cessaires au calcul ainsi que les critéres thermodynamiques de calcul finaux qui seront
utilisés pour la comparaison des fluides de travail. Les contraintes posées de maintenir un
nombre réduit d’hypotheéses pour réaliser le calcul de cycles pour des fluides de différentes
natures (notamment zéotropiques ou non) travaillant dans des conditions similaires de
fonctionnement sont ainsi bien respectées par la méthode proposée.

AT evap —

E—
Ar\w‘('h
E——
~evap
—>
) \ —>W
AT cond Modele Wetvoi

Paramétres AT, ——> .
) , ‘ de calcul Sorties

d ’entrées AP ———
du cycle

cond
>
'I’],.SJ R rlzh
; EEEE——
nr.s', p
7, —>

sc
T, ——>

sf

Figure 22. Schéma des paramétres d’entrée et des sorties du modéle
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3. Application de la méthode de
comparaison des fluides a ’ETM

3.1.  Hypotheéses et résultats de simulation

La méthode présentée au 1.2 est ici appliquée au cas particulier de ’ETM. Il est rappelé
que le calcul se fait pour un fonctionnement en régime permanent, et que les déperditions
thermiques vers le milieu extérieur sont négligées. Les propriétés des différents fluides
étudiés sont déterminéees grace au logiciel EES (pour « Engineering Equation Solver »)
[46] et sa bibliothéque de propriétés de fluides intégrée. Les données d’entrée des simu-
lations ont été prises d’apres les mesures effectuées sur le PAT ETM (Prototype A Terre
d’Energie Thermique des Mers), en particulier en ce qui concerne les valeurs de ATEM
dans les échangeurs, les degrés de surchauffe et de sous-refroidissement ainsi que les
pertes de charges. Il est a noter que les valeurs de surchauffe et de sous-refroidissement
sont nettement inférieures a ce que 1’on peut rencontrer dans les ORC pour d’autres ap-
plications. Ce mode de fonctionnement est imposé par la particularité de ’ETM d’avoir
une différence de température tres faible entre la source chaude et la source froide. Les
surchauffes et sous-refroidissements dans les échangeurs sont donc a proscrire au maxi-
mum pour ne pas diminuer davantage les performances du cycle. Pour éviter la cavitation
dans la pompe du fluide de travail, il suffira de laisser une colonne de liquide avec une
hauteur suffisante en amont de cette derniére. La température de 1’eau de mer chaude est
quant a elle prise égale a la moyenne des mesures effectuées pendant 10 années consécu-
tives sur les cotes réunionnaises par le laboratoire ECOMAR [47], soit 25.5 °C, sauf pour
le calcul de la pression haute extréme Pmax définie a 1’équation (1.17) qui sera effectué
pour la température maximale de 1’eau de mer chaude, soit 28 °C. Toutes les valeurs des
différents paramétres d’entrée nécessaires au calcul sont fournies dans le Tableau 3.

Le calcul a été mené pour un groupe de 90 fluides au total, tous présents dans la base
de données du logiciel EES. Ce panel contient des fluides purs et des mélanges azéotro-
piques ou non. Ces fluides sont comparés suivant les quatre types de critéres présentés au
paragraphe 2.1 : technicité, impacts environnementaux, sécurité et performances thermo-
dynamiques. La liste des fluides considérés dans cette étude est fournie ci-apres :

Acétone, Argon, Azote, Benzéne, Carbonate de Diméthyle, Cyclohexane, Cyclopentane,
D4, D5, Deutérium, SO, Eau, Ethane, Ethanol, Ethylbenzene, Fluorine, Hélium, Hexa-
fluorure de soufre, HFE7500, Hydrogene, Isohexane, Krypton, MD4M, MDM, Méthane,
Méthanol, mm, Monoxyde de carbone, m-Xyléne, n-Décane, n-Dodécane, Néon, Néopen-
tane, n-Heptane, n-Hexane, n-Nonane, n-Octane, n-Pentane, n-Undécane, Oxyde nitreux,
Oxygeéne, o-xylene, Parahydrogéne, p-Xylene, R11, R113, R114, R116, R12, R123,
R1233zd(E), R1234yf, R1234ze(E), R1234ze(Z), R125, R13, R134a, R14, R141b, R142b,
R143m, R152a, R161, R218, R22, R23, R236ea, R236fa, R245fa, R290, R32, R365mfc,
R404a, R407c, R41, R410a, R500, R502, R507a, R508B, R600, R600a, R717, R744,
RC318, SES36, SF6, H2S, Toluéne, Xénon.
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Tableau 3. Paramétres d’entrée utilisés pour la simulation

Conditions extérieures Pompe et turbine
Température de I’eau de mer en Rendement isentropique de la
25.5°C 0.8

surface (Tsc) pompe (77is, p)
Température de I’eau de mer Rendement isentropique de la

. 5°C . 0.8
froide en profondeur (Tsf) turbine (77is,1)
Evaporateur Condenseur
Surchauffe (ATsurch) 0.1°C Sous-refroidissement (AT ssrer) 0.1°C
Pertes de charges (APevap) 0.15bar  Pertes de charge (APcond) 0.15 bar
ATEM (AT evap) 4°C ATEM (AT cond) 4°C

3.2.  Sélection suivant des critéres techniques

Parmi les critéres considérés, les criteres techniques sont considérés comme élimina-
toires. Cela signifie qu’un fluide qui présente des pressions de fonctionnement non com-
prises entre 1 et 24 bar ou qui a un titre en vapeur inférieur a 97 % a la sortie de la turbine
n’est pas considéré comme un fluide potentiel pour I’ETM. Ainsi, seuls 27 fluides parmi
les 90 étudiés correspondent a ces criteres. Les résultats des simulations ainsi que les
principales caractéristiques de ces 27 fluides sont fournis dans le Tableau 4. De plus, les
intervalles de pression de fonctionnement ainsi que 1’état en sortie de turbine des 27
fluides sélectionnés sont présentés dans la Figure 23 sous la forme d’un diagramme trié
suivant I’¢état du fluide en aval de la turbine.

Seuls ces 27 fluides sont présentés dans ce qui suit. Néanmoins, pour permettre au
lecteur de se rendre compte de la diversité des fluides du panel initial, les pressions ex-
trémes ainsi que les coordonnées du point critique sont fournies en Annexe 1 pour chacun
des 90 fluides considéres.
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Tableau 4. Caractéristiques des 27 fluides sélectionnés pour ’ETM et résultats des simulations
conformément aux données d’entrée du Tableau 3.

Tvpet Etat a la sortie de la N|veau.x de ASHRAE GWP ODP ALT Wret Whet, vol
ype turbine pression [Kikg] [kIme "
[bar]
FLUIDES PURS
R1234yf S Surchauffé : +2.57°C [4.25;6.31] A2L 4 0 0.03 5.57 129.4 3.364%
R1234ze(Z) S Surchauffé : +2.51°C  [2.83;4.74] A2L 1 0 0.07 6.36 99.83  3.360%
R143m S Surchauffé : +1.37°C  [3.51;5.28] n.d.? nd.?2 nd.? n.d.? 6.76 1132 3.390%
R764 M Diphasique : x=98.0% [2.22;3.52] B1 n.d.? 0 n.d.2 12.74 829  3.383%
R717 M Diphasique : x=97.4%  [5.96;9.09] B2L 0 0 0.01 41.98 2034  3.387%
R142b S Surchauffé : +1.12°C [2.00;3.08] A2 1800  0.065 19.50 7.46 68.1 3.376%
R600 S Surchauffé : +3.04°C [1.44;2.22] A3 ~20 0 0.02 13.37 49.6 3.384%
R236ea S Surchauffé : +4.40°C [1.13;1.86] n.d.?2 710 0 8.00 5.89 447 3.392%
R152a M Diphasique : x=99.3%  [3.61;5.46] A2 124 0 1.40 10.27 1171 3.365%
R236fa S Surchauffé : +4.17°C [1.54;2.47] Al 9810 0 240.00 5.53 57.7 3.390%
R600a S Surchauffé : +3.07°C [2.13;3.22] A3 3 0 0.02 12.28 68.8 3.375%
R114 S Surchauffé : +4.81°C [1.23;1.93] Al 9800 1 300.00 4.79 441 3.359%
H2S M Diphasique : x=97.3% [ 13.32;18.67] n.d.? nd.? nd.? n.d.?2 14.98 3450  3.328%
R22 M Diphasique : x=98.5% [ 6.61;9.63] Al 1810  0.05  12.00 6.73 191.0  3.340%
R134a | Surchauffé : +0.34°C [4.01;6.10] Al 1430 0 14.00 6.67 130.3 3.356%
R12 | Surchauffé : +0.08°C [4.10;5.95] Al 10900 1 100.00 4.97 117.9 3.271%
R32 M Diphasique : x=96.6% [ 10.74 ; 15.58 A2 675 0 4.90 9.99 3028  3.323%
R290 | Surchauffé : +0.31°C [6.19;8.84] A3 20 0 0.04 12.49 167.3 3.332%
RC318 S Surchauffé : +6.38°C [1.80;2.87] Al 10.25 0 3200.00 4.07 65.2 3.382%
R125 | Surchauffé : +0.61°C  [8.83;12.86 ] Al 3500 0 29.00 4.29 239.1 3.285%
R218 S Surchauffé : +4.98°C [5.48;8.15] Al 8830 0 2600.00 3.08 157.2 3.313%
MELANGES AZEOTROPIQUES
R500 M Diphasique : x=99.7%  [4.83;7.01] Al 8100 0738  n.d.2 5.95 1386  3.257%
R502 M Diphasique : x=99.9% [7.51;10.65] Al 6200 0.283 n.d.? 4.55 193.5 3.153%
R507a M Diphasique : x=99.9% [8.29;11.92] Al 3985 0 53.50 5.32 230.0 3.352%
MELANGES ZEOTROPIQUES
R410a M Diphasique : x=97.6% [10.54;15.32] Al 1725 0 n.d.? 7.01 292.0 3.305%
R404a M Diphasique : x=99.9% [8.01;11.61] Al 3300 0 n.d.?2 5.42 222.1 3.326%
R407c M Diphasique : x=99.0% [6.89;10.28 ] Al 1600 0 n.d.?2 7.05 208.2 3.334%
LM : Mouillé ; I : Isentropique ; S : Sec — type de fluide selon la pente de la courbe de saturation coté vapeur

2n.d. : non disponible
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Chapitre 1 : Comparaison ¢largie des fluides de travail appliquée a PETM
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Figure 23. Etat du fluide a la sortie de la turbine et intervalle de pressions de fonctionnement pour les 27
fluides du panel

Comme le montre la Figure 23, parmi les 27 fluides retenus, différents profils peuvent
étre identifiés. Tout d’abord, 11 fluides ont, en aval de la turbine, une surchauffe supé-
rieure a 1 °C, allant méme jusqu’a 6.38 °C. Il s’agit des fluides secs. Les fluides présentant
une surchauffe inférieure a 1 °C, sans pour autant étre diphasiques, sont les fluides isen-
tropiques, ici au nombre de 4. Enfin, 12 fluides sont des fluides mouillés (titre en liquide
positif en aval de la turbine).

De facon étonnante, nous constatons que, dans le panel étudié, les deux criteres tech-
niques choisis semblent bien corrélés 1’un a I’autre : les fluides secs ayant les plus fortes
valeurs de surchauffe en aval de turbine ont tendance a présenter les niveaux de pressions
de fonctionnement les plus faibles, tandis qu’a I’inverse, les fluides mouillés ayant le plus
fort titre en liquide en aval de la turbine ont tendance a présenter des pressions plus éle-
vées. La différence entre la haute pression (HP) et la basse pression (BP) dans le cycle
semble également proportionnelle a la valeur absolue du niveau de pression (la différence
HP-BP représente en moyenne 32 % de la HP nominale avec un écart-type de 3 %). Ces
observations ne sont cependant valables que pour le panel étudié dans les conditions con-
sidérées ici.

3.3. Sélection suivant des critéres environnementaux

Pour chacun des 27 fluides issus de la premiére sélection, les valeurs des indicateurs
des impacts environnementaux (GWP, ODP et ALT) sont fournies dans le Tableau 4 ainsi
que dans la Figure 24. Ces données d’impacts environnementaux ont été principalement
tirées des travaux de Calm et Hourahan ou de Respeto et al. [48,37] ainsi que des fiches
techniques de Linde-gas [49].
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Figure 24. Présentation des impacts environnementaux liés a 1’utilisation de chacun des 27 fluides de
travail étudiés

La encore, une forte diversité peut étre constatée au sein du panel de fluides. Les GWP
varient de 0 ou quelques unités pour certains fluides, jusqu’a des dizaines de milliers pour
d’autres. Les durées de vie atmosphériques varient quant a elle de quelques heures a des
milliers d’années. Pour cette raison, 1’axe vertical de la Figure 24 est représenté avec une
échelle logarithmique. La majorité des fluides étudiés n’ont aucun impact sur la couche
d’ozone. Certains fluides ont toutefois des valeurs de ODP non-nulles, a savoir les CFC
et HCFC (R12, R22, R114, R142b, le R500 est un mélange contenant du R12 et le R502
contient du R22). Ces fluides ne sont plus utilisés depuis le protocole de Montréal. Ils
sont fournis ici pour faire office de référence.

Le fluide ayant I’impact environnemental le plus réduit est I’ammoniac (R717), car il
s’agit d’un fluide naturel. Viennent ensuite les fluides plus récents sur le marché, tels que
le R1234ze(E) ou le R1234yf, ce dernier étant utilisé dans les climatisations des automo-
biles les plus récentes en remplacement du R134a, qui présentait un trop grand GWP. En
outre, les hydrocarbures de la famille des alcanes (R600 : butane ; R600a : isobutane ;
R290 : propane) ont également des durées de vie atmosphériques faibles et des GWP rai-
sonnables (quelques dizaines seulement). De la méme facgon, le fluide R152a présente des
valeurs de GWP et de ALT relativement faibles.

Le dioxyde de souffre (SO2 ou R764) est un autre fluide naturel mais relativement peu
utilisé. La valeur de GWP n’est pas indiquée car, contrairement aux autres fluides, le R764
provoque un refroidissement global, qui s’oppose donc au réchauffement climatique. Ce-
pendant, la libération de R764 peut acidifier I’atmosphére et provoquer des pluies acides.
Néanmoins, ce gaz est trés largement utilisé en agroalimentaire et sa libération dans 1’at-
mosphére est surtout liée a la combustion du charbon et du pétrole (75 a 80% des émis-
sions). L utilisation du R764 comme fluide de travail dans un cycle fermé peut donc avoir
des impacts environnementaux relativement faibles. Le sulfure d’hydrogéne (H2S) est
également un gaz produit naturellement, mais il reste peu utilisé.
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Chapitre 1 : Comparaison ¢largie des fluides de travail appliquée a 'ETM

Les autres fluides, pour la plupart des HFC, ont des impacts plus importants, autant en

termes de durée de vie atmosphérique (ALT) qu’en termes de réchauffement climatique
(GWP).

En conclusion, les meilleurs fluides du panel d’un point de vue environnemental sont
I’ammoniac R717, les hydrocarbures R600, R600a et R290 et les fluides plus récents
R1234yf et R1234ze(E).

3.4. Sélection suivant des critéres liés a la sécurité

L’indicateur de sécurité de I’ASHRAE pour chaque fluide de travail est fourni dans le
Tableau 4. 14 fluides possedent le meilleur indicateur : Al ; ils sont donc non-toxiques et
non-inflammables. Le R1234ze(E) et le R1234yf ont un indice A2L, ce qui signifie qu’ils
sont non-toxiques et moyennement inflammables. La classe d’inflammabilité 2L a été
ajoutée entre les classes 1 ou 2 pour ce type de fluides qui entraient auparavant dans la
classe 2 (inflammable) sans présenter autant de risque que la plupart des autres fluides
dans cette catégorie. Ces deux fluides sont donc de bons éléments en termes de sécurité
d’utilisation.

Les fluides naturels quant a eux, le R717 et le R764, ont pour classes respectives B2L
et B2. Ils sont donc tous deux toxiques. Cela implique que des mesures de sécurité impor-
tantes doivent étre appliquées pour assurer la sécurité du personnel dans les installations
utilisant ces fluides (formations, controles, affichage, plans de prévention, etc...). Cela
dit, I’7ammoniac reste un fluide trés utilisé dans de nombreuses installations frigorifiques.
Un autre avantage de I’ammoniac est que celui-ci émet une odeur trés caractéristique et
détectable par le nez humain a faible concentration. Le sulfure d’hydrogeéne (H2S) n’est
pas classé par ’ASHRAE, mais il s’agit d’un fluide toxique et inflammable. De plus, il
peut étre corrosif pour certains types de tuyauteries.

Ensuite, les hydrocarbures (R600, R600a, R290) sont inflammables mais non-toxiques
(A3). Cela dit, I’inflammabilité peut ne pas étre un souci s’il n’y a pas de sources d’igni-
tion alentour. Le R601 (n-pentane) est ainsi, par exemple, trés utilisé sans contraintes trop
élevées sur la sécurité, comme indiqué dans les travaux de Chen et al. [50]. En revanche,
1I’auto-ignition peut étre un probléme pour les chaines carbonées plus grandes. Néanmoins,
les températures considérées ici sont assez éloignées des températures d’auto-ignition
(aux alentours de 200 °C pour les longues chaines carbonées). Le principal frein a I’emploi
de fluides inflammables dans le cadre de ’ETM est que cette source d’énergie n’est ex-
ploitable qu’a relativement grande échelle, nécessitant des volumes de fluides élevés, ce
qui augmente le risque. Enfin, il reste 3 fluides qui ont le critere A2 : R142b, R152a et
R32. Ces fluides sont non-toxiques et inflammables, mais ne constituent pas un risque
aussi important que les fluides A3.
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3.5.  Sélection suivant des critéres de performances

Les performances de chacun des fluides ont été déterminées suivant le modeéle de cycle
décrit au 1.2. Les résultats sont fournis dans les dernieres colonnes du Tableau 4. Un fait
remarquable est que le classement des fluides dépend largement du critére de comparaison
utilisé. Si le critere de performance est le rendement thermique, le meilleur fluide est le
R236ea avec 7t = 3.392 %, suivi de prés par le R502 avec 3.390 % et en derniere position
le R502 avec 3.153 %. Les écarts de rendements entre les différents fluides semblent
faibles mais au vu des faibles rendements rencontrés, un gain de quelques dixiemes de
pourcent peut représenter un gain énergétique substantiel. Enfin, si le critére retenu est le
travail net volumique, alors le meilleur fluide est le H2S avec Wret, voi = 345 kJ/m?3, suivi
par le R32 avec 302.8 kJ/m?. Le dernier fluide est le R114 avec 44 k/m?.

Dans cette étude, deux critéres seront utilisés pour sélectionner les meilleurs fluides :
le rendement thermique 7w et le travail net volumique wnet, vol représentatif de la taille de
la turbine. Afin de comparer les fluides suivant ces deux critéres simultanément, deux
approches sont présentées. En Figure 25, les fluides sont regroupés suivant un diagramme
de Hass, déja présenté en partie 1.1.2. Si un fluide est relié a autre fluide, directement ou
indirectement, par des lignes toutes descendantes, alors ce fluide est meilleur que ’autre
pour les deux critéres simultanement. Si deux fluides ne sont pas, ou reliés par un parcours
non monotone, alors ils ne sont pas comparables : chacun est meilleur que 1’autre dans
I’un des deux critéres. Cette visualisation nous permet de classer les fluides en plusieurs
rangs. Le 1°' rang regroupe les fluides qui n’ont aucun fluide qui leur est supérieur pour
les deux critéres simultanement : ce sont les meilleurs fluides au vu des deux critéres
sélectionnés. Ce rang regroupe les fluides suivants : R236ea, R236fa, R143m, R717,
R507a, H2S. Les fluides du 2°™ rang sont ceux qui n’ont aucun autre fluide en dehors de
ceux du 1*" rang qui leur est supérieur, etc... Si ce mode de représentation offre un clas-
sement qualitatif des fluides, il reste néanmoins limité au niveau quantitatif. En effet, le

(Rozsea | (Raseta] | Radam |

R507a

1* rang

2¢me rang

[ R142b ][ RC318 ][ R600a ][R1234ZE(E)]

[ Ri14 48me rang
[:] Fluide pur sec
() Fluide pur isentropique [ R12 ] [ R500 ] [ R502 ] 5¢me rang

@) Fluide pur mouillé
C] Mélange mouillé

Figure 25. Diagramme de Hass pour la comparaison des fluides suivant deux criteres : le
travail net volumique et le rendement thermique.
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Chapitre 1 : Comparaison ¢largie des fluides de travail appliquée a 'ETM
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Figure 26. Performances thermodynamiques des fluides de travail représentées sur un diagramme avec
en abscisse le travail net volumique et en ordonnée le rendement thermique

fait de voir qu’un fluide soit meilleur qu’un autre sur le diagramme de Hass ne donne
aucune information sur 1’écart relatif entre les deux fluides, si ce fluide a des performances
trés proches de 1’autre ou au contraire trés éloignées. De plus, aucune comparaison n’est
possible entre les fluides d’un méme rang.

Pour pallier ces difficultés, une représentation alternative des fluides en nuage de points
est proposée en Figure 26. Sur un diagramme, chaque fluide est représenté par un point
ayant pour abscisse son travail net volumique Wnet, voi €t pour ordonnée son rendement
thermique . Les fluides se situant le plus haut et le plus & droite du diagramme dessinent
alors un front nommé le front de Pareto, contenant les meilleurs fluides pour les deux
criteres présents sur le diagramme. Ce type de représentation est généralement employé
lors des études d’optimisation multicritére [28]. Les fluides contenus sur le front de Pareto
sont les mémes que ceux du 1° rang du diagramme de Hass, et il est également possible
de définir des fronts pour les rangs suivants. La différence principale entre ce dernier
mode de représentation et le diagramme de Hass est la possibilité de visualiser la position
relative des différents fluides d’un méme rang ainsi que la distance qui sépare un fluide
du 2°™ rang d’un autre du 1°' rang par exemple.

Ainsi, il est possible de remarquer que la partie haute du front de Pareto est trés hori-
zontale. Ainsi, bien qu’ils soient tous au 1* rang, les fluides R236ea, R236fa et R143m
ne présentent que peu de bénéfices par rapport au R717 (ammoniac) : le R236ea a un
rendement thermique de 3.392 % contre 3.387 % pour ’ammoniac, soit un gain négli-
geable en sachant que I’ammoniac a un travail net volumique plus de quatre fois supérieur
a celui du R236ea. Les fluides pertinents que nous retenons sur ce front principal sont
alors au nombre de trois : le R717, le R507a et le H»S.

Le second rang mérite également d’étre analysé. En effet, bien qu’inférieur au H»S, le
R32 reste trés proche du front de Pareto, et présente un des meilleurs Wnet, vol. Les fluides
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R1234yf, R134a, R22, R407c et R404a présentent également des performances qui, bien
que inférieures aux fluides du rang 1, restent intéressantes car proches du front de Pareto.

Un dernier résultat de I’analyse de la Figure 26 est que les fluides qui avaient été re-
groupés dans les mémes catégories dans la partie technique restent tres proches sur le
diagramme. Ainsi, tous les fluides secs ont tendance a donner des rendements thermiques
eleves mais avec de faibles valeurs de wnet, vol, tandis que les fluides mouillés présentent
la tendance inverse d’aller vers les fortes valeurs de Wret, vor €t de plus faibles valeurs de
nh. Les fluides isentropiques sont quant & eux sur le diagramme dans une position médiane
par rapport aux deux autres catégories. Une forte corrélation est donc ainsi observée entre
le classement des fluides obtenu par analyse de la forme de la courbe de saturation, les
niveaux de pression de fonctionnement et les performances thermodynamiques.

3.6.  Bilan et synthése de la comparaison des fluides pour ’ETM

Des paragraphes précédents, il ressort qu’aucun fluide du panel n’est le meilleur pour
tous les criteres simultanément. Parmi les 90 fluides initialement considérés, 27 ont été
retenus pour des raisons techniques de limitation des pressions de fonctionnement et du
titre en liquide en aval de la turbine. Certaines alternatives proposées par exemple par
Yoon et al. [32] telles que le R744 (dioxyde de carbone) ou encore le R245fa et ses rem-
placants le R1336mzz(Z) ou le R1223zd(E) n’ont donc pas été retenues ici.

Parmi les 27 fluides du panel ainsi obtenu, il est possible d’effectuer des regroupements
entre plusieurs fluides qui ont des caractéristiques similaires. Ainsi, comme le montre le
Tableau 5, les fluides secs, en plus de montrer un état surchauffé en sortie de la turbine,
ont également tous tendance a présenter de faibles pressions de fonctionnement, des ren-
dements thermiques élevés mais de faibles valeurs de travail net volumique. Les fluides
mouillés quant a eux sont a 1’état diphasique en sortie de turbine, présentent de fortes

Tableau 5. Regroupement des fluides en trois classes possédant des caractéristiques communes

Fluides secs Fluides isentropiques Fluides Mouillés

Caractéristiques communes Caractéristiques communes Caractéristiques communes

e Surchauffés en aval de latur- e Surchauffés en aval de la turbine e  Etat diphasique en aval de la tur-
bine de plusde 1 °C de moins de 1 °C bine

o Faibles pressions de fonction- e  Pressions de fonctionnement e Fortes pressions de fonctionne-
nement (HP moyenne de 3.33 moyennes (HP moyenne de 8.44 ment (HP moyenne de 10.73
bar) bar) bar)

o 7 élevé et Wet, vol faible ®  7th €t Whet, vol intermédiaires o i faibles et Wnet, vol €levés

HC : R600 ; R600a HC : R290 Fluides naturels : R764 ; R717 ;

CFC : R114/HCFC : R142b HFC : R134a ; R125 H.S

HFC : R236ea ; R236fa ; CFC:R12 HFC : R152a; R32

RC318 ; R143m HCFC : R22

HFO : R1234yf; R1234ze(E) Mélanges : R500 ; R502 ; R507a ;

PFC : R218 R404a ; R410a ; R407c
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Chapitre 1 : Comparaison ¢largie des fluides de travail appliquée a 'ETM

pressions de fonctionnement et ont tendance a avoir de fortes valeurs de Wnet, vol €t de plus
faibles valeurs de #in.

Afin de faire une sélection finale des fluides de travail les mieux adaptés pour une
application a I’ETM, les fluides les plus performants suivant les critéres environnemen-
taux, de sécurité et de performances thermodynamiques sont donnés sur le Tableau 6. Si
aucun fluide n’est présent simultanément dans les trois colonnes, certains présentent plu-
sieurs avantages et paraissent donc étre de bons compromis pour I’ETM. Le R717 (am-
moniac) reste un excellent candidat car il présente a la fois de trés bonnes performances
thermodynamiques et des impacts environnementaux quasiment nuls. Le seul défaut de ce
fluide est sa toxicité. Le R507a ressort également comme un bon candidat car il présente
de bonnes performances thermodynamiques, tout en étant non-toxique et non-inflam-
mable. Son défaut est d’avoir de fortes valeurs de GWP et ALT. Un autre fluide remar-
quable est le R1234yf. Méme s’il est dans les fluides du 2éme rang, ses performances
thermodynamiques restent relativement bonnes et de plus il a I’avantage d’impliquer tres
peu d’impacts environnementaux tout en étant non-toxique contrairement au R717 et peu
inflammable (catégorie A2L). Ce fluide est également préféré au R134a dont il est le rem-
plagant. De la méme fagon, le R32, le R407c et le R404a présentent de trés bonnes per-
formances méme s’ils se trouvent au 2°™ rang. Néanmoins, les impacts environnementaux
de ces fluides et leur position dans le diagramme des performances font que le R507a leur
est préféré. Le R764 quant a lui aurait pu étre un trés bon candidat, avec de bonnes per-
formances thermodynamiques et des impacts environnementaux relativement bas en com-
paraison des autres sources d’émission de ce gaz. Néanmoins, 1’usage de ce fluide naturel
en tant que fluide de travail nécessite encore un gain en compétence qui n’est pas aussi
évident que pour le R717, déja tres répandu. Les trois fluides qui ressortent comme étant
les meilleurs candidats pour une application a I’ETM sont donc :

R717 ; R507a et R1234yf

Le choix du R717 est en accord avec le travail de nombreux autres auteurs ([30-32])
et ce dernier reste indéniablement un excellent fluide pour ’ETM. Cependant, cette étude
met en lumicre de nouvelles alternatives qui n’avaient pas été considérées auparavant.
Outre le relativement récent HFO R1234yf, le mélange R507a a été tres peu considéré
meéme s’il est relativement peu zéotropique et apparait ici comme un trés bon candidat.

Tableau 6. Listes des meilleurs fluides suivant les différents critéres considérés

Fluides avec les meilleures per-  Fluides avec le meilleur indicateur Fluides avec les plus faibles im-

formances thermodynamiques de sécurité Al pacts environnementaux
1¢ Rang R507a R134a R1234yf
R717 ; R507a ; R764 R236fa R404a R1234ze(E)
2™ Rang R218 R12 R717
R32; R1234yf; R134a;R22; R114 R410a R600a
RA407c ; R404a R500 RC318 R600
R22 R125 R290
R502 R407c
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Ainsi, grace a I’approche ATEM introduite ici, la prise en compte des mélanges est deve-
nue possible a un stade précoce de la conception. Il apparait en Figure 26 que plusieurs
mélanges zéotropiques sont pres de la frontiére de Pareto (R407c, R404a et R401a). Ce
resultat appuie et renforce 1’affirmation d’autres auteurs [33] que I’utilisation des mé-
langes peut étre une bonne opportunité pour un ORC appliqué a I’ETM. Si cette étude
s’est volontairement limitée a des melanges déja commercialisés et exploitables, la mé-
thode développée pourrait également permettre d’explorer d’autres types de mélanges.

4. Analyse de sensibilitée parameétrique

4.1. Objectifs et Méthode

Dans les parties précédentes, un modele de calcul de cycle destiné a la comparaison
des fluides de travail a été développé et appliqué au cas de ’ETM. Des résultats ont été
obtenus et exploités a partir de paramétres d’entrée du calcul qui ont été fixés. Comme le
montre la Figure 22, les données d’entrée sont au nombre de 10 : 6 liés aux échangeurs de
chaleur (AT,pap, ATsyrcn €t AP.yq, pour Dévaporateur, AT ong, ATssrer €t APpyng pour le
condenseur), 2 pour les turbomachines (7is, t pour la turbine et 7is, p pour la pompe) et 2
pour les températures de la source chaude Tsc et froide Tsr. L objectif de cette partie est
d’étudier quelle est la sensibilité des sorties de ce modele a des variations de ces para-
meétres. Cela permettra de mieux comprendre quelles sont ceux qui influencent le plus les
résultats du calcul et d’étudier la possibilité de simplifier le modéle en supprimant cer-
taines entrées ayant peu d’impact sur les résultats. En outre, la validité des résultats an-
noncés précédemment sur 1’ensemble du domaine de variation des différents parametres
sera également discutée.

Dans la littérature, la méthode la plus utilisée pour étudier la sensibilité d’un modéle
aux variations de ses entrées est la méthode dite OFAT (pour « One Factor At Time » ou
un facteur a la fois). Cette derniére consiste a faire varier un paramétre en laissant tous
les autres constants et d’observer 1’évolution des sorties afin de décrire la sensibilité locale
du modele a cette donnée particuliére. Néanmoins, certains auteurs, comme Saltelli et
Anonni [51] ou Campolongo et al. [52], considérent que cette méthode ne permet pas une
compréhension compléte du modéle, en particulier parce qu’elle ne tient pas compte des
effets couplés qui peuvent subvenir lorsque plusieurs données varient simultanément.
Ainsi, une méthode d’analyse de sensibilité paramétrique globale sera ici utilisée. Parmi
les différentes méthodes existantes, la méthode ANOVA (pour « Analysis Of Variance »)
seraretenue. Cette méthode se base sur la determination des indices de sensibilité de Sobol
[53]. Ces indices varient entre 0 et 1 et sont au nombre de deux :

e [’indice de sensibilité Si: il représente la part de la variance de la sortie du
modele qui est due aux variations d’un seul des parameétres du modéle et
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e I’indice de sensibilité total STi : il représente la part de la variance de la sortie
du modeéle qui est due aux variations d’un paramétre du modéle et a ses interac-
tions avec les autres parametres.

Il s’agit donc de déterminer la variance des sorties du modéle en se donnant une distri-
bution de probabilité pour chaque paramétre d’entrée puis de déterminer la part de 1’in-
fluence de la variance de chaque paramétre sur la variance de la sortie. La méthode de
calcul de ces deux indices ici employée est décrite en détails en Annexe 2.

4.2. Hypothéses de simulations

Les parameétres d’entrée considérés pour cette analyse de sensibilité sont présentés dans
le Tableau 7. Ces données correspondent a celles présentées en 3.1, a I’exception qu’au
lieu de se donner une seule valeur, chaque paramétre peut prendre de fagcon aléatoire des
valeurs a I’intérieur d’un intervalle de variation selon une loi de probabilité supposée
uniforme. Pour la température de 1’eau de mer chaude, cet intervalle a été déterminé a
partir de la campagne du laboratoire ECOMAR [47]. Ces mesures ont montré que les
températures de 1’eau de mer chaude varient annuellement entre 23 °C en hiver et 28 °C
en été. Pour I’eau de mer froide en profondeur, une étude locale menée par I’ARER [54]
montre que la température est de 5 °C a 1000 m de profondeur et que tres peu de fluctua-
tions sont observées. Un intervalle de variation d’amplitude 0.2 °C autour de 5 °C a été
fixé. Les intervalles de variations des autres parametres ont été déterminés a partir de la
variabilité des mesures ayant été effectuées sur le PAT ETM (Prototype A Terre d’Energie
Thermique des Mers) sur 1’ile de La Réunion.

Tableau 7. Hypothéses sur la distribution des différents paramétres d’entrée du modéle pour ’analyse de
sensibilité paramétrigue du modéle

Variables  Unité m\f;':r‘:;e pistribution probabi Transformation
T, °C 255 U([23;28]) T =255+25X,
Ty °C 5 U([4.8;5.2]) T, =5+0.2X,

ATqren °C 1 U([05;151) AT, =1+05X,
AT °C 1 U([05:15]) AT, =1+05X,
ATepay — °C 1 U([2:61) AT ey = 442X,
ATcona °C 4 u([2;61) AT eons = 442X,
Ths 1 - 0.8 U([0.7;091) M., =08+0.1X,
Mis p - 0.8 U([0.7;09]) M, =08+0.1X,
AP .4 Bar 0.15 U([0;0.37) AP, =0.15+0.15X,
AP, .o Bar 0.15 U([0;03]) AP, =0.15+0.15X,
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Paramétres
d ’entrées

X, —> AT
Xy —> AL, — Sorties
Nouvelles X; —> AR, ——> Modele
variables X, —> AT...,—>  de calcul —sw = (X, X,)
uniformément X; —> AT, — ducycle: "
distribuées sur X, —> AP, ——> assimilable a
[-1:1] X, —> m,, —> desfonctions —> Ny = &(X Xyg)
Xy, —> M, —> fetg
Xy — T, —>
Xog—> 1, ?

Figure 27. Principe du changement de variable employé pour 1’analyse de sensibilite.

Une fois la loi de probabilité de chaque variable donnée, un changement de variable
est effectué, afin de se ramener a un modéle ne prenant en entrée que des variables aléa-
toires de distribution uniforme sur ’intervalle [0 ;1], comme le montre la Figure 27. L’ex-
pression du changement de variable pour chaque parameétre est fournie dans le Tableau 7.
Le modele de calcul du cycle permet alors de déterminer, en fonction de chaque jeu de
parametres, plusieurs caractéristiques du cycle, telles que les pressions de fonctionnement,
le titre en sortie de la turbine, les quantités d’énergies massiques échangées, etc... Néan-
moins, pour 1’étude de sensibilité, nous ne considérerons que deux variables de sortie : le
travail net volumique et le rendement thermique (cf. Figure 27).

Il a été déterminé qu’une troncature de la série polynomiale de Legendre a un ordre
N = 6 et un nombre de jeux de paramétres dans 1’échantillon aléatoire de N = 1000 étaient
suffisants pour atteindre la convergence de la méthode de calcul (cf. Annexe 2).

4.3. Résultats et interprétation

L’analyse de sensibilité paramétrique a €té menée pour les trois fluides les plus perti-
nents pour une application a I’ETM. Pour chacun des 10 paramétres variables du modéle
de calcul du cycle, les indices de sensibilité de Sobol simples et totaux ont été déterminés
pour les deux fonctions de sortie retenues ici. Les résultats du calcul de ces indices de
sensibilité parametriques sont fournis dans le Tableau 8 et sous forme de diagramme dans
la Figure 28.

La premiére information qui ressort de ces résultats est que quatre parametres parmi
les dix considérés sont a eux seuls a I’origine de plus de 98 % de la variance des variables
de sortie du modele : la température de 1’cau de mer chaude Tsc, les ATEM (Différence de
Température Entropiques Moyennes) dans les échangeurs AT‘evap et AT,,,q4 €t le rendement
isentropique de la turbine 7is, +. Dans le cadre des intervalles de variations qui ont été fixes
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dans cette étude, les autres paramétres n’ont donc que peu d’influence sur les perfor-
mances du cycle. La température de 1’eau de mer froide Tst n’a pas un indice de sensibilité
élevé car, pour ’ETM, cette donnée est constante et relativement bien connue. Son inter-
valle de variation était donc tres réduit, ce qui explique la faible variance de cette variable
qui a donc peu d’influence sur la variance des performances du cycle. Le rendement isen-
tropique de la pompe 7is, p a également un indice de sensibilité trés faible. Cela peut étre
expliqué par le fait que le travail consommé dans la pompe est trés faible devant celui
produit a la turbine (le travail de la pompe représente environ 5 % du travail produit a la
turbine). Au contraire, cela explique également la forte influence du rendement isentro-
pique de la turbine, car ce dernier paramétre influence directement le travail produit par
le cycle. Ces résultats étaient donc prévisibles et conformes a ce que I’on peut trouver
dans la littérature [32].

Tableau 8. Indices de sensibilité de chaque paramétre issus de 1’analyse de sensibilité

NH3 R1234yf R507a
MNth Whet, vol MNth Whet, vol MNth Whet, vol
Si STi Si STi Si STi Si STi Si STi Si STi
s 35.41% 35.61% 40.88% 41.18% |35.75% 35.95% 42.08% 42.39% |35.14% 35.37% 40.16% 40.49%
Tsf 0.25% 0.25% 0.14% 0.14% | 0.25% 0.25% 0.12% 0.12% | 0.24% 0.24% 0.13% 0.13%
ATsurch 0.00% 0.00% 0.00% 0.00% | 0.00% 0.00% 0.00% 0.00% | 0.00% 0.00% 0.00% 0.00%
AT 0.00% 0.00% 0.01% 0.02% | 0.00% 0.00% 0.00% 0.00% | 0.00% 0.00% 0.00% 0.01%
ssref
AT 22.66% 22.78% 26.16% 26.35% [22.89% 23.01% 26.94% 27.13% |22.49% 22.63% 25.70% 25.91%
evap
AT 25.14% 25.27% 13.59% 13.73% [25.05% 25.19% 11.97% 12.11% |24.20% 24.36% 13.32% 13.48%
cond
Mis ¢ 16.06% 16.51% 18.53% 19.04% |15.60% 16.05% 18.31% 18.81% [17.32% 17.85% 19.95% 20.55%
ﬂis’p 0.03% 0.03% 0.03% 0.03% | 0.00% 0.00% 0.00% 0.00% | 0.06% 0.07% 0.07% 0.07%
AP 0.00% 0.00% 0.08% 0.09% | 0.00% 0.00% 0.01% 0.01% | 0.00% 0.00% 0.01% 0.01%
cond
APevap 0.00% 0.00% 0.00% 0.00% | 0.00% 0.00% 0.00% 0.00% | 0.00% 0.00% 0.00% 0.00%
Indice de Sensibilité Si
A n, R717 W R717
40 % 7, R1234yf w,, . R1234yf
n, R507a W, o R3072
30 %A
20 %
10 % -
0% T T T L — T — T Ll T T 1
I;(‘ Zf AIjvurch AT&‘.H‘C] AT(?“GP AT cond Tli.&,l ni.i‘.p APC(JM’ evap

Figure 28. Résultats de 1’analyse de sensibilité paramétrique pour trois fluides (R717, R1234yf et

R507a).

47




La partie de ces résultats qui peut sembler plus surprenante est celle qui concerne les
parametres lies aux échangeurs de chaleur tels que les niveaux de surchauffe A7surch OU de
sous-refroidissement A Pssrer €t les pertes de charges APevap €t 4Pcond, qui n’ont aucun im-
pact sur les résultats. En effet, les seuls parameétres concernant les échangeurs des chaleurs
qui influencent ici les résultats sont les ATEM. Ce résultat différe de ce qui peut étre
observé par des approches classiques et est li¢ a 1’originalité du modéele présenté dans
cette étude. En effet, dans le cas ou la différence de température en sortie de 1’échangeur
ATs serait employée (comme présenté en Figure 19), une surchauffe ou un sous-refroidis-
sement trop important entrainerait un aplatissement du cycle et donc une dégradation de
ses performances. En revanche, lorsque la ATEM est utilisée comme parameétre d’entrée,
I’ajout d’une surchauffe ou d’un sous-refroidissement se fait tout en gardant une diffé-
rence de température moyenne dans 1’échangeur constante, et donc des puissances équi-
valentes. Il avait déja été observée dans la littérature [32] que, pour des fluides purs, si la
température de changement d’état est fixée, I’ajout d’une surchauffe ou d’un sous-refroi-
dissement a peu d’impact sur les performances du cycle. Les résultats observés ici repré-
sentent une généralisation de ce constat avec I’emploi de fluides purs et de mélanges.

Il est cependant important de garder a 1’esprit que 1’objectif du modéle présenté dans
cette étude est la comparaison des fluides de travail et non de déterminer la pertinence ou
non d’ajouter une surchauffe en sortie d’évaporateur ou de réduire les pertes de charge en
deca d’un certain seuil. En effet, 1’ajout d’une surchauffe, par exemple, ne modifie pas ici
les performances du cycle mais pourrait entrainer une augmentation des surfaces
d’échanges nécessaires. De plus, une surchauffe n’est ici pas nécessaire car, pour 1’en-
semble des fluides présentés, le titre en vapeur en sortie de turbine ne descend pas en-
dessous de 98 %. Les surchauffes et sous-refroidissement sont donc en général a éviter
dans le cadre de ’ETM.

Une autre observation notable est que pour I’ensemble des parametres considérés, 1’in-
dice de sensibilité Si est quasiment égal a I’indice de sensibilité total STi. Ainsi, au sein
du domaine de variation qui a été fixé, le modele employé peut étre considérée avec une
bonne approximation comme additif, c’est-a-dire qu’il pourrait étre décomposé comme
une somme de fonctions a une seule variable et que tres peu d’effets couplés entre les
parametres sont observés.

En ce qui concerne le paramétre de sortie choisi, les résultats sont similaires pour le
rendement thermique #w et pour le travail net volumique Wnet, vor qui Sont tous deux in-
fluencés par les quatre mémes parametres principaux. Une différence peut tout de méme
étre constatée au niveau de ’influence des échangeurs de chaleur. En effet, si le rendement
thermique #w est influencé de maniére égale par la ATEM de 1’évaporateur et celle du
condenseur, le travail net volumique Wnet, vor €St quant a lui beaucoup plus sensible aux
variations de ATEM de 1’évaporateur qu’a celles du condenseur. Le travail net volumique
produit est donc majoritairement influence par la pression haute.

Enfin, I’analyse montre une sensibilité¢ a chaque parametre identique pour chacun des
trois fluides de travail considérés. Une variation d’un ou de plusieurs parametres d’entrée
dans les intervalles définis entraine donc une variation de performances similaires pour
chacun des fluides. Cela signifie que le classement donné pour ces trois fluides resterait
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le méme quelque soient les valeurs des paramétres d’entrée choisi, tant que ceux-Ci restent
dans le domaine de variations donné pour I’ETM. Les conclusions tirées dans les parties
précédentes restent donc valables dans tout le domaine des conditions que 1’on peut ren-
contrer pour I’ETM.

Tous les constats précédents montrent qu’une réduction du modeéle est possible dans le
cadre des amplitudes de variations que nous nous sommes fixées. En effet, les parametres
suivants n’ont qu’un impact trés faible sur les résultats et peuvent étre négligés :

e la surchauffe ATsurch et le sous-refroidissement A Tssref,
e les pertes de charges APevap €t APcond €t
e le rendement isentropique de la pompe 7is, p.

Les résultats seraient en effet quasiment les mémes si la sortie des échangeurs était
considérée saturée, les pertes de charges négligées et la transformation dans la pompe
considérée comme isentropique (adiabatique réversible). Méme si la sensibilité a la tem-
pérature de la source froide Ts reste faible en raison des restrictions imposées sur son
domaine de variation, ce parametre reste important pour le calcul du cycle et ne pourra
donc pas étre éliminé. Les cinq paramétres qu’il reste alors a déterminer pour lancer le
calcul apres simplification du modéle seraient alors :

e les ATEM des échangeurs ATevap et ATona,
e les températures de la source chaude Tsc et de la source froide Tst,
e le rendement isentropique de la turbine is, «.

5. Conclusion

Un modéle d’ORC (Cycle Organique de Rankine) appliqué a I’ETM (Energie Ther-
mique des Mers) a été construit en utilisant des paramétres simples nécessitant peu d’hy-
pothéses de départ et permettant ainsi de rester suffisamment général pour étre appliqué a
une phase de conception du cycle. Ce modele a pour vocation de permettre la comparaison
des performances thermodynamiques d’un panel large de fluides comportant a la fois des
fluides purs et des mélanges zéotropiques. Pour permettre la réalisation de cet objectif,
les échangeurs de chaleur sont décrits au moyen de la ATEM (Différence de Température
Entropique Moyenne).

Une méthode de comparaison des fluides de travail suivant quatre types de critéres (des
criteres de performances thermodynamiques, des critéres techniques, des critéres environ-
nementaux et des critéres lies a la sécurité) a ensuite été mise en place. Celle-ci utilise a
la fois les résultats des simulations effectuées a partir du modele ici présenté et des pro-
priétés des fluides issues de bases de données existantes (indices de sécurité¢ de ’ASHRAE
et valeurs des indicateurs environnementaux). Pour permettre une meilleure analyse au vu
des nombreux criteres utilisés, une méthode de représentation graphique faisant apparaitre
une frontiére de Pareto a été employée. Parmi une vaste liste de fluides, 27 ont été consi-
dérés comme des candidats potentiels pour I’ETM et ont été comparés suivant cette mé-
thode.
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Une analyse de sensibilité paramétrique a ensuite été menée afin de mieux comprendre
le comportement du modéele développé. Il a également pu étre montré qu’une réduction du
modele est possible, ce qui simplifie encore davantage 1’utilisation de la méthode présen-

tée.

Les principaux résultats qui ressortent de cette étude sont alors les suivants :

Pour comparer des fluides purs et des mélanges zéotropiques, la ATEM permet
de tracer le cycle avec un nombre réduit d’hypothéses tout en permettant d’ob-
tenir les performances des fluides dans des conditions similaires de fonctionne-
ment. Les autres méthodes existantes avaient pour inconvénients soit de ne pas
permettre la prise en compte des mélanges, soit de nécessiter une connaissance
avancée du fonctionnement du cycle (débits, coefficients d’échange, ...).

Pour ’ETM, il n’y pas de fluides qui rencontrent a la fois de bonnes perfor-
mances thermodynamiques, une mise en ceuvre simple, la sécurité d’emploi et
de faibles impacts environnementaux. Cependant, trois fluides apparaissent
comme éetant de bons compromis : le R717 (ammoniac), le R507a et le R1234yf.
Le R717 et le R507a présentent tous deux de tres bonnes performances thermo-
dynamiques (rang 1 suivant notre étude). De plus, le R717 a ’avantage d’étre
un fluide naturel, de présenter des impacts environnementaux quasiment nuls.
Son seul inconvénient est d’étre un fluide toxique et moyennement inflammable.
Le R507a, quant a lui, n’est ni toxique, ni inflammable mais il présente des
valeurs de GWP et de ALT élevés. Le R1234yf, un fluide relativement récent,
est intéressant car, méme s’il est au 2°™ rang au niveau des performances ther-
modynamiques, ses performances restent proches de celles du rang 1, tout en
étant non toxique et avec de tres faibles impacts environnementaux.

L’analyse de sensibilité paramétrique a montré que, pour utiliser le modele pré-
senté ici, 5 paramétres ont une forte influence sur les résultats : les ATEM des
échangeurs AT,,q, et AT, onq, les températures de la source chaude T et de la
source froide Tst, le rendement isentropique de la turbine 7is, +. En effet, les autres
parameétres initialement présentés n’ont qu’un impact relativement faible sur le
calcul. Ces résultats s’expliquent par I’hypothése prise de fixer les différences
de températures entropiques moyennes dans les échangeurs comme parametres,
ces derniéres caractérisant complétement ’influence des échangeurs sur le ren-
dement du cycle, quels que soient les surchauffes, sous-refroidissements ou va-
riations de température le long de 1’échange thermique. Le rendement thermique
du cycle ne dépend alors que des températures entropiques moyennes du fluide
de travail et des irréversibilités dans les turbomachines.

Ces conclusions pourront étre utiles pour permettre le choix du fluide de travail lors de
la conception d’un ORC pour I’ETM ou pour d’autres sources thermiques en intégrant des
le départ la possibilité d’utiliser des mélanges. Cette méthode a d’ailleurs pu étre em-
ployée pour une application avec une source chaude a 80 °C dans le cadre d’une étude
d’opportunité au sein du groupe NAVAL ENERGIES (résultats réservés a I’entreprise et
non présentés ici). Enfin, si ici seuls des mélanges déja industrialisés ont été considérés,
le modele développé pourrait également servir a concevoir des mélanges pour un ORC,
en faisant varier la composition par exemple.
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1. Etat de I’art de ’expérimentation de
I’ETM

1.1. Les prémices de PETM : 1881-1960

En 1881, le francais Jacques Arséne d’ Arsonval propose pour la premiere fois d’utiliser
la différence de température entre les eaux de mer en surface et en profondeur afin de
vaporiser et condenser un fluide qui pourrait faire tourner un turbo-alternateur : le principe
de PETM était né [1-3]. Il faudra ensuite attendre 1926 pour que Georges Claude, avec
Boucherot, présentent I’idée d’exploiter cette source d’énergie mais par I’intermédiaire
d’un cycle ouvert, avec vaporisation de I’eau de mer dans une chambre a vide, pour pro-
duire a la fois de I’énergie et de I’eau potable [3—6]. L’ histoire de 1’expérimentation de
I’ETM commence alors en 1928 lorsque Georges Claude met en place un démonstrateur
en Belgique [7,8]. Ce systéme fonctionne avec 1’cau issue des effluents d’un circuit de
refroidissement d’une usine chimique a 33 °C comme source chaude et 1’eau de la riviére
de la Meuse a 12 °C comme source froide. Il a obtenu une puissance brute de 59,4 kW
avec une puissance de dégazage de 11 kW pour maintenir le vide dans le circuit ouvert.
Une puissance nette d’environ 50 kW est donc obtenue pour ce systéme avec des débits
d’eau de 200 L/s.

En 1929, Georges Claude décide alors de mettre en place un cycle ouvert ETM a Cuba
[4,7,8]. L’installation utilisée en Belgique a été déplacée pour cette occasion, le principal
obstacle étant alors la mise en place de la conduite d’eau de mer froide, qui devait faire
2 km de long pour prélever de I’eau de mer froide a 700 m de profondeur. Apres deux
échecs lors de la pose de la conduite, la premiére centrale ETM a pu fonctionner pendant
11 jours en 1930, apres lesquels la conduite d’eau froide a cédé lors d’une tempéte. Bien
qu’une conduite de 60 cm de diametre aurait pu suffire aux besoins de I’installation,
Claude avait décide d’installer une conduite de 2 m de diamétre (cf. Figure 29) afin d’éli-
miner le risque de réchauffement de 1’eau froide lors de sa remontée dans le tuyau. La
puissance de pompage de 1’eau froide était donc surdimensionnée et le cycle n’a pas pro-
duit de puissance nette. Néanmoins, une puissance brute de 22 kW a pu étre atteinte avec
un débit d’eau froide et chaude de 200 L/s (méme si le débit de pompage de 1’eau froide

Figure 29. Photographies de I'installation des conduites d'eau froide en 1930 a Cuba (crédit ©Georges
Claude, référence [7])
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vers le puits était de 1100 L/s, soit plus de cing fois le débit réellement utilisé par le cycle)
avec une température de source froide a 13 °C et une température de source chaude a 27
°C. Le rendement thermique obtenu pour le cycle ouvert est alors de 1,3 %.

Malgre les difficultés rencontrées, G. Claude participera encore a deux autres projets
ETM. Le premier est celui de ’installation flottante nommée « La Tunisie » & Rio de
Janeiro au Bresil [4,8,9]. Le principe de fonctionnement de ce systéme est représenté en
Figure 30 : il s’agissait d’un cycle fermé fonctionnant a ’ammoniac. L’objectif principal
de cette centrale ETM est la production de glace. La puissance prévue de la turbine était
de 2 MW dont 1,2 MW pour la production de glace. Le projet fut malheureusement aban-
donné en 1935 apres la perte de la conduite d’eau froide lors de son installation. Le second
est le projet « Abidjan » né en 1940 qui prévoyais le dimensionnement et 1’installation de
centrales de deux fois 3,5 MW en Coéte d’Ivoire [4,8,9]. Comme le montre la Figure 30, il
s’agissait d’un cycle ouvert constituée de deux grandes enceintes sous vide pour I’évapo-
ration de I’eau de mer chaude, la vapeur générée actionnant une turbine centrale. Ce pro-
gramme a donné naissance en 1948 a la compagnie « Energie des Mers » qui effectua
plusieurs avancées en ingénierie sur la conception de I’ETM, notamment sur le dimen-
sionnement des échangeurs. En 1955, la faisabilité du projet était démontrée avec un re-
tour sur investissement au bout de 30 ans. Le programme fut néanmoins abandonné en
1958 malgré les résultats encourageants des études menées. Cette date marque la fin de
cette premiéere période historique du développement de I’ETM, dont le déroulement est
synthétisé en Figure 31, qui a permis de montrer qu’un systtme ETM peut produire de
1’¢lectricité, malgré les difficultés techniques rencontrées.
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Figure 30. Schéma de principe de la centrale « La Tunisie » a gauche et du projet « Abidjan » a droite
(©Marchand, référence [9]).
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Figure 31. Déroulement historiques du développement de I'ETM de 1926 a 1960
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1.2. La démonstration expérimentale de la faisabilité de PETM : 1963-2001

C’est ensuite aux Etats-Unis et au Japon que se poursuit 1’histoire de ’ETM. En 1963,
I’américain H. Anderson [4,8,10] présente une étude sur une centrale ETM a cycle fermé
utilisant le propane (R290) comme fluide de travail. Son travail de recherche se poursuit
avec plusieurs publications a partir de 1965. En 1973, la crise pétroliere encourage le
financement de projets dans les deux pays.

USA 1974-1979

Aux Etats-Unis nait alors le ERDA (Energy Research and Development Administra-
tion) en 1974 qui deviendra ensuite le DOE (Department Of Energy) en 1977, qui permet-
tent de financer des programmes de test a terre de différents composants clés pour I’ETM,
notamment des échangeurs de chaleur [8]. Les résultats encourageants de ces études ont
interpellé plusieurs universitaires a Hawai, qui ont alors mis en place le NELHA (Natural
Energy Laboratory of Hawai). En 1977, I’industriel Lockeed Martin et son partenaire Ma-
kai Ocean Engineering se sont associé au gouvernement de 1’état de Hawai pour financer
la construction d’un systéme ETM complet.

Ainsi, en ao(t 1978, une premiére centrale flottante nommée « Mini-OTEC » [8,11]
fonctionnant sur le principe d’un cycle fermé a I’ammoniac est mise en service, soit 19
mois aprés la naissance du projet. Il s’agit d’un grand pas en avance dans le sens ou, pour
la premiére fois, une centrale ETM flottante produit une puissance nette. La Figure 32
illustre le déploiement de cette installation. Pour des débits d’eau de 174 L/s et des tem-
pératures de 26,1 °C pour I’eau chaude et 5,67 °C pour ’eau froide, une puissance brute
de 53 kW est récupérée a la turbine. La puissance nette apres déduction de la consomma-
tion des pompes d’ammoniac et d’eau est alors de 18 kW. L’expérimentation s’est achevée
avec succes en novembre 1979.

Japon 1974-1979

Dans la méme période, le Japon se préoccupe beaucoup d’atteindre 1’autonomie éner-
gétique, ou du moins de réduire sa dépendance a I’importation. En 1974 nait le « Sunshine
Project » [4,12] : un programme de développement d’énergies nouvelles, dont I’ETM.
L’objectif est alors de montrer la faisabilité d’une production de 100 MW a 1’horizon
1990. Pour atteindre cet objectif, plusieurs installations expérimentales sont prévues.

La premiére petite installation voit le jour en 1975 et produit 100 W (ETL-OTEC-I).
Cette évolution évolue ensuite pour atteindre en 1977 une production mécanique de 1,3
kKW (soit 0,5 kWe) pour des températures d’eau comprises entre 30 °C et 5 °C. 1l s’agit
d’un cycle ORC fermé. L’eau chaude est maintenue a température par un chauffage élec-
trique de 75 kW et 1’eau froide par un groupe froid de 70 kW.
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Figure 33. Schéma de principe du déploiment en
mer de la centrale mini-OTEC du Japon (crédits
©Uehara et al., référence [13])

En Octobre 1979, le Japon met a I’eau une mini-OTEC flottante [4,8,13], soit 1 mois
avant I’arrét de la mini-OTEC américaine. Cette centrale flottante est un cycle fermé fonc-
tionnant au R22. La production est d’environ 1 kWe pour 181 kW thermique dans 1’éva-
porateur. Les débits d’eau sont alors de 36,1 L/s pour I’eau chaude et 38,9 L/s pour I’eau
froide pour des températures de 23,6 °C et 9,2 °C respectivement. La différence de tem-
pérature logarithmique moyenne dans les échangeurs était de 4,3 °C dans 1’évaporateur et
4,5 °C dans le condenseur.

USA 1980-1982

Apreés le succes de la mini-OTEC, la DOE américaine a investi pour permettre le dé-
ploiement en 1981 d’un laboratoire flottant nommé OTEC-1 [8,14-16] pour tester les per-
formances d’échangeurs de chaleur fonctionnant avec de 1’eau de mer chaude et froide.
Cette installation n’a pas été munie de turbine, comme le montre le schéma fluide de
I’installation en Figure 34. Les pompes d’eau de mer et d’ammoniac étaient alors alimen-
tées par des moteurs diesel. Les objectifs de cette expérimentation étaient de tester la tenue
des conduites d’eau au large sous différentes conditions de houle, le test d’échangeurs a
tube et calandre et le contrdle du biofouling (encrassement biologique des échangeurs).
La puissance mise en ceuvre était de 35 MW. La production électrique qui aurait pu étre
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Figure 34. Schéma fluide et schéma de déploiement en mer de l'installation OTEC1 (©Lorenz et al.,
référence [14])
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généré par une turbine est estimée a 0,9 MW, soit un rendement estimé de 2,57 %. Le
programme s’est terminé en Mai 1981.

Les années 1980 ont vu ensuite peu d’investissements pour ’ETM aux Etats-Unis, no-
tamment aprés la chute du prix du pétrole en 1986.

Japon 1980-1982

Au Japon, les ingénieurs de Tokyo Electric Power Co. Et Toshiba Corporation coope-
rent avec le gouvernement de la République de Nauru pour construire une centrale ETM
a terre de 100 kW de production électrique brute [17-20]. C’est alors le record de 1’époque
de production d’électricité par ETM. La centrale était un cycle ORC fermé, comme le
montre le schéma de I’installation en Figure 35, avec du R22 comme fluide de travail.
L’évaporateur était a tubes horizontaux et calandre et le condenseur a tubes verticaux et
calandre. Les débits d’eau de mer étaient de 402,8 L/s pour I’cau chaude et 391,7 L/s pour
I’eau froide des profondeurs. La température de 1’eau chaude était de 29,8 °C pour I’eau
chaude et 5,6 °C pour I’eau froide.

Ces valeurs montrent qu’un des points clés du succeés de la centrale de Nauru est le
choix du site. En effet, le site de Nauru est propice a I’exploitation de I’ETM pour plu-
sieurs raisons : il offre a la fois une température de surface chaude (plus de 29 °C) et une
température froide accessible a des profondeurs relativement faibles (800 m) et proche de
la cote (conduite d’eau froide de 900 m de long). La centrale a finalement pu produite 100
KW brut d’électricité et 31,5 kW net. Elle a produit de 1’électricité entre octobre et dé-
cembre 1981 puis a continuée a étre utilisée pour I’étude thermique des échangeurs
jusqu’a Juillet 1982. Cette expérimentation est 1’un des plus grands succeés de ’ETM.

Japon 1982-1990

En 1982, une centrale ETM de 50 kW de puissance brute est mise en place a Tokunos-
hima par Kyushu Electric Power Co [8,21]. Il s’agit cette fois d’un cycle fermé fonction-
nant a I’ammoniac, et non plus au R22. Les échangeurs utilisés sont des échangeurs a
plaques.
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Figure 35. Schéma fluide de I’installation de 100 kW brut a Nauru (©OMochida et al. référence [18])
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En 1984, I’université de Saga, qui a été impliquée dans les différents projets ETM du
Japon, investit encore sur une autre installation expérimentale de 75 kW brut [8,19]. Il
s’agit encore une fois d’un cycle a I’ammoniac avec des échangeurs a plaques. En 1986,
le chute du prix du pétrole provoque également une baisse de la productivité du Japon sur
I’ETM.

France 1982-1990

En France, ’intérét s’est porté sur d’autres types d’énergie depuis G. Claude, notam-
ment 1’hydroélectricité et le nucléaire. Cependant, en 1982, un consortium nommé « ER-
GOCEAN GIE » est créé comprenant plusieurs entreprises frangaises et ’'IFREMER. Une
experimentation sur le tirage au vide et la géométrie des échangeurs d’un cycle ouvert est
installée a Grenoble avec une puissance thermique de 400 kW, tandis que des échangeurs
pour les cycles fermés en différents matériaux sont testés sur le site de 'IFREMER a
Brest. L objectif du consortium était la conception et le dimensionnement d’une centrale
de 5 MWe qui aurait été installée a Tahiti. Ce projet a cependant été abandonné aprés la
chute du prix du pétrole en 1986 [4,5,9].

USA 1990-2001

Dans les années 1990, malgré la situation économique, le NEHLA décide de concevoir
et de construire une centrale a cycle ouvert a Keahole Point, Hawali. Elle est livrée en 1993
et produit de 50 kWe net, surpassant ainsi le record du Japon de 1982 a Nauru.

Ce record ne sera pas longtemps au sommet du classement puisque la méme anneée, le
NEHLA et le gouvernement américain construise un cycle ouvert sur 1’ile de Hawai qui
produit 210 kWe brut pour 100 kWe net [20,22,23]. 11 s’agit de la plus grande puissance
électrique ayant été produite par I’ETM. La centrale a été en opération depuis 1993 jusqu’a
1998 puis elle été démantelée en 1999, soit 6 ans de fonctionnement. Une partie de la
production (10%) était utilisée pour la désalinisation de 1’eau de mer. La puissance ins-
tantanée maximale observée est de 255 kWe de puissance brute pour une puissance nette
de 103 kWe et une production d’cau glacée de 0,4 L/s.

< "'E//- e
N

B ===

Figure 36. Installation de 210 kW brut ayant fonctionné a Hawai de 1993 a 1998 (©NEHLA, L. Vega,
référence [22])
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Japon 1990-2001

En 1995, I'université de Saga, déja équipée d’un prototype de cycle ORC a I’ammoniac,
décide de construire un cycle de Kalina fonctionnant au mélange eau-ammoniac avec une
puissance brute de 9 kW [24]. Cette installation a ensuite subit des modifications et a été
utilisé pour la conception et le test du cycle d’Uehara, du nom de son inventeur [25].

Le Japon et I’Inde ont coopéré en 2001 pour la construction d’une centrale flottante
nommee « Sagar Shakthi » de 1 MW avec un cycle ORC fermé. Les intervenants sont le
NIOT (National Institute of Ocean Technology), le gouvernement de I’Inde et 1’Université
de Saga. Elle aurait été la premiére centrale a atteindre le mégawatt de production. Le
projet a cependant été abandonné & causes de problemes sur la conduite d’eau froide
[4,20].

Bilan de la période 1932-2001

Cette période, dont le déroulement est synthétisé en Figure 37, aura vu le projet de
développement de I’ETM prendre une tournure mondiale. Les Etats-Unis et le Japon pren-
nent le relais sur les premiers travaux de Georges Claude et parviennent a déemontrer la
réelle faisabilité technique de I’ETM. Des démonstrateurs de plus en plus puissants sont
réalisés. Des enjeux économiques n’ont cependant pas encore permis de mettre en place
un réel systeme de production dépassant le mégawatt électrique.

Consortium
ERGOCEAN GIE
i Baisse du Centrale de
Présentation de L Mini-OTEC SS€ 510 kW
A ETEm Crise pétroliere américain prix du :
| pétrole Hawai
° $ 157 1979*19794128251 %8 o *Too3-1999
1965 1973 @ ? 1984 1986 1995T
Création du Mini- Centrale Centrale Cent.rale
« Sunshine OTEC 100kW 75kW Kalina
project » japonais Nauru  Univ. de Univ. de
Saga Saga

Figure 37. Déroulement historique du développement de I'ETM de 1962 a 22001 (en orange, les
actions américaines, en bleu les actions fracaise et en vert les actions japonaises)
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Chapitre 2 : Présentation et analyse d’un banc d’essai expérimental

1.3. L’expérimentation de P’ETM dans le monde actuel : 2002-2019

Les acteurs de I’ETM se sont récemment multipliés dans le monde et forment une com-
munauté qui échange tous les ans a I’occasion de ’OTEC Symposium, dont le premier
s’est tenu a Hawai en 2013.

Aux Etats-Unis, ’entreprise Lookheed Martin relance 1’activité sur I’ETM en 2007 par
un investissement de 1’ordre de plusieurs millions d’euro pour lancer la conception d’un
prototype de 10 MW qui servira de pilote pour la construction d’une centrale de 100 MW
réellement compétitive économiquement. Ayant obtenu un soutien financier de la
NAVFAC (Naval Facilities Engineering Command) et de 1’état fédéral ainsi que des par-
tenariats avec Makai Ocean Engineering et du NELHA, le projet abouti en 2010 a la créa-
tion d’un prototype a terre localisé a Hawai. Ce prototype est d’abord destiné au test des
¢changeurs et aucune turbine n’est installée. Ce n’est qu’en 2014 qu’une turbine de 100
KW est mise en place et permet au prototype d’injecter sa production sur le réseau [26].

Malgré 1’échec du projet indien, 1’Université de Saga au Japon continue ses activités
sur ’ETM. En 2003, la construction de I’'TOES (Institute of Ocean Energy, Saga Univer-
sity) est terminée. Il s’agit d’un agrandissement du site sur lequel avait aménagé le proto-
type de 1995. Sur une surface de 4500 m?, des installation permettent de tester les trois
cycles (ORC, Kalina, Uehara), mais également de nombreux test sur les performances des
¢changeurs a plaques, et méme sur les réutilisations possibles de I’eau de mer des profon-
deurs comme co-produit [25,27,28].

Sur ce dernier point, le Japon et les Etats-Unis ont réalisés de grandes avancées pour
utiliser I’eau de mer, riche en nutriment, de leurs prototypes : aquaculture, agriculture, ou
méme commercialisation d’eau de mer dessalée a boire. L’eau de mer des profondeurs
embouteillée est méme devenue le premier produit d’exportation de Hawai [29]. Cette
utilisation des coproduits de I’ETM est une sensibilité pour rentabiliser économiquement
une centrale et la rendre concurrentielle sur le marché de I’énergie.

D’ailleurs, en 2013, le Japon a inauguré un site pilote comprenant un prototype d’ETM
de 100 kW sur I’ile de Kumejima, financé par Xenesys et exploité par 1’Université de
Saga. Sur ce site, I’eau de mer des profondeurs est validé de toutes les facons possible et
la production a partir de cette eau de mer représente aujourd’hui % de 1’économie locale
([30,31]). Le fluide de travail utilisé est le R134a pour un double cycle de Rankine avec
deux évaporateurs et deux condenseurs.

La Corée du Sud est aujourd’hui également trés présente sur les thématiques de I’ETM,
via KRISO (Korean Research Institute of Ships and Ocean engineering). lls possedent une
installation de 20 kW fonctionnant au R32.

En France, la recherche sur ’ETM a ¢été reprise en 2009 majoritairement par NAVAL
ENERGIES (anciennement DCNS), et par le laboratoire PIMENT qui encadre alors la
thése de Frantz Sinama a La Réunion [4]. Un prototype a terre commence alors a étre
étudié, cofinancé par NAVAL ENERGIES et le Région Réunion. Ce prototype est nommé
le PAT ETM (Prototype A Terre d’Energie Thermique des Mers). Les premiers essais de
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réception ont lieu a Indret, en France Métropolitaine en 2011, avant que le banc d’essai
ne soit livré a La Réunion pour les premiers essais en 2012. Il s’agit d’un cycle ORC
fermé fonctionnant a I’ammoniac. Les premiers résultats obtenus sur cette expérimenta-
tion aménent a la thése de Audrey Journoud en 2014 [20]. 7 évaporateurs et 1 condenseur
ont été testés depuis sur ce banc d’essai :

e EVAP1 Evaporateur tubes en titane noyés

e EVAP1lbis Evaporateur tubes en titane spéciaux noyeés

e EVAP2 Evaporateur tubes en titane spéciaux arrosés

e EVAP2.1 Evaporateur tubes en titane arrosés

e EVAP3 Evaporateur a plaques en aluminium

e EVAPG6.0 Evaporateur tubes en titane noyés : configuration verticale
e EVAPG6.2 Evaporateur tubes en titane noyes : configuration verticale
e COND1 Condenseur tubes en titane

La synthése de ces derniers développements de I’ETM est alors présentée en Figure 38.

1.4. Bilan

Le bilan des différentes installations expérimentales ayant été mises en place dans le
monde est résumé dans le Tableau 9. Une répartition de ces systemes ETM dans le monde
est également fournie en Figure 39. Il ressort de cette analyse que la faisabilité de ’ETM
est aujourd’hui établie : il a été montré a plusieurs reprises qu’une centrale ETM peut
produire de 1’énergie. A 1’étape de développement actuel, le principal frein au développe-
ment de I’ETM est le colit a I’investissement initial, qui reste treés ¢élevé. Des études et
essais sont toujours en cours afin de déterminer de la fagon la plus précise possible les
performances des échangeurs, les composants les plus chers d’une installation ETM de
taille industrielle. En effet, les échangeurs dans le cadre de I’ETM ont un fonctionnement
particulier avec des tres faibles pincements et des changements d’état. Leur comportement
reste donc encore difficile a prédire avec précision, ce qui ajoute un risque sur un enga-
gement de performances.

: Livraison |installation
Investissement Prototype  pPAT ETM turbine

Loakheed NELHA ala 100 KW These A.
Martin Hawai Réunion NELHA Dijoux
|
11— I
2001 2003 l l lzolsl — >
| T 2007 2010 2012 J2014 2016-2020
Abandon du . -
A Livraison Thése F. Thése A, Kumejima
japonnais « Sagar- du site Smama  Journoud Premier
Symposium

Figure 38. Déroulement historique du développement de I'ETM de 2001 & nos jours (en orange, les
actions américaines, en bleu les actions fragaise et en vert les actions japonaises, en jaune les actions
internationales)
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Figure 39. Répartition des expérimentations ETM dans le monde
Tableau 9. Récapitulatif des installations expérimentales de ’ETM
Température .
5 0a Puissance
Pays Année " 1= . LS Fluide de travail de P'eau Type d"échan- brute Tin
d’installation cycle chaude/froide geurs (%)
e (kw)
Belgique 1928 A terre Ouvert Eau de mer 30/10 Flash 50
Cuba 1930 A terre Ouvert Eau de mer 27113 Flash 22 1.3
USA 1979 Flottante Fermé NHs 26.1/5.7 A plaques en titane 53
En a
Japon 1977 -1980 T Fermé R114 26-42/ 5-24 A plaques 0.001-1.9
Japon 1980 Flottante Fermé R22 23.6/9.6 A plaques 1
a A tubes et calandre
Japon 1981 - 1982 Aterre Ferme R22 29.8/5.6 e 100
Evaporateur a
) . plaques / Conden-
Japon 1982 - 1984 Aterre Ferme NH; 28.5/12 seur & tubes et ca- 50
landre
Japon 1985 Aterre Fermé NHs 2817 A plaques 75
USA 1993 - 1998 A terre Ouvert Eau de mer 26/6 Flash 255
Japon 1995 A terre Kalina & Uehara Water- NHs 2817 A plaques 9
Japon 2003-2009 A terre Uehara Water- NHs 2817 A plaques 30
— En 2
Fidji 2012 laboratoire Fermé R134-a 24-30/4.5-5 Tubes et calandre 0.015 14
Japon 2013 A terre Fermé R134-a 25.9-29/8.5-9 A plagues 50
. En a Tubes horizontaux
Chine 2013 T Fermé Eau-NH; 24-30/5-15 ATl eREETREn 0.052 0.8
USA 2014 Aterre Fermé NH; 2428/57 APRdesenau- g
Corée du Sud 2014 A terre Fermé R32 26/5 Semi-soudé 20 2
La Réuni -
areunion 2011 Aterre Fermé NH; 23-28/5 Aplaqueseta g 25
(France) tubes et calandre

L’objectif du présent chapitre est de presenter le fonctionnement du PAT ETM installé
sur 1’ile de La Réunion en termes de fonctionnement, de précision des mesures et d’ana-
lyse, afin notamment de pouvoir saisir les apports de cette installation francaise par rap-
port aux autres prototypes existants. Le banc d’essai sera ici présenté dans sa premiére
configuration de fonctionnement. Les autres technologies testées et les modifications ul-
térieures de 1’installation seront détaillées au Chapitre 3. Nous présenterons d’abord dans
une premiére partie une description détaillée du banc d’essai et de son fonctionnement.
Dans une deuxieme partie, I’analyse thermodynamique du cycle du PAT ETM est fournie,
ainsi que les protocoles et les méthodes des automatismes servant au pilotage pour assurer
la qualité des mesures. Dans une troisiéme partie, nous analyserons en détail 1’enregistre-
ment d’un point d’essai en régime permanent avant de présenter dans une dernicre partie
les résultats obtenues sur la campagne d’essai de novembre-décembre 2015.
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2. Description du Prototype A Terre
d’Energie Thermique des Mers (PAT
ETM)

Le PAT ETM a été installé en 2012 a La Réunion, sur le site de I’IUT de Saint-Pierre,
comme le montre la Figure 40. Il s’agit d’un banc d’essai reproduisant le fonctionnement
d’un cycle fermé du type ORC dans les conditions rencontrées pour I’ETM. Le fluide de
travail employé¢ est I’ammoniac, un des fluides de travail les plus pertinents pour I’ETM
conformément aux travaux du premier chapitre de ce manuscrit. Il a été dimensionné pour
correspondre a une centrale ETM de 15 kW de production électrique, soit une puissance
de 500 kW thermique aux échangeurs.

Ce banc d’essai a pour objectif la caractérisation et la comparaison de différentes tech-
nologies d’échangeurs de chaleur du cycle ORC. Aussi, le choix a été fait de ne pas ali-
menter le cycle avec de 1’eau de mer, mais plutot de produire la source chaude et la source
froide aux débits et températures souhaités a 1’aide d’une pompe a chaleur. Cela permet
par exemple de tester une situation été et une situation hiver dans la méme journée. L’ins-
tallation a été de plus installée dans un local modulable afin de faciliter le remplacement
des échangeurs de chaleur et les modifications du circuit. Plusieurs technologies d’échan-
geurs ont ainsi pu étre testées sur ce site.

La conception du PAT ETM a été réalisée par NAVAL ENERGIES avec I’appui du
laboratoire PIMENT (these de F. Sinama [4]). Le banc est une copropriété de NAVAL
ENERGIES et la Région Réunion qui en ont partagé le financement. L’exploitation est
assurée par I’IUT de Saint-Pierre. Le dépouillement des enregistrements et 1’analyse des
résultats sont assurés par NAVAL ENERGIES et le laboratoire PIMENT (thése d’A. Jour-
noud [20], ainsi que le présent manuscrit).

Local machine

Figure 40. Photographie du banc d'essai a La Réunion : le PAT ETM (©Naval Energies)
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Chapitre 2 : Présentation et analyse d’un banc d’essai expérimental

2.1. Fonctionnement global du banc d’essai
Le PAT ETM est constitué de cing sous-systémes :

e Laboucle principale ammoniac ZP : il s’agit de I’ORC ou circule le fluide de travail.

e La boucle d’eau froide ZC : le circuit dans le lequel circule 1’eau froide (source
froide).

e La boucle d’eau chaude ZB : le circuit dans lequel circule 1’eau chaude (source
chaude).

e Lapompe achaleur PAC : le centre de production de I’eau chaude et de I’eau froide,
par I’intermédiaire d’une pompe a chaleur fonctionnant également a I’ammoniac.

e La boucle de servitudes ZS : les circuits de rapatriement de la charge en ammoniac
dans une bache de stockage.

La Figure 41 nous montre la circulation des fluides dans les systémes ZB, ZC et ZP
(les servitudes n’ont pas été représentées pour des raisons de simplicité). Les sources de
chaleur utilisées dans le PAT ETM ne proviennent pas des eaux de mer en surface et en
profondeur mais d’une pompe a chaleur (PAC) qui fournit de 1’eau chaude et de 1’eau
froide. Le PAT ETM contient donc une boucle fermée pour I’eau chaude (ZB) et une autre
pour ’eau froide (ZC). La PAC préléve de la chaleur de la boucle ZC pour I’injecter a la
boucle ZB et permet ainsi en cours d’essai de maintenir les températures d’eau chaude et
d’eau froide a une consigne fournie par I’opérateur.
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Figure 41. Schéma fluide du banc d'essai PAT ETM en configuration initiale
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Dans chacun des deux circuits ZB et ZC, 1’eau est alors amenée a un ballon d’inertie
(BI) par les pompes EPEC2 et EPEF2 (Electropompe d’Eau Chaude et Electropompe
d’Eau Froide). Ce ballon permet d’assurer une inertie sur les températures des sources
chaudes et froides et ainsi de mieux les stabiliser, en plus de permettre de découpler le
débit d’eau fournie par la PAC (mis en circulation par EPEC2 et EPEF2) et celui qui
circulera dans les échangeurs de chaleur (mis en circulation par EPEC1 et EPEF1). Le
débit circulant dans les échangeurs peut ainsi étre réglé par la vanne VRQ1 (Vanne de
Régulation de Débit). Les vannes VRT1 et VRT2 (Vanne de Régulation de la Tempéra-
ture) sont quant a elle complémentaires et permettent de générer un débit de bypass des
BIl. Le débit et la température de I’eau entrant dans les deux échangeurs de chaleur peuvent
donc étre déterminés et pilotés par I’opérateur.

La boucle principale ZP constitue le cycle ORC que va subir le fluide de travail : 1’am-
moniac. Cette boucle est constituée de deux échangeurs de chaleurs, un évaporateur et un
condenseur, d’une pompe et d’une pseudo-turbine. En effet, les niveaux de puissances et
les débits rencontrés sur le PAT ETM (équivalents a 15 kW électrique) sont trop faibles
pour correspondre au fonctionnement des turbines qui seraient employées pour une cen-
trale a échelle 1 (supérieur au mégawatt). De plus, le cycle étant alimenté en eau chaude
et en froide par une PAC (Pompe a Chaleur), il n’aurait pas été possible de produire plus
d’énergie que celle consommée par la PAC. Ainsi, étant donné que I’objectif premier du
banc d’essai est de tester les échangeurs de chaleur, la décision a donc été prise de ne pas
y installer de turbine. Cette derniére est remplacée par une pseudo-turbine qui reproduit
une transformation thermodynamique équivalente pour le fluide de travail, sans pour au-
tant produire de travail mécanique. Les différentes transformations subies par I’ammoniac
dans cette boucle ZP sont alors tracées sur un diagramme enthalpique en Figure 42 et sont
résumeées ci-apres.

L’ammoniac a 1’état liquide sous haute pression (1) entre dans I’évaporateur (E) ou il
recoit de la chaleur provenant de la boucle d’eau chaude (ZB) lui permettant ainsi de
s’évaporer. La vapeur ainsi obtenue (2) est ensuite détendue dans la pseudo-turbine, qui
consiste en une détente isenthalpique a travers une vanne pneumatique (VRP) suivie d’une
injection de gouttelettes dans la vapeur dans le désurchauffeur. Le fluide détendu (3) céde
de la chaleur a la boucle d’eau froide (ZC) dans le condenseur pour donner un liquide a
basse pression (4). La Pompe a Fluide (PAF) raméne ce liquide a I’entrée de 1’évaporateur
sous la haute pression (1).

A P
1-2 évaporation (évaporateur)
2-2" détente isenthalpe (VRP)

- LI > l‘, “2 2'-3 désurchauffe (injection de
% gouttelettes)
/ 3-4 condensation (condensateur)

/ 4-1 compression (pompe)

4/31 3 3v

Figure 42. Diagramme P-h simplifié du cycle de la boucle principale ZP du PAT-ETM
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Chapitre 2 : Présentation et analyse d’un banc d’essai expérimental

2.2. Pilotage des sources chaudes et froides

Un des points clés pour la réussite des essais menés sur le PAT ETM est d’assurer une
alimentation correcte des échangeurs de la boucle principale en eau chaude et en eau
froide. L’objectif principal est de reproduire des conditions de fonctionnement similaires
a celles rencontrées lors de I’emploi de 1’eau de mer, a savoir une alimentation en eau
avec un débit et une température constante. L’avantage d’utiliser une PAC au lieu de ré-
elles conduites d’eau de mer est alors de pouvoir tester dans une méme journée des con-
ditions été et hiver, mais également de définir des plans d’expériences regroupant 1’en-
semble des situations a tester. L utilisation d’une PAC implique cependant de composer
avec des comportements que 1’on ne retrouverait pas sur une centrale ETM réelle. Tout
d’abord, I’cau chaude et 1’eau froide étant produit par la méme PAC, cela implique un
couplage entre le comportement c6té chaud et celui coté froid qui n’existe pas dans I’eau
de mer. Ainsi, diminuer la puissance de la PAC pour faire chuter la température de I’eau
chaude peut également provoquer une augmentation de la température de I’eau froide...
Ensuite, le fonctionnement du condenseur évaporatif de la PAC qui permet d’évacuer un
excédent de chaleur vers I’air ambiant implique un impact des conditions météorologiques
extérieures sur le comportement du systéme. Une variation de la température de 1’air ex-
térieur pourra ainsi faire varier les températures de I’eau dans le systéme et perturber
|’établissement d’un régime permanent. De telles variations ne s’observeraient pas sur une
centrale réelle en raison de la forte inertie de 1’cau de mer. La bonne régulation et la
maitrise de la PAC et des boucles ZB et ZC est alors essentielle au bon déroulement des
essais. Des stratégies de pilotage ont donc été mises au point et améliorées au cours des
différents essais pour permettre un fonctionnement optimal du cycle PAT ETM. Nous
présentons dans ce paragraphe une description plus détaillée de la PAC et des boucles
d’eau chaude et froide afin de pouvoir ensuite décrire les procédures de pilotage employée
en cours d’essai.

Description de la pompe a chaleur (PAC)

La pompe a chaleur est un systéeme découplé des autres boucles du site. En effet, la
PAC posséde son propre automate et une interface de commande séparée de celle du reste
du banc d’essai. Il s’agit d’un cycle de réfrigération dont le fluide frigorigéne est I’am-
moniac. Ce choix permet de limiter le nombre de fluides utilisés sur le site et donc de
simplifier les protocoles liés a la sécurité.

La PAC est constituée de quatre compresseurs, un condenseur, un condenseur-évapo-
ratif (tour de refroidissement qui sera dénommeée ci-aprés TAR par abus de langage), un
détendeur, une Bouteille Basse Pression (BBP) et un évaporateur, comme le montre la
Figure 43. L’ammoniac a 1’état de vapeur est comprimé dans les compresseurs (Cpl a
Cp4). Le flux de vapeur sous pression est ensuite divisé en deux pour étre condensé. Une
partie de la vapeur est condensée dans un condenseur a tubes et calandre (C) pour céder
de la chaleur au circuit d’eau chaude du PAT ETM (ZB) tandis que 1’autre se condense
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Figure 43. Schéma de principe simplifié de la pompe a chaleur
E — Evaporateur ; C — Condenseur ; TAR — Tour Aéro-Réfrigérée ; DET — détendeur ; Cp —
Compresseur

dans la TAR en cédant de la chaleur a I’air ambiant. L’ammoniac condensé passe ensuite
dans des détendeurs a flotteur HP (DET1 et DET2), qui régulent les niveaux de liquide
dans la TAR et le condenseur, avant d’étre conduit dans une bouteille basse pression
(BBP) qui sert de tampon pour éviter un coup de liquide. Le liquide est alors conduit dans
un évaporateur a plaques (E) ou il s’évapore en prélevant de la chaleur au circuit d’eau
froide du PAT ETM (ZC). La vapeur est alors reconduite vers la bouteille BP avant de
revenir vers les compresseurs pour fermer le cycle frigorifique.

Les quatre compresseurs sont des compresseurs a piston avec une puissance électrique
maximale de 37,5 kW chacun, soit au total 150 kW. La puissance maximale transférée au
circuit d’eau chaude est de 450 kW, soit un COPchaud de 3. Les compresseurs peuvent
fonctionner a trois niveaux de puissance : 33 %, 66 % ou 100% de leur puissance maxi-
male. Cela permet d’ajuster la puissance necessaire en fonction du besoin avec un premier
réglage grossier. De plus, le compresseur Cpl est quant a lui muni d’un variateur de fré-
quence. La fréquence de ce compresseur peut donc étre ajustée entre 20 Hz et 50 Hz pour
un réglage plus fin de la puissance de compression nécessaire.

Par ailleurs, pour s’assurer que la température souhaitée du circuit ZB soit atteinte, une
partie de la chaleur de la condensation de I’ammoniac peut €tre évacuée via un conden-
seur-évaporatif (TAR) vers I’air ambiant. La fréquence du ventilateur de la TAR est ré-
glable de 20 a 50 Hz ainsi que 1’ouverture de la vanne V pour réguler le débit de vapeur
vers la TAR. La régulation du fonctionnement de la TAR est délicate car la puissance
thermique échangée dépend alors fortement des conditions extérieures, notamment la tem-
pérature et I’humidité spécifique de 1’air ambiant. En été sur I’ile de La Réunion, I’air
extérieur monte parfois a des niveaux de température qui rendent difficile 1’évacuation de
la chaleur.
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Chapitre 2 : Présentation et analyse d’un banc d’essai expérimental

Description de la boucle d’eau chaude (ZB) et d’eau froide (ZC)

Les boucles ZB et ZC ont pour objectif d’alimenter les échangeurs de la boucle princi-
pale ZP en eau avec les températures et débits de consignes souhaités. Comme cela a été
présenté en Figure 41, ces boucles d’eau possédent chacune un ballon d’inertie (BI) qui
assure deux fonctions :

e découpler les débits d’eau circulant dans les échangeurs de chaleur de ceux cir-
culant dans la pompe a chaleur et
e assurer une inertie sur la température de 1’eau.

Ainsi, les débits d’eau circulant dans les échangeurs de la PAC sont assurés par les
pompes EPEC2 et EPEF2 tandis que les débits circulant dans les échangeurs de la boucle
ZP du PAT ETM sont assurés par les pompes EPEC1 et EPEF1, qui sont équipées toutes
deux de variateurs de fréquence pour permettre le réglage des débits circulant dans les
échangeurs. Pour un réglage plus fin sur une plus large plage de débit, des vannes réglables
pneumatiques ont été placées en aval de ces pompes (les vannes VRQ1). Dans chacun des
circuits ZB et ZC, une conduite de bypass de la bouteille d’inertie a été installée avec une
vanne réglable VRTI1, dont I’ouverture est complémentaire a celle de la vanne VRT2 me-
nant a la bouteille d’inertie. L’ouverture partielle de 1a vanne VRT1 provoque donc une
fermeture partielle de la vanne VRT2, maintenant ainsi le débit total d’eau circulant dans
la boucle constant. Dans la boucle ZB, 1’ouverture de la VRTI permet ainsi de réduire
finement la température de 1’eau arrivant dans 1’évaporateur E. En effet, seule une partie
plus faible du débit circulant dans la boucle va dans le ballon d’inertie et bénéficie des
apports de la PAC. Dans la boucle ZC, I’ouverture de la VRT1 permet a ’inverse d’aug-
menter légérement la température de I’eau arrivant dans le condenseur C si cette derniére
est trop basse. Ces réglages sont destinés a un ajustement fin en cours d’essai pour com-
penser des fluctuations de température liées au fonctionnement de la PAC.

Pour un ajustement plus grossier des températures sans modifier le fonctionnement de
la PAC, des traverses ont également été installées, comme indiqué sur la Figure 41. Les
traverses sont des conduites qui permettent de mélanger 1’eau chaude et I’eau froide. L’ou-
verture des traverses est utile dans plusieurs situations. Cela permet de faire fonctionner
la PAC sans avoir a démarrer la boucle principale ZP. En effet, si on laisse fonctionner la
PAC sans appeler de puissance sur ZP, la température de I’eau froide peut atteindre des
valeurs trés faibles et celle de 1’eau chaude des valeurs trés élevées, ce qui pose des pro-
blémes de sécurité. L’ouverture des traverses permet de limiter ces variations de tempé-
rature. Les traverses sont alors ouvertes dans deux cas principaux : pour les opérations de
vidange et de remplissage de la boucle ZP en ammoniac et la réalisation d’essai de fonc-
tionnement a trés faible puissance (faible débit d’ammoniac dans ZP).

Stratégies de régulation des températures des sources chaudes et froides.

Les températures de 1’eau froide et de 1’eau chaude peuvent donc étre pilotées de plu-
sieurs facons. Plusieurs ajustements sont possibles pour permettre a 1’opérateur d’at-
teindre et de maintenir une consigne de température, certains réglages étant plus grossiers
et d’autres plus fins. Dans cet ordre, les différentes méthodes de régulation sont :
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e L’ouverture et la fermeture des traverses

e Larégulation de la frequence du compresseur Cpl et/ou le démarrage des autres
compresseurs et de leurs paliers.

e Larégulation de la fréquence du ventilateur de la TAR et I’ouverture de la vanne
en amont de la TAR

e L’ouverture ou la fermeture des vannes VRT1 et VRT2.

En pratique, ces ajustements permettent, lorsque 1’on souhaite réaliser un essai en ré-
gime permanent, de compenser les variations de température que 1’on peut observer qui
sont dues notamment a des variations des températures de 1’air ambiant qui modifient le
fonctionnement de la TAR.

2.3. Description du systéme de mesure du PAT ETM

Le PAT ETM est équipé de plusieurs capteurs reliés a une centrale d’acquisition afin
de permettre le pilotage, la régulation et I’exploitation des résultats des différents essais.
L’acquisition se fait au rythme d’un enregistrement par seconde. Quatre types de capteurs
sont présents sur le prototype : des capteurs de température, des capteurs de pression, des
débitmeétres et des capteurs de niveau. A cela, il faut également ajouter les informations
d’ouverture ou de fermeture des différentes vannes pneumatiques, avec un pourcentage
d’ouverture ou une information du type TOR (Tout Ou Rien). Les données concernant les
différents capteurs sont regroupées dans le Tableau 10.

Les capteurs présentés dans cette partie sont ceux présents par défaut sur le PAT ETM
dans toutes ses configurations. Le prototype ayant été amené a subir des modifications
pour le test de certains échangeurs particuliers. En particulier, de nouveaux capteurs ont
été ajoutés pour les tests des échangeurs EVAP6 et EVAP2. Les modifications du PAT
ETM pour ces échangeurs spécifiques sont décrites au Chapitre 3.

Tableau 10. Détails des types de capteurs utilisés sur le PAT ETM

. . Précision Précision
Capteur Nombre Description Fabricant Type (2016) (2019)
+ + °
T 25 Capt?ur de Endress PT-100 trois fils + (0,15+0,002T) _0,01, Csur
température Hauser avec Ten°C les écarts
Capteur de Cerabar M
P 13 P . Endress 0-16 bar + 32 mbar + 32 mbar
pression
Hauser
Promass F
m 5 Débitmétre Endress Coriolis +05% +0,5%
Hauser

Colonne de niveau
Kubler en dérivation avec +0,2 mm +0,2 mm
flotteur magnétique

Capteur de
niveau
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La précision indiquée dans le Tableau 10 est la précision indiquée par le constructeur.
Pour les capteurs de températures en particulier, si I’incertitude sur la valeur absolue de
la température est relativement importante, elle peut étre réduite lorsqu’il s’agit d’analyser
les différences de température entre différents capteurs. En effet, les capteurs installés
récemment permettent aprés étalonnage d’atteindre une précision d’un centiéme de degré
sur les écarts de température entre les différents capteurs. En outre, des capteurs de tem-
pératures du type PT100 trois fils étant utilisés, deux mesures de la température sont dis-
ponibles pour un méme capteur. Cela permet de détecter une dérive ou une défaillance si
les deux mesures discordent.

La position et la description des différents capteurs des boucles ZP, ZB et ZC sont
fournies respectivement dans les Figure 44, Figure 45 et Figure 46 et dans les Tableau 11,
Tableau 12 et Tableau 13 ci-apres. Seuls les capteurs sur la partie fonctionnelle du site
PAT ETM sont ici présentés, d’autres capteurs sont également présents notamment sur le
sous-systeme des servitudes ZS et ne sont pas présentés ici (pression et température dans
la bache de rétention, etc...). Ces différentes mesures permettent lors des essais de réguler
convenablement les différents parametres de fonctionnement du systéeme et lors du dé-
pouillement des résultats de déterminer en chaque point du cycle I’état du fluide et de
faire les bilans d’énergie.

Pseudo turbine @ @ @
Do ™ paq
). %)
_® RT

: @ [empérature
® Pression

54 PP® @®I

PAF 4

_2
(D= @
[
1

Figure 44. Position des capteurs dans la boucle ZP
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Tableau 11. Détail des capteurs de la boucle ZP

Variable Position Remarque

T1 Entrée évaporateur

T Sortie évaporateur

Ty Sortie VRP

Ts Entrée condenseur

T, Sortie condenseur

Ts Aval PAF, amont VRN Utilisé pour réguler le désurchauffeur

P1 Entrée évaporateur

P2 Sortie évaporateur

P, Sortie VRP

Ps3 Entrée condenseur

Py Sortie condenseur

Ps Aval PAF, amont VRN Pression maximale ZP
Iyjq Aval PAF, amont VRN Debit liquide
My, Aval VRP Débit vapeur
Mges Amont VRT Débit de désurchauffe
Nevap Colonne évaporateur Niveau évaporateur
Ncond Colonne condenseur Niveau du condenseur

EPEC2 /X’\ R'I'ZX\-"R’I'I Irl"—
o @

{\I/," Température
AT )
\ [)} Pressio

() A . s
'\nJl;' Débit massique

PAC p—
(P)
\"RQZX X\’RQI ~
Epréj
Figure 45. Position des capteurs dans la boucle ZB
Tableau 12. Détail des capteurs de la boucle ZB
Variable Position Remarque
Tece Entrée évaporateur Température de la source chaude
Tecs Sortie évaporateur
Tec,pac Sortie PAC Température maximale
Pec, e Entrée évaporateur Utile pour le calcul de pertes de
Pec,s Sortie évaporateur charge
M Entrée évaporateur Débit d’eau chaude ZB
Mec paC Amont PAC Débit d’eau chaude PAC
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Figure 46. Position des capteurs de la boucle ZC

Tableau 13. Détail des capteurs de la boucle ZC

Variable Position Remarque
Tefe Entrée évaporateur Température d’eau froide
Tets Sortie évaporateur

Tetpac Sortie PAC Température minimal

Tefpac, e Entrée PAC Sécurité température basse alimentation PAC
Pet.c Entrt_ae ?vaporateur Utiles pour le calcul de pertes de charge
Pef.s Sortie évaporateur
Mer Entrée évaporateur Débit d’eau froide ZC

Mef pac Amont PAC Débit d’eau froide PAC
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3. Analyse du cycle du PAT ETM et
methodes de conduite du banc d’essai

3.1. Analyse du cycle ZP du PAT ETM en régime permanent

Le cycle de la boucle principale ZP du PAT ETM est représenté en Figure 47 ainsi que
les différentes évolutions des états de I’ammoniac dans les diagrammes P-h et T-s. Tout
d’abord, ’ammoniac liquide sous-refroidi a 1’état (1) entre dans 1’évaporateur. Il est alors
chauffé par I’eau chaude du circuit ZB jusqu’a la saturation (11) puis s’évapore (1v) et
subit éventuellement une légere surchauffe (2). En pratique, la surchauffe observée reste
trés faible, surtout pour les évaporateurs noyés, pour lesquels la phase vapeur contenue
dans les bulles reste en contact avec la phase liquide jusqu’a la fin de la surface d’échange.
Sur le diagramme T-s de la Figure 47, 1’évolution des températures de 1’eau chaude est
représentée pour un évaporateur en mode co-courant. Cette configuration est la plus effi-
cace pour un évaporateur a tubes et calandre par exemple car elle permet d’augmenter la
puissance thermique dans la phase de réchauffe (de 1 a 11) ou les coefficients d’échanges
sont plus faibles que pour 1’échange avec la partie diphasique (de 11 a 1v). Néanmoins,
les deux configurations (co-courant et contre-courant) sont possibles et ont été testées sur
le PAT ETM.

L’évaporateur étant calorifugé, les déperditions vers le milieu extérieur peuvent étre
négligées. Ainsi, le bilan d’énergie en régime permanent dans 1’évaporateur est alors
fourni par :

Qevap = rhvap (hZ - hl) (21)
Qevap = mec (hec,s - hec,e) (22)

Pseudo turbine

%é] T P
111v_,:_11_l‘ RE %lﬁf [] [}
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Figure 47. Schéma de principe de la boucle ZP du PAT ETM et représentation des diagrammes T-s et P-h
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~ Désurchauffeur

a. Vanne de détente isenthalpe b. Piquage en aval de la pompe pour c. Injection de goutelettes
(VRP) prélever une partie du liquide dans la vapeur
Figure 48. Photographies des éléments constitutifs de la pseudo-turbine sur le PAT-ETM

La vapeur issue de 1’évaporateur (2) entre alors dans la pseudo-turbine. La, elle est
détendue de facon isenthalpe par la vanne de détente VRP. En aval de la VRP, la vapeur
d’ammoniac est a basse pression et surchauffée (2’). On procéde alors a une injection de
gouttelettes dans le désurchauffeur pour se ramener au méme état auquel le fluide aurait
été si une turbine avait été présente (3). La Figure 48 présente des photographies des
éléments constitutifs de la pseudo-turbine du PAT-ETM. Un rendement isentropique de
turbine représentant les irréversibilités ayant lieu dans une turbine réelle est pris en
compte dans le calcul du débit de gouttelettes injectées, ainsi la sortie de la pseudo-turbine
(3) possede une entropie spécifique légerement supérieure que celle qui aurait été obtenue
si la détente avait été adiabatique et réversible (3is). Le rendement isentropique de la
pseudo-turbine est alors défini par :

ha — hz
=3 2 23
77|S,t hais _ h2 ( )
Le bilan de masse et d’énergie dans le désurchauffeur est ensuite :
mvap + r‘hdes = mn:ond (24)
r.hvaphZ' + rr'.ldeshl = (mvap + mdes)h3 (25)

L’ammoniac a 1’état (3) entre alors dans le condenseur, ou il céde sa chaleur latente a
I’eau froide de la boucle ZC. Le condenseur a tube et calandre du PAT ETM fonctionne a
contre-courant : les tubes les plus froids sont les premiers que la vapeur rencontre (passe
du haut). Un léger sous-refroidissement peut étre observé en sortie de condenseur (4) si
le film ruisselant sur les derniers tubes est suffisamment épais. En négligeant les déperdi-
tions vers le milieu extérieur et en régime permanent, le bilan d’énergie du condenseur
s’écrit alors :

Qcond = (mliq + mdes)(h4 - h3) (26)
Qcond = mef (hef s hef ,e) (27)
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Enfin, I’ammoniac liquide (4) est aspiré par la PAF puis refoulé vers le GC (1). La
transformation dans la PAF n’est pas réversible, ainsi le liquide en sortie de la pompe est
plus chaud et posséde une entropie spécifique plus élevée que celle qui aurait été obtenue
si la transformation avait éte isentropique (1is). Ce phénomeéne est accentué par le fait que
la pompe utilisée sur le PAT ETM est une pompe a rotor noyé : ainsi le fluide est utilisé
pour refroidir le moteur de la pompe et la chaleur générée par les frottements est transmise
directement au fluide de travail. En outre, la PAF ne posséde pas de variateur de fré-
quence, le débit liquide est regulé par la vanne de détente VRN qui génere également des
irréversibilités. Enfin, la PAF est localisée a 1’étage inférieur du PAT ETM, tandis que les
autres composants de la boucle ZP sont a I’étage supérieur soit 3 m plus haut. La pression
Ps mesuré par le capteur ZP15621P est donc nettement supérieure a la pression P1 a I’en-
trée de 1’évaporateur en raison de la pression hydrostatique lié au poids de la colonne de
liquide au-dessus de la pompe, et des pertes de charges dans la VRN. Ce point (5) repré-
sentant 1’état de I’ammoniac liquide a haute pression entre la PAF et la VRN n’a pas été
représentée sur la Figure 47 pour des raisons de simplicité, et la transformation (4) — (5)
— (1) sera simplifié dans les calculs par une transformation directe (4) — (1). La con-
sommation de la pompe étant trés faible devant les variations d’enthalpie dans la pseudo-
turbine, la transformation de (4) vers (1) n’a qu’une influence faible sur les performances
globales du cycle. Le rendement isentropique et le travail fourni par la PAF au fluide de
travail s’expriment alors respectivement par

_ hlis — h4
Msp = h—h, (28)
Wpompe = (mliq +my )(h —h,) (29)

3.2. Les régulations automatiques et asservissements

Plusieurs algorithmes de régulation ont été développés et implémentés sur I’automate
du PAT ETM afin de permettre d’atteindre les conditions de fonctionnement souhaitées
pour un point d’essai. Le paragraphe suivant décrit les différentes méthodes de régulation
du PAT ETM.

Régulation de la pression dans le GV

Le pourcentage d’ouverture de la VRP est un parameétre essentiel qui influence direc-
tement le débit de vapeur qui sortira de 1’évaporateur, et donc la pression qui régne dans
ce dernier. En effet, pour une température et un débit d’eau chaude donnés, ouvrir la VRP
diminue la perte de charge dans la pseudo-turbine, permettant ainsi de laisser passer un
debit de vapeur plus important impliquant en régime permanent une pression plus faible
dans I’évaporateur. A ’inverse, la fermeture de la VRP augmente la perte de charge entre
le GV (Générateur de Vapeur) et le condenseur, diminuant le débit de vapeur et augmen-
tant la pression du GV. Ce degré de liberté va donc permettre de définir la pression dans
le GV, le débit d’ammoniac circulant dans la boucle ZP et donc le niveau de puissance
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souhaité. Dans le cas d’une centrale ETM réelle, ce degré de liberté ne serait pas présent
puisque la pression haute dans le GV et le débit d’ammoniac ne sont piloté que par 1’aspect
thermique des quantités de chaleur transmises dans les échangeurs et par les caractéris-
tiques de la turbine qui ne serait pas dans ce cas bridée par une vanne de détente.

En générale, la consigne qui est demandée par 1’opérateur est une consigne de puissance
ou une consigne de débit d’ammoniac. Néanmoins, il serait difficile d’asservir I’ouverture
de la VRP directement en fonction de la puissance échangée a 1’évaporateur ou du débit
d’ammoniac pour deux raisons principales :

e Le calcul de la puissance du GV en fonction des enthalpies a I’entrée et en sortie
(équation (21)) n’est valable qu’en régime permanent et ne permet donc pas une
régulation de la VRP en instantanée lors des transitoires.

e Le débit de vapeur mesuré est une série temporelle avec des fluctuations impor-
tantes liées a la présence de « paquets de vapeur ». Il n’est donc pas recom-
mandé de définir la consigne d’un régulateur du type PID (Primitive Intégrale
Dérivée) sur ce type de signal.

Pour ces deux raisons, 1’ouverture de la VRP peut étre définie soit manuellement, ou
soit régulée par I’automate en fonction d’une consigne de pression dans le GV fournie par
I’opérateur. Ce deuxiéme cas permet lors des phases de démarrage et des transitoires entre
deux points de s’assurer que 1’ouverture de la VRP va permettre de maintenir la différence
de pression entre le condenseur et 1’évaporateur au niveau souhaité. Le schéma bloc de la
régulation de la VRP est alors fourni en Figure 49.

Si le plan d’expérience prévoit toutefois de réaliser un point de fonctionnement avec
une puissance et une pression de changement d’état bien définies, comme cela a été le cas
sur les derniéres campagnes, 1’idéal est alors de déterminer, de fagon préalable aux essais,
la température de I’eau chaude et la température de changement d’état de I’ammoniac
qu’il faudrait pour atteindre la pression et la puissance souhaitée. Un ajustement manuel
de la consigne ou de I’ouverture de la vanne VRP est ensuite nécessaire pour atteindre en
régime permanent le débit la puissance désirée, ainsi qu’un réglage des températures de
I’eau chaude fournie par la PAC pour ajuster la pression de changement d’état de 1’am-
moniac.

Ouverture
Consi d de la vanne v P
onsigne de esure P,
pression GV ‘?ﬁ > ZP15612P

Figure 49. Schéma bloc de principe de la régulation de la pression dans le GV par ouverture de la VRP
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Régulation du niveau dans le condenseur

En régime permanent, le débit d’ammoniac liquide doit toujours étre égal au débit
d’ammoniac vapeur. Si le débit vapeur est supérieur au débit liquide, le condenseur se
remplit et I’évaporateur se vide, et inversement dans le cas contraire. Comme énoncé pre-
cédemment, le débit de vapeur est régulé par I’ouverture de la VRP en fonction des con-
signes de I’opérateur. Il est alors nécessaire d’ajuster le débit liquide afin de maintenir le
niveau dans les échangeurs aux valeurs souhaitées. Le niveau mesuré dans le condenseur
est plus sensible aux variations de charge en ammoniac que celui dans le GV, puisqu’il
est mesuré dans le pot sous le condenseur, de section beaucoup plus faible que celle de la
zone d’échange de 1’évaporateur. La VRN sera donc asservis a un contréleur dépendant
d’une consigne sur le niveau du condenseur, comme le montre la Figure 50. Le niveau
dans le condenseur ne doit pas étre trop bas pour ne pas risquer un défaut d’alimentation
de la PAF, ni trop haut pour ne pas noyer des tubes qui ne participerait alors plus a la
condensation de I’ammoniac. La consigne de niveau idéale doit donc étre entre 28 et 35
%. En pratique, la régulation automatique du niveau dans le GV est activée lors des phases
de démarrage et des transitoires entre deux points de fonctionnement afin d’éviter un arrét
d’urgence sur niveau bas condenseur ou le noyage de ce dernier. En revanche, lorsque le
régime permanent est établi, il est préférable de verrouiller 1’ouverture la VRN en mode
manuel afin d’éviter une ouverture ou une fermeture brusque de la vanne apres un saut du
flotteur qui reste parfois bloqué dans certaines positions.

Régulation du débit de désurchauffe

Le débit de désurchauffe pour I’injection de gouttelette est un paramétre essentiel pour
s’assurer que le cycle du PAT ETM fonctionne de la méme fagon qu’une centrale ETM
réelle. Une trop forte injection de gouttelette reviendrait a considérer un rendement de
turbine irréaliste car potenticllement supérieur a 100 % et la présence d’un surplus de
liguide qui viendrait ruisseler sur les tubes du condenseur et ainsi dégrader ses perfor-
mances thermiques. Une injection de gouttelette insuffisante reviendrait a considérer le
fonctionnement d’une turbine équivalente avec un trés faible rendement isentropique,
donc une trés faible production électrique équivalente. Le débit de désurchauffe doit donc
étre déterminé en fonction du rendement isentropique souhaité de la pseudo-turbine.
Ainsi, en utilisant la définition du rendement isentropique et les bilans de masse et d’éner-
gie fournis dans les équations (23), (24) et (25), nous pouvons définir le processus de
régulation du débit de désurchauffe comme fourni en Figure 51. Les mesures en aval de

la PAF (Ts, Ps et m”q), en sortie de 1’évaporateur (T2 et P2) et en aval du désurchauffeur

Ouverture
Consi d de la vanne
omigede AL () M
ZP15628N
condenseur VRN

Figure 50. Schéma bloc de principe de régulation du niveau du condenseur par ouverture de la VRN
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Figure 51. Schéma bloc de principe de régulation du débit de désurchauffe par ouverture de la VRT

(P3) ainsi qu’une consigne de rendement isentropique nist permettent de calculer 1’enthal-
pie spécifique hs en entrée du condenseur et d’en déduire le débit de désurchauffe M,
nécessaire pour atteindre cette valeur. La valeur de rendement isentropique de la pseudo-
turbine qui a été fixée sur le PAT ETM est de 7, =0,87.

Régulation des débits d’eau chaude et d’eau froide

Les débits d’eau chaude et d’eau froide sont fixés par une consigne de 1’opérateur. Il
existe alors deux fagons d’atteindre cette consigne sur le PAT ETM :

¢ En modifiant I’ouverture des vannes de bridage VRQ1
e En modifiant la fréquence des pompes de circulation EPEC1 et EPEF1.

La Figure 52 présente le schéma bloc de la régulation du débit d’eau chaude, celui de
I’eau froide étant identique. En pratique, les deux modes de régulations ne doivent pas
étre actifs en méme temps. Il convient lors du démarrage de fixer dans un premier temps
la fréquence de la pompe a 80 % et d’activer la régulation par ouverture de la VRQ. Une
fois la valeur de consigne quasiment atteinte, 1I’ouverture de la VRQ est fixée et la régu-
lation de la fréquence de la pompe est activée pour un réglage plus fin. Une fois le débit
souhaité atteint, les deux régulations peuvent alors étre désactivées. La fréquence de la

Ouverture
de la vanne

Régulateur Mesure m,,
PID >4 > ZB15602Q
VRQ
Consigne de Modulation
debit d eau — fréquence
chaude de la pompe
Régulateur

PID

EPECI Mesure m,,
& ) zBi1s602q

Figure 52. Schéma bloc de principe de régulation du débit d’eau chaude par ouverture de la VRQ et
modulation de la fréquence de la pompe EPEC1
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pompe et ’ouverture de la vanne sont alors fixées afin d’obtenir un débit d’eau le plus
stable possible.

Régulation des températures d’eau chaude et d’eau froide

L’ouverture des vannes VRT1 et VRT2 peuvent étre modulées par un PID dans le but
de respecter une consigne de température en entrée de 1’évaporateur. Néanmoins, il a été
constaté en cours d’essai que cette régulation a tendance a perturber le débit global d’eau
circulant dans les échangeurs. Aussi, il est recommandé de régler la température manuel-
lement en utilisant les différents leviers disponibles et présentés en 2.2.

3.3. Analogie entre le cycle du PAT ETM et un cycle ORC équivalent qui
produirait de I’électricité

Comme cela a été décrit précédemment, une turbine idéale conduirait la vapeur a subir
une transformation isentropique, c’est-a-dire adiabatique et réversible. En réalité, le tra-
vail fourni par une turbine réelle est inférieur a celui d’une transformation isentropique, a
cause notamment des frottements. Le rendement isentropique d’une turbine réelle s’ex-
prime donc comme décrit dans 1’équation (23) par le rapport entre le travail massique de
la turbine sur celui produit par une transformation isentropique. Dans le cadre du PAT
ETM, I’hypothése est prise qu’une turbine réelle travaillerait avec un rendement isentro-
pique de 87 %. C’est a partir de cette hypothése que le fonctionnement de la pseudo-
turbine est établi et que I’on peut définir le travail qui serait produit par un cycle ORC qui
fonctionnerait dans les mémes conditions que le PAT ETM.

Méme si le PAT ETM n’est pas muni d’une réelle turbine reliée a un alternateur (cf.

Figure 53.a.), I’ammoniac subit 1’équivalent de 1’ensemble des transformations qui ont
VRP T

1
VRN p 4 - b 4
a. Principe du cycle PAT ETM b. Principe du cycle ORC réel

Figure 53. Analogie entre le cycle du PAT ETM et un cycle ORC réel.
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lieu dans un ORC réel (cf. Figure 53.b.), et il est possible de déterminer quel travail mé-
canique aurait pu étre produit par ce cycle, et donc la production électrique équivalente.

Calcul de la puissance et du rendement du cycle ORC équivalent

Dans le PAT ETM, aucun travail mécanique n’est produit et le calcul direct d’un ren-
dement thermique de cycle n’est donc pas possible. Néanmoins, le rendement d’un cycle
ORC réel équivalent peut étre déterminé a partir des mesures effectuées sur le banc d’es-
sai. Pour cela, quelques hypotheses doivent étre posées pour la définition du cycle ORC
équivalent :

e Les valeurs des variables d’état intensives du fluide de travail sont les mémes
en chaque point du cycle du PAT ETM et du cycle ORC équivalent :

hORC — h-PAT — h

) SiC)RC — SiPAT — Si
Vie {172’3’ 4}’ P-ORC — PPAT — P (30)

-I-:ORC — T: PAT — TI

e Le débit dans le cycle ORC équivalent est constant sur toute la boucle et égal
au débit circulant dans I’évaporateur et dans la VRP du PAT ETM

= PAT = PAT = ORC = ORC = ORC = ORC 0

m-— =m, =m " =m, " =My~ =M, =M,,, (31)
. PAT . PAT 8 8 8
m3 = m4 = mcond = mevap + mdes (32)

o Les déperditions vers le milieu extérieur sont négligées.

Le bilan énergétique dans chacun des composants des deux cycles peut alors étre ef-
fectué de la maniere suivante :

e Bilan énergétique du cycle PAT ETM :

Q'eF\’/g;— = I’ﬁevap (h2 o hl) (33)
Q;ﬁg = n;]cond (h4 - h3) (34)
Wch’)ﬁ\Tpe = mcond (hl - h4) (35)

L’application du premier principe de la thermodynamique nous donne alors :

Q'PAT_l_Q';ﬁ'CI; +W PAT :O (36)

evap pompe

Le développement de 1’équation (36) ramene au bilan enthalpique du désurchauffeur
fournit en équation (25).
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e Bilan énergétique du cycle ORC équivalent :

4\ ORC ~ PAT 3
Qevap evap hl) Qevap = Qevap (37)
Qcooﬁc(i: = mevap (h4 - h3) < Qch’)ﬁ-cli— (38)
Wp?;(r:)e = mevap (hl - h4) < sz'?n-ly-)e (39)
\N'[uorﬁC evap (h h ) (40)

L’application du premier principe de la thermodynamique nous donne alors :

Q'ORC +QORC WORC WORC — 0 (41)

evap cond pompe turb

En combinant I’équation (25) et 1’équation (41), il vient également :
ORC _ ;
Wturb - evap (h3 - h2) = Myeg (hl - h3) (42)
Le rendement thermique du cycle équivalent s’exprime alors par :

W ORC

_turb

M =
Qevap

(43)

La puissance thermique échangée dans 1’évaporateur est la méme dans le cycle du PAT
ETM et I’ORC équivalent. En revanche, le condenseur et la pompe sont considérés dans
I’ORC équivalent comme fonctionnant avec un débit massique plus faible que celui ren-
contré dans la réalité du banc d’essai, ce qui implique des échanges énergétiques moindre,
compenseés par le travail de la turbine. La puissance mécanique délivrée a la turbine du
cycle équivalent dépend finalement trés fortement du débit de désurchauffe obtenu lors
de I’expérimentation. Ce débit est donc le parametre clé¢ a déterminer au pilotage pour
rendre 1’analogie entre le cycle du PAT ETM et un cycle ORC équivalent possible.

3.4. Protocole opératoire des principaux essais du PAT ETM

Protocole des essais préliminaires de vérification des capteurs

Les capteurs du PAT ETM font 1’objet d’étalonnages réguliers. Néanmoins, pour dé-
tecter les éventuelles dérives ou defaillances de capteurs entre deux périodes d’essai, des
procédures destinées a vérifier la cohérence des mesures ont été mises en place dans le
but de sécuriser les résultats obtenus.

e Vérification de la cohérence entre les mesures des différents capteurs de pres-
sion
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Avant le remplissage en ammoniac du circuit ZP, I’ensemble du circuit est uniquement
rempli d’ammoniac a I’état de vapeur sans aucun bouchon liquide. La différence d’altitude
entre les différents capteurs ne justifie alors pas ’existence d’un écart de pression entre
les différents capteurs (pour de la vapeur d’ammoniac a 25 °C et 10 bar, la masse volu-
mique est de 7,78 kg.m™ et I’écart de pression entre deux capteurs séparés par une diffé-
rence d’altitude de 3 m serait de AP = pgh = 2,3 mbar, soit bien inférieure a la précision
des capteurs). Nous pouvons alors considérer que la pression dans 1’ensemble du systéme
ZP est homogeéne.

Le protocole est alors de remplir le systeme initialement sous vide en ouvrant la vanne
reliant les ciels vapeurs du systéeme ZP et de la bache de rétention. La vanne est ouverte
jusqu’a atteindre une pression de 1 bar puis refermée. Apres une période de stabilisation,
I’opération est répétée jusqu’a atteindre la pression de 2 bar, et ainsi de suite par pas de 1
bar jusqu’a équilibrer la pression du systéme et celle de la bache de rétention de I’ammo-
niac. Les écarts entre les différents capteurs de pression pourront alors étre mesurés pour
différents niveaux de pression. Les capteurs défaillants peuvent ainsi étre détectés, et ceux
présentant une dérive peuvent étre corrigés.

e Vérification de la cohérence des capteurs de température

En ce qui concerne les capteurs de température, la vérification est plus délicate que
pour les capteurs de pression. En effet, méme si le systéme n’est rempli que de vapeur,
une stratification des températures est observée avec des températures plus chaudes dans
les capteurs les plus éleveés. Plusieurs tests peuvent tout de méme étre réalisés pour vérifier
la cohérence des différentes températures annoncées :

- Inversion de capteurs : inverser deux sondes peut permettre de vérifier si les me-
sures effectuées en un méme point par deux sondes différentes concordent.

- Mise en circulation uniquement dans les circuits d’eau : en faisant circuler 1’eau
uniquement avec un circuit ZP a vide, on observe une légére augmentation de la
température de I’eau dans le temps du au fonctionnement des pompes. Il est toute-
fois nécessaire un de démarrer la PAC avec les traverses ouvertes pour composer
les apports de chaleur par les pompes et stabiliser les températures. Ainsi, il est
possible d’obtenir de I’eau circulant dans les circuits pendant un temps d’au moins
20 minutes a température constante. On peut alors considérer que 1’équilibre est
atteint et que les températures dans les différents points des circuits ZB et ZC sont
uniformes. Les différentes valeurs indiquées par les capteurs de chaque boucle peu-
vent alors étre comparées.

- Pour les évaporateurs équipés d’une pompe de recirculation, une procédure simi-
laire a la précédente a été mise au point pour tester les capteurs de température a
I’intérieur du GV. Il s’agit de remplir d’ammoniac liquide 1’évaporateur et de faire
circuler cet ammoniac en boucle fermée sur 1’évaporateur. En paralléle, I’eau cir-
cule dans ZB avec la PAC en marche traverses ouvertes pour stabiliser les tempé-
ratures. La mise en équilibre des températures d’eau et d’ammoniac peut alors étre
atteinte.
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e Vérification de la cohérence des capteurs de niveau

Il s’agit d’une simple vérification de la bonne corrélation entre le niveau indiqué par le
capteur en % et 1’altitude réelle mesurée du niveau de liquide.

e Vérification de la cohérence entre pression et température

A une interface liquide-vapeur d’ammoniac, la température est forcément la tempéra-
ture de saturation a la pression du systéme. La stratification peut ensuite faire que la tem-
pérature du liquide soit de plus en plus sous-refroidie avec la profondeur et la vapeur de
plus en plus surchauffée avec I’altitude. Le test consiste alors a placer le niveau de la
surface du liquide juste a I’emplacement du doigt de gant d’un capteur de température. La
température mesurée par la sonde correspondante peut alors étre comparée a la tempéra-
ture de saturation calculée pour la pression mesurée dans la partie vapeur. Ce test a deux
intéréts :

- Vérifier que les températures et pressions mesurées soient cohérentes entre elles
- Détecter une présence éventuelle d’incondensables (azote, etc...) qui viendraient
polluer I’ammoniac.

Protocole d’un essai en régime permanent

Lorsque les différentes vérifications ont été effectuées, le banc d’essai est prét a fonc-
tionner. Si 1’objectif est de réalisé un essai en régime permanent, il faut d’abord définir
les consignes a fournir pour obtenir les conditions souhaitées. Cela est réalisé lors de la
réalisation du programme d’essai, ou plan d’expérience. Le PAT ETM dispose de 5 degrés
de libertés principaux que I’on peut faire varier :

- Le débit de I’eau chaude

- La température de 1’eau chaude

- Le débit de I’eau froide

- La température de 1’eau froide

- Le débit d’ammoniac ou la pression dans le GV ou la puissance thermique

Ces cing degrés de liberté peuvent étre modifiés indépendamment les uns des autres,
dans la limite des capacités du banc d’essai. Le programme d’essai consiste donc a explo-
rer de la facon la plus complete possible cet espace a 5 dimensions en faisant varier les
différents parametres. Néanmoins, ’impact du débit d’eau liquide sur les variations du
coefficient d’échange dans un échangeur étant relativement bien connu, et la température
de I’eau froide étant un parameétre trés peu variable dans le cadre de I’ETM, I’évolution
des performances est surtout attendue en fonction du niveau de puissance et de la tempé-
rature de I’eau chaude (et donc de la pression d’évaporation dans le GV).

Le protocole pour valider un essai en régime permanent est alors le suivant :

- Mise en service des pompes des boucles d’eau ZB et ZC, activation de la régu-
lation des débits d’eau avec les consignes souhaitées.
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- Démarrage de la PAC, mise en température des boucles d’cau suivant les con-
signes.

- Lorsque la différence de pression est suffisante entre le condenseur et 1’évapo-
rateur de la boucle ZP, mise en circulation de I’ammoniac par ouverture et acti-
vation des régulations de la VRN et de la VRP. Début du fonctionnement du
cycle. Fermeture du circuit de recirculation de sécurité de la PAF une fois un
débit liquide suffisant établi.

- Mise en service du débit de recirculation.

- Modification de I’ouverture de la VRP pour atteindre le débit de vapeur souhaité
(ou la puissance souhaitée), regulation de la VRN en conséquence. Ajustement
de la puissance des compresseurs, de 1’éventuelle ouverture des traverses, de la
fréquence de la TAR pour que la puissance genérée par la PAC corresponde a la
puissance de ZP.

- Une fois le régime permanent atteint, blocage de I’ouverture des vannes et de la
fréquence des pompes. L’essai est validé si les températures d’alimentation en
eau chaude et en froide, les pressions dans ZP et les débits d’eau et d’ammoniac
n’ont pas subi de variations pendant une durée minimale de 20 minutes. La tolé-
rance de variations des différentes mesures sur cette durée est fournie en Tableau
14. Si certaines fluctuations sont autorisées durant un enregistrement, une pente
qui montre une évolution d’une variable ne 1’est pas. Dans ce cas, les paramétres
d’ouvertures de vannes ou de la TAR peuvent étre légérement ajustés pour sta-
biliser le signal.

- Une fois un enregistrement de 20 minutes obtenu dans les tolérances exigées,
les 5 minutes d’enregistrement les plus stables sont extraites du signal par une
méthode de minimisation de la somme des écart-types sur une fenétre glissante.
Les mesures finalement retenues pour cet essai en régime permanent sont alors
les moyennes des différents capteurs sur cette période de 5 minutes les plus
stables.

Tableau 14. Tolérances des fluctuations des mesures pendant un enregistrement en régime permanent

Tolérance des fluctuations lors d’un essai Tolérance des fluctuations lors d’un
Type de mesure en régime permanent (fonctionnement essai en régime permanent (fonction-
EVAP1 2016) nement EVAPG et EVAP2 2018-2020)
Température +0,2°C 10,01 °C pendant 5 minutes
Pression ZP + 100 mbar + 30 mbar
Débits d’cau ZB et
s ran£B e +0,2 kgls +0,2 kgls
ZC
Débit d’ i
cbi e + 0,005 kg/s + 0,005 kg/s
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4. Description des essais menés sur le PAT
ETM

Dans le présent paragraphe, nous presentons le détail des résultats pour un des essais
menés sur le PAT ETM. Il s’agit d’un essai réalisé avec un évaporateur a tubes et calandres
avec des tubes lisses ailettes (EVAP1). Un bilan sur la campagne réalisée avec cet évapo-
rateur pendant les mois de novembre-décembre 2015 est ensuite présentée.

4.1. Présentation d’un essai type

Les consignes a atteindre pour I’essai en régime permanent qui est présenté¢ ici sont les
suivantes :

- Débit d’eau chaude : 45 kg/s

- Débit d’eau froide : 30 kg/s

- Température de I’eau chaude : 28 °C
- Température de 1’eau froide : 5,2 °C
- Débit d’ammoniac : 0,34 kg/s

Il s’agit donc d’un essai correspondant a un fonctionnement d’une centrale ETM en été
a La Réunion. Une stabilisation de 1’essai a pu étre réalisée pendant 20 minutes et les 5
minutes les plus stables ont été extraites pour I’analyse. Les différents enregistrements
obtenus sont alors les suivants :

35 T Température (°C) ied'e;f;lg?tifionel
30 T

25 +
20 T
15 +
10 +
5

T

0 + } + } + + + + + + } 4 } } |
14:08 14:10 14:12 14:14 14:16 14:18 14:20 14:22 14:24 14:26 14:28

Temps (hh:mm)

Figure 54. Evolution des températures des boucles d'eau chaude ZB et d'eau froide ZC durant les 20
minutes d'un essai
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Figure 55. Evolution des températures de la boucle d'ammoniac ZP durant les 20 minutes d'un essai
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Figure 56. Evolution des pressions de la boucle d'ammoniac ZP durant les 20 minutes d'un essai
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Figure 57. Evolution du débit d’ammoniac liquide et vapeur de la boucle principale ZP durant les 20
minutes d'un essai
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Figure 58. Evolution du débit de désurchauffe de ZP durant les 20 minutes d'un essai
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Figure 59. Evolution des débits d’eau chaude (ZB) et d’cau froide (ZC) durant les 20 minutes d'un essai
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Figure 60. Evolution des niveaux d’ammoniac dans les échangeurs durant les 20 minutes d'un essai

Les enregistrements des Figure 54 a Figure 59 montrent 1’évolution des différentes
mesures du PAT ETM pendant les 20 minutes d’un enregistrement en régime permanent.
Les 5 minutes les plus stables qui ont été extraites pour 1’exploitation des résultats sont
également indiquées. Les différentes variables restent trés stables durant cette période, les
exigences fournies au Tableau 14 sont largement respectées. Le Tableau 15 fournit pour
chaque capteur la moyenne, I’étendue et 1’écart-type des enregistrements effectués.

Tableau 15. Statistiques des différentes mesures lors des 5 minutes retenues pour I'exploitation
T T Ty T3 T, T5 Tec, e Tec, s Tef, e Tef, s
) (6 (6 (6 (6 (6 | () (O (O (O
Moyennes 1211 2142 1563 10.78 10.69 1192 | 2798 25.69 5.23 8.69
Maximum 12.18 21.44 1564 10.81 10.74 1197 | 28.01 2571 5.28 8.73
Minimum 12.02 2141 1563 10.75 10.65 11.87 | 27.94 25.67 5.19 8.66
Etendue 0.15 0.03 0.01 0.06 0.09 0.10 0.07 0.04 0.09 0.07
Ecarts-type 0.03 0.01 0.00 0.01 0.02 0.02 0.01 0.01 0.02 0.01
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Pl P2 PZ’ P3 P4 PS Pec, e Pec, S0 Pef, e Pef, S
(bar) (bar) (bar) (bar) (bar) (bar) | (bar) (bar) (bar) (bar)

Moyennes 9.02 89 6.69 634 630 1062 | 266 236 255 215
Maximum 9.08 89 670 635 631 10.64 | 2.67 240 256 2.19
Minimum 9.01 894 6.68 633 630 1060 | 266 234 255 2.12

Etendue 0.02 001 002 002 002 005 001 0.07 0.01 0.07
Ecarts-type | 0.00 000 0.00 0.00 0.00 0.01 | 0.00 0.01 0.00 0.01

mliq mvap Mdes Mec Mef Nevap Ncond
(kg/s) (kals)  (kgls)  (kgls) (kals)| (%) (%)
Moyennes | 0.361 0.359 0.01200 45.00 30.00 | 71.52 30.35
Maximum | 0.362 0.377 0.01206 45.26 30.13|71.52 32.02
Minimum | 0.359 0.341 0.01195 44.73 29.86 | 71.52 29.30

Etendue |0.003 0.036 0.00012 0.53 0.26 | 0.01 2.72
Ecarts-type | 0.001 0.008 0.00002 0.11 0.05 | 0.00 1.28

Les seules variations observées lors de cet enregistrement sont une augmentation du
débit liquide a 14h19 (Figure 57) et une diminution du niveau du condenseur a 14h24
(Figure 60). La premiére est liée a une ouverture légeére de la VRN afin d’égaliser les
débits liquide et vapeur. Cet ajustement a eu lieu avant la période d’exploitation et ne
remet pas en cause I’établissement du régime permanent. La seconde est due a un décro-
chage du flotteur du condenseur qui était resté bloqué dans une position. Il ne représente
pas une variation brusque réelle du niveau du condenseur. En raison de la stabilité des
signaux et des faibles étendues des différents enregistrements, le régime permanent est
donc validé pour cet essai, et les valeurs retenues pour les différentes variables sont les
moyennes indiquées au Tableau 15. On constate également que le débit vapeur et le débit
liquide mesurés sur la boucle ZP sont trés proches 1’un de I’autre (écart relatif de 0,6 %
entre la vapeur et le liquide). Etant donné que le débit liquide est plus stable que le débit
vapeur a cause des fluctuations de ce dernier en aval de la VRP (cf. Figure 57), seule la
moyenne du débit liquide est retenue comme valeur pour le débit d’ammoniac circulant
dans la boucle ZP.

4.2. Analyse énergétique d’un essai

Les mesures présentées au 4.1. ayant éte validées en régime permanent, il est alors pos-
sible de déterminer complétement 1’état des différents points du cycle PAT ETM d’un
point de vue thermodynamique, comme cela est présenté au Tableau 16. Chaque variable
d’état est déterminée a partir des équations d’état de I’ammoniac et du couple (P, T) aux
différents points du cycle, sauf au point 3. En effet, ce point étant sous la courbe de satu-
ration, le calcul de I’enthalpie est effectué par le bilan énergétique dans le désurchauffeur.
Les équations d’état utilisées pour I’ammoniac sont fournies par la bibliotheque Coolprop
[32]. Les diagrammes T-s et P-h réels du cycle du PAT ETM sont également tracés en
Figure 61.
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Tableau 16. Détails des variables d'état de I'ammoniac et de I'eau aux différentents point du cycle du

PAT ETM
O @ w
— e o — @
v = S  gm  Lm 3. 2% 3 3
3 S S = o2 % 9 =20 283z
»n TN 3 =1 =3 @ = c > »c 2
@ = D = o = o) = S 3 o n S
o L 7] o 5 a7 2 g m L 9 o P =
= € 5 &3 5o @ © = s 2 o
P c - 5 3 oh 2
. AT=T -
P T m h S Vv Tsat(P) Tet(P)
[bar] [°C] [ka/s]  [KJ/kg] [KI/(K.kg)] [m¥kg] [°C] [°C]
9.02 12.11 0361  399.74 1672 0.00161 Liquide  21.59 -9.48
8.95 21.42 0361 162452 5833  0.14328 \vapeur  21.33 0.09
2' 6.69 15.63 0361 1626.47 5968  0.19256  vapeur 12.46 3.17
3 6.34 10.78 0.373 158509 5847  0.19455 Diphasique 10.88 -0.10
4 6.30 10.69 0373 39297 1649  0.00160 |jquide  10.72 -0.03
5 10.62 11.92 0.373 398.97 1668  0.00161 |Liquide  26.86 -14.94
Entrée EC| 2.66 27.98 45001 11751 0.409  0.00100
Sortie EC| 2.36 25.69 45001  107.93 0.377  0.00100
Entrée EF| 2.55 5.23 29.998  22.25 0.080  0.00100
SortieEF| 2.15 8.69 29.998  36.75 0.132  0.00100
T (°C) P (bar)
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Figure 61. Diagramme T-s et P-h réels du cycle PAT ETM issus des mesures d'un essai en régime
permanent

L’ammoniac entre dans 1’évaporateur au point (1) a 1’état de liquide avec un sous-refroi-
dissement de 9,48 °C. En sortie de 1’évaporateur (2), la surchauffe de la vapeur mesurée
est de 0,09 °C, ce qui est inférieur a la précision du capteur. La vapeur en aval du GV peut
donc étre considérée comme étant a saturation.

En aval de la VRP, la vapeur détendue (2°) posseéde une enthalpie spécifique trés proche
de celle en amont de la VRP : I’écart relatif n’est que de 0,1 %, ce qui est largement
inférieur a I’incertitude de la mesure. Cela confirme que la VRP produit une détente isen-
thalpe.

Apres I’injection de gouttelettes dans le désurchauffeur, le mélange diphasique obtenu (3)
n’est plus a la méme pression que la vapeur en aval de la VRP (2’), contrairement a ce
que cela avait été supposé en 3.1. La chute de pression mesurée dans le désurchauffeur
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est de 0,35 bar. Cela ne modifie cependant pas le bilan énergétique du désurchauffeur,
puisque I’enthalpie au point (2°) est indépendante de la pression et que le rendement isen-
tropique entre les points (2) et (3) est indépendant du chemin suivi car défini en fonction
de variables d’état. De plus, la température mesurée au point (3) est de 0,1 °C inférieure
a la température de saturation. Cette valeur est inférieure a la précision du capteur, I’am-
moniac peut donc bien étre considéré comme étant sous la courbe de saturation. Enfin, il
est également possible de vérifier le rendement isentropique de la turbine obtenu a partir
des mesures en utilisant 1’équation (23) :

hais = 1581.30  kl/kg
Nist = 91.21 %

La valeur obtenue est donc légérement supérieure a la consigne de rendement isentropique
de 87 % attendue. Le débit de désurchauffe a donc été Iégérement surestimé : le débit de
désurchauffe mesuré est donc de 0,0120 kg/s au lieu de 0,0118 kg/s attendu d’aprés le
calcul pour obtenir un rendement isentropique de 87%. Le débit de désurchauffe est donc
supérieur de 2 % a la valeur attendue. La conclusion est alors que 1’automate régule bien
le débit de désurchauffe et la valeur de rendement isentropique expérimentale obtenue est
cohérente a la consigne au vu de I’imprécision de la chaine de mesure qui influe sur la
régulation en cours d’essai.

Le fluide diphasique (3) entre alors dans le condenseur pour étre condensé jusqu’au
point (4). La encore, le sous-refroidissement en sortie de condenseur est negligeable, car
la température mesurée n’est que de 0,03 °C sous la température de saturation.

Le point (5) représente le liquide entre la PAF et la VRN. La pression en ce point est
la plus élevée du systéeme, puisqu’elle est localisée juste en aval de la PAF et au point le
plus bas de I’installation. Cependant, 1’enthalpie des points (1) et (5) sont identiques (écart
relatif de seulement 0,2 %) et la génération d’entropie entre ces deux points reste égale-
ment tres faible. Les points (1) et (5) sont quasiment confondus sur le diagramme T-s et
sur le diagramme P-h, seule la pression change entre ces deux points. Considérer une
transformation directe de (4) vers (1) au lieu de (4)—(5)—(1) est donc une hypothese
correcte pour le calcul du systeme.

Tableau 17. Calcul des bilans d'énergie dans le PAT ETM

. Bilan ZP réel PAT Bilan cycle ORC equiva- Différence PAT
Elanasct 22 ETM lent ETM - ORC
Wpompe (kW) - 2.52+0.97 2.44 +0.93 0.08
Wturb (kw) - - -14.23 +0.32 14.23
Qevap (kw) -431.2 + 47 -444.48 + 2.64 -430.17+ 2.55 -14.31
Qcond (kW) 435.1 + 82 442.0+3.1 4420+ 3.1 0.00
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Figure 62. Comparaison des bilans de puissance coté eau et c6té ammoniac

L’état dans chaque point du cycle est alors connu et les hypothéses posées dans la partie
3.1. de ce chapitre ont pu étre vérifiées par les mesures. Les bilans de puissance dans
chacun des composants du cycle sont alors déterminés suivant la méthodologie présentée
en 3.1. et 3.3. et indiqués dans le Tableau 17. La quantité de chaleur transmise dans les
échangeurs peut étre calculée de deux fagons : suivant les mesures sur les boucles d’eau
ZB et ZC ou suivant les mesures sur la boucle ammoniac ZP. La comparaison entre le
bilan de puissance c6té eau et c6té ammoniac est fournie en Figure 62. L’écart relatif entre
les puissances thermiques coté eau et c6té ammoniac est de 3,1 % sur le condenseur et 1,6
% sur 1’évaporateur. Le bilan reste équilibré des deux cotés du point de vue des intervalles
de confiance liés aux incertitudes de mesure. En outre, il est intéressant de noter que la
propagation d’incertitude sur I’ancienne configuration EVAP1 datant de 2015 montre que
I’incertitude sur la puissance calculée c6té eau est beaucoup plus grande que celle déter-
minée c6té ammoniac. Cela est lié au fait que la variation de température est relativement
faible c6té eau (-2,3 °C sur I’eau chaude et +3,5 °C sur I’eau froide) et I’incertitude rela-
tive sur 1’écart de température devient alors élevée si on considére I’incertitude du capteur
sur la mesure absolue de la température. En effet, un calcul traditionnel d’incertitude sur
les variations de température de 1’eau dans les échangeurs donne les résultats suivants :

e Calcul d’incertitude sur la variation de la température de 1’eau chaude ZB :

-I—e(;y e — 27.98 OC ATec, e = 0.21 OC
Tec,s = 25.69 °C ATec,s= 0.20 °C
Tec,e - Tec,s = 2.29 °C A(Tec, e - Tec, s) = 041°C A(Tec.e - Tec s)

(Tec, e~ Tec, s) = 17’8 %

e Calcul d’incertitude sur la variation de la température de 1’eau froide ZC :

Tec,e = 5.23°C ATec,e = 0.17 °C
Tec,s = 8.69 °C ATec s = 0.16 °C
Tec,s - Tec,e = 3.46 °C A(Tec, s - Tec, e) = 0.33°C A(Tee.s - Tec e)_

= 0,
(Tecs-Teon) —20%

Or, au vu des vérifications effectuées sur les capteurs, il s’avere que I’incertitude sur
la différence entre deux capteurs peut étre plus faible que I’incertitude sur la température
absolue, a conditions que les capteurs ainsi que 1’ensemble de la chaine de mesure soient
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d’abord calibrés ensemble pour s’assurer de la cohérence des mesures affichées. Lors de
la modification du banc d’essai a I’installation d’EVAP6, de nouveaux capteurs ont été
installés et étalonnés pour assurer une incertitude de + 0,01 °C sur les indications relatives
des différents capteurs. Le calcul d’incertitude devient alors :

e Calcul d’incertitude sur la variation de la température de 1’eau chaude ZB apres
la modification du banc d’essai :

Tee-Tews=  229°C  ATee-Tews)=  0.02°C %{jl -08%

La précision pouvant étre atteinte sur la puissance du c6té de I’eau en considérant les
incertitudes sur les mesures de débit et de tempeérature est alors de 1,2 %. D’un autre coté,
la puissance calculée c6té ammoniac est majoritairement influencée par I’incertitude sur
le débit et sur la chaleur latente de changement d’état, dépendant uniquement de la pres-
sion. Les mesures de débits et de pressions ayant une faible incertitude, la puissance ther-
mique déterminée cOté ammoniac est connue avec une incertitude relative inférieure a
1 %. Le faible écart entre le bilan c6té eau et celui c6té ammoniac est une démonstration
supplémentaire de la précision qui peut étre atteinte sur les mesures du PAT ETM.

Performances finales du cycle ORC équivalent

Le Tableau 11 montre la puissance mécanique qui aurait été récupérée dans un cycle
ORC d’une centrale ETM réelle fonctionnant dans les mémes conditions que le PAT ETM.
La puissance mécanique recue par la turbine est alors de 14,2 + 0,3 kW, soit un rendement
thermique du cycle ORC équivalent de : nm = 2,67 £+ 0,08 %. En comparaison, le rende-
ment d’un cycle de Carnot fonctionnant entre les températures de 28 °C et 5,2 °C serait
de Mth,carnot = 7,55 %. Le rendement second principe du cycle est alors de ni = 35,3 %.

Vérification de la validité des hypothéses de calcul utilisées dans le chapitre 1

En outre, les différences de température entropiques moyennes obtenues dans les
échangeurs sont déterminées ci-apres :

e Température entropique moyenne de I’ammoniac dans le GV :
Tevap =21,16 °C

e Différence de température entropique moyenne dans I’évaporateur :
ATevap =6,8°C

e Tempeérature entropique moyenne de 1’ammoniac dans le condenseur :
Teona = 10,88 °C

e Différence de température entropique moyenne dans le condenseur :
AT onq = 5,65 °C

Ces valeurs mesurées résultants des conditions fixées pour un fonctionnement carac-
téristique d’un systéeme ETM ont servi de base pour la détermination des valeurs des pa-
rametres utilisés pour les simulations du Chapitre 1 sur la méthode de comparaison des
fluides de travail, ainsi que de leur domaine de variation pour 1’étude de sensibilité.
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4.3. Analyse du comportement global du cycle PAT ETM

Dans le chapitre précédent, tous les détails concernant le dépouillement d’un enregis-
trement en régime permanent et 1’analyse du cycle du PAT ETM ont été présentés pour
un point d’essai. Durant la campagne de novembre-décembre 2015, 9 points de fonction-
nement en régime permanent présentant une stabilité similaire a celle du point présenté
dans la partie précédente ont pu étre enregistrés. Nous présentons en Figure 63 un bilan
de I’espace d’expérimentation qui a pu étre exploré. Le détail des conditions de fonction-
nement pour chaque essai sont également présentés dans le Tableau 18. Ces essais sont
ici analysés pour montrer la cohérence du fonctionnement du cycle du PAT ETM avec le
cycle ORC équivalent.

La série d’essai E1 a E4 consiste a faire varier le débit d’ammoniac lié¢ a I’ouverture de
la VRP, et donc la puissance thermique, en gardant tous les autres paramétres constants,
avec une température de la source chaude a 27 °C. La série E6 a E8 représente de méme
une variation de débit d’ammoniac, mais avec une température de 28 °C d’eau chaude.
L’essai ES5 est réalisé a une température intermédiaire de 27,5 °C. Tous les essais E1 a E8
possedent les mémes débits d’eau chaude et d’eau froide et la méme température pour
I’eau froide, les paramétres étudiés sont donc uniquement le couple température de 1’eau
chaude et débit d’ammoniac. Le point E9 est testé avec un débit d’eau chaude plus faible,
et donc des performances thermiques dégradées dans 1’évaporateur.
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Figure 63. Position des points retenus dans 1’espace du plan d’expérimentation a trois dimensions

Tableau 18. Détails des conditions de fonctionnement pour chaque essai

Point | Tec.e (°C) Ter,e (°C) mec (kals) mef (kafs) mliq (kgls) mdes (kafs)
El 27.01 5.28 45.03 30.00 0.320 0.010
E2 27.01 5.25 44.97 30.00 0.340 0.011
E3 26.99 5.33 44.98 30.00 0.360 0.010
E4 27.03 5.48 45.00 30.00 0.379 0.010
E5 27.47 5.30 45.00 30.00 0.351 0.010
E6 27.92 5.25 45.01 30.00 0.320 0.012
E7 27.98 5.22 45.00 30.00 0.360 0.012
E8 28.10 5.55 45.00 30.00 0.379 0.012
E9 28.02 5.16 36.00 30.00 0.338 0.011
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Pour chacun de ces essais, 1’¢tablissement du régime permanent a été vérifié et les
calculs ont été menés en suivant le protocole présenté en 4.1 et 4.2. Le Tableau 19 présente
alors les différents résultats obtenus en termes de rendement isentropiques de turbine, de
pressions dans le circuit, de puissance thermique et mécanique équivalente, de rendement
du cycle premier principe et second principe. Les caractéristiques qui ont été utilisées
pour la comparaison des fluides de travail sont également fournies, notamment les diffé-
rences de températures entropiques moyennes dans les échangeurs.

Comme cela était prévisible, la puissance thermique du GV est quasiment proportion-
nelle au débit d’ammoniac circulant. En considérant que la réchauffe de I’ammoniac li-
quide sous-refroidi ne représente qu’une faible part de la puissance thermique totale
échangée, le coefficient de proportionnalité peut alors étre assimilé a la chaleur latente
massique de I’ammoniac. Cette chaleur latente varie peu avec la pression dans les gammes
de pression explorées, ce qui explique ’aspect linéaire de la courbe de la Figure 64. Ce
profil confirme également la cohérence entre les mesures de débits et les mesures de puis-
sance coteé eau ou ammoniac dans le systéme de mesure. Expérimentalement, fixer un
débit d’ammoniac par modification de 1I’ouverture de la VRP revient donc a se donner une
consigne de puissance.

Tableau 19. Caractéristiques de fonctionnement et performances du cycle pour les différents essais
Caractéristiques de fonctionnement Performances du cycle

Mis, t P2 Ps ATevap A-T-cond Qevap Wturb Whet, vol Mth nn

(%)  (bar) (bar) (°C) (°C) (kW) (kW) (kg/md) (%) (%)

El | 895% 873 656 6.59 5.30 392.37 -11.89 -156.61 2.46% 34.0%
E2 | 96.0% 868 6.64 6.76 5.52 416.52 -13.05 -165.06 2.59% 35.7%
E3 | 883% 860 6.77 7.01 5.79 440.79 -11.90 214020 2.19% 30.3%
E4 | 945% 847 6.95 7.53 6.14 463.40 -11.91 -135.68 2.10% 29.2%
E5 | 845% 877 6.73 6.92 5.72 429.60 -11.90 -143.87 2.24% 30.3%
E6 | 95.1% 0905 6.49 6.44 5.15 392.72 -14.19 -192.31 3.03% 40.2%
E7 | 912% 894 6.69 6.82 5.65 441.55 -14.22 -172.35 2.67% 35.3%
E8 | 914% 887 6.93 7.18 5.99 462.90 -13.64 -149.83 2.28% 30.4%
E9 | 91.7% 875 659 7.52 5.36 413.71 -13.02 -152.71 2.38% 31.3%

Point
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Figure 64. Représentation des puissances Figure 65. Représentation de la pression
expérimentales en fonction du débit d'ammoniac d’évaporation en fonction des puissances
liquide expérimentales

En outre, une fois la puissance donnée, la pression dans le GV est également directe-
ment dépendante des deux autres parametres : la température et le débit de 1’ecau chaude.
La Figure 65 illustre la relation entre ces différents parametres. A température et débit
d’eau chaude constants, la pression dans le GV diminue avec la puissance, puisque 1’écart
de température entre les deux fluides augmente dans 1’évaporateur. Si en gardant la méme
puissance et la méme température d’entrée de I’eau chaude, le débit de I’eau est réduit, la
consequence est une dégradation des coefficients d’échange c6té eau, se traduisant par un
écart de température nécessaire plus important entre les deux fluides pour garder le méme
flux thermique : ce qui explique que la pression soit plus faible pour I’essai E9 que pour
les essais E6 et E7. Enfin, si le débit d’eau est fixé, ainsi que la puissance thermique, il
apparait que la pression dans 1’évaporateur peut étre pilotée en agissant uniquement sur
la température de 1’eau chaude.

Le rendement isentropique effectif de la pseudo-turbine du PAT ETM varie en fonction
du fonctionnement de la régulation lors de I’essai, atteignant des valeurs entre 84,5 % et
96 % pour les écarts les plus extrémes sur cette campagne d’essai. La valeur obtenue reste
proche du comportement d’une turbine réelle et permet 1’analyse du fonctionnement du
cycle. L’impact des variations ce rendement isentropique équivalent sur les résultats doit
néanmoins €tre pris en compte et est représentatif de 1’influence du fonctionnement de la
turbine sur le comportement du cycle.

W kW
-15,00 7" (kW) 45,0% 1 M
-14,00 + - 40,0% +
-13,00 + o B
E1 E9 E3 E4 350% T oo e..
1200 + o ° e o e ool
_11’00 1 E5 Qevap 30,0% T E9 E.5 53\ ~---9 Qevap
(kw) B4 (KW)
-10,00 f f f f | 25,0% f f f f i
380 400 420 440 460 480 380 400 420 440 460 480
Figure 66. Représentation des puissances Figure 67. Représentation du rendement second
électriques équivalentes en fonction du flux principe en fonction du flux thermique dans
thermique dans 1’évaporateur I’évaporateur
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Figure 68. Représentation des puissances Figure 69. Représentation du rendement second
électriques équivalentes en fonction du rendement  principe en fonction du rendement isentropique
isentropique de la turbine de la turbine

Les Figure 66 et Figure 67 représentent respectivement le travail équivalent produit a
la turbine et le rendement seconde principe du cycle en fonction de la puissance thermique
échangée a I’évaporateur. Nous constatons dans un premier temps que la température de
I’eau chaude a un impact considérable a la fois sur la puissance de la turbine et sur le
rendement du cycle : en effet, les points a 28 °C (E6 a E8) présentent systématiquement
de meilleures performances que les points & 27 °C (E1 a E4). Le point E5 & 27,5 °C ne
présente cependant pas des performances intermédiaires a celles obtenues a 27 °C et 28 °C
mais moins bonne. Cela s’explique par le fait que le rendement isentropique de la pseudo-
turbine pour ce point de fonctionnement était le plus bas de toute la campagne d’essai,
comme le montre les Figure 68 et Figure 69 qui représentent cette fois-ci la puissance et
le rendement second principe en fonction du rendement isentropique de la pseudo-turbine.
Il est alors intéressant de comparer entre eux les points fonctionnant avec le méme rende-
ment isentropique, c’est-a-dire alignés verticalement sur les Figure 66 et Figure 67.

Dans un deuxiéme temps, la puissance de la turbine semble d’abord constante, voire
croissante, en fonction du flux thermique de 1’évaporateur pour les plus petits flux, puis
commence a décroitre lors ce paramétre augmente davantage. Cette décroissance s’ob-
serve en particulier entre les points E7 et E8, qui ne différent que par la puissance ther-
mique du GV, avec les mémes conditions de fonctionnement par ailleurs, notamment en
termes de rendement isentropiques de turbine, ainsi qu’entre les points E2 et E4. En re-
vanche, entre les points E1 et E3 qui fonctionnent également avec le méme rendement
isentropique en ne variant que le flux thermique, la puissance produite ne varie pas. Ces
constats nous montrent qu’il existe, lorsque toutes les autres conditions de fonctionnement
sont constantes, une valeur du flux thermique optimale pour laquelle la puissance de la
turbine est maximale. Ce phénomeéne vient du fait que 1’augmentation du flux thermique
se fait en abaissant la pression, et donc la température de changement d’état de I’ammo-
niac dans le GV via la manipulation de la VRP. L’écart entre la température d’évaporation
et la température de condensation dans le cycle s’en retrouve donc réduit. Le cycle repré-
senté dans un diagramme T-s serait donc plus « écrasé » et cela s’accompagne par une
diminution du rendement global du cycle, comme on peut le voir sur les Figure 67 et
Figure 69 pour les couples E1-E3 ; E2-E4 et E7-E8, ou I’augmentation du flux thermique
dans le GV s’accompagne systématique d’une réduction de rendement second principe.
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Figure 70. Evolution du rendement second principe en fonction de la différence entre les températures
entropiques moyennes de ’ammoniac dans 1’évaporateur et dans le condenseur
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Figure 71. Evolution du flux thermique dans I’évaporateur en fonction de la différence de température
entropique moyenne

Afin de mieux représenter ce phénomeéne, le rendement second principe est tracé en
Figure 70 en fonction de la différence entre les températures entropiques moyennes de
I’ammoniac dans 1’évaporateur (proche de la température de 1’évaporation) et dans le con-
denseur (proche de la température de condensation). Cet écart de température est alors un
moyen de représenter 1’« écrasement » du cycle dans un diagramme T-s ou P-h. La ten-
dance se confirme alors malgré les irrégularités de la courbe liées aux variations de ren-
dements isentropiques de turbine. En particulier, la courbe formée par les points a 28 °C
(E6 a E8) est quasiment dans la continuité de la courbe formée par les points a 27 °C (E1
a E4) sur cette figure. L’augmentation des performances du cycle observées lorsque la
température de I’eau chaude augmente est donc essentiellement liée a I’augmentation de
la différence entre la haute pression et la basse pression de I’ammoniac dans le cycle (qui
déterminent les températures de changement d’état).

Afin de chercher a observer si la température a un impact sur les performances des
échangeurs, et en particulier de I’évaporateur, la Figure 71 montre 1’évolution du flux
thermique mesurée dans le GV en fonction de la différence de température entropique
moyenne. Plus la différence de température moyenne dans 1’échangeur est importante,
plus la puissance augmente, ce qui correspond aux attentes des lois des échanges ther-
miques. Néanmoins, on constate également qu’il semble y avoir un impact du niveau de
température sur les performances thermiques: a méme différence de température
moyenne dans 1’échangeur, les points avec une température d’eau a 28 °C montrent une
puissance mesurée plus importantes que ceux a 27 °C : cela peut s’observer en comparant
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les points E1 et E6 qui présente un écart de 0,15 °C sur les ATEM pour la méme puissance
de 392 kW et les points E3 et E7 avec un écart de 0,19 °C pour 440 kW. Par ailleurs,
I’essai E9 montre également que malgré une température d’eau a 28 °C et un fort écart de
température entre les deux fluides, la puissance obtenue est plus faible que dans les autres
essais a cause du débit d’eau chaude qui a été réduit. Les coefficients d’échange du coté
de I’eau sont donc diminués, ce qui dégrade les performances globales.

5. Conclusion

Le PAT ETM est un banc d’essai destiné au test du fonctionnement des échangeurs de
chaleur d’un cycle fermé ETM. Il a alors été décidé d’utiliser des sources qui ne viennent
pas de I’eau de mer et une pseudo-turbine afin de maitriser parfaitement les conditions de
fonctionnement et d’atteindre la stabilité nécessaire pour obtenir la précision recherchée.
Les procédures de conduite du banc ont été congues pour assurer de pouvoir réaliser des
tests dans des conditions qui peuvent étre définies de fagon précise par 1’opérateur et re-
présentative de I’ETM. Le PAT ETM se distingue des installations existantes notamment
par son systéeme de mesure qui permet d’atteindre une trés bonne précision, notamment
apres les modifications du banc lors de I’installation d’EVAP6 qui a permis de réduire les
incertitudes sur les écarts de température jusqu’a I’ordre du centiéme de degré.

En outre, une analyse de cycle ORC équivalent peut étre menée grace a la mise en place
d’une pseudo-turbine, dont le comportement a pu étre vérifié, permettant de déterminer la
puissance mécanique qui aurait pu étre produite a la turbine. Cela n’était pas le cas dans
les autres installations ne possédant pas de turbine, telle qu’OTEC-1 aux Etats-Unis. Le
bilan des différents essais analysés dans ce chapitre montre que le cycle du PAT ETM se
comporte comme une centrale ETM fonctionnant a I’eau de mer et permet une analyse
énergétique complete en allant méme jusqu’a 1’évaluation des rendements premier et se-
cond principe du systeme. Les paramétres ayant le plus fort impact sur les performances
du cycle ont pu étre identifiés. Il s’agit avant tout de la température de 1’eau chaude, qui
agit directement sur 1’écart entre la haute et la basse pression dans le cycle, puis du ren-
dement isentropique de la turbine. Ce constat concorde avec les conclusions de 1’analyse
de sensibilité menée au Chapitre 1.

Finalement, ce banc d’essai apparait étre un outil trés précis congu pour déterminer les
performances des échangeurs de chaleur, mais pouvant aussi étre employé pour analyser
le comportement du cycle complet. Les résultats des différents essais menés sur ce banc
d’essai seront utilisés dans le Chapitre 3 pour la caractérisation des échangeurs de chaleur
en remontant jusqu’a la détermination des coefficients d’échange que I’on obtient a
I’échelle du PAT ETM, puis dans le Chapitre 4, le cycle complet PAT ETM sera analysé
d’un point de vue dynamique dans un objectif de validation de modele.

101



Bibliographie

[1] J.-A. D’ARSONVAL, Utilisation des Forces Naturelles, Avenir de 1’electricite, Le
Revenue Scientifique. 17 (1881) 370-372.

[2] G. Moore, Ocean thermal energy conversion, Electronics & Power. 33 (1987) 649
652.

[3] P. Takahashi, Energy from the sea: The potential and realities of ocean thermal en-
ergy conversion (OTEC). Intergovernmental Oceanographic Commission Anton
Bruun Memorial Lecture, 30 June, IOC Technical Series 66, IOC Technical Series.
66 (2003). |

[4] F. Sinama, Etude de la production d’¢électricité a partir de I’énergie thermique des
mers a I’1le de la Réunion: modélisation et optimisation du procédé, Université de la
Réunion, 2011. https://tel.archives-ouvertes.fr/tel-00873263/ (accessed August 30,
2015).

[5] M. GAUTHIER, R. ZAHARIA, Changement Climatique et Energie Thermique des
Mers, (n.d.).

[6] M. Hoarau, M. Salomez, Note d’opportunités pour 1’utilisation de 1’énergie ther-
mique des mers et valorisation de I’eau froide profonde a Sainte-Rose, ARER, La
Réunion, 2009.

[7] G. Claude, Power from the tropical seas, Mechanical Engineering. 52 (1930) 1039
1044.

[8] W.H. Avery, C. Wu, Renewable energy from the ocean-A guide to OTEC, (1994).
http://www.osti.gov/scitech/biblio/6842092 (accessed June 1, 2015).

[9] P. Marchand, The French OTEC program, in: Department of Energy, 1979.

[10] H. Uehara, The present status and future of ocean thermal energy conversion, Inter-
national Journal of Solar Energy. 16 (1995) 217-231.

[11] L.C. Trimble, W.L. Owens, Review of mini-OTEC performance, in: Energy to the
21st Century; Proceedings of the Fifteenth Intersociety Energy Conversion Engineer-
ing Conference, 1980: pp. 1331-1338.

[12] T. Kajikawa, Preliminary design of a 1-MWe OTEC test plant, Journal of Solar En-
ergy Engineering. 104 (1982) 3-8.

[13] H. Uehara, T. Nakaoka, S. Nagasaki, H. Yokoyama, M. Kagawa, K. Tomine, De-
ployment of cold water pipe in the Japan Sea, in: Proc. of the 7th OTEC Conf, 1980:
pp. 1-7.

[14] J.J. Lorenz, D. Yung, P.A. Howard, C.B. Panchal, F.W. Poucher, OTEC-1 Heat Ex-
changer Test Results, in: Proceedings of the 8th OTEC Conference, 1981.

[15] C.B. Panchal, D.L. Hillis, J.J. Lorenz, D.T. Yung, OTEC performance tests of the
Trane plate-fin heat exchanger, NASA STI/Recon Technical Report N. 82 (1981).

[16] D. Hillis, A. Thomas, Test and development program for closed-cycle OTEC heat
exchangers, in: OCEANS 81, IEEE, 1981: pp. 883-888.

[17] F. Ito, Y. Seya, Present situation and future outlook for OTEC power generation,
Energy Exploration & Exploitation. 2 (1983) 99-111.

[18] Y. Mochida, T. Talakata, M. Miyoshi, Performance Tests of an Evaporator for a 100-
kW (gross) OTEC Plant, in: Proceedings of the Thermal Engineering Joint Confer-
ence, ASMEJSME, Honolulu, HI, 1983: p. 241.

[19] R. Magesh, OTEC technology—a world of clean energy and water, in: Proceedings of
the World Congress on Engineering, WCE London, UK, 2010: pp. 1-6.

[20] A. Journoud, Développement d’outils d’aide a la conception et au dimensionnement,
pour I’amélioration des performances, du fonctionnement et des colits d’une centrale
d’Energie Thermique des Mers, (2014). http://www.theses.fr/s132563 (accessed Au-
gust 30, 2015).

[21] H. Uehara, T. Nakaoka, H. Tashiro, T. Koga, Optimization of OTEC plant using a
hybrid-cycle (combination of a desalination plant and OTEC plant), Trans, of the
JSME. (1988) 3527-3532.

[22] L.A. Vega, Ocean thermal energy conversion primer, Marine Technology Society
Journal. 36 (2002) 25-35.

102



Chapitre 2 : Présentation et analyse d’un banc d’essai expérimental

[23] L.A. Vega, Ocean thermal energy conversion, Encyclopedia of Sustainability Sci-
ence and Technology. (2012) 7296—7328.

[24] X. Zhang, M. He, Y. Zhang, A review of research on the Kalina cycle, Renewable
and Sustainable Energy Reviews. 16 (2012) 5309-5318.

[25] H. Uehara, C.O. Dilao, T. Nakaoka, Conceptual design of ocean thermal energy con-
version (OTEC) power plants in the Philippines, Solar Energy. 41 (1988) 431-441.

[26] OTEC News -, OTEC News. (n.d.). http://www.otecnews.org/ (accessed December
25, 2019).

[27] K. Koyama, H. Chiyoda, H. Arima, Y. Ikegami, Experimental study on thermal char-
acteristics of ammonia flow boiling in a plate evaporator at low mass flux, Interna-
tional Journal of Refrigeration. 38 (2014) 227-235.

[28] H. Arima, J.H. Kim, A. Okamoto, Y. Ikegami, Local boiling heat transfer character-
istics of ammonia in a vertical plate evaporator, International Journal of Refrigera-
tion. 33 (2010) 359-370.

[29] Ocean Thermal Energy Conversion, Makai Ocean Engineering. (n.d.).
https://www.makai.com/ocean-thermal-energy-conversion/ (accessed December 26,
2019).

[30] M. Benjamin, Overview of Potential for MWScale OTEC and DSW Use on Ku-
mejima, in: 5th OTEC Symposium, La Réunion, 2017.

[31] B. Martin, S. Okamura, Y. Nakamura, T. Yasunaga, Y. Ikegami, Status of the “Ku-
mejima Model” for advanced deep seawater utilization, in: 2016 Techno-Ocean
(Techno-Ocean), IEEE, 2016: pp. 211-216.

[32] I.H. Bell, J. Wronski, S. Quoilin, V. Lemort, Pure and Pseudo-Pure Fluid Thermo-
physical Property Evaluation and the Open-Source Thermophysical Property Library
CoolProp, Industrial & Engineering Chemistry Research. 53 (2014) 2498-2508.

103



104



Chapitre 3 : Etude des échangeurs de chaleur

Chapitre 3 : Etude des échangeurs de
chaleur

105



1. Introduction

Un échangeur de chaleur a pour vocation de transférer de la chaleur d’un fluide vers un
autre par l’intermédiaire d’une surface solide. Dans le cadre des cycles fermés pour
I’ETM, les échangeurs principaux sont un évaporateur et un condenseur. Le premier trans-
met de la chaleur de 1’eau de mer chaude vers le fluide de travail qui va s’évaporer, et le
second effectue un échange du fluide de travail qui se condense vers 1’eau de mer froide.
Les conditions des échanges thermiques sont trés différentes de ce qui peut étre observé
dans les centrales thermiques classiques. En effet, les écarts de températures sont beau-
coup plus importants, de 1’ordre de la centaine de degrés, et le besoin en puissance ther-
mique sont plus faibles pour une méme production électrique. En effet, pour un échangeur
ETM, non seulement I’écart de température entre les sources sont trés réduits (écart de
température moyen dans un échangeur de 4 ou 5 °C seulement), mais le tres faible rende-
ment du cycle fait qu’il faut échanger en termes de chaleur 50 fois plus d’énergie environ
que 1’énergie électrique qui sera produite finalement. Pour une centrale de 10 MWe par
exemple, il faudra un échangeur de 500 MW thermique [1]. C’est la raison pour laquelle
les échangeurs de chaleur occupent une part prépondérante sur le coit total d’une centrale
ETM a échelle industrielle [2,3], bien plus que le colit des conduites d’eau, en raison de
leurs dimensions, et en particulier leurs surfaces d’échange. La connaissance des perfor-
mances des échangeurs de chaleur est un point clé pour pouvoir dimensionner et prédire
correctement le fonctionnement d’une centrale ETM industrielle. La recherche est donc
nécessaire dans ce domaine puisque de telles conditions de fonctionnement ont encore peu
été exploitées. C’est pour cette raison que plusieurs bancs d’essais expérimentaux ont été
mis au point spécifiquement pour le test et la caractérisation des échangeurs de chaleur
pour I’ETM, tel que OTEC1 [4,5]. Le PAT ETM fait partie de ce type d’installation.

En effet, puisqu’il n’est équipé ni de turbine ni de conduite d’eau de mer, le principal
objectif du banc d’essai PAT ETM est la caractérisation du fonctionnement des échan-
geurs de chaleur. Ainsi, le site a été congu pour étre modulable et différentes technologies
d’évaporateur ont pu étre testées :

e EVAPL : évaporateur noyé a tubes lisses et calandre horizontal
e EVAPILbis : évaporateur noyé a tubes améliorés et calandre horizontal
e EVAP2 : évaporateur arrosé a tubes lisses et calandre horizontal, modifié ensuite
pour devenir EVAP2.1
e EVAP4 : évaporateur a plaques jointées vertical
e EVAPG6 et EVAPG.2 : évaporateurs noyés a tubes lisses et calandre vertical

Pour certains types d’échangeurs, la configuration de la boucle ZP du PAT ETM a da
subir quelques modifications, tel que 1’ajout de pompes de recirculations internes a
1’échangeur ou de nouveaux capteurs. La Figure 72 retrace I’historique des travaux et des
essais effectués sur le PAT ETM depuis sa conception jusqu’a aujourd’hui. 5 campagnes
d’essai ont été réalisées durant la présente these :

e Campagne de fin 2015 - début 2016 : EVAP1 et COND1

e Campagne de 2016 : EVAP6

e Campagne de fin 2017 : premiers tests EVAP6.2 et EVAP2.1
e Campagne de début 2018 : EVAP6.2 et EVAP2.1
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Ces campagnes ont eu pour principal objectif le test d’échangeurs a tubes et calandres,
noyés ou arros¢ pour 1’évaporateur. Plusieurs technologies sont possibles pour ’ETM.
Les principales technologies ayant été identifiees comme exploitables & court terme sont
[2,6] :

e Les échangeurs a tubes et calandres noyés avec des tubes lisses ou améliorés
avec des ailettes

e Les échangeurs a tubes et calandres arrosés

e Les échangeurs a plaques en aluminium

e Les échangeurs a plagues en titane

La technologie a plagues est beaucoup moins encombrante que la technologie a tubes
et calandres. Néanmoins, la géométrie des plaques est complexe a dimensionner en vue
d’un changement d’échelle, la résistance des plaques aux sollicitations mécaniques sur de
grandes dimensions étant a prendre en compte [2]. Un autre point a prendre en compte est
le biofouling, qui correspond a un encrassement biologique des échangeurs [7]. La tech-
nologie a plaque permet moins facilement un nettoyage régulier que pour les tubes. La
technologie a plaques est tout de méme étudiée et expérimentée pour I’ETM au Japon [8].
Il a été toutefois observé que le biofouling est un phénoméne peu prononcé dans les eaux
japonaises. En raison de la bonne connaissance de la technologie a tubes et calandre au
niveau industriel et afin d’assurer une gestion efficace du biofouling, NAVAL ENERGIES
a décidé de se concentrer sur ce type d’échangeur.

Il s’agit d’échangeurs comportant un nombre important de tubes dans lesquels circulent
I’eau chaude ou 1’eau froide. Le fluide de travail va alors s’évaporer ou se condenser
autour des tubes dans la calandre. Le fluide de travail qui a été retenu ici est I’ammoniac.
Dans cette technologie, plusieurs variantes sont possibles : les tubes peuvent étre lisses
ou avec des ailettes par exemple. Dans 1’évaporateur, les tubes peuvent étre noyés dans
I’ammoniac liquide ou arrosés. Le point commun étant la circulation de ’eau dans les
tubes.

4
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Figure 72. Historique des travaux et des essais réalisés sur le PAT ETM
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Les performances de quatre échangeurs obtenus sur les différentes campagnes menées
entre 2015 et 2019 seront étudiées dans ce chapitre : le condenseur CONDL1 et les évapo-
rateurs noyés EVAP1, EVAP6.2 et enfin I’évaporateur arros¢ EVAP2.1. Les objectifs sont
pour chacun d’entre eux de caractériser les performances thermiques et de comparer les
résultats obtenus avec différentes corrélation issus de la littérature afin de vérifier leur
validité dans le cadre du PAT ETM.

2. Le condenseur

2.1. Géomeétrie et fonctionnement

Le condenseur du PAT ETM a éte installé en méme temps que le reste de 1’installation
et n’a pas été modifié depuis. La Figure 73 est une photographie de cet échangeur et le
Tableau 20 présente les principales caractéristiques géométriques de ce condenseur. Il
s’agit d’un condenseur a tubes et calandre horizontal. Il est constitué de quatre passes de
tubes lisses, comme le montrent les Figure 74 et Figure 75. Ces figures montrent la dis-
position des différentes passes de fagon simplifiée car le condenseur comporte 180 tubes
au total, soit 2 passes de 71 tubes (passe 1 et passe 4) et 2 passes de 69 tubes (passe 2 et
passe 3) disposés en quinconce. Les tubes sont en titane pour se situer dans les mémes
conditions qu’un échangeur qui fonctionnerait a 1’eau de mer. En effet, ce matériau est

Tableau 20. Propriétés géométriques du
condenseur COND1 du PAT ETM

Parametre Unité  Valeur
Longueur m 3.06
Diameétre de la calandre m 0.5
Nombre de tubes - 280
Diametre extérieur des tubes mm 19.05
Nombre de passes - 4
Masse totale hors charges kg 1200
Matériau des tubes - Titane
Surface d’échange extérieure m? 51
Surface d’échange intérieure m? 47
) ) Volume m3 0.6
Figure 73. Photographie du condenseur .
COND1 du PAT ETM (©Naval Energies) Charge en ammoniac (R717) kg 10
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Faisceaux de

tubes Calandre

Condensation
en film

: Sortie ammoniac
ruisselant

liquide

Figure 74. Schéma en coupe du condenseur du PAT ETM (sans soucis d'échelle ni de nombre de tubes).
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Figure 75. Représentation shématique du condenseur a tubes lisses et calandre du PAT ETM (sans soucis
d’échelle et de nombre de tubes).

retenu pour les échangeurs a eau de mer pour sa résistance a la corrosion et au biofouling
ainsi que pour sa bonne conductivité thermique. L’eau froide du circuit ZC arrive dans la
boite a eau qui donne acces a la premiére passe du bas, avant de remonter successivement
vers les trois autres passes de tubes plus hautes. La vapeur d’ammoniac quant a elle arrive
par le haut de la calandre. La condensation de I’ammoniac se fait alors par film ruisselant
sur les tubes froids. Le condensat est récupéré dans un pot en bas du condenseur. Le niveau
du liquide doit étre controlé afin de s’assurer que les tubes ne soient pas noyés dans le
liquide. Si tel était le cas, les tubes ne serviraient qu’a sous-refroidir I’ammoniac déja
condensé et n’auraient plus aucune influence sur le changement d’état. L’échange serait
alors moins performant car les coefficients d’échange thermique avec changement de
phase sont beaucoup plus importants que ceux par simple convection monophasique.
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2.2. Essais avec le condenseur COND1

Le condenseur COND1 était présent sur chacune des campagnes ayant été menée sur
le PAT ETM entre 2012 et 2019. Ainsi, de nombreuses données sont disponibles sur les
performances de cet échangeur. Nous présentons ici 45 points de fonctionnement en ré-
gime permanent pour 1’étude du condenseur. Chaque point a été validé et analysé confor-
mément a la méthode décrite au Chapitre 2. Lors du pilotage du banc d’essai, les différents
parametres de fonctionnement du condenseur qui peuvent étre contrdlés sont :

e La température de I’eau froide T e
e Le débit de I’eau froide My
e Le débit de vapeur d’ammoniac M, (par manipulation de la VRP)

o Le débit de désurchauffe My, (débit d’injection de gouttelettes dans la pseudo-
turbine)

Le débit d’cau froide est un facteur influencant le fonctionnement du condenseur en
modifiant le coefficient d’échange a I’intérieur des tubes et le profil de température de
I’eau a I’intérieur des tubes. Néanmoins, ces phénomenes sont ici supposés connus par
I’emploi de corrélations d’échanges usuelles. Ce paramétre n’a donc pas été varié. Tous
les points présentés ici pour le condenseur fonctionnent avec un débit d’eau constant a
30,0 + 0,15 kg/s.

500 ~ Puissance

4g0 L thermique (kW)

460 + FYY EIAFIAIALE]

440 + ./_\_.rw\;’.“Qﬂ

420 + 80000 coscCss00n @ Puissance cAté ammoniac

400 T40b008800 Puissance c6té eau

380 T Ecart relatif

360 +

340 +

320 +

300 : : : : : : i i :
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45

Numéro d'essai

Figure 76. Comparaison des puissances échangées dans le condenseur c6té eau et c6té ammoniac
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La puissance thermique du condenseur peut étre déterminée de deux facons : par le
calcul de la quantité de chaleur regue par I’eau froide ou par le calcul de la quantité de
chaleur cédée par I’ammoniac (cf. systéeme d’équations (44) au paragraphe 2.3). Les deux
méthodes fournissent les mémes résultats avec un écart relatif inférieur a 4 % ; comme le
montre la Figure 76. En essai, il est possible de choisir la puissance de fonctionnement
souhaitée du condenseur en pilotant directement le débit d’ammoniac circulation dans la
boucle ZP. En effet, si on néglige la part de 1’éventuel sous-refroidissement dans le bilan
total de 1’échangeur, la puissance échangée est proportionnelle au débit d’ammoniac. Le
coefficient de proportionnalité correspond a la chaleur latente (1231 kJ/kg), quasiment
constante dans la plage de fonctionnement étudiée ici (variation de moins de 1 % entre 6
et 6,5 bar). La Figure 77 montre les puissances du condenseur en fonction des débits
d’ammoniac des différents points d’essai. Le profil obtenu est linéaire, ce qui correspond
aux attentes. Dans la littérature, le coefficient d’échange est néanmoins plutot représenté
en fonction de la puissance thermique (qui influence la température de paroi des tubes)
que du débit de fluide de travail dans ce type d’échangeur [9]. Nous présenterons donc
dans la suite les résultats en fonction de la puissance échangée plutét qu’en fonction du
débit d’ammoniac. La Figure 77 nous montre également que les 45 points sont regroupés
autour de cing valeurs du couple puissance-débit qui sont les valeurs de consignes qui ont
¢été énoncées dans le plan d’expérience. Les cing niveaux testés sont alors :

i = 0.32 kg/s — Qg = 398 kW (8 points)

iq = 0,34 kg/s — Qg =423 kW (10 points)

o My =036 kg/s — Qqung = 444 KW (7 points)
= 0,38 kg/s — Q4 = 468 KW (8 points)

e M,

Les titre en vapeur x3 de I’ammoniac entrant dans le condenseur est quant a lui direc-
tement dépendant du débit de désurchauffe, qui correspond a I’injection de gouttelettes
dans la vapeur séche sortant de la VRP. La Figure 78 illustre les valeurs de titre obtenues
expérimentalement en fonction du débit de désurchauffe. La relation n’est pas parfaite-
ment linéaire puisque le titre en vapeur en sortie du désurchauffeur dépend a la fois du

480 -+ Puissance Titre en vapeur X,
1 (kw) 1,000 ~ ®
470 o e
460 + 0 0,99 + .
450 T // \\\
a0 | y 099 ‘X
1 Y
430 /' 0,985 + h
420 1 V4 ‘
410 + 0 0,980 +
400+ o7 Débit 0975 + ® Qe
390 + (kg/s) 5 (kg/s)
380 } } } } i 0,970 } } i
03 032 034 036 038 04 0 0,005 0,01 0,015

Figure 77. Evolution de la puissance thermique du
condenseur en fonction du débit d'ammoniac

condensé

Figure 78. Evolution du titre en vapeur a I’entrée
du condenseur en fonction du d ébit de
désurchauffe
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Figure 79. Représentation de la pression obtenue dans le condenseur en fonction de la température de
I'eau froide

débit de désurchauffe et du débit de vapeur sortant de la VRP, la somme des deux donnant
le débit total d’ammoniac circulant dans le condenseur. La commande du débit de désur-
chauffe peut néanmoins permettre de fixer un titre avec une erreur quadratique moyenne
de 0,2 %. Le plan d’expérience montre des titres en vapeur en entrée du condenseur variant
entre 0,97 et 1. Les points avec des valeurs proches de 1 représentent le cas ou la pseudo-
turbine fonctionne avec un rendement trés faible ou est by-passée. Ce cas représente donc
le fonctionnement du condenseur lors d’une phase démarrage par exemple ou de fonction-
nement hors nominal. Plus le titre en vapeur a I’entrée du condenseur est faible, plus la
variation d’enthalpie massique du fluide dans la turbine est élevée. Les performances de
I’échangeur seront ici représentées en fonction du titre en vapeur plutdt que du débit de
désurchauffe.

Enfin, la température de 1’eau froide influence quant a elle la pression de 1’échangeur
P, . En effet, & puissance de fonctionnement donnée, et connaissant la température et le
débit de I’eau froide, la pression de changement d’état du fluide de travail, représentative
de la température de changement d’état, est déterminée. La Figure 79 illustre la relation
obtenue entre la température de 1’eau froide et la pression de I’ammoniac dans le conden-
seur, aux différentes puissances testées. Le profil attendu est confirmé : a puissance don-
née, plus la température de 1’eau froide en entrée est élevée, plus la pression dans le con-
denseur est grande. La plage de fonctionnement testée en termes de température et de
pression du condenseur reste ici restreinte (de 6,15 a 6,45 bar pour la pression de 1’am-
moniac et de 4,9 a 5,4 °C sur la température de I’eau froide), mais correspond au domaine
de fonctionnement souhaité d’une centrale ETM.

Les conditions opératoires du condenseur peuvent donc étre représentées soit par le
triplet des variables utilisées lors du pilotage (M,,My, T .), le débit d’eau froide étant
une constante ici, ou par le triplet de variables de fonctionnement suivant : (Q,.q. X3, ) .
Les performances thermiques du condenseur varient alors en fonction de 3 parametres
indépendants. Le systeme retenu finalement est le suivant :

e La puissance thermique transférée dans le condenseur Q.
e Le titre en vapeur a I’entrée du condenseur X;
e La pression du condenseur P,

112



Chapitre 3 : Etude des échangeurs de chaleur
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Figure 80. lllustration de I'espace d'expérimentation ayant été exploré pour le condenseur

Le plan d’expérience consiste alors a explorer cet espace de fonctionnement du con-
denseur a trois dimensions. Afin de représenter la portion de cet espace qui a pu étre
explorée lors des différents essais ici, la Figure 80 montre I’ensemble des points de fonc-
tionnement obtenus expérimentalement dans ’espace a trois dimensions (Qyng, X5, P3) .

Une autre vérification importante qui a été réalisée pour s’assurer du bon fonctionne-
ment du condenseur est la vérification du niveau et 1’état du liquide sortant du condenseur
(saturé ou sous-refroidi). La Figure 81 représente la différence entre les températures me-
surées T3 et T4 pour I’ammoniac a I’entrée et en sortie du condenseur et les températures
de saturation calculées a partir des pressions Ps3 et P4 en fonction du niveau de liquide
mesuré. A I’entrée, I’état de I’ammoniac doit obligatoirement étre saturé puisqu’une in-
jection de gouttelettes est réalisée dans le désurchauffeur. La comparaison de la tempéra-
ture réelle mesurée dans le condenseur et de la température de saturation de I’ammoniac
calculée a la pression mesurée permet donc de valider la relation pression-température
utilisée ainsi que 1’absence d’incondensables dans la boucle lors des essais. Les valeurs
de T3 et Tsat(P3) obtenues sont trés proches avec un écart quadratique moyen de 0,05 °C.
En effet, I’incertitude des capteurs de températures est égale a 0,18 °C a la température
de I’ammoniac dans le condenseur, soit bien supérieure a 1’écart constaté ici. L’analyse

0,15 + Sous-refroidissement 0,15 + Sous-refroidissement
T3 - Tsat(PS) (OC) T4 - Tsat(P4) (OC)
0,10 + 0,10 +
[
0,05 0,05 + @
S o
® [
0,00 +---- t———l ———————————— 000 +---- -0 & - - | S
® < ° o® i
®
005 1 % goe © ¢ ¢ -0,05 1 ¢ N
) ° [
-0,10 + Niveau -0,10 + Niveau
Ncond (%) Ncond (%)

-0,15 t t t t i -0,15 t t t t i

28 29 30 31 32 33 28 29 30 31 32 33

Figure 81. Ecart entre température mesurée et température de saturation en fonction du niveau mesuré a
I’entrée (a gauche) et a la sortie (a droite) du condenseur.
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des pressions et températures de I’ammoniac en sortie du condenseur nous permet de con-
troler I’état de I’ammoniac liquide condensé, en particulier de vérifier 1’existence d’un
éventuel sous-refroidissement significatif. En dessous d’un niveau de 35 %, les tubes du
condenseur ne sont pas noyés et participe donc tous a la condensation par film ruisselant.
L’existence d’un éventuel sous-refroidissement en sortie ne peut alors qu’étre li¢ a un
refroidissement d’une épaisseur du film liquide s’écoulant sur les tubes. Néeanmoins, les
écarts constatés ici entre de T4 et Tsat(P4) sont encore une fois tres faibles, ce qui montre
que le liquide obtenu est quasiment a saturation. L’ammoniac peut donc étre considéré
comme éetant a température constante égale a la température de saturation sur 1’ensemble
de 1I’échangeur pour tous les points de la campagne.

2.3. Méthode de calcul des coefficients d’échange thermique

Etant donné que I’ammoniac entre dans le condenseur en étant sous la courbe de satu-
ration et en ressort a 1’état de liquide quasiment saturé, la température de I’ammoniac dans
le condenseur peut étre considérée comme constante. L’échangeur est constitué de quatre
passes d’eau, aussi il aurait été possible de construire un modele de calcul en régime per-
manent prenant en compte ce trajet de 1’eau dans 1’échangeur, comme le montre la Figure
82. Néanmoins, une telle approche ne sera pas envisagée ici puisque les températures
intermédiaires de I’eau dans les boites a eau ne sont pas connues. Un affinement des coef-
ficients d’échange dans chaque passe n’est donc pas possible. On considérera alors un
comportement global équivalent d’un échangeur a contre-courant simple (cf. Figure 82).

La puissance thermique du le condenseur se calcule par le systéme suivant :

Qcond = UcondScondATLM(T3’T4’Tef ,e’Tef ,s)
Qcond = _(mliq + mdes)(h4 - hS) (44)
Qcond = mef (hef,s - hef,e)

OU Ucong est le coefficient d’échange global, Scond la surface d’échange et ATLM(Ts,
Ta, Tet e, Tef, s) la différence de température logarithmique moyenne dans le condenseur.
La surface d’échange est différente du coté intérieur et du coté extérieur des tubes en

T,=T,(P)

; Passe 1 T‘ _ T\ N P)

A7

mm
Passe 3
E E Passe 2 i ;

-~
<

Passe 4 fi1
lig T: :T\_‘(P)

T,=T_(P)
4 sa
Figure 82. Principe de calcul des échanges thermiques entre les deux fluides dans le condenseur
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raison de leur géométrie cylindrique. La surface Scond est définie par convention comme
¢tant la surface extérieure des tubes. La surface intérieure s’exprime alors par :

I.
Scond,int = Scond (_I] (45)

r

e

Ou r; est le rayon intérieur des tubes et re leur rayon extérieur. La différence de tempé-
rature logarithmique moyenne dans 1’échangeur s’exprime par :

(TS _Tef,s)_(TA _Tef,e)

ATLI\/I(T3’ T4’Tef,e’Tef,s) = (46)
In ((TS _Tef,s ) / (T4 _Tef,s ))
Le coefficient d’échange global du condenseur s’exprime alors par :
1L, L m(r_ej 47)
U cond aext,cond aint,cond rl )“tube r|

OU Awbe est la conductivité thermique du matériau constituant les tubes (16,3 W/m/K
pour le titane), aint, cond est le coefficient d’échange par convection de 1’eau a 1’intérieur
des tubes et aext, cond est le coefficient d’échange par condensation en film ruisselant a
I’extérieur des tubes et le troisiéme terme de 1’expression correspond a la résistance ther-
mique du tube multipliée par la surface extérieure.

Les propriétés des échanges thermiques de 1’eau circulant dans un tube sont relative-
ment bien connues depuis de nombreuses années, y compris a 1’intérieurs d’échangeurs a
tubes et calandres d’usage courant [10,11]. Les corrélations permettant de déterminer les
coefficients d’échanges thermiques sont la plupart du temps des corrélations empiriques
basées sur I’emploi de nombres adimensionnels. La source principale d’incertitude pour
un échangeur a tubes et calandre dans le cadre de I’ETM vient alors principalement du
coefficient d’échange du c6té du fluide de travail [12]. C’est donc ce coefficient que nous
allons chercher a identifier ici pour les échangeurs testés sur le PAT ETM.

Les principaux nombres adimensionnels qui sont utilisés dans cette étude sont les sui-
vants :

e Le nombre de Reynolds, caractéristique de I’écoulement, défini sauf indication
contraire dans un cas particulier par :

_ mDh
Qu
Ou u est la viscosité dynamique, Dy le diamétre hydraulique de I’écoulement, M et Q

la section de I’écoulement. La vitesse est supposée constante sur la section de 1’écoule-
ment.

Re (48)

e Le nombre de Prandtl, caractéristiques des propriétés d’un fluide, défini par :

Pr=— (49)
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Ou cp est la capacité calorifiqgue massique et A la conductivité thermique.

e Le nombre de Nusselt, caractéristique de 1’échange thermique :

NU = “/[;h (50)

Une des corrélations d’échanges les plus utilisées pour le transfert de 1’eau dans un
tube est la corrélation de Dittus et Boelter [13], améliorée par les travaux de Mac Adams
[14,15]. En 1983, Rabas et Cane [10] ont références plusieurs corrélations pour les com-
parer a preés d’une centaine de points de mesures expérimentaux. Il en ressort que les
corrélations rendent bien compte des phénomeénes réels. D’autres travaux plus récents ont
permis de developper de nouvelles formules pour améliorer la précision dans certaines
conditions, comme celle de Gnielinski [11]. Les propriétés du transfert sont donc relati-
vement bien connues du co6té de I’eau dans les tubes. Le coefficient d’échange intérieur
tube est donc ici supposé connu et nous retiendront dans les conditions rencontrées pour
I’ETM la corrélation de Petukhov et Popov, dont la précision a été montrée par les auteurs
cités précédemment [10,11] :

Nu = 0,015 Re%® Py’ (51)

Les propriétés de 1’eau froide nécessaire au calcul de ce coefficient d’échange (con-
ductivité, viscosité dynamique, capacité calorifique) sont déterminées a partir de la bi-
bliothéque CoolProp [16] en fonction de la température moyenne de 1’eau dans 1’échan-
geur qui est définie ici comme la moyenne arithmétique des températures Terf, e de I’eau
froide a I’entrée du froide et Tef, s de 1’eau froide a sa sortie sont déterminés

T Tef,e + Tef,s

ef ,moy = 2 (52)
Le seul parametre qu’il reste alors a identifier est le coefficient d’échange a 1’extérieur

des tubes aext, cond, du coteé de la condensation de I’ammoniac. Ce dernier peut étre déter-
miné de deux facons usuelles :

e Par identification en fonction des résultats
e En utilisant une corrélation couramment admise dans la littérature

En utilisant ces deux méthodes, deux valeurs seront obtenues, une valeur dite expéri-
mentale oext, cond, exp €t UNe autre dite theéorique oext, cond, th, QUi pourront étre comparées
pour juger de la fiabilité de la corrélation d’échange. La corrélation utilisée ici pour le
calcul des coefficients theoriques est la corrélation de Kern [9]. La méthode de Kern con-
siste dans un premier temps a déterminer le coefficient d’échange de la condensation sur
la premiere rangée de tubes par la theorie de Nusselt [17,18] :

3 14
aext = O’ 7zs(ﬂ’hq pliq (pliq - pvap)gLvap,corr (Zrextluliq (Tsat _Tp))) (53)
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Figure 83. Analogie entre le transfert thermique a travers le tube et un pont diviseur de tension en

électricité

Les propriétés du condensat nécessaires au calcul (conductivité Aiig, masse volumique
plig, capacité calorifique massique cp, iiq et viscosité dynamique pig) sont déterminées a
partir de la température de 1’ammoniac liquide Tiiq et des bibliotheques de CoolProp [16]
pour I’ammoniac. La valeur de Tiiq utilisée est une valeur intermédiaire entre la tempéra-
ture de paroi et la température de saturation de I’ammoniac (liquide 1égérement sous re-
froidi). La valeur utilisée ici est celle proposée par Drew [14] :

Tiq =T, +0,25(T,(P)-T,) (54)

liq
Les propriétés de la vapeur d’ammoniac (masse volumique pvap €t chaleur latente mas-
sique de condensation Lyap) sont calculées en considérant une vapeur saturée a la pression
du condenseur P3. La chaleur latente massique de calcul est néanmoins corrigée, confor-

mément aux recommandations de Rohsenow [19] :
L =Ly +0,68C, 50 (Teuc(P) - T,) (55)

vap,corr

Enfin, la température Ty est la température de surface de la paroi extérieure du tube,
sur laquelle se produit la condensation. Cette température peut étre déterminée par équi-
valence avec un pont diviseur de tension en électricité (cf. Figure 83) par I’expression :

r

Rth,tube + eS r
int,cond“~cond"i
Tp = r 1 ATmoy + Tef,moy (56)
Rth,tube + s
S_ I « S

int,cond“~cond"i ext,cond“"cond

OU Rin, wbe st la résistance thermique du tube définie par :

I I
R =—2=2 In| = 57
e Scondﬂ'tube ( I'-i J ( )

Tef, moy est la température moyenne de I’eau froide dans le condenseur telle que définie
en (52) et ATmoy est la différence de température arithmétique moyenne entre I’ammoniac
et I’eau dans I’échangeur, définie par :

AT _ (T4 _Tef,e) + (T3 _Tef,s)

moy 2 = Tsat (P3) =T (58)

ef ,moy
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Pour le calcul de la puissance thermique du condenseur, la différence de température
logarithmique moyenne est préférée a la moyenne arithmeétique, comme indiqué dans
1’équation (44). Pour le calcul des propriétés de 1’cau et pour le calcul de la température
de paroi, la moyenne arithmétique est privilégiée. Cette simplification n’engendre que de
faibles écarts dans les résultats dans notre domaine d’étude (écart relatif inférieur a 3 %
sur le calcul de Tp).

Ainsi, le calcul du coefficient de condensation a I’extérieur des tubes dépend de la
température de la paroi et la température de la paroi dépend du coefficient d’échange. Un
calcul itératif est donc nécessaire pour déterminer le coefficient d’échange aext, cond, th-

Enfin, si le calcul du coefficient d’échange au niveau de la premiére rangée de tube est
défini par les équations précédentes, ce dernier sera de plus en plus faible sur les rangées
de tubes inférieures en raison de 1’épaisseur croissante du film ruisselant du condensat, en
fonction de la géométrie et de la disposition des tubes. Sur le PAT ETM, le condenseur
possede une disposition des tubes en quinconce avec un pas triangulaire et le faisceau est
circulaire (suivant la géométrie de la calandre). Dans ce cas, Kern [9] recommande alors
le calcul du coefficient d’échange extérieur tube moyen global sur tout I’échangeur par
I’expression :

%
aext,cond = aext,NusseIt Xl’ 01[_] (59)

Ou R est le rayon du faisceau de tube et p le pas comme indiqué en Figure 84.

Afin de synthétiser la méthode de calcul employée, des organigrammes de calcul sont
fournis en Figure 85 et en Figure 86.

@oé\ ON
b \

P

\
. \
N .1
e »

R

Figure 84. Définition des parametres géométriques pour décrire le faisceau de tubes en quinconce (crédit
©GRETH, 1997)
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Mesures : mer, Ter e Tefs €1 P3 = Py

v

Calcul des propriétés de 1’eau a partir de la température moyenne :
Te f.e + Te f.s
T, fmoy = T

!

Calcul du coefficient d’échange intérieur tube (Petukhov et Popov) :

aint,cond

v

Calcul des propriétés de I’ammoniac (vapeur et condensat) a saturation a partir
de la pression :
T3 = Ty = Tsqc(P3)

v

Initialisation de @ext cona init

v

Calcul de la tempeérature de paroi T,

!

Calcul du coefficient extérieur tube agyt cong (cOrrélation de Kern)

A

Hext,cond —
aext,cond,initl <
1073W.m=2. K1
’)

Oui Non

A

OK

Figure 85. Logigramme de calcul du coefficient d'échange thermique théorique coté ammoniac (extérieur
tube)
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Mesures cOté eau : i, f, Tef e, Tep,s € COt€ ammoniac : P; = Py, Ty, Py, Ts, Ps,
mliq1 mdes

Calcul des propriétés de ’eau a partir de la température moyenne :
_ Tef,e + Tef,s
Tef,moy - T

v
Calcul du coefficient d’échange intérieur tube (Petukhov et Popov) :
Aint,cond

v

Calcul des propriétés de I’ammoniac (vapeur et condensat) a saturation dans le
condenseur a partir de la pression :

T3 =T, = Tsat(PS) ;o ohy = hsat,liq (P3)
v

Calcul de I’enthalpie et du titre en vapeur de I’ammoniac a I’entrée du
condenseur par le bilan du désurchauffeur
_ Mygh(Py, Ty) + myesh(Ps, Ts)

mliq + mdes

3 ; x3 = x(P3, h3)

v

Calcul des puissances échangées c6té eau et c6té ammoniac et vérification de
la cohérence des mesures

Qcond = mef(Tef,s - Tef,e) = _(mliq + mdes)(h4 — h3)
v

Calcul du coefficient d’échange global de 1’échangeur

U — Qcond
" S ondATLM (T3, Ty, Tof o) Tef.s)

v

Calcul du coefficient d’échange extérieur tube expérimental :
1 T, T, T,
Rext.condexp = 1/( - - In|—
Ucond aint,condri Atube T

Figure 86. Logigramme de calcul du coefficient d'échange thermique expérimental c6té ammoniac
(extérieur tube)

2.4. Resultats et interprétation

Les coefficients d’échange thermique expérimentaux et théoriques obtenus ont alors
été tracés sur la Figure 87 en fonction des trois variables de fonctionnement qui ont été
retenues pour cette étude : la puissance thermique, la pression de I’ammoniac et le titre en
vapeur du fluide a I’entrée du condenseur. L’évolution en fonction de la température cal-
culée a la surface extérieure des tubes a également été représentée puisqu’il s’agit d’un
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parameétre present de facon explicite dans I’expression de la corrélation d’échange utilisée.
Le premier constat est que la majorité des points expérimentaux concordent de fagcon tres
précise avec la corrélation de Kern. Au total, I’écart quadratique moyen entre les coeffi-
cients expérimentaux et ceux fournis par la corrélation empirique est de 236 W.m2.K?,
soit un écart relatif de 2,1 %.

Le second constat est que la sensibilité du coefficient d’échange a la pression et/ou la
température de la paroi du tube est bien retranscrite par le modéle (diminution avec la
pression). En revanche, I’expérimentation montre que le coefficient d’échange ne dépend
pas du flux thermique échangé, alors que le modele prédit une légere pente descente. Par
ailleurs, la proportion de liquide a I’entrée du condenseur n’a ici pas d’impact significatif
sur le comportement thermique de 1’échange. Les titres en vapeur explorés lors de cette
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Figure 87. Coefficients d'échanges a I'extérieur des tubes (cdté ammoniac) théoriques et
expérimentaux en fonction de différents paramétres de fonctionnement du condenseur
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campagne d’essai vont de 0,97 a 1, ce qui est représentatif du fonctionnement d’une cen-
trale ETM avec une turbine ayant un rendement classique avec I’ammoniac comme fluide
de travail. Ainsi, méme si I’ammoniac est un fluide du type mouill¢é, le taux de gouttelette
observable en sortie de turbine sur une centrale ETM n’est pas suffisant pour « noyer »
certains tubes et détériorer les performances thermiques d’un échangeur du type tubes et
calandre.

Les essais présentés ici ne couvrent pas toute la gamme de densités de flux pouvant
étre rencontrée sur une centrale a 1’échelle 1 et prennent en compte une analyse globale
de I’échangeur sans tenir compte des effets locaux pouvant se produire sur chacune des
quatre passes de tubes. NAVAL ENERGIES a ensuite realisé des essais supplémentaires
pour permettre de caractériser ce comportement pour un échangeur monopasse a 1’échelle
1, qui est hors du champ d’étude de la présente thése et qui met en évidence d’autres
phénomeénes qui ont impliqué la mise en place de nouvelles méthodes de calcul. Néan-
moins, la présente étude confirme 1’applicabilité des corrélations de Nusselt et de Kern a
1’échelle de fonctionnement du PAT ETM pour une approche globale et fournit une preuve
expérimentale supplémentaire du champ d’application de cette corrélation dans le do-
maine exploré ici. Cette corrélation pourra donc étre réutilisée dans le Chapitre 4 pour
I’analyse dynamique.

3. L’eévaporateur horizontal a tubes lisses
noyés : EVAP1

3.1. Géometrie et fonctionnement

L’évaporateur EVAP1 est un échangeur a tubes et calandre a tubes lisses et noyés. Une
photographie de cet échangeur est fournie en Figure 88 et les principales données géomé-
triques de 1’évaporateur sont regroupées dans le Tableau 21. Il est constitué de deux passes
de tubes pour I’eau chaude comme le montrent les Figure 90 et Figure 89. Au total, 259
tubes en titane ont été installés : 120 tubes pour la passe 1 en bas et 139 pour celle du
haut. Le matériau choisi reste le titane pour les mémes raisons que celles évoquées pour
le condenseur.

L’eau chaude du circuit ZB arrive par la boite a eau du bas avant de passer successive-
ment dans les deux passes de tubes. L’ammoniac liquide arrive par le bas pour venir noyer
les tubes. L’évaporation se fait alors au contact des tubes chauds de fagcon convective ou
nucléée. La vapeur ressort alors de 1’évaporateur par le haut de la calandre. Comme pour
le condenseur, le contrdle du niveau dans 1’évaporateur est nécessaire car si le niveau est
trop bas, certains tubes pourraient étre au-dessus du niveau de liquide et donc ne partici-
peraient pas a 1’évaporation.
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Tableau 21. Propriétés géométriques de
I’évaporateur EVAP1 du PAT ETM

Paramétre Unité Valeur
Longueur m 4.9
Diametre de la calandre m 0.71
Nombre de tubes - 159
Diametre extérieur des tubes mm  19.05
Nombre de passes - 2
Masse totale hors charges kg 1805
Figure 88. Photographie de I'évaporateur EVAP1 Matériau des tubes i Titane
du PAT ETM (©Naval Energies) Surface d’échange extérieure =~ m? 165
Surface d’échange intéricure m? 43
Volume mé  1.89

Charge en ammoniac (R717) kg 250

L’eau entre d’abord par la passe du bas, et sera dans un premier temps en contact avec
I’ammoniac liquide sous-refroidi. Cette configuration permet d’augmenter la puissance au
niveau de la réchauffe de I’ammoniac liquide sous-refroidi qui entre dans le condenseur
en augmentant 1’écart de température entre les deux fluides en bas du GV, puisque c’est a
ce niveau que les coefficients d’échanges extérieurs tubes sont les plus faibles. De plus,
étant donné que la température de I’ammoniac est constante lors du changement d’état,
cela ne réduit en rien le pincement de 1’échangeur.

Faisceaux de

tubes Calandre

S

Entrée ammoniac
liquide

Figure 89. Schéma en coupe de I’évaporateur EVAP1 (sans soucis d'échelle ni de nombre de tubes).
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Figure 90. Représentation shématique de 1’évaporateur EVAPI1 (sans soucis d’échelle et de nombre de
tubes).

3.2. Essais avec I’évaporateur EVAP1

Pour I’évaporateur EVAPL, 52 essais en régime permanent ont pu étre obtenus. Chaque
essai a été validé et dépouillé suivant la méthode décrite au Chapitre 2. L’objectif de ce
paragraphe est de montrer 1’ensemble des conditions de fonctionnement qui ont pu étre
explorées pour EVAP1. L’inconnue principale que I’on souhaite étudier ici est le coeffi-
cient d’échange a I’extérieur des tubes (c6té ammoniac en évaporation). Sur cet évapora-
teur, nous ne disposons de mesures qu’a ’entrée et a la sortie coté eau et c6té ammoniac,
I’approche de I’¢étude sera donc globale, n’ayant pas d’informations mesurées sur les per-
formances locales. Les parameétres qui ont pu étre variés lors du pilotage du PAT ETM et
susceptibles d’influencer les performances thermiques sont alors les suivantes :

e Latempérature de I’eau chaude Tec, ¢
e Le débit de ’eau chaude M,

e Le débit d’ammoniac circulant dans la boucle ZP M, =M, (par pilotage des

vannes VRP et VRN)

e [’¢tat de I’ammoniac liquide a I’entrée du GV, principalement son sous-refroi-
dissement T1 - Tsat(P1), qui dépend de la différence de pression entre les deux
échangeurs de la boucle ZP.

Les trois premiéres variables ci-dessus sont directement pilotables sur le banc d’essai.
En revanche, le sous-refroidissement du liquide a I’entrée de I’évaporateur dépend de la
pression dans le condenseur, de celle de 1’évaporateur et du fonctionnement de la pompe.
En effet, la pompe aspire le liquide a la température de saturation de la pression du con-
denseur (en s’assurant une colonne de liquide suffisante pour éviter la cavitation) et
I’amene a la pression du GV. Le sous-refroidissement obtenu dépend alors de 1’écart de
pression et de la forme de la courbe de saturation dans le diagramme P-h. Dans les faits,
la pression dans le condenseur étant relativement constante, le sous-refroidissement de
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Figure 91. Mesure du sous-refroidissement de I’ammoniac a I’entrée du GV en fonction de la
pression

I’ammoniac a ’entrée du GV dépend alors surtout de la pression de 1’évaporateur, comme
le montre la Figure 91. Cette variable peut donc ici étre vue comme une conséquence des
trois autres parametres de fonctionnement de 1’évaporateur.

De plus, par la méthode donnée au Chapitre 2, la puissance totale échangée dans 1’évapo-
rateur peut étre déterminée par les bilans c6té eau et c6té ammoniac, en comparant les
deux valeurs pour s’assurer de la cohérence entre les différentes mesures. Cette compa-
raison des puissances thermiques pour chacun des deux fluides de I’évaporateur est alors
fournie en Figure 92. L’écart obtenu entre les deux valeurs est systématiquement inférieur
a 4 %, ce qui confirme la précision du calcul de puissance. Les puissances ainsi calculées
sont déterminées lors du fonctionnement du banc d’essai principalement par le pilotage
du débit d’ammoniac circulant dans la boucle ZP, via I’ouverture de la VRP. En effet, le
débit d’ammoniac est quasiment proportionnel a la puissance de 1’évaporateur, le coeffi-
cient de proportionnalité étant alors approximativement égal a la chaleur latente d’évapo-
ration de I’ammoniac ; puisque la réchauffe de I’ammoniac liquide ne constitue qu’une
petite partie de la quantité de chaleur totale échangée (moins de 4 %), méme si le sous-
refroidissement de I’ammoniac a I’entrée du GV varie entre -10 et -6 °C (cf. Figure 91).
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Figure 92. Comparaison des puissances échangées dans 1’évaporateur EVAP1 coté eau et c6té ammoniac
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Figure 93. Evolution de la puissance thermique de 1’évaporateur EVAP1 en fonction du débit
d'ammoniac évaporé

La Figure 93 illustre cette relation obtenue expérimentalement entre puissance thermique
et débit d’ammoniac qui correspond au profil linéaire attendu. La variation du débit d’am-
moniac entraine alors systématiquement la variation de la puissance totale de 1’échangeur.
Dans la littérature, les performances de ce type d’échangeurs sont représentées plutdt en
fonction de la puissance échangée que du débit. Nous considérerons ainsi dans notre es-
pace d’expérimentation la puissance comme un parameétre de fonctionnement a la place
du débit d’ammoniac. Les débits d’ammoniac ont été testés entre 0,32 kg/s et 0,38 kg/s
par pas de 0,02 kg/s, avec un point supplémentaire a 0,35 kg/s. Les puissances dans chaque
cas sont les suivantes :

¢, =0.32kg/s > Qu,, =394 kW (11 points)
. =034 kg/s > Q. =419 KW (15 points)

o m, =0,35kg/s — Qu,y =431 kW (1 point)

o m, =0,36kg/s — Q,,, =443 kKW (12 points)

. =038 kg/s > Q,,, =468 KW (13 points)

[ ] ml

[ ] ml

Puissance thermique .
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480 r .
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Figure 94. Représentation des différents points d'essai de I'EVAP1 dans I'espace d'expérimentation a
trois dimensions
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Figure 95. Réprésentation des pressions mesurées Figure 96. Evolution de la surchauffe mesuree
sur ’EVAPI1 pour les essais a 45 kg/s d’eau chaude en sortie de I'EVAP 1 en fonction du débit
en fonction de la température d’eau chaude et de la d’'ammoniac circulant dans le GV.

puissance

L’espace d’expérimentation a explorer sur le banc d’essai pour déterminer les perfor-
mances de I’évaporateur possede alors trois dimensions : la température de 1’eau chaude,
son débit et la puissance de 1’évaporateur. Afin de se rendre compte des conditions de
fonctionnement de ’EVAP1 qui ont pu étre réalisées sur le PAT ETM lors de cette cam-

L4 4 2 b 2 b 2 S . -
pagne, nous avons représenté I’ensemble des points d’essai dans 1’espace (Qevap,TeC’e, mec)

en Figure 94. Le domaine atteint pour chaque paramétre est alors :

Qevap £ 390 4 470 KW
L4 Tec, e 126 a 28,10 °C
o« M, : 36 & 45 kg/s

En ce qui concerne les températures de 1’eau chaude, la majorité des points sont situés
a 27 °C et a 28 °C, deux températures de fonctionnement représentatives de I’ETM. Un
unique point d’essai a été réalisé a 26 °C et un autre a 27,5 °C. Des températures plus
basses n’avaient pas pu étre atteintes lors de cette campagne d’essai en raison notamment
de la température extérieure et de I’humidité élevée qui empéchait une évacuation correcte
du surplus de chaleur de la PAC par le condenseur-évaporatif en dessous de 26 °C. Les
débits d’eau chaude ont quant a eux été testés pour trois niveaux : 36 kg/s, 41 kg/s et
45 kgls.

La puissance de fonctionnement étant donnée, les deux autres parametres restants, la
température et le débit de I’eau chaude déterminent alors la température de changement
d’état de ’ammoniac, et donc la pression P. La Figure 95 montre les pressions qui ont
¢té atteintes dans 1I’évaporateur en fonction de la température de 1’eau chaude et de la
puissance de fonctionnement pour les essais de la campagne réalisés avec un débit d’eau
chaude de 45 kg/s. La pression de ’ammoniac augmente bien avec la température de 1’eau
chaude, et diminue avec la puissance, car une plus grande puissance thermique implique
un plus grand écart de température entre les deux fluides dans 1’échangeur. Les pressions
obtenues vont de 8,2 a 9,1 bar sur cette campagne d’essais, ce qui correspond aux condi-
tions de fonctionnement envisagées pour I’ETM avec ’ammoniac comme fluide de tra-
vail.
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Une derniére vérification a faire pour s’assurer de la cohérence du systeme de mesure
et de la maitrise des conditions de fonctionnement est celle de 1’état de ’ammoniac en
sortie de I’évaporateur. Cette dernicre se fait par une mesure de pression et de température
en aval de 1’évaporateur et par la comparaison de la température mesurée de la vapeur
avec la température de saturation calculée a la pression du GV, comme cela est représenté
en Figure 96. On constate alors que la température représente une surchauffe inférieure a
0,16 °C par rapport a la température de saturation. Cette surchauffe est donc inférieure a
I’incertitude du capteur et la vapeur a la sortie de ’EVAPI1 peut étre considérée comme
saturée sur 1’ensemble des points de la campagne.

3.3. Méthode de calcul des coefficients d’échange

Contrairement au fonctionnement du condenseur, 1’échange au sein de ’EVAP1 se dé-
compose en deux parties : une partie de réchauffe ou ’ammoniac reste monophasique
liquide et une partie d’évaporation ou I’ammoniac est diphasique liquide/gaz. Les coeffi-
cients d’échanges sont alors trés différents du c6té de ’ammoniac dans chacune de ces
deux portions de la surface d’échange. Il est donc nécessaire d’aborder le calcul des coef-
ficients d’échanges de ’ammoniac en considérant la part de la surface d’échange accordée
a chacun de ces deux types de transfert. Le modéle de calcul de ’EVAPI1 est fourni en
Figure 97.

L’eau chaude entre dans la premiére passe de tubes du bas a la température Tece. L am-
moniac entre dans la zone d’échange par le bas a 1’état de liquide sous-refroidi a la tem-
pérature T1. En notant Spasse 1 1a surface d’échange de la passe 1, une partie de cette surface
€Spasse 1 de la premicre passe sert alors a réchauffer ’ammoniac liquide pour I’amener a la
température de saturation Tuiq. Le reste des tubes de la premiére passe (1-g)Spasse 1 Sert a
¢vaporer une partie du débit d’ammoniac jusqu’a atteindre un titre en vapeur Xipis. Une
partie du débit d’eau de la premiere passe sert donc a la réchauffe et ressort a la tempéra-
ture Tec,1 des tubes. Le rapport ¢ est défini comme la proportion de la surface d’échange
utilisé pour la réchauffe. En considérant le nombre de tubes suffisamment important pour
considérer la surface d’échange comme continue le long de la réchauffe de I’ammoniac,
et en considérant la vitesse d’écoulement de 1’eau comme étant la méme dans chacun des
tubes de cette passe, ce rapport ¢ est également égal a la part du débit d’eau qui échange
avec I’ammoniac dans la zone de réchauffe sur le débit total circulant :

oo Sreen _ Meceen (60)
S m

passe 1 ec
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Figure 97. Principe de calcul des échanges thermiques entre les deux fluides dans 1’évaporateur EVAP1

Le reste de I’eau circulant dans la premicre passe alimente ensuite 1’évaporation et
ressort a la température Tec2. L’eau sortant des tubes de la premiére passe se mélange
alors dans la boite a eau et prend une température uniforme Tec 12. La deuxiéme passe de
tubes permet alors de vaporiser le reste du débit d’ammoniac. L’eau sort de la deuxiéme
passe de tube a la température Tecs. L’ammoniac sort de 1’évaporateur a 1’état de vapeur
par le haut.

Comme cela a été montré précédemment, la vapeur en aval de 1’évaporateur est saturée.
A partir du moment ou I’ammoniac liquide a atteint la saturation, la température de ce
fluide pur peut donc étre considéré comme constante le long de 1’évaporateur et égale a la
température de saturation de I’ammoniac :

Tll :leIS T Tsat(P ) Tsat (61)

En outre, la conservation de la masse et de 1’énergie de 1’eau aprés mélange dans la
boite a eau apres la premiere passe donne :

Ceauiz Tec1z = €Ceaua Teca T (1= E)Cony 2 Tec (62)

Le transfert thermique dans I’EVAPI1 peut alors étre décomposé en trois sous-systemes.
Le bilan des échanges dans chacun de ces sous-systemes est développé ci-apres :

Qrech = U rech gspasse lATLM( ec, e’ ec 1’ ;Tll)
Qrech = rhliq (hll - hl) (63)
Qrech = (hecl ec e)

Qevapl evapl (1 g)spasse 1ATLM( ec, e' ec 21 Tll : leis)

Qevapl mI|q (hlbIS 1I) (64)

Qevapl = _(1_g)m (hecz ec e)
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Qevapz = UevapZSpasse ZATLM (Tec,lz ; Teess leis; TZ)

ec,s?

Qevapz = rhliq (h2 - hlbis) (65)
Qevapz = _mec(hec,s - hec,lz)

La puissance totale de 1’évaporateur est alors :

Qevap = Qrech + Qevapl + Qevapz
Qevap = rﬁliq (h2 - hl) (66)
Qevap = _mec (hec,s - hec,e)

Il y a donc 3 coefficients d’échange globaux a déterminer : Urech, Uevap1 €t Uevap2. Cha-
cun de ces coefficients dépend d’un coefficient de convection coté eau, de la résistance
thermique des tubes et du coefficient d’échange c6t¢ ammoniac. Ne disposant que des
mesures en amont et en aval du GV, seul un de ces paramétres pourra étre déterminé en
considérant les autres comme connus. Comme pour 1’étude du condenseur, les coefficients
d’échanges c6té eau seront supposés connus. Ils doivent cependant étre calculés indépen-
damment sur chacune des trois zones définies, d’abord parce que le nombre de tubes dans
chacune des deux passes n’est pas le méme, la section, la vitesse d’écoulement et donc le
Reynolds de I’eau varient donc d’une passe a 1’autre, et ensuite, dans une moindre mesure,
parce que la température moyenne de 1’cau n’est pas la méme dans chaque zone, ce qui
influence les propriétés physiques du fluide. Par ailleurs, le coefficient d’échange pour
I’ammoniac liquide qui se réchauffe est également considéré comme connu. L’inconnue a
déterminer est alors le coefficient d’échange évaporatif de I’ammoniac. Ce coefficient
d’échange prend des valeurs locales qui varient le long de I’échangeur. Néanmoins, il sera
considéré ici une valeur moyenne globale du coefficient d’échange évaporatif qui sera la
méme pour le calcul de Uevap1 €t Uevap2.

Les différents coefficients d’échanges globaux s’expriment alors par :

1 1 r r r
= +—=2 4 ¢ In| = (67)
U rech aext ,rech aint ,rech r-i ﬂ’tu be rl
1 1 r r r
= +—=—+—"In [—*’J (68)
U evapl aext .evap aint ,evaplri ﬂ’tube r|
1 1 r r r
= + e —+—1In (—ej (69)
U evap2 aext ,evap aint ,evap2 r| Z‘tu be rl

Ou re est le rayon extérieur des tubes et ri le rayon intérieur. Le dernier terme des trois
équations précédentes représente la résistance thermique par unité de surface des tubes,
avec Awbe la conductivité thermique du titane.

A P’instar du condenseur, les coefficients d’échange par convection de I’eau a 1’inté-
rieur des tubes s’expriment par la corrélation de Petukhov et Popov [10,11] (cf. équation
(51)). Comme cela a été indiqué précédemment, les coefficients dint, rech, Qint, evaps €t
Qint, evap2 Sont différents, du fait de la variation de la section d’écoulement d’une passe a
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’autre et de 1’évolution des propriétés de I’eau avec la température, notamment la con-
ductivité et le nombre de Prandtl. Ainsi, et les propriétés de 1’eau sont calculés respecti-
vement a partir des températures moyennes suivantes :

Tec e + Tec
Tec,moy,rech = ’ 2 - (70)
Tec,e + Tec,2
ec,moy,evapl = 2 (71)
Tec + Tec S
Tec,moy,evapz = = 2 ' (72)

Le coefficient d’échange c6té ammoniac pour la partie réchauffe est calculé a partir de
la corrélation de Zukauskas [20]. Cette corrélation est adaptée a notre cas d’un écoulement
liquide autour d’un faisceau de tube, avec des vitesses d’écoulement, et donc des nombres
de Reynolds, faibles en raison de I’augmentation brusque de section d’écoulement lors de
’entrée de I’ammoniac dans 1’échangeur. La corrélation de Zukauskas est reconnue et
validée pour des nombres de Reynolds allant de 10 a 100 dans un faisceau de tubes en
quinconce, ce qui est le cas de ’EVAP1. Le coefficient d’échange s’exprime alors par :

0,25
NU = 0,9 Re% pr 0% | PTr (73)
"olPr

p

Ou Prs est le nombre de Prandtl de I’ammoniac calculé a la température moyenne de
I’ammoniac dans la phase de réchauffe, correspondant a la moyenne arithmétique entre la
température d’entrée de I’ammoniac et sa température de saturation. Prp est le nombre de
Prandl pour ’ammoniac liquide a la température Tp de la paroi extérieure du tube. La
nécessité de connaitre la température de paroi pour le calcul entraine un calcul itératif.
Néanmoins, le rapport Prs / Pry reste trés proche de 1 au vu des écarts de température
existant pour ’ETM : a 9 bar, pour une température d’ammoniac de 12 °C et une paroi a
21 °C (cas extréme), (Pr¢/ Prp)®% vaut 1,006 et n’entraine qu’une augmentation du coef-
ficient d’échange de moins de 1 %. Ce facteur pourra donc étre pris égal & 1 pour permettre
un calcul direct.

En raison de la géométrie complexe et variable de la section d’écoulement de I’ammo-
niac dans la zone d’échange, une section moyenne simplifiée a été prise pour le calcul des
vitesses d’écoulement pour la détermination du nombre de Reynolds. Cette section
moyenne est définie par le volume d’ammoniac dans 1’échangeur (portion remplie du vo-
lume de la calandre auquel on retranche le volume des tubes) divisé par la hauteur d’am-
moniac dans 1’échangeur, donné par la mesure du niveau. La longueur caractéristique uti-
lisée pour le calcul du nombre de Reynolds est ensuite le diamétre extérieur des tubes.

D’autres corrélations plus récentes, comme celles de Khan et al. [21] ou Chen et Wung
[22] ont également été testées et n’ont pas montré de résultats significativement différents
de ceux obtenus avec (73).
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A partir des mesures pour chaque essai, il est ainsi possible de déterminer les puis-
sances thermiques dans chaque sous-partie de 1’échangeur, et d’en déduire le coefficient
d’échange évaporatif expérimental dans les zones d’évaporation. Il existe néanmoins plu-
sieurs corrélations d’échanges dans la littérature qui traite de 1’évaporation en vase de
I’ammoniac autour d’un faisceau de tubes. Afin de comparer nos résultats expérimentaux
avec les formules empiriques disponibles, le coefficient d’échange extérieur tube sera
également calculé a partir des corrélations suivantes :

e Cooper [23,24]

oy = 552 025 Iog[i} M9, (74)
red
e Gorenflo [23,24]
q 0,9-0,3pg"° 1 R 0,133
aext,evap = aref — 1!2pred (2 5+ jpred { ug j (75)
qevap,ref pred Rugref
e Stephan et Preusser [23-25]
0,674 0,156 0,371 0,674
: d | T (L,..d) (ag e )
ant’evap :O,lﬂ(qevap b} vaap] L vap 2b ] L lig plqu Pr“q—O,lS (76)
d, /’i’liquat Piig jiq Gliqdb
e Mostinski [23]
aext,evap - 0 10605Pcr|t0 69qevapO’7 (1’ 8predQ17 + 4'predL2 +10predlo) (77)
e Stephan et Abdelsalam [24,26]
ﬂl d 0,745 0,581 0,533
ae)(t]evap _ 207 i iq (qevap bJ (%] (ﬂ} (78)
ﬂ’llq sat pliq pliqaliq
e Fernandez-Seara [27]
ext Levap _87 35pred qevapoy77 (79)
e Shekriladze [24,28]
—0,25
1 1
P[p _p]GquCqupI?quat " 07
a,, o = O 0122 vap lig {qevap bpvap vap] (80)
lullq Lvappvap ﬂ'liqo-liq sat

Plusieurs parameétres interviennent dans ces corrélations pour la determination des
coefficients d’échanges. Les deux paramétres qui reviennent le plus sont :
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e la pression réduire preq définie par le rapport de la pression de I’ammoniac dans
le GV P2 sur la pression critique Pcit de 1’ammoniac :

P
I:>red = P_2 (81)

crit
e la puissance thermique surfacique du transfert en W.m>2, qui sera définie dans
notre cas par :

_ Qevapl + Qevapz

_ 82
Qoo =5 g (82)

evapl evap2

La corrélation de Cooper utilise également la masse molaire de la vapeur d’ammoniac
calculée pour la vapeur saturée a la pression de 1’échangeur en g.mol™. La corrélation de
Gorenflo et celle de Cooper utilisent aussi la rugosité extérieure du tube Rug, qui sera ici
prise égale a 0,4. La corrélation de Gorenflo utilise des valeurs de références qui sont ainsi
définies : arer = 7850 W.m2. K1 ; gevap, ref = 20 000 W.m2 et Rugrer = 0,4. Enfin, les cor-
rélations de Stephan et Abdelsalam et Stephan et Preusser utilise certaines propriétés de
I’ammoniac qui peuvent étre calculées uniquement a partir de la pression du GV P2 pour
le liquide saturé (masse volumique piiq ; diffusivité thermique aiiq ; viscosité dynamique
Wiq ; nombre de Prandtl Priiq ; tension de surface oiiq) et la vapeur saturée (masse volu-
mique pvap) ainsi que la chaleur latente de changement d’état Lvap. Ces corrélations utili-
sent également la valeur du diametre de départ des bulles dy. Ce diametre est fixé & 6 um
pour la corrélation de Stephan et Abdelsalam et pour la corrélation de Stephan et Preusser
il est donné par :

d, = 0,146ﬁ(%¢} | (83)
g(pliq _pvap)

Ou B est I’angle de départ des bulles exprimé en radian et fixé a 35 °=0,611rad etg
est le champ de pesanteur pris égal a 9,81 m.s™.

3.4. Résultats et interprétation

La Figure 98 montre la répartition de la puissance thermique transférée dans ’EVAP1
de ’eau chaude vers ’ammoniac suivant les trois zones d’échange considérées : la zone
de réchauffe de I’ammoniac liquide, la zone d’évaporation dans la premiére passe et la
zone d’évaporation dans la deuxiéme passe. La zone de réchauffe ne constitue qu’une tres
faible proportion de la quantité de chaleur totale transférée (entre 2 et 4 %). Ce résultat
s’explique par le fait que la forte chaleur latente d’évaporation de I’ammoniac est nette-
ment supérieure a la chaleur sensible lié au réchauffement de 6 a 11 °C du liquide avant
le changement de phase.
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Figure 98. Répartition de la puissance thermique suivant les trois sous-systéemes de I'EVAP1

En parallele a cela, la Figure 99 montre la répartition de la surface d’échange suivant
les trois zones de I’EVAPI1. Contrairement a ce qui est observé pour les puissances ther-
miques, la zone de réchauffe occupe une proportion relativement importante de la surface
d’échange totale (entre 14 et 22 %). Cela est directement 1i¢ au fait que les coefficients
d’échange de la réchauffe de I’ammoniac monophasique sont largement inférieurs a ceux
observés lors de 1’évaporation. Par ailleurs, cette proportion de surface dédiée a la ré-
chauffe augmente naturellement avec le degré de sous-refroidissement de I’ammoniac a
I’entrée du GV, indépendamment du débit total d’ammoniac circulant, comme illustré en
Figure 100. La réchauffe de I’ammoniac représente donc une faible puissance thermique
qui occupe une grande partie de la surface d’échange. Ce constat indique que les perfor-
mances de 1’échangeur ne sont pas optimales en tout point de la surface d’échange. Pour
éviter cela, il peut étre envisagé d’insérer un premier échangeur différent de 1’évaporateur
pour la réchauffe avec des vitesses d’écoulement de I’ammoniac liquide plus importantes
(au prix de pertes de charges supplémentaires sur 1’eau) ou de générer une recirculation
de I’ammoniac dans le GV (naturelle ou forcée).

La Figure 101 nous indique pour chaque essai les coefficients d’échange cOté eau qui
ont éte déterminés de fagon théorique avec la corrélation de Petukhov et Popov [10,11].
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Figure 99. Répartition de la surface d’échange suivant les trois sous-systemes de I'EVAP1
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Ces coefficients sont surtout liés aux vitesses d’écoulement. Les coefficients sont diffé-
rents dans les deux passes notamment en raison de la différence du nombre de tubes entre
les deux passes qui entraine une modification de la section totale de 1’écoulement de I’eau.
Les coefficients de la passe 1 dans la zone dédiée a la réchauffe et dans celle dédiée a
I’évaporation sont trés proches I’un de 1’autre car les vitesses d’écoulement sont les
mémes dans ces deux zones et seules les propriétés thermiques de 1’eau déterminées a
partir de la température moyenne varient entre ces deux zones.
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Figure 100. Représentation de la surface d’échange dédiée a la réchauffe en fonction du sous-

refroidissement de I’ammoniac
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Figure 101. Coefficients d'échanges par convection de I'eau a I'intérieur des tubes pour les différents

essais de la campagne EVAP1
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Figure 102. Coefficients d'échanges de I’ammoniac a l'extérieur des tubes pour les différents essais de la
campagne EVAP1

Les coefficients d’échange de 1’évaporation de ’ammoniac a 1’ extérieur des tubes sont
ensuite analyses. La Figure 102 indique pour chacun des 52 points d’essai de la campagne
le coefficient d’échange évaporatif obtenu expérimentalement. Les coefficients
d’échanges monophasiques théoriques sont également renseignes. 1l existe une différence
d’un ordre de grandeur entre les coefficients monophasiques (environ 100 W.m2.K™?) et
diphasiques (environ 2500 W.m2.K™1), ce qui est conforme aux attentes pour ce type
d’échangeur. En outre, les coefficients d’échanges déterminés de fagon expérimentale gar-
dent le méme ordre de grandeur malgré la diversité des conditions dans lesquels ils ont
¢té déterminés (variabilité du coefficient d’échange intérieur tube, des pressions, etc...),
ce qui montre la cohérence de la méthode d’identification par zones employée avec le
comportement réel de I’échangeur.

Dans la littérature [24-27], les coefficients d’échanges en évaporation pour ce type
d’échangeur est usuellement représentée en fonction de la densité surfacique de flux ther-
mique, paramétre qui influence notamment le nombre de zones de nucléation et la forme
des bulles. Afin de respecter ce mode de représentation, 1’évolution de ce coefficient
d’échange expérimental obtenu sur cette série d’essais en fonction de la puissance surfa-
cique moyenne dans la zone d’évaporation totale (premiére passe et deuxieme passe) est
alors representée en Figure 103. Tout d’abord, tous les points d’essai fournissent des ré-
sultats cohérents avec les corrélations existantes. Les essais réalisés sur ’EVAP1 du PAT
ETM sont donc en accord avec les précédents travaux existants dans la littérature, tout en
précisant les performances pouvant étre atteintes dans le cadre particulier d’une applica-
tion a I’ETM. Ensuite, la corrélation de Stephan et Preusser donne des résultats beaucoup
plus proches des points expérimentaux que ceux fournis par les autres formules. Le Ta-
bleau 22 fourni les valeurs des écarts quadratiques moyen entre les coefficients
d’échanges expérimentaux et les corrélations d’échange étudiées. L’écart moyen pour la
corrélation de Stephan et Preusser est de 263 W.m?2.K%, soit 11 % d’erreur en moyenne
par rapport aux essais.
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Tableau 22. Ecarts absolus et relatifs entre les coefficients d'échange par évaporation expérimentaux et
suivant les différentes corrélations d'échange

Ecart quadratique moyen Ecart quadratique moyen

(W.m2.K?Y relatif
Stephan Preusser 271 11.0%
Gorenflo 665 26.9%
Stephan Abdelsalam 1088 35.3%
Cooper 1141 80.7%
Motsinski 561 15.7%
Fernandez-Seara 616 31.2%
Shekriladze 1238 40.8%

L’ensemble de ces résultats ont donc permis de déterminer avec précision les perfor-
mances d’un évaporateur a tubes lisses et calandre noyé dans les conditions de fonction-
nement et a ’échelle du PAT ETM, avec une série de 52 points d’essai en régime perma-
nent qui montrent une tres bonne cohérence et répétabilité des mesures. Le rapprochement
avec certaines corrélations empiriques existant dans la littérature a pu étre effectué. Une
bonne concordance est obtenue notamment avec la corrélation de Stephan et Preusser. Ces
résultats restent cependant valides dans le domaine de densité de flux étudié ici et pour
1I’étude du fonctionnement global d’un échangeur a 1’échelle du PAT ETM. lls pourront
étre réutilisés pour I’analyse dynamique du cycle au Chapitre 4.

Le comportement global de ce type d’échangeur étant désormais bien connu a cette
échelle, il est intéressant de poursuivre en cherchant a analyser les phénomeénes locaux se
déroulant au sein de ce type d’échangeur noyé et pouvant éventuellement étre amplifiés
lors d’un changement d’échelle. C’est suivant cet objectif qu’ont été menees les pro-
chaines campagnes d’essai sur le PAT ETM, avec EVAP6.
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Figure 103. Evolution du coefficient d'échange de I'évaporation de I'ammoniac a I'extérieur des tubes en
fonction de la puissance surfacique moyenne : points expérimentaux (disques verts) et corrélations
empiriques (traits pleins)
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4. L’évaporateur vertical a tubes lisses
noyés : EVAPG6

4.1. Géométrie et fonctionnement

L’évaporateur EVAP6 est un évaporateur a tubes lisses et calandre. Cet échangeur a
une géométrie verticale méme si les tubes qui le traversent sont horizontaux. La particu-
larité de cet échangeur est sa dimension dans le sens de la hauteur qui est tres supérieure
a ses dimensions horizontales. La Figure 104 donne un apercu de la géométrie de
I’EVAP6. L’installation de ce GV a contraint de construire une extension du local tech-
nique du PAT ETM, puisqu’aucun espace n’était disponible pour I’installation d’un tel
¢changeur dans la configuration initiale du banc d’essai. La hauteur de la zone d’échange
(sans le dome pour la vapeur) est de 3,50 m, pour une hauteur totale de 5 m entre le sol et
le haut du dome. La masse de I’échangeur a vide est de 3850 kg.

Figure 104. Photographie de I'EVAP6 et schéma de principe de I'écoulement des fluides dans I'échangeur
(en orange I'eau chaude et en vert I'ammoniac, crédits ©A. Dijoux, Naval Energies)
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Figure 105. Schémas en coupe de I’évaporateur EVAP6 (sans soucis d'échelle ni de nombre de tubes) et
détail du parcours des fluides dans 1’appareil

Le principal objectif de cet échangeur est de permettre d’étudier non pas son fonction-
nement global dans un cycle type ETM, mais plutdt les variations locales des perfor-
mances thermiques, et en particulier 1’évolution des coefficients d’échange avec 1’aug-
mentation du taux de vide dans 1’échangeur au fur et a mesure de la remontée de
I’ammoniac dans 1’appareil. Ainsi, la hauteur de ’EVAP6 correspond a la hauteur a
I’échelle 1 d’un échangeur a tubes et calandre classique (similaire a ’EVAP1) mais dont
les dimensions ont été déterminées pour répondre aux besoins d’une centrale ETM de 10
MWe (soit environ 500 MW thermique). L’EVAP6 peut donc étre considéré comme étant
une tranche, ou un carottage, d’un échangeur d’une centrale ETM industrielle. Cette cen-
trale correspondait a un projet en place en Martinique portant le nom de NEMO. L’avan-
cement de ce projet a été stoppé, mais les essais réalisés sur ’EVAP6 dans ce cadre ont
permis de faire évoluer les connaissances sur les performances d’échangeurs de centrales
ETM de tailles plus importantes que les prototypes ayant été construits a ce jour.
L’EVAP6 permet en fait de tester I’impact des dimensions réelles d’un échangeur ETM
tout en restant accessible aux puissances thermiques qui peuvent étre fournies par la PAC
du PAT ETM.

Un schéma illustrant plus en détail le trajet des fluides dans ’EVAPG6 est fourni en
Figure 105. Il s’agit de vues en coupe suivant deux plans verticaux : un paralléle et 1’autre
perpendiculaire aux tubes. Sept passes traversent la zone d’échange, comportant 185 tubes
horizontaux chacune (par soucis de simplicité, un nombre réduit de tubes est représenté
sur le schéma). L’eau chaude parcourt ces différentes passes de tubes par I’intermédiaire
de 8 boites a eau. En outre, 1’eau peut entrer dans 1’évaporateur par le haut (boite 01,
comme indiqué sur le schéma) ou par le bas (circulation dans le sens inverse de celui
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indiqué sur le schéma). Ces deux configurations seront déenommées respectivement mode
co-courant (CO) et mode contre-courant (CC). De plus, le nombre de passes actives dans
1I’évaporateur peut étre modulé. Ainsi, I’eau peut parcourir 7, 5 ou 3 passes de tubes. Dans
le premier cas, I’eau circule dans tous les tubes. Dans le second, les passes 6 et 7 sont
inertes, le circuit d’eau est relié directement a la boite a eau 56. Enfin dans le dernier cas,
les passes 4 a 7 sont inertes et le circuit d’cau chaude ZB est relié directement a la boite
a eau 34. 1l existe alors six types de configuration du GV pour la circulation de 1’eau :

e Configuration co-courant (CO) a 7 passes : I’eau entre par la boite 78 et ressort
par la boite 01.

e Configuration co-courant (CO) a 5 passes : I’eau entre par la boite 56 et ressort
par la boite 01.

e Configuration co-courant (CO) a 3 passes : I’eau entre par la boite 34 et ressort
par la boite 01.

e Configuration contre-courant (CC) a 7 passes : ’eau entre par la boite 01 et
ressort par la boite 78.

e Configuration contre-courant (CC) a 5 passes : ’eau entre par la boite 01 et
ressort par la boite 56.

e Configuration contre-courant (CC) a 3 passes : 1’eau entre par la boite 01 et
ressort par la boite 34.

Cette modulation du nombre de passes de I’eau permet de modifier la surface d’échange
effective lors d’un essai, et ainsi de tester plusieurs niveaux de puissance. Cela a permis
notamment de réaliser des essais a faible débit.

En plus d’étre modulable sur le trajet de I’eau, ’EVAP6 a également été congu pour
permettre ou non une recirculation de I’ammoniac, comme indiqué sur la Figure 105 a
droite. Deux masques ont été mis en place pour qu’un excés d’ammoniac liquide en haut
du GV puisse retomber derriére ces masques. Le liquide présent dans les zones a 1’arriére
des masques sont mis en équilibre (communication liquide en bas et ciel vapeur en haut)
avec deux jambes de recirculation (JAR1 et JdR2). Ces jambes alimentent alors des
pompes de recirculation (PdR1 et PdR2) qui vont ramener ce surplus de liquide a I’entrée
du GV. On note M, et M, les débits de recirculation issus des PdR1 et PdR2 respecti-
vement. Le débit d’ammoniac total circulant dans le GV, noté My, , est ainsi supérieur au
debit de liquide entrant v fourni par la PAF. Lors d’un essai en régime permanent, le
débit d’alimentation liquide doit cependant rester égal au débit de vapeur produite pour
que la charge en ammoniac dans I’EVAP6 reste constante :

Vva|

Moy = My (84)

Le débit total circulant dans le GV est alors la somme du débit d’alimentation et des
débits de recirculation :

(85)

rec2

mGV = rnliq + mrec1+ m

Le taux de recirculation t est alors défini comme le rapport entre le débit massique
circulant dans la zone d’échange du GV et le débit massique de vapeur sortant du GV.
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Les débits de recirculation sont alors régulés par deux moyens : 1’ouverture des VRD
(Vanne de Reégulation de Débit) et la fréquence des PdR, chacune munie d’un variateur.
L’ouverture de la VRD sert a effectuer un premier réglage grossier qui est ensuite affiné
par un ajustement de la fréquence. La recirculation peut se faire par un céteé, par deux
cOtés ou peut étre supprimée totalement par la fermeture des vannes VRD1 et VRD2.

Le détail des caractéristiques géométriques de I’EVAPG6 est alors fourni dans le Tableau
23. L’EVAPG a existé dans le PAT ETM sous deux formes : ’EVAPG6.1 installé en 2016
et ’EVAP6.2 installé en 2017 et exploité en 2018. La premiére version ne possédait
qu’une seule jambe de recirculation et une seule PdR. La face libre du faisceau de tubes
était alors utilisée pour y placer des hublots, permettant de visualiser 1’écoulement de
I’ammoniac. La deuxiéme version ne dispose plus de hublots mais présente plus de ma-
niabilité et une plus large plage de fonctionnement. Seule cette version est présentée ici.

Tableau 23. Propriétés géométriques de 1’évaporateur EVAP6 du PAT ETM

Parameétre Unité Valeur
Hauteur de la zone d’échange m 3.5
Section de la calandre m 0,4x0,6
Nombre de tubes - 1295
Diametre extérieur des tubes mm 15,875
Diametre des inserts mm 12
Nombre de passes - 7
Masse totale hors charges kg 3850
Matériau des tubes - Titane
Surface d’échange extérieure m2 25,83
Surface d’échange intérieure m? 23,52
Volume d’ammoniac dans la calandre L 880
Volume d’eau (faisceaux et boites) L 600
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Les principales modifications apportées lors de la mise en place de ’EVAP6.2 ont été
les suivantes :

e Modification de la forme du faisceau du tube pour avoir des rangées de tubes avec
une inclinaison de 30 ° au lieu de 60 ° (cf. Figure 106).

e Ajout d’une seconde jambe de recirculation avec une deuxi¢me PdR.

e Ajout d’un réchauffeur : petit évaporateur a plague permettant de préchauffer I’am-
moniac en amont de I’EVAP6 afin de limiter la réchauffe dans ce dernier. Ce ré-
chauffeur est alimenté directement par 1’eau chaude sortant de la PAC, avant le
ballon d’inertie. L’alimentation du réchauffeur n’affecte donc pas la température
de I’eau alimentant ’EVAPG6.

e Mise en place d’inserts dans les tubes afin de réduire la section d’écoulement de
I’eau (cf. Figure 107).

Les propriétés thermiques du réchauffeur ne sont pas étudiées ici : il sert uniqguement a
fournir de I’ammoniac liquide peu sous-refroidi voire saturé a ’entrée de ’EVAP6. Le
conducteur du banc d’essai s’assure néanmoins que 1’évaporation ne commence pas dans
le réchauffeur, afin de permettre une connaissance certaine de I’enthalpie de I’ammoniac
a I’entrée de I’EVAPG6 (un voyant a été installé sur la conduite aval du réchauffeur pour
vérifier I’absence de bulles). Ce réchauffeur est également équipé d’un bypass.

Les inserts dans les tubes de 1’eau réduisent largement la section de I’eau chaude. Cet
ajout a deux conséquences :

e Les pertes de charges dans 1I’échangeur sont augmentées, des débits d’eau moins
importants sont donc fournis avec la méme pompe, et la variation de température
de I’eau dans I’¢échangeur est plus importante, ce qui augmente la précision re-
lative sur les écarts de température de 1’eau.

e Les vitesses d’écoulement de I’eau dans les tubes sont plus élevées, et donc les
nombres de Reynolds atteints : le coefficient d’échange par convection de 1I’eau
a ’intérieur de I’eau est donc augmenté.

Les inserts dans les tubes ont donc pour objectif majeur I’augmentation de la précision
des mesures pouvant mener a la détermination des coefficients d’échange a 1’extérieur des
tubes. En effet, la résistance thermique totale mesurée de I’échangeur résulte de 1’asso-
ciation du coefficient d’échange co6té eau et de celui observé c6té ammoniac. Augmenter
le coefficient d’échange coté eau permet de rendre la résistance globale plus sensible au
coefficient d’échange c6té ammoniac et ainsi d’augmenter la précision de la détermination
de ce dernier.

Enfin, ’EVAP6 est également remarquable du fait de son instrumentation. En effet,
contrairement aux autres évaporateurs testés sur le PAT ETM, pour lesquels seules 1’en-
trée et la sortie étaient instrumentées, ’EVAP6 dispose de capteurs de température entre
chaque passe de tubes. 1l y a ainsi deux capteurs de température dans chaque boite a eau,
et un capteur de température entre chaque passe pour I’ammoniac. On compte également
5 capteurs c6té ammoniac a I’entrée du GV, disposés sur une section afin de vérifier 1’ho-
mogénéité des températures a I’entrée du GV, ainsi que 5 capteurs entre la 6°™ et la 7°™m®
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passe (les deux plus basses) coté ammoniac, ce point correspondant a la fin de la phase de
réchauffe de I’ammoniac ou au début de I’évaporation. Tous les capteurs de températures
ont une précision de 0,01 °C. Ce systéme d’instrumentation permet de donc définir préci-
sément le profil des températures dans 1’échangeur. Les pressions sont également mesu-
rées a I’entrée et a la sortie du GV, pour ’eau et pour I’ammoniac. Un capteur de pression
différentiel est présent coté eau pour déterminer plus précisément les pertes de charge.
Des capteurs de débits ont été ajoutés pour chacune des deux branches de recirculation,
qui permettent de connaitre le débit total d’ammoniac circulant dans la zone d’échange.

L’ensemble des éléments présentés sur I’EVAP6 montre alors que cet échangeur a pour
vocation de maitriser et mesurer les conditions de fonctionnement localement au niveau
de chaque passe. L’objectif est alors d’étudier 1’évolution des coefficients d’échange par
évaporation en fonction des différents paramétres que 1’on peut faire varier, et en particu-
lier le taux de vide et la vitesse d’écoulement de 1’ammoniac, qui n’étaient pas connus
localement sur les autres échangeurs testés sur le PAT ETM.

4.2. Essais avec I’évaporateur EVAP6

Contrairement aux essais réalisés avec les échangeurs précédents, pour lesquels le fonc-
tionnement global était analysé, nous nous intéresserons ici aux conditions d’échange lo-
cales pour chaque passe. Les paramétres qui pouvaient étre fixés par I’opérateur étaient
plus importants que pour les autres campagnes, avec notamment 1’ajout du pilotage des
débits de recirculation et de 1’alimentation du réchauffeur, le controle de 1’état de 1’am-
moniac a I’entrée du GV et celui du parcours de 1’eau parmi les différentes configurations
possibles. Le temps de stabilisation a également été augmenté a 40 minutes au lieu de 20
minutes pour laisser le temps nécessaire a la stabilisation compléte de toute la masse de
I’évaporateur en ajoutant celles des jambes de recirculation.

Deux campagnes ont ¢été menées sur ’EVAP6.2 :

e une premiére campagne menée fin 2017 destinée a réceptionner les travaux, veé-
rifier la cohérence des informations fournies par les capteurs, tester le bon fonc-
tionnement de 1’appareil et déterminer la méthode de pilotage du banc la plus
appropriée pour atteindre les conditions de fonctionnement souhaitées ainsi que
les limites atteignables en termes de puissances et de débits.

e Une seconde campagne menée début 2018 dont le but était d’explorer de la fa-
con la plus exhaustive possible I’espace des conditions de fonctionnement loca-
lement atteignable par la maquette.

Sur la seconde campagne, 77 points de fonctionnement en régime permanent ont pu
étre enregistreés. Des puissances thermiques allant entre 100 et 450 kW ont été atteintes
sur la globalité du GV, pour des débits d’ammoniac circulant dans la zone d’échange entre
0,2 et 63 kg/s, soit des taux de recirculation allant de 3 (pas de recirculation) a 62, comme
montre la Figure 108. Les températures de 1’cau chaude ont €té prises sur cette campagne
entre 27,15 °C et 32,3 °C pour des débits d’eau chaude allant de 12 a 17 kg/s.
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Contrairement aux autres campagnes, 1’espace a explorer ne va pas s’exprimer en
termes de paramétres généraux du banc d’essai tels que température de 1’cau chaude, débit
d’eau chaude ou puissance totale du GV. Chaque point d’essai va viser a obtenir des con-
ditions d’échanges particulierement localement au niveau d’une des 7 passes d’échange
du coté de I’ammoniac. Les variables indépendantes susceptibles d’affecter le coefficient
d’échange co6té ammoniac ont été identifiées au nombre de 4 :

e La puissance surfacique g en W.m™

e Le débit surfacique massique en ammoniac G en kg.s*.m2
e Le titre en vapeur local x

e La pression locale P en bar

450 1 Puissance thermique Qevap
(kW) :
400 + ® e
350 + ®e o v
. o® 15<1<21
300 1 ’ ¢ : *
o0 @ ¢ g
° [ ]
250 1 ’ s
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Figure 108. Puissances thermiques des différents points d’essai de la deuxiéme campagne d’EVAP6.2 en
fonction du débit dans le GV.
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Figure 109. lllustration de I'espace d'expérimentation ayant été exploré pour I’EVAP6 pour les variables
locales c6té ammoniac q, G et x lors de la deuxiéme campagne d’essai
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Chapitre 3 : Etude des échangeurs de chaleur

Un programme d’essai donnant les différents jeux de valeurs de (g, G, x, P) a atteindre
au niveau d’une passe c6té ammoniac a été dressé. Un programme de calcul a été implé-
menté sur I’automate pour permettre a I’opérateur de visualiser en temps réel les valeurs
de (g, G, x, P) et d’ajuster en cours d’essai les parametres de conduite du banc pour at-
teindre le quadruplet souhaité. Les différentes valeurs atteintes lors des essais sont alors
fournies en Figure 109 pour le triplet (g, G, X). En ce qui concerne la pression, seul un
faible intervalle a éte exploré, allant de 9,50 a 10,14 bar localement. Les debits surfaciques
atteints vont de 14,1 kg.s*.m2 & 188 kg.s*.m, les puissances surfaciques varient entre
4,8 W.m? et 16,1 W.m2 et le titre en vapeur moyen dans un passe entre 0,00037 et 0,1642.
Le détail de la méthode de calcul pour chacun des points de cette campagne est fourni au
paragraphe suivant.

4.3. Méthode de calcul des échanges thermiques locaux

Afin de mieux visualiser comment sont traités les enregistrements de I’EVAP6, un
point d’essai parmi les 77 réalisés est détaillé ci-aprés. Ce point d’essai est noté PEO1. Le
quadruplet (g,G,x,P) visé pour ce point est le suivant (11,664 ,187.63 ,0.0157 ,9,63). Les
parameétres pour ce point d’essai sont les suivants :

o M,=16,21kg/s
Tec = 31,80 °C
Configuration : 7 passes, co-courant (CO)
h,,, =0,367 kg/s

M.4=7,660 kg/s

m.., =7,655 kg/s
Mg, =15,685 kg/s
t=42,78

T73, NH3 = 24,19 °C
P78, nH3 = 10,12 bar

Po1, nH3 = 9,63 bar

34 + Température

Eau chaude
(°C)
S —&— Ammoniac
‘‘‘‘‘‘‘ y = 0.0565x2 - 1.3263x + 33.028
30+ T R2=0.9996
28+ T
-
22 T+
20 . . , , Position de la mesure
T78 T67 T56 T45 T34 T23 T12 TO1

Figure 110. Evolution des températures de I'eau et de I'ammoniac mesurées entre chaque passe pour le
point d'essai PEO1
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Figure 111. Evolution de la pression de I'ammoniac le long de la zone d’échange de 'EVAP6 pour le
point PEO1

Lors d’un essai avec un fort taux de recirculation, comme c¢’est le cas ici, I’ammoniac
qui arrive a la fin de la zone d’échange n’a pas été totalement évaporé, puisque le débit
de vapeur généré est trés inférieur au débit total d’ammoniac circulant dans le GV. La part
d’ammoniac évaporée est alors égale au titre en vapeur Xo1 atteint a la fin du dernier fais-
ceau. Ce titre en vapeur est en fait égal a I’inverse du taux de recirculation t de I’échan-
geur, qui représente le ratio entre le débit total circulant et le débit de vapeur génére, qui
est égal en régime permanent au débit d’alimentation liquide en provenance de la PAF.

m.,.
Xy, = = i, (87)

T Mg,

En outre, la pression dans I’évaporateur ne peut pas étre considérée comme constante,
contrairement aux autres GV horizontaux. L’ammoniac, au fur et a mesure de sa montée
dans le faisceau subit des pertes de charge gravitaires, liés au poids propre du fluide, et
par friction. La Figure 110 nous montre 1’évolution des températures de I’eau et de 1’am-
moniac mesurées dans ’EVAP6. Du c6té de I’eau, la température est mesurée par deux
fois en amont et en aval de chaque passe, avec un écart de température inférieur a 0,02 °C
entre chacune des deux mesures. Du c6té de I’ammoniac, cinq mesures sont effectuées a
I’entrée du GV et entre la passe 7 et la passe 6, puis une mesure entre chaque passe. On
constate que la température de I’ammoniac augmente dans un premier temps dans la passe
7, ce qui représente la réchauffe de I’ammoniac liquide sous-refroidi. Le sous-refroidis-
sement du liquide a I’entrée du GV n’est ici que de 1,10 °C, grace au réchauffeur installé
en amont du GV. Ensuite, la température de I’ammoniac diminue au fur et & mesure de
son évaporation. Cette diminution de température est directement liée aux pertes de charge
coté ammoniac dans le GV. En effet, lors de 1’évaporation, la température est toujours
égale a la température de saturation dépendante uniquement de la pression. Puisque la
pression diminue au fur et a mesure de la montée de I’ammoniac dans le GV, la tempéra-
ture de changement d’état diminue également.

Les pressions sont mesurées en amont et en aval du GV, mais les pressions intermé-
diaires peuvent étre déterminées a partir des températures dans la zone ou I’ammoniac est
diphasique. Le profil d’évolution de la pression dans la zone d’échange est alors repré-
senté en Figure 111. Les pressions Po: et P7g sont des mesures directes tandis que les
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Chapitre 3 : Etude des échangeurs de chaleur

pressions intermédiaires sont déterminées a partir des températures mesurées a saturation.
Un modele de perte de charge a pu étre calibré afin de rendre compte de cette évolution.
Ce modéle n’est pas détaillé ici.

L’évolution des températures de long du GV forme une courbe tres lisse dont la forme
rejoint un profil parabolique. Une régression polynomiale d’ordre 2 montre un écart qua-
dratique moyen 0,023 °C avec les mesures, ce qui correspond a I’incertitude des capteurs.
Le profil de température lissé sera retenu pour la détermination des puissances echangées
dans chaque passe et la détermination des coefficients d’échange. Il a en effet été observé
que le lissage des mesures permettait d’obtenir une meilleure répétabilité des résultats et
donc d’augmenter leur fiabilité. Cette méthode est en fait un moyen de prendre en compte
le profil global des températures le long du GV pour la détermination des performances
locales. De méme, les pressions dans chaque passe du GV sont lissées par le modéle de
perte de charge adopté.

A ce stade, les températures et pressions de 1’eau et de I’ammoniac sont donc connues
entre chaque passe de tubes. Les puissances thermiques échangées au niveau de chaque
passe ainsi que les écarts de température logarithmiques moyens peuvent alors étre déter-
minés, pour tout i dans 1’intervalle [1,7] représentant le numéro de la passe par :

Qi = _mec (hec,i—l,i - hec,i,i+l) (88)

(Tec,i—l,i o TNH3,i—1,i ) o (Tec,i,i+1 o TNH3,i,i+1)
In ((Tec,i—l,i - TNH3,i—1,i )/(Tec,i,Hl - TNH3,i,i+1 ))

La surface d’échange étant connue dans chaque passe, le coefficient d’échange global
est alors fourni par :

ATLM, = (89)

U, Q9 (90)
S ATLM,

Le coefficient d’échange a 1’intérieur des tubes peut alors étre déterminé par la corré-

lation de Dittus et Boelter, avec des coefficients qui ont été ajustés suite a une analyse
CFD de I’écoulement de I’eau dans les tubes avec les inserts [29] :

Nu =0,0329Re"* Pr®? (91)

ech

Les propriétés de 1’eau nécessaires au calcul des nombres adimensionnels sont déter-
minées pour chaque passe a la température moyenne :

1 Teini FTeiia (92)

ec,moy,i 2

Le diameétre hydraulique pour le calcul du nombre de Reynolds et du Nusselt est pris
égal a 2,6 mm.

Les coefficients d’échange a 1’extérieur des tubes s’expriment alors par :
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112 montre alors 1’évolution des coefficients d’échange a 1’intérieur et a
I’extérieur des tubes dans les différentes passes de 1’échangeur. On constate ici que le
échange par évaporation augmente au fur et a mesure que I’ammoniac monte
dans la zone d’échange. La montée de I’ammoniac se traduit surtout par une augmentation
du titre en vapeur. Ce constat est li¢ au fait que le titre atteint en fin de zone d’échange
pour 1’essai présenté. Pour un autre essai avec un taux de recirculation plus
faible (point PE15 avec t = 7,38 ; cf. Figure 113), on constate que le coefficient d’échange

extérieur tube augmente d’abord puis diminue a partir de la passe 2.
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Figure 113.
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Chapitre 3 : Etude des échangeurs de chaleur
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Figure 114. Transformation subie par le débit total de ’ammoniac dans I’EVAP6 sur un diagramme P-h

L’évolution du titre en vapeur de I’ammoniac est alors un parameétre important qui in-
fluence le coefficient d’échange qu’il faut déterminer ici. Pour déterminer le titre en va-
peur dans chaque passe de I’ammoniac, il est nécessaire de prendre en compte deux phé-
nomenes : le gain en chaleur et le chute de pression. La transformation que subit le débit
d’ammoniac dans le GV est représentée de fagon schématique dans un diagramme P-h en
Figure 114. L’enthalpie de I’ammoniac est définie entre chaque passe par :

i-Li = hi,i+1 +— (94)

L’enthalpie moyenne dans une passe est ensuite définie par la moyenne arithmétique
des enthalpies de ’ammoniac en amont et en aval de cette passe :

h. = hi i +hiig (95)
' 2
0.025 T Titre en vapeur
0.02 + [
°
0.015 +
°
0.01 + °
0.005 + (]
Numéro de passe
06 L4 : : : : |
7 6 5 4 3 2 1

Figure 115. Evolution du titre en vapeur c6té ammoniac le long de I'échangeur EVAPG pour le point
PEO1
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La pression moyenne dans chaque passe est définie par la courbe de lissage des pres-
sions montrees en Figure 111. Le titre moyen dans chaque passe est alors défini en fonc-
tion de la pression et de I’enthalpie moyenne de I’ammoniac dans chaque passe :

x; =x(P,h;) (96)

L’évolution du titre en vapeur pour chaque passe pour le point PEO1 est alors fourni en
Figure 115. La comparaison du titre en vapeur obtenu en sortie du faisceau et du débit de
vapeur réel mesuré, qui doit étre égale au produit du titre par le débit total circulant dans
le GV, permet ensuite de vérifier la cohérence du bilan d’énergie entre I’eau et I’ammo-
niac. Un écart de 6,5 % est obtenu sur le point PEO1 entre le débit de vapeur recalculé a
partir du titre (0,343 kg/s) et le débit de vapeur mesuré (0,367 kg/s). L’écart moyen sur
I’ensemble de la campagne d’essai est de 6,2 %.

La passe de ce point d’essai qui sera retenue pour I’exploitation finale est celle pour
laquelle le quadruplet (q,G,x,P) obtenu est le plus proche de la consigne souhaitée. Pour
le point PEOL, on retiendra donc la passe numéro 2 avec (11.063 ;188.29 ;0.0165 ;9.80)
au lieu de (11.664 ;187.63 ;0.0157 ;8.75).

4.4, Résultats et interprétation

Le coefficient d’échange extérieur tube a donc pu étre déterminé pour les 77 valeurs
du quadruplet (g, G, x, P) qui ont été réalisés lors la campagne (cf. Figure 109). L’équipe
de NAVAL ENERGIES a alors proposée une corrélation d’échange local pour 1’évapora-
tion de I’ammoniac [29] a partir des résultats des essais menés dans le cadre de la présente
thése :
=a,+a,q" +a,G™ +a,x™ +a,P™ (97)

aext Jlocal

Les coefficients ao, a1, az, as, as, N1, N2, N3 et N4 sont déterminés pour minimiser 1’écart
avec le coefficient d’échange expérimental. Les différents coefficients obtenus ne sont
pas diffusés ici pour des raisons de confidentialité.
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Figure 116. Comparaison des coefficients d'échange fournis par la corrélation avec les coefficients
d'échange expérimentaux

La Figure 116 montre alors les écarts obtenus entre les points expérimentaux et la cor-
rélation identifiée. L’écart absolu moyen est de 594 W.m2.K™1, soit un écart moyen de
10,2 %. La corrélation obtenue a pu étre utilisée par NAVAL ENERGIES pour calibrer
une simulation en 3D d’un échangeur pour la centrale de 10 MWe du projet Nemo [29],
les valeurs de g, G, x et P correspondant aux données obtenus localement dans le modele
CFD (cf. Figure 117).

Vapor.Velocity (Projection) [m s”-1]

Figure 117. Répartition des vitesses de I'écoulement obtenus par une modélisation CFD d'un évaporateur
a tubes et calandre a 1’échelle 1 du projet NEMO (source : [29])
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4.5. Essais supplémentaires pour la caractérisation des performances
d’EVAPG6 d’un point de vue global

ey

r o

veau local sur une passe de tube, sur des essais réalisés avec des taux de recirculation
importants dans 1’échangeur. L’objectif des essais supplémentaires présentés ici est de
caractériser le comportement de ’EVAP6 d’un point de vue global lorsqu’il n’y a aucune
recirculation et sans préchauffage de I’ammoniac (réchauffeur bypassé). 8 points en ré-
gime permanent ont été réalisés avec les pompes de recirculation inactives. Pour s’assurer
que I’ammoniac ne déborde pas derriére les masques en place sur la maquette, certains
tubes sont laissés en dehors de la zone d’évaporation et ne servent donc qu’a surchauffer
la vapeur. Les conditions de fonctionnement du GV sur chacun des enregistrements étu-
diés ici sont fournies dans le Tableau 24.

Tableau 24. Conditions de fonctionnement des essais supplémentaires pour la caractérisation du

comportement global d’'EVAP6

Tec,e (°C)  mec (Kg/s)  mig (Kg/s) P2 (bar) Qevap (KW)  &surch (%0)
A 29,23 12,00 0,188 9,12 224,76 28,5%
B 34,10 15,24 0,300 9,84 366,27 28,9%
C 34,18 15,00 0,225 10,29 281,68 43,9%
D 34,12 15,00 0,228 10,33 285,09 43,4%
E 34,43 15,25 0,226 10,34 286,42 43,8%
F 33,21 15,23 0,387 9,10 471,13 19,2%
G 33,33 23,49 0,322 10,21 389,56 29,0%
H 33,37 15,18 0,352 9,29 421,12 29,2%
BT Température (°C) I'év;:r:gr:\(teion;
30 T+ 0,56
s L 0 @ *------ @-----3 X
20 + Essai C
15 +
10 ? . Proportion de la surche d'échange . .
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
26 + i Fin de
Temperature (°C) I'évaporation;
24 T 0,81
2”4+ 000 &------ o ------ ®------ ®*------ Q- - - -x--
20 T
18 + .
16 1 Essal F
14 ¢
12 + Proportion de la surface d'échange
10 } } } } i
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1

Figure 118. Profil des températures de I'ammoniac le long de I'échangeur pour les essais C et F
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La Figure 118 montre le profil des températures de I’ammoniac obtenues pour les essais
C et F. Ces derniers ont pu étre obtenus grace aux capteurs de températures présents dans
des doigts de gant situés entre chaque passe de tubes. Les trois étapes de la transformation
de I’ammoniac dans 1’évaporateur sont clairement identifiables a travers ces courbes :
I’ammoniac subit d’abord une réchauffe qui s’accompagne d’une élévation de la tempé-
rature dans la premiére passe, 1’évaporation a ensuite lieu et la température montre une
Iégere pente descendante liée a la diminution de la pression statique le long de la remontée
dans 1’échangeur et enfin la surchauffe de la vapeur qui s’accompagne a nouveau d’une
augmentation de la température. L’analyse des profils de température des 8 essais supplé-
mentaire a permis de déterminer pour chacun d’entre eux la part de la surface d’échange
totale dédiée uniquement a la surchauffe. Cette proportion est donnée dans le Tableau 24
par la variable &surch. La surchauffe occupe 19,2 a 43,9 % de la surchauffe sur cette série
de mesures.

Une analyse similaire a celle menée sur EVAPL en 3.3 permet ensuite de déterminer
les coefficients d’échanges obtenus expérimentalement sur la partie de I’échangeur dédié
au changement d’état de I’ammoniac a I’extérieur des tubes. La surface d’échange dédiée
a la surchauffe étant déja connue, il reste a déterminer celle de la réchauffe de I’ammoniac
liquide sous-saturé. Cette derniére est calculée en supposant connue les coefficients de
transfert a I’intérieur des tubes (corrélation fournie a I’équation (91)) et a I’extérieur des
tubes (corrélation de Zukauskas fournie & I’équation (73)). La surface d’échange utile pour
1I’évaporation étant alors connue ainsi que le ATLM entre I’eau et ’ammoniac, le coeffi-
cient de transfert global peut étre calculé. Cela permet alors enfin de calculer le coefficient
d’échange de 1’évaporation de I’ammoniac autour des tubes en supposant connu celui de
I’eau. Ce dernier peut ensuite étre comparé aux corrélations empiriques disponibles dans
la littérature déja présentée en 3.3 (équations (74) a (79)). Les résultats obtenus sont alors
représentés en Figure 119.
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Figure 119. Comparaison des coefficients d’échanges évaporatifs a I’extérieur des tubes expérimentaux
avec les valeurs issues des corrélations disponibles dans la littérature
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Tableau 25. Erreur quadratique entre 1’expérimentation et les corrélations d’échanges issues de la

littérature

Ecart quadratique  Ecart quadratique

moyen (W.m?2.K1) moyen relatif
Stephan Preusser 3622,95 42,1%
Gorenflo 1094,94 12,7%
Stephan Abdelsalam 5386,68 62,6%
Cooper 1864,63 21, 7%
Motsinski 4381,75 51,0%
Fernandez-Seara 828,07 9,6%
Shekriladze 1173,94 13,7%

Les résultats obtenus compléetent ceux présentés pour ’EVAPI, puisque les densités de
flux représentées varient ici entre 13 et 27 kW/m? alors que le domaine de fonctionnement
de ’EVAPI allait de 6,9 a 8,5 kW/m? Le premier constat est que les coefficients
d’échanges obtenus ici sont beaucoup plus importants que ceux rencontrés sur I’échangeur
horizontal (5000 - 11 000 W.m2.K* pour EVAP6 et 1800 - 3200 W.m2.K pour
EVAP1). Cette différence est liée dans un premier temps aux densités de flux plus impor-
tantes atteintes pour EVAP6 mais aussi a la section de passage de I’ammoniac qui est
beaucoup plus restreinte en raison de la géométrie verticale. Le second constat est que, si
la corrélation de Stephan et Preusser était la plus représentative de 1’évaporation dans
EVAPI, c’est ici la corrélation de Fernandez-Seara qui s’approche le plus de la réalité de
I’EVAPG6. Le Tableau 25 présente 1’écart quadratique observé entre la mesure et les dif-
férentes corrélations d’échanges étudiées ici. L’expression proposée par Fernandez-Seara
permet de rendre compte des transferts évaporatifs avec une erreur inférieure a 10 %. La
Figure 119 montre en particulier la sensibilité du coefficient de transfert aux variations
pression. En effet, les fluctuations observées sur la série B a H sont principalement dues
aux écarts de pression entre les différents essais. Seule la corrélation de Fernandez-Seara
permet de bien rendre compte de cette dépendance a la pression, les autres formules don-
nant une relation entre les coefficients de transfert et la densité de flux quasiment linéaire.

Finalement, ces essais complémentaires ont permis de mieux appréhender le fonction-
nement global de 1’échangeur EVAPG6 lorsque ce dernier fonctionne sans recirculation et
a permis de compléter 1’étude expérimentale menée sur EVAP1 dans le sens ou des coef-
ficients de transfert global de 1’évaporation de I’ammoniac a ici pu étre mesuré dans des
conditions de fonctionnement proches de celles de I’ETM mais avec des densités de flux
thermique plus importantes. Ces résultats peuvent étre réutilisés, notamment dans le Cha-
pitre 4, lors de I’étude dynamique du systéme.
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5. L’évaporateur horizontal arrosé a tubes
lisses : EVAP2

5.1. Géométrie et fonctionnement

L’évaporateur EVAP2 est un évaporateur a tubes lisses et calandre, a I’instar de EVAP1
et EVAP6, mais a la différence prés que les tubes dans lesquels circule 1’eau chaude ne
sont pas noyés dans I’ammoniac mais arrosés d’ammoniac liquide par des buses. L’éva-
poration se fait alors par film ruisselant autour des tubes. La Figure 120 et la Figure 121
nous donnent le principe de fonctionnement de ce GV. L’ammoniac liquide est propulsé

par des gicleurs sur une premiére passe de tubes en titanes avec un débit Mgy, . Lors du
ruissellement de I’ammoniac sur cette premicre rangée de tubes, une partie s’évapore et il
ne reste alors qu’un débit Mgy, .qui va couler sur le deuxiéme faisceau de tubes, permet-

tant d’évaporer une autre partie du débit de I’ammoniac. Le débit de vapeur ainsi généré
ressort de la calandre par le haut. Ce débit de vapeur doit étre égale en régime permanent
au débit de liquide fourni par la PAF pour que le niveau d’ammoniac reste constant. Le
reste de liquide n’ayant pas été évaporé est aspiré par une pompe de recirculation (PdR)

avec un débit M, pour étre ensuite mélangé au débit d’alimentation de la PAF m,, - Le

débit total d’ammoniac circulant dans ’EVAP2 est donc supérieur au débit de vapeur
généré, tout comme pour ’EVAP6.

Le fonctionnement avec recirculation est obligatoire pour un échangeur arrosé. En ef-
fet, si le débit d’ammoniac qui arrose les tubes est trop faible, la totalité sera évaporée
avant d’avoir atteint les tubes les plus bas. Certains tubes ne participeront donc pas a
I’échange et les performances globales du GV seront détériorées. Le débit limite minimum
en dessous duquel il ne faut pas descendre pour ne pas observer ce phénomene s’ appelle
le débit d’assechement.

m,,, =M, Calandre

Boite a eau

{B]”H li],\\

Entrée ammoniac
liquide

Tﬂ.‘lku‘

Boites 4 eau Pompe de Récirculation (PdR)

Figure 120. Représentation shématique de ’EVAP2 a tubes lisses arrosés et calandre du PAT ETM (sans
soucis d’échelle et de nombre de tubes).
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Figure 121. Schéma en coupe de I’évaporateur EVAP2 (sans soucis d'échelle ni de nombre de tubes).
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Le débit d’ammoniac sur la premiére passe de tubes s’exprime alors par :
rhGVl = rﬁrec + ri-]qu (98)

Comme précédemment, le taux de recirculation t est alors défini par le ratio entre le
débit dans le GV et le débit d’alimentation.

Les figures Figure 120 et Figure 121 représentent le principe de fonctionnement sans
précisions géométriques. L’EVAP2 a été teste sur le PAT ETM sous plusieurs configura-
tions en termes de tubes actifs notamment. En effet, la premiére version d’EVAP2 com-
portait 201 tubes. Il s’est avéré que les buses ne permettaient pas d’arroser correctement
toute la largeur des faisceaux. Certains tubes ont donc été bouchés pour que la totalité des
tubes dans lesquels I’eau circule soient bien arrosés. Cette deuxieme configuration a été
nommée EVAP2.1 et seule cette configuration sera présentée ici. La premiere passe de
tubes du haut comporte alors 61 tubes tandis que celle du bas en comporte 66, soit 127
tubes au total. Les détails géométriques de 1’échangeur sont alors fournis en Tableau 26.

Tableau 26. Propriétés géométriques de 1’évaporateur EVAP2.1 du PAT ETM

Paramétre Unité Valeur
Longueur m 4,2
Diametre de la calandre m 0,502
Nombre de tubes - 127
Diametre extérieur des tubes mm 19,05
Nombre de passes - 2
Masse totale hors charges kg 3850
Matériau des tubes - Titane
Surface d’échange extérieure m2 31,92
Surface d’échange intérieure m?2 29,54
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La pompe (PdR) utilisée est la méme que la PAR1 de ’EVAP6. L’ammoniac coule en
effet dans la jambe de recirculation JdAR1 avant d’étre aspiré par la PdR. Ce réservoir
d’ammoniac au-dessus de la pompe est nécessaire a son bon fonctionnement pour éviter
la cavitation.

En outre, EVAP2.1 a été munis de capteurs de température supplémentaires. Ainsi, 4
capteurs d’une précision atteignant 0,01 °C ont été installés du c6té de I’eau chaude :

e un capteur a I’entrée de la passe 1,

e deux capteurs dans la boite a eau entre les deux passes : un a la sortie de la passe
1 et un autre a I’entrée de la passe 2,

e un capteur a la sortie de la passe 2.

Cette instrumentation permet alors de faire le bilan d’énergie sur chacune des deux
passes de tubes.

5.2. Essais avec I’évaporateur EVAP2

Deux campagnes d’essai ont été menés sur ’EVAP2.1 : une premiére en novembre -
Décembre 2017 pour tester le bon fonctionnement de I’installation et vérifier les perfor-
mances extrémes atteignables et une seconde au début 2018 pour explorer le domaine de
fonctionnement de ’EVAP2.1. Nous présentons ici 27 points de fonctionnement en ré-
gime permanent qui ont été opérés avec cet échangeur. Chaque point en régime permanent
a été validé et exploité conformément a la méthode fournie au Chapitre 2. Comme pour
les autres échangeurs, la principale inconnue que I’on a cherché a identifier est le coeffi-
cient d’échange a I’extérieur des tubes. Pour cela, les parametres d’exploitations qui ont
été variés sont les suivants :

e le débit d’ammoniac d’alimentation liquide My, égal au débit vapeur en régime
permanent

e le débit d’ammoniac envoyé dans les buses Mgy, par la pompe de recirculation

e latempérature de 1’eau chaude Tec

Un autre parameétre qui aurait pu étre modifié est le débit d’eau chaude. Néanmoins, les
effets de la vitesse de I’eau sur le coefficient d’échange a I’intérieur des tubes étant sup-
posé connus, tous les points de la campagne ont été réalisés avec le méme débit d’eau a
27,14 + 0,08 kg/s.

Comme précédemment, la puissance du GV peut étre déterminé de deux facons : par le
bilan coté eau et celui c6té ammoniac. La Figure 122 nous donne alors la comparaison des
resultats obtenus par ces deux méthodes pour vérifier leur cohérence. Mise a part les deux
premiers points a plus faible puissance, pour lesquels des écarts respectifs de 6,7 % et 5,5
% ont été observés, 1’écart entre les deux bilans n’excede pas 5 %.
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Figure 122. Comparaison des puissances échangées dans I’évaporateur EVAP2 c6té eau et coté
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Figure 123. Evolution de la puissance de 'EVAP2 en fonction du débit d'alimentaton

En outre, la relation entre la puissance échangée et le débit d’alimentation en ammoniac
peut étre établie comme pour le condenseur et ’EVAPI, puisque, en régime permanent,
le débit d’alimentation correspond a un débit d’ammoniac évaporé, qui représente la cha-
leur latente échangée dans I’évaporateur. Les puissances obtenues expérimentalement sont
représentées en fonction du débit d’alimentation en Figure 123. La relation puissance-
débit obtenue n’est pas aussi linéaire que pour EVAP1 ou CONDI. Cela peut s’expliquer
par le fait que, dans le cas de ’EVAP2, I’ammoniac recoit également une petite quantité
d’énergie par la PdR et une partie de I’ammoniac peut étre évaporé directement par la
détente dans les gicleurs. La corrélation entre ces deux paramétres reste néanmoins tres
forte comme attendu et la connaissance du débit d’alimentation permet de déterminer avec
précision la puissance. Cette fois encore, la puissance peut donc étre prise comme para-
metre de fonctionnement du GV a la place du débit d’alimentation liquide.

De plus, la température d’entrée de 1’eau chaude peut ici comme sur EVAPI1 étre mis
en relation avec la pression obtenue dans le GV. En effet, a puissance donnée, et a debit
d’eau chaude fixée, la connaissance de la température d’entrée de 1’eau chaude détermine
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la pression de changement d’état de ’ammoniac. Sur la série d’essai présentée ici, la tem-
pérature de 1’eau chaude a été régulée pour atteindre une consigne de pression donnée.
L’ensemble des points sont donc réalisés pour deux niveaux de pressions :

e P,=9,85har, atteint pour des températures d’eau chaude de 29,8 °C a 30,5 °C
(19 points d’essai)

« P,=108 bar, atteint pour des températures d’eau chaude de 32,7 °C & 34 °C (8
points d’essai)

L’espace expérimental a explorer est donc ici a trois dimensions que nous exprimons
dans la suite en fonction des variables suivantes : Q,,,, , P2 et Mgy, . La Figure 124 illustre

les différentes puissances thermiques qui ont pu étre explorées en fonction du débit d’am-
moniac propulsé dans les buses. Des puissances allant de 320 a 392 kW ont été testées
pour des débits d’arrosage allant de 1 a 7 kg/s, soit des taux de recirculation variant entre
4 et 21. Cette figure peut étre complétée par la Figure 125 qui ajoute la troisieme dimen-
sion de la pression. Les essais sont alors distribués sur deux plans isobares : un a 9,85 et
I’autre a 10,8 bar). L’objectif principal de la réalisation de ces essais & deux niveaux de
pression différents est de montrer que la pression n’influence pas le coefficient d’échange
d’un évaporateur arrosé, conformément a ce que 1’on retrouve dans la littérature [30-33].

Les points a trés fort taux de recirculation sont néanmoins relativement éloignés du
fonctionnement nominal d’une centrale ETM qui utiliserait ce type d’échangeur arrosé, a
cause du cott énergique du fonctionnement des pompes que cela imposerait. L’objectif
est alors de déterminer quel est le débit minimal de recirculation nécessaire pour avoir de
bonnes performances thermiques, sans assécher les tubes.

400 - Puissance thermique échangée (kW)

390 +
4<1<6

380 + X
370 + » §< 6<1t<8
360 + x 9<t<l11
350 + 13<t<15
340 T X16<1<21
330 +
320 t
310 T Débit d'ammoniac dans le GV (kg/s)
300 : : : : : : |

0 1 2 3 4 5 6 7

Figure 124. Puissance thermique échangée en fonction du débit total d'ammoniac arrosé dans ’EVAP2
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tube

5.3. Résultats

Les résultats de cette campagne d’essai ont un aspect confidentiel et font partie de la
propriété industrielle de NAVAL ENERGIES. Ils ne seront donc pas diffusés dans le pre-
sent manuscrit, qui se contente de préciser le domaine de fonctionnement qui a pu étre
exploré lors de cette campagne d’essai et les précisions obtenues sur les bilans d’énergie.

6. Conclusion

Quatre échangeurs ont pu étre testés sur le PAT ETM dans un domaine de fonctionne-
ment couvrant les conditions d’une centrale ETM. Pour chacun d’entre eux, une compa-
raison a pu étre effectuée entre les coefficients d’échanges expérimentaux et ceux donnés
par des corrélations usuelles.

Il en ressort que, en ce qui concerne le condenseur a tubes et calandre, la corrélation
de Kern permet de prédire correctement les performances avec un écart moyen de 5,6 %
dans les conditions du PAT ETM et avec une approche globale d’un échangeur a quatre
passes. Ces résultats ont néanmoins constitué une base qui a permis a NAVAL ENERGIES
par la suite de réaliser des essais complémentaires avec un domaine plus large et de déve-
lopper de nouvelles méthodes de calcul plus détaillés que celle de Kern pour ensuite per-
mettre la caractérisation d’une centrale industrielle. Les perspectives a considérer sur cette
technologie sont I’utilisation de tubes améliorés. Des tests sont d’ores et déja prévus pro-
chainement en ce sens sur le PAT ETM.
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Des études ont ensuite été menées sur les évaporateurs noyés. Pour I’EVAP1 a tubes
lisse et calandre, la corrélation de Stephan et Preusser s’est avérée €tre la plus appropriée
avec une marge d’erreur de 10 %. NAVAL ENERGIES a ensuite décidé de pousser plus
loin le niveau de précision d’un évaporateur a tubes noyés et calandre de taille réelle par
une modélisation du type CFD. Cette modélisation avait cependant besoin d’étre alimen-
tée par des valeurs de coefficients d’échanges locaux sur 1’évaporation de 1’ammoniac, en
fonction de la vitesse du fluide, de son titre, de la pression locale et du ratio de puissance
surfacique. L’évaporateur EVAP6, muni d’une géométrie et d’une instruction unique en
son genre, a permis d’identifier les variations du coefficient d’échange localement sur tout
le domaine de fonctionnement qui a été identifi¢ sur le fonctionnement d’un échangeur
ETM pour une centrale ETM de 10 MWe et de développer une corrélation d’échange
spécifique a cette application. En outre, une caractérisation des coefficients de transfert
sur la zone compléte d’évaporation de ’ammoniac sans recirculation pour des densités de
flux supérieures a celles obtenues sur EVAPL a pu étre réalisée avec cet évaporateur. Il
apparait que la corrélation de Fernandez-Seara est cette fois-ci la plus représentative de
la réalité, notamment en ce qui concerne la sensibilité a la pression qui représente bien les
variations observées expérimentalement.

Enfin, la technologie d’évaporateur arrosé a ¢galement été testée. Les résultats de cette
étude étant confidentiels, seuls le domaine de fonctionnement exploré et les précisions
obtenues sur les bilans d’énergie sont présentés ici. Le seul inconvénient a cette techno-
logie est 1’ajout obligatoire d’une pompe de recirculation, qui consommera un peu plus
d’énergie, et qui doit étre compensé par le gain sur le coefficient d’échange. La recircu-
lation dans un échangeur noyé est naturelle donc gratuite, mais plus difficilement prévi-
sible et moins stable. Les essais ont montré qu’il s’agit d’une technologie prometteuse
pour ’ETM. Des ¢études complémentaires sont en cours pour €tudier I’impact de tubes
améliorés sur ce type d’échangeur.

Les résultats qui ont été produits lors de cette étude viennent donc bien compléter le
niveau de connaissance actuel sur I’ETM par la caractérisation de différents types
d’échangeurs a 1I’échelle du PAT ETM. Ces essais ont servi de base a NAVAL ENERGIES
pour définir des études complémentaires et faire un pas de plus vers la réalisation d’un
premier pilote dépassant le mégawatt de production.
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dynamique d’une centrale ETM
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1. Introduction

1.1. Le pilotage de I’ETM dans un contexte insulaire

Un des nombreux attraits de 1’Energie Thermique des Mers est la disponibilité et la
stabilité de la ressource. La production d’¢lectricité par ETM dépend fortement des tem-
pératures de I’eau de mer en surface et en profondeur, qui détermine directement le ren-
dement du cycle. Ces températures sont d’ailleurs les seules variables qui sont déterminés
par I’environnement, puisque les débits et les puissances de fonctionnement dépendent
uniquement du dimensionnement. En effet, une puissance trés importante peut étre préle-
vée sans perturber le stock d’énergie, puisque les quantités d’énergies contenue dans 1’eau
de mer sont trés importantes, suffisamment pour alimenter plusieurs fois la production
d’électricité mondiale [1]. La température de 1’eau de mer ne va donc pas varier en fonc-
tion de la puissance thermique prélevée, méme pour une centrale de taille industrielle.

La stabilité de la production d’¢électricité par ’ETM dépend donc uniquement de la
stabilité des températures d’eau, en considérant que le pompage soit maitrisé. Or, il a été
montré que ces températures sont trés stables. L’eau de mer a environ 1000 m de profon-
deur ne recoit aucun rayonnement solaire et ne subit que peu de courants. La température
y est donc constante toute 1’année [2,3]. L’eau de mer de surface subit plus de variations,
liées a 1’équilibre entre les apports solaires et les échanges convectifs et évaporatifs avec
I’air. Ainsi, a La Réunion, il a été observé une température d’eau chaude en surface allant
de 28 °C en été a 23 °C en hiver, d’aprés les mesures du laboratoire ECOMAR [4] (cf.
Figure 126). Ces variations sont cependant périodiques donc prévisibles a I’échelle d’une
anneée. De plus, la ressource est en phase avec la demande dans les milieux intertropicaux :
en effet, la température est plus chaude en été, lorsque les consommations sont les plus
élevées en raison des nombreux systemes de climatisation qui sont mis en fonctionnement

[5].

0 Température (°C)
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Figure 126. Variations annuelles des températures de I'eau de mer en surface a La
Réunion
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Figure 127. Variations journaliéres des températures de I'eau de mer chaude eaude en surface en hiver

L’ETM présente donc des fluctuations annuelles répétitives et prévisibles. La question
sur la stabilité de la ressource a plus court terme peut se poser, puisque la fluctuation de
la production a de courts intervalles de temps posent des problémes pour de nombreuses
sources d’énergies renouvelables, tel que le solaire ou 1’éolien [5,6]. Toujours d’apreés les
résultats de Conand et al. [4], la Figure 127 représente les variations des températures de
I’eau de mer en surface a La Réunion sur une échelle de temps d’une journée. La tempé-
rature subit des variations périodiques avec une température plus chaude en fin d’apreés-
midi et plus froide en début de matinée, mais I’amplitude de ces variations reste trés faible
(environ 0,2 °C), en raison de la trés forte inertie thermique de 1’eau de mer. La Figure
128 présente le bilan des variations annuelles des températures de 1’eau de surface avec
les écart-types journaliers. Les fluctuations journalieres sont plus importantes en été, mais
cela est lié notamment a certains épisodes cycloniques qui perturbent beaucoup les tem-
pératures de I’eau. Sur les journées types, 1’écart journalier reste trés faible [4]. La tem-
pérature de 1’eau de surface sur une journée peut donc étre considérée avec une bonne
approximation comme quasiment constante.
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Figure 128. Variations annuelles moyennes des températures de I'eau de mer chaude de surface a La
Réunion et écart-type journalier
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Charbon / Huilles usagées
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Puissance installée sur le réseau
au 31décembre 2019 :899,7 MW
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Pour cette raison, ’ETM est considérée comme une énergie de base, non-intermittente
[3,5] et une large majorité des travaux sur I’ETM fournissent des calculs uniquement en
régime permanent [7-9]. Cette caractéristique de ’ETM est un atout majeur en comparai-
sons d’autres énergies renouvelables dont I’intermittence pose des problémes de gestion
du réseau. Cela est d’autant plus vrai pour les zones disposant d’un réseau électrique non-
interconnecté comme certaines Tles ou il est impossible de gérer une augmentation ou une
diminution brutale de la production par I’import ou I’export. A La Réunion, plus de 36 %
de la production d’électricité est d’origine renouvelable [10], comme le montre la Figure
129. Entre 2007 et 2014, la part des ENR a sensiblement augmenté dans le mix réunionnais
notamment grace au développement de 1’énergie photovoltaique. La production liée au
PV stagne cependant depuis 2014 en raison des difficultés de gestions des intermittences
sur le réseau (cf. Figure 130). EDF s’est donc vu contraint de limiter le taux de pénétration
des energies intermittentes [5].

Pour répondre a cette problématique, certains travaux tentent de développer des mé-
thodes de prédictions des fluctuations de la production afin de permettre une meilleure
gestion du réseau [6,11-13] et d’autres prévoient des mix électriques pour 1’avenir avec
une part plus importante d’énergie de base stable telle que I’ETM ou la géothermie
[5,14,15]. Actuellement, le réseau doit étre contrdlé pour que la production soit égale a
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Chapitre 4 : Etude du comportement dynamique d’une centrale ETM
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chaque instant a la consommation en énergie électrique. Le gestionnaire du réseau emploie
donc des moyens de production trés réactifs pour ajuster la consommation, comme par
exemple a La Réunion deux TAC (turbine a combustion) au fioul de 40 MW chacune au
Port, ou des centrales hydroélectriques [16]. La Figure 131 illustre comment les produc-
tions thermiques (TAC) et hydrauliques sont augmentées en fin de journée pour couvrir
le pic de consommation et la baisse de production photovoltaique puis diminuées rapide-
ment. Les centrales thermiques classiques au charbon ne permettent pas un tel ajustement
en raison d’une inertie importante.

1.2. L’étude du comportement dynamique d’une centrale ETM

Contrairement aux centrales thermiques classiques, I’ETM utilise des sources quasi-
infinie et a température constante qui permettent de modifier rapidement leurs débits sans
impact sur leurs températures. Les temps de réponse d’un tel systéme sont donc plus courts
et pourraient permettre une modulation de puissance dans un objectif de régulation du
réseau lorsque cela est nécessaire. Cette possibilité ajouterait a I’ETM un attrait nouveau,
car en plus d’étre une ressource renouvelable stable de base, elle offrirait aux gestion-
naires de réseaux un levier supplémentaire pour sécuriser la production. L’ETM viendrait
donc se mettre a un rang proche de celui de 1’énergie hydraulique en termes de qualité de
production d’électricité.

Trés peu de travaux portent cependant sur le comportement dynamique d’une centrale
ETM. En 1981, le comportement dynamique d’une centrale ETM flottante a été étudiée
par Kayton [6] afin d’analyser sa réponse a des oscillations de débits d’eau chaude et
d’eau froide provoquées par le tangage. Il a été établi que les échangeurs étant légers par
rapport aux masses d’eau et le temps de transit de 1’eau étant cours dans le systéme, des
oscillations de débits provoquées par le tangage de la centrale flottante ameneraient a des
fluctuations de la puissance produite avec une amplitude de 10 %. Ce premier résultat
confirme la réactivité d’une centrale ETM face a une variation sur les débits d’eau. La
méme année, Chapman et Heydt [17] publient un article présentant un modéle détaillé
d’un échangeur a plaque assurant le transfert entre de 1’eau de mer chaude en surface et
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du propane comme fluide de travail en évaporation. Il s’agit d’un évaporateur destiné a
un cycle ETM modeélisé en régime permanent et en régime transitoire. Néanmoins, aucun
résultat n’a été présenté ni comparé a des essais expérimentaux. De plus, [’accent est mis
sur I’évaporateur sans envisager une dynamique du cycle complet, qui est présentée
comme une perspective a ce travail.

Il faut ensuite attendre beaucoup plus tard en 2002 pour que le Japon présente une étude
dynamique, menée par Bai et al. [7], en considérant toutefois un cycle d’Uehara au lieu
d’un ORC. IIs ont obtenu des temps de réponse de 1’ordre de 2 & 3 minutes suite a un
passage du débit d’eau de 25 kg/s a 30 kg/s. Les résultats obtenus par le calcul montrent
alors une bonne concordance avec des essais expérimentaux. Les echangeurs de chaleur
sont modélisés dans cette étude par une approche globale mono-zone avec un coefficient
d’échange constant c6té ammoniac, avec une légeére adaptation lorsque le débit d’eau
s’¢loigne du débit nominal.

En 2012, lathése de F. Sinama [3] et I’article de M. Martins, F. Sinama et F Lucas [18]
présentent un modele dynamique basé sur les systémes équivalents de Gibbs destiné a
simuler le fonctionnement du banc d’essai PAT ETM et de mettre au point des procédures
de démarrage et d’arrét avant que le banc ne soit installé. Le mod¢le a également été utilisé
pour déterminer les meilleurs points de fonctionnement. Ce dernier a ensuite été repris en
2014 dans la thése d’A. Journoud [19] et une comparaison avec des enregistrements a pu
étre effectuée. La simulation a été menée et comparée a un enregistrement ou le cycle
subit des variations qui restent proches du point de fonctionnement initial : la température
de I’eau chaude augmente de 0,1 °C et la température de 1’eau froide diminue de 0,1 °C
au cours de ’enregistrement. La simulation montre des résultats proches des enregistre-
ments avec des résidus inférieurs aux incertitudes des capteurs.

Les différentes ¢tudes dynamiques sur ’ETM se concentrent jusqu’alors sur les procé-
dures de conduite pour le démarrage et la mise a 1’arrét, pour atteindre le point de fonc-
tionnement optimal ou pour connaitre la réponse au tangage, mais la possibilité d’utiliser
un ORC appliqué a ’ETM non seulement comme une ressource d’énergie de base, mais
également comme un outil supplémentaire permettant de mieux stabiliser le réseau pour
ajuster I’équilibre entre 1’offre et la demande n’avait pas encore été présentée. En 2016,
Mudaliyar et Mishra [20] présentent une étude dynamique d’une centrale ETM couplée a
un concentrateur solaire (SC-OTEC pour « Solar Concentrated OTEC »). L’ajout du con-
centrateur solaire augmente le rendement du cycle en journée mais ajoute un aspect inter-
mittent a la ressource, ce qui oblige la prise en compte du dynamisme de la centrale. C’est
une premiére étude qui tente de combiner la production par ETM avec la ressource solaire
présente dans les Tles tropicales, mais au détriment de la qualité de la production. La pos-
sibilité d’utiliser ’ETM dans un but de modulation de puissance pour la gestion d’un
réseau a alors été présentée pour la premiére fois en 2017 [21] par notre équipe au cin-
quieme OTEC Symposium qui a eu lieu a la Réunion et a ensuite fait 1’objet de plusieurs
études théoriques et expérimentales [22]. Par la suite, le Japon a récemment développé un
modele dynamique pour la simulation du comportement d’une centrale ETM avec un
double cycle de Rankine [23]. Ce mod¢le a d’abord été utilisé en 2017 pour tester les
méthodes de régulation du cycle et de déterminer les coefficients d’un régulateur PI pour
un fonctionnement correct d’une centrale. Puis, en 2019, ce modéle est utilisé pour tester
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la possibilité de moduler la puissance d’une centrale en ajustant les débits d’eau [24]. Le
modele utilisé au Japon reste cependant un modéle avec des échangeurs mono-zone a
coefficient d’échange constant.

En parallele a ces études, une équipe Taiwanaise [25] a publié en 2017 une analyse de
la réponse d’un micro-réseau de type insulaire composé pour la production d’une centrale
ETM, d’éoliennes et de photovoltaique. L’étude était centrée sur la qualité de 1’¢électricité
produite en termes de tension et de fréquence. Il a été montré que méme reliée a un micro-
réseau avec une demande et des sources de production trés variables, une centrale ETM
était capable de fournir une puissance électrique constante sans grandes perturbations de
la tension et de la fréquence. La conclusion est alors que I’ETM est une source de produc-
tion stable et fiable. La possibilité d’utiliser I’ETM pour controler le réseau n’a cependant
pas été évoquée. Le modele utilisé comporte des échangeurs mono-zone avec coefficient
d’échange constant.

Ce rapide état de 1’art montre que les aspects dynamiques de ’ETM ont été étudiés
depuis quelques décennies a des fins de contréle-commande lors des phases de démarrage
et d’arrét ou pour améliorer le fonctionnement d’une centrale, puis n’a plus été approfondi
puisque le comportement stable de la ressource ne nécessitait pas une maitrise poussee
des transitoires. Néanmoins, un regain d’intérét est apparu depuis 2016 afin de montrer
que la contrdlabilité d’une centrale ETM présente un intérét sur la gestion d’un micro-
réseau électrique.

1.3. L’étude du comportement dynamique d’un cycle ORC

Si les études du comportement dynamique d’un cycle ETM sont relativement peu nom-
breuses, une quantité plus importante de travaux a été menée sur les régimes transitoires
des cycles ORC pour des applications a d’autres sources de chaleur telles que le solaire
thermodynamique [26,27], la récupération de chaleurs fatales de 1’industrie [28-33] ou
méme de 1’automobile [34,35]. En effet, ces derniers sont disponibles & des températures
et des débits qui sont beaucoup moins stables que ceux rencontrés pour I’ETM, et la nature
variable de la ressource rendent le comportement dynamique du cycle crucial pour la dé-
termination de son fonctionnement.

Un ORC est constitué de quatre composants principaux : deux échangeurs de chaleur
(un évaporateur et un condenseur), une turbine et une pompe. Ces quatre éléments vont
tour a tour faire subir au fluide en circulation des transformations qui vont construire le
cycle thermodynamique. Lors de la modification d’un paramétre de fonctionnement, cha-
cun d’entre eux va voir son fonctionnement évoluer vers un nouveau régime permanent.
Le temps mis pour atteindre le régime permanent est dépendant de 1’inertie de ces éle-
ments. Ainsi, pour la turbine, I’inertie du rotor en rotation qui ralenti la variation de vitesse
de ce dernier est essentiellement 1i¢ a sa masse. Pour les échangeurs de chaleur, ’inertie
de fonctionnement est liée a la masse et a la capacité thermique de la surface d’échange
et de la calandre, mais également au temps de passage des fluides dans la zone d’échange.
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Dans la plupart des études des transitoires d’un ORC, il est admis que 1’inertie de la pompe
et de la turbine est tres faible devant celle des échangeurs de chaleur [28,31,33,34]. Ainsi,
les transitoires dans le fonctionnement d’un ORC sont commandés par 1’évaporateur et le
condenseur, tandis que le comportement de la pompe et de la turbine peut étre considéré
comme quasi-stationnaire : a chaque instant, les deux turbomachines fonctionnent comme
si le régime permanent était atteint et I’évolution est donc supposée étre une succession
d’états d’équilibre.

Le défi principal est donc la modélisation des échangeurs de chaleur en régime dyna-
mique. Une premiere solution serait de modéliser la géométrie compléte de 1’échangeur
en 3D via un modele CFD. Si cette approche a été employéee chez Naval Energies pour
déterminer les performances d’un évaporateur a tubes et calandre a 1’échelle industrielle
[36], elle demande un temps de construction du modéle ainsi qu’un temps de calcul trop
¢levés pour étre exploitable a des fins d’exploration du comportement dynamique et de
tests de méthodes de régulation par exemple. Des approches simplifiées doivent donc étre
envisagées. On distingue alors trois types de modele dans la littérature :

o L’approche globale (Figure 132.a)

o La discrétisation aux volumes finis, FVM pour « Finite Volume Model » (Figure
132.b)

. Le modele a frontieres mobiles (MBM pour « Moving Boundary Model ») (Fi-
gure 132.¢)

L’approche globale consiste a définir un seul coefficient d’échange global Ugiobal pour
I’ensemble de 1’échangeur. Cette approche est celle qui est majoritairement utilisée pour
les modeles dynamiques destinés a I’ETM [23,25,37,38]. Cette méthode a pour avantage
d’étre facile a mettre en place et de présenter des temps de calcul rapides. La détermina-
tion du coefficient d’échange global n’est cependant pas simple, puisque les coefficients
d’échanges dans les zones d’échange monophasiques et diphasiques sont trés différents.
Ainsi, une valeur arbitraire est souvent fixée et est considérée constante au cours du temps.
Bai et al. [38] ont utilisé cette méthode en utilisant un coefficient d’échange global déter-
miné expérimentalement avec une adaptation en fonction du débit d’eau (coefficient
d’échange global proportionnel a la racine carrée du débit d’eau). Les résultats des simu-
lations sont alors proches des mesures. Néanmoins, cette approche est valable uniquement
si les variations subies par le cycle restent dans le voisinage du point de fonctionnement
initial. La méthode employée précédemment & La Réunion dans les théses de F. Sinama
[3] et d’A. Journoud [19] entre également dans cette catégorie des approches globales. En
effet, la méthode des systemes équivalents de Gibbs se base sur I’emploi de coefficients
phénoménologiques eux-mémes définis a partir des propriétés des composants du cycle.
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Figure 132. Schémas des différentes approches employées pour la représentation d'un évaporateur dans
un modele dynamique

Ces coefficients phénoménologiques sont déterminés en régime permanent au point no-
minal de fonctionnement puis sont considérés comme constants lors des simulations. Le
comportement dynamique rend alors bien compte de la réalité au voisinage du point de
fonctionnement nominal sans pour autant permettre une étude de variations plus brutales.

La méthode des volumes finis consiste ensuite a discrétiser 1’échangeur de chaleur en
plusieurs zones (cf. Figure 132.b) et de déterminer les transferts thermiques dans chacune
de ces zones. Cette méthode est beaucoup employée pour la simulation dynamique des
ORC pour le solaire [26,27] ou la récupération des chaleurs fatales [31,32]. L’avantage
de cette méthode est alors que le coefficient d’échange thermique peut étre déterminé pour
chaque cellule de 1’échangeur discrétisé indépendamment des autres, en prenant en
compte ’effet de la pression locale si un modéle de perte de charge est associé ou encore
de 1’état du fluide de travail. Une difficulté se présente cependant pour les zones qui sont
a cheval entre une zone monophasique et une zone de changement d’état du c6té du fluide
de travail (par exemple pour un évaporateur entre la fin de la réchauffe et le début de
1’évaporation ou entre la fin de I’évaporation et le début de la surchauffe). Le coefficient
d’échange est alors difficile a déterminer dans cette zone. Cette difficulté a cependant peu
d’impact sur le comportement global final simulé de I’échangeur si le nombre de cellules
est suffisamment important : la zone a cheval entre deux modes d’échange ne représente
alors qu’une faible part de la surface d’échange totale. Cela dit, I’augmentation du nombre
de cellules (pas de discrétisation plus petit) entraine une augmentation importante du
temps de calcul.

Enfin, la derniére méthode dite des frontieres mobiles consiste a séparer un échangeur
en trois zones :

e pour un évaporateur : une zone de réchauffe, une zone d’évaporation et une zone
de surchauffe,
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e pour un condenseur : une zone de désurchauffe, une zone de condensation et
une zone de sous-refroidissement.

Ainsi, il s’agit de distinguer les zones d’échange monophasiques de celles en dipha-
sique. Cette discrimination peut étre justifiée par le fait que les coefficients d’échange
dans ces différentes zones sont trés différents les uns des autres : les coefficients
d’échange lors de 1’évaporation ou de la condensation sont beaucoup plus grands que ceux
pour une simple convection monophasique. La difficulté de cette méthode vient surtout
du fait que la taille de ces zones n’est pas constante au cours du temps. Certaines d’entre
elles peuvent méme étre amenées a ne plus exister (comme par exemple la zone de désur-
chauffe dans le condenseur qui existe au démarrage lorsque la turbine est bypassée mais
qui n’existe plus en fonctionnement puisque le fluide sort de la turbine en étant sous la
courbe de saturation). Il faut donc, a chaque pas de temps de calcul, déterminer 1’évolution
et I’existence de ces différentes zones.

De 1994 a 1998, He et al. présentent plusieurs formes d’un modéle a frontiéres mobiles
a deux zones pour 1I’évaporateur et trois zones pour le condenseur pour des cycles de ré-
frigération a compression de vapeur. En 1998, Willatzen et al. [39] présentent un modeéle
a frontiéres mobiles a trois zones pour des échangeurs de cycles de réfrigération. Comme
c’est souvent le cas en réfrigération, la température du c6té de la source chaude et de la
source froide est considérée comme étant uniforme et constante par les précédents auteurs.
Seules les modifications du c6té du fluide frigorigéne sont prises en compte. Le modéle
est réutilisé en 2001 par Bittanti et al. [40] pour une pompe a chaleur. Cette méthode est
ensuite reprise et détaillée sous une forme plus générale par Jensen et Tummescheit en
2002 [41] pour une application a un ORC. L’hypothé¢se de température uniforme pour les
sources chaudes et froides est conservée, méme si ces températures peuvent varier en
fonction du temps. En 2008, Wei et al. [42] réalisent une comparaison entre un modele a
volumes finis et le modele a frontiéres mobiles de Jensen et Tummescheit. Les résultats
obtenus montrent que les deux approches permettent d’atteindre une précision équivalente
au niveau de la simulation mais le MBM présente toutefois des temps de calcul moindres.
Cette méthode de calcul est ensuite reprise par de nombreuses études, en particulier pour
des applications a la récupération des chaleurs fatales [25,28,29,34,35,43].

1.4. Bilan

La précédente revue de littérature montre que 1’é¢tude du comportement dynamique
d’une centrale ETM s’avére étre d’un grand intérét malgré la stabilité de la ressource a
des fins de détermination des méthodes de pilotage de la centrale et pour étudier la possi-
bilité d’adapter la production aux besoins. Ce dernier aspect s’aveére étre particuliérement
important dans les réseaux non-interconnectés, comme c’est le cas dans certains milieux
insulaires, qui restent les principaux sites ou I’implantation de I’ETM est viable. Méme si
le comportement dynamique de I’ETM a été relativement peu étudié, de nombreux travaux
se sont intéressées aux transitoires de cycles thermodynamiques, qu’il s’agisse de ma-
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chines frigorifiques ou d’ORC. Il a été démontré que les composants qui dirigent le com-
portement dynamique d’une machine thermique sont les échangeurs de chaleur. Le défi
consiste alors a réaliser un modele de calcul qui permet d’obtenir des résultats représen-
tatifs du comportement réel tout en conservant des temps de calcul raisonnables. Le bref
état de I’art précédent montre que les modéles de calcul du type MBM permettent de
réepondre a ces objectifs.

Nous nous proposons comme objectif au dernier chapitre de ce manuscrit d’étudier le
comportement dynamique d’une centrale ETM afin de vérifier la possibilité de piloter le
systeme dans le but d’'une modulation de la production d’énergie. Pour répondre a cet
objectif, nous présenterons dans une premiére partie le modele a frontiere mobile qui a
été retenu et adapté pour notre étude. Dans une seconde partie, nous comparerons les
resultats de simulations a des donnees expérimentales mesurées sur le PAT ETM en nous
concentrant uniquement sur la dynamique des échangeurs de chaleur. Enfin, dans une
troisieme partie, nous étudierons le comportement transitoire d’une centrale compléte afin
d’évaluer un ordre de grandeur du temps de réponse d’un systéme ETM et d’explorer
quelques pistes de méthodes permettant de réguler la puissance produite a la turbine.

2. Description d’un modéle d’échangeur a
frontieres mobiles appliqué a ’ETM

2.1. Présentation de I’approche du modéle

Dans un ORC, les échangeurs de chaleur (évaporateur et condenseur) pilotent la ré-
ponse dynamique du systéme du fait de leur inertie. Dans 1’évaporateur, le fluide de travail
entre a un état de liquide sous-refroidi (1), est chauffé jusqu’a saturation, s’évapore (2) et
la vapeur peut ensuite éventuellement étre surchauffée (3), comme cela est montré dans
la Figure 133. L’échange est donc divisé en trois parties : chauffage, évaporation et sur-
chauffe. Ce constat est la base d’un modéle du type MBM. Les trois parties de 1’échangeur
sont distinguées, principalement parce que les coefficients de transfert sont tres différents
dans les zones monophasiques et dans les zones diphasiques. Dans le condenseur, le rai-
sonnement est trés similaire : la vapeur entrant dans le condenseur peut subir une éven-
tuelle désurchauffe jusqu’a saturation, puis se condense et enfin le liquide peut étre sous-
refroidi. Nous présenterons ici en détail le développement utilisé uniquement pour 1’éva-
porateur, celui utilisé pour le condenseur étant analogue.

Quatre milieux sont considérés : deux milieux fluides (I’cau et le fluide de travail) et
deux milieux solides (la surface d’échange entre les deux fluides, qui représente les tubes
dans un échangeurs a tubes et calandre ou les plaques le cas échéant, et la calandre de
I’échangeur, qui représente la masse de métal séparant 1’échangeur du milieu extérieur).
La méthode reprend en partie le développement proposé par Jensen et Tummescheit [41]
avec néanmoins certaines adaptations pour mieux correspondre a la réalité de I’ETM :
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Figure 133. Représentation schématique des trois zones du modele MBM d'un évaporateur d'une
centrale ETM et nomenclature des variables du modéle

e le fluide caloporteur (I’cau chaude ici) n’est pas considéré comme étant a tem-
pérature uniforme comme dans le modéle initial, mais varie dans la méthode
proposée ici suivant son écoulement dans 1’échangeur. Cette hypothése ajoute
de la complexité au modéle mais permet a ce dernier d’étre mieux représentatif
de la réalité de 1I’échangeur pour pouvoir déterminer avec précision les flux de
chaleurs transférés dans chaque zone. L’évaporateur est ici supposé Etre en
mode co-courant : le fluide de travail et 1’eau chaude circulent dans le méme
Sens.

e Le fait d’ajouter la variation spatiale des températures de I’eau dans le modele
nous impose alors de considérer également une température du matériau de la
surface d’échange différente dans chaque zone.

e Enfin, la prise en compte de la masse de la calandre qui influence I’inertie totale
de I’échangeur est ajoutée au modéle. Seul le fluide de travail est supposé étre
en contact avec la calandre.

e Les coefficients d’échange, pris constants dans le mode¢le initial, pourront ici
étre déterminés de facon dynamique a chaque pas de temps en utilisant les cor-
rélations identifiées dans les chapitres précédents en régime permanent.

2.2. Hypothéses de calcul et construction des equations
En outre, nous considérons les hypotheéses suivantes :

e Les échanges avec le milieu extérieur sont négligés (échangeur calorifuge)

e Les propriétés du transfert et de 1’écoulement suivent une évolution monodi-
mensionnelle

e Les pertes de charge du coté du fluide de travail sont ici négligées et la pression
est considérée comme étant constante le long de 1’échangeur de chaleur.
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Chapitre 4 : Etude du comportement dynamique d’une centrale ETM

La formulation locale des équations de conservation de la masse et de I’énergie est
alors fournie ci-apres :

Do M _g (99)
ot oz

o(Aph—AP) orh _

100
ot oz ( )

Ou A est la section moyenne de 1’écoulement, pris égal au ratio du volume de fluide
dans I’¢échangeur sur la longueur de I’écoulement, ; est 1I’abscisse de I’écoulement mono-
dimensionnel dans 1I’échangeur, { est le temps, m est le débit massique, o est la masse
volumique du fluide, h son enthalpie spécifique, P la pression et ¢ est la densité de flux
de chaleur par unité de longueur, qui peut s’écrire de la fagon suivante : q=0Q/oz.

La physique du probleme est donc ici représentée par un systéme d’équations aux dé-
rivées partielles a résoudre, dans différents domaines de 1’espace (c6té fluide de travail,
coOté eau, inertie de la surface d’échange solide). La méthode consiste alors a effectuer la
résolution de la partie spatiale de ces équations aux dérivées partielles de facon analytique.
Il ne restera ainsi que la partie temporelle a résoudre numériquement par un schéma de
discrétisation. La résolution de la partie spatiale consiste a intégrer les équations de con-
servation le long de trois zones définies pour 1’évaporateur et pour les quatre milieux
présents dans le modeéle : le fluide de travail, le fluide caloporteur, la surface d’échange
et la calandre. Pour la zone de chauffage, I’intégration est faite entre z=0 et Z= Ll(t),
pour la zone d’évaporation entre Z=L (t) et Z=L(t)+L,(t) et pour la zone de surchauffe
entre Z= Ll(t)-l-LZ(t) et z=L, en utilisant la régle de Leibnitz pour la différentiation
d’intégrales avec des bornes variables dans le temps, que 1’on rappelle ci-aprés pour une
fonction f de deux variables (une variable spatiale z et une variable temporelle t) :

Lzaf(z,t) B O rbk 8L2 8L1
L - dz_aL f(z,0)dz— (L) =2+ (L) —2 (101)

Le développement complet de I’intégration des équations locales dans chacune des
zones d’un évaporateur et pour chacun des milicux considérés est fourni en Annexe 1.
Pour arriver au systeme d’équations final dont la résolution ne sera que temporelle, il est
nécessaire de prendre certaines hypothéses supplémentaires :

e L’enthalpie spécifique moyenne des fluides (de travail ou caloporteur) est con-
sidérée dans chacune des zones monophasiques comme étant égale a la moyenne
arithmétique des enthalpies spécifiques a I’entrée et a la sortie de la zone con-
cernée :

Zi+L; h + h

= [ hdz = S (102)

. ¥ Zoi
1

Ou hi,l;i et hi;i 41 sont respectivement les enthalpies spécifiques du fluide a 1’en-
trée et a la sortie de la zone i considéreée.
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La masse volumique moyenne du fluide de travail dans les zones monophasiques
est considéerée comme étant une fonction uniquement de la pression du fluide de
travail dans 1I’échangeur et de I’enthalpie moyenne de la zone, suivant les équa-
tions d’état du fluide :

b, = ij:pdz — £(P,)
(103)

L

_ 1 -
B, =EIL1+L2de = f(P,h)

Dans la zone de changement d’état du fluide de travail (zone 2) la masse volu-
mique moyenne P, et I’enthalpie volumique moyenne p,h, sont considérées
comme étant fonction du taux de vide moyen y dans la zone 2 et des propriétés
du liquide et de la vapeur saturée, elles-mémes étant dépendante uniquement de
la pression, de la fagon suivante :

_ 1 put — —
P, =L—L pdz = (1-7)p, +7p,
L 21 n (104)
pofy == " phdz = (L-T)pihy +T,h,
2 1

y est le taux de vide de I’échangeur dans la zone 2, défini par le rapport entre le
volume de vapeur et le volume total de fluide de travail. Ce paramétre est ici
considéré comme constant. En effet, il a été montré que si le titre a ’entrée et a
la sortie de I’échangeur est constant, les variations temporelles de ce parametres
sont négligeables [44-46]. De nombreuses corrélations existent pour exprimer
le taux de vide d’un évaporateur en fonction de la pression notamment, qui agit
directement sur le rapport des masses volumiques liquide et vapeur. Néanmoins,
cet aspect n’a pas €té pris en compte dans la présente étude et pourra faire 1’objet
de développements ultérieurs. Une valeur moyenne 0,89 sera prise ici pour I’am-
moniac aux pressions de fonctionnement de I’ETM (valeur issue de I’approche
définie par Jensen et Tummescheit [41] appliquée aux propriétés de I’ammoniac
a 8 bar).

L’eau est considérée comme incompressible. Le bilan de masse c6té eau se ré-
sume donc a:

rﬁec,e = mec,12 = mec,23 = mec,s = mec (105)

Dans les milieux solides, seule I’équation de conservation de I’énergie est prise
en compte (pas de transfert de matiére).

Les échanges avec le milieu extérieur sont négliges (échangeur calorifugé)

Les flux axiaux de transfert d’énergie par diffusion sont négligés.

Les variations de pression du fluide caloporteur (eau de mer) dans le temps et
dans I’espace sont négligées dans le sens ou nous considérons qu’elles n’ont
qu’un tres faible impact sur le bilan énergétique de 1’échangeur.
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Finalement, nous obtenons un systéme de 15 équations avec 15 variables dynamiques,
présenté ci-aprés (BM pour bilan de masse, BE pour bilan d’énergie, zi pour la zone i de
1 a 3, ft pour fluide de travail, ec pour eau chaude, surf pour surface d’échange et cal pour
la calandre) :

— oL op, 1a
BM-ft-zl:A(pl—p|)El+/-\L1 a—/;l b

20h

on, .
E‘” My, —Me =0 (106)
P

My @+1ALla—p_1
P ot 2 ton

dp \dP dL _ dL,
+(1-7)— j +A(pi—pg =2+ A(1-7)(A pg)d + Mg 1My, =0 (107)

_dpg
BM-ft-22: Aly| ¥ P |t dat

P

: ps| dhg |dP 1 . ops| dh dL dL
BM-ft-z3: AL 9ps 16_& I = AL, oP3 S+ A AL A — 2 im.. —Mya=0
{ap " 2ah,), dP |dt 2" °ah,| dt (120 = 2) g+ Al1g = Pa) T+ s — g
(108)
BE-ft-z1 AL, {h1 (f’a‘: %Z% P%) +ipr ol - }‘;‘: ( ALhy 22 s ALlpl) in 4 A(p7h; —
dL
Plhz)d—tl —meh, + My h = qurf —ft1 T Qcal- et (109)
dph dpgh P dL
BE-ft-z2 : AL, ((1 —y) = p' Ly +y 5t - 1)5 + A(pihy — py g) + A1 - 7)(ph — py g) 2
m23h — My hy = qurf —ft2 T Qcal —-ft1 (110)
ft23 - 0ps| 4 1075 dhg)  1__dhg . )dP 1, (7-0P5 dhs
BE-ft-z3 : AL3{h3(aP 2onel, dP>+2p3 — }dt+2AL3 <h3ah§ +p3> + A(pghy
P3h3) + A(Pgh - P3h3) + mghs — m23hg = qurf—ft,S + Qcal—ft,l (111)
. — d ATgrry .
BE-SUI’f-Zl - Csur‘f Psurf Asun‘ (Tsurfl _Tsurf 12 )d_l;:1 + Csurf Psurt Asur‘f Ll ;:r = _qurf—ft,l +Qec—surf 1 (112)
dL; dLl
BE-surf-z2 : CsurfpsurfAsurf(Tsuer - surf23) + CsurfpsurfAsurf(Tsurflz surf23)
ATeyr 2
Csurfpsu‘rfAsu‘rfLZ .;ut L2 = _qurf—ft,z + Qec—surf,z (113)
dLy | dL ATeurfs .
BE-surf-z3 : Csurfpsu‘rfAsurf(Tsurf23 surfS) ( . 2) + CsurfpsurfAsurfL3 ;ut L2 = _qurf—ft,3 +
Qec—surf,3 (114)
d,, dT .
BE-cal-z1: calpcal Acal( call — callz) dt +Cca|pcal Acal I-1 dt __Qcal ft,1 (115)
. L dLZ chalZ
BE-cal-z2 : CcalpcalAcal (Tcalz ca123) + CcalpcalAcal (Tcallz Tca123) + CcalpcalAcalLZ =
_Qcal—ft,z (116)
. dL, dL dT, :
BE-cal-z3: calpcaIAcal( cal23 Tcals)( d'[l + dtzj Ceal Peat Acar Ls Jsls =—Qcal-ft,3 (117)
1 dhece hec dL
BE-ec-z1: EAecpecLl +- AecpecLl 12 + Aecpec (hec 1 ec 12) - + mec(hec 12 hec,e) =
_Qec—surf,l (118)
1 dhec hec dL dL
BE-ec-z2 : EAecpecLZ 12 +- AecpecLz 23 + Aecpec(hec 12 — ec 23) . + Aecpec(hecz ec 23) 2 +
mec(hec,23 - hec,lz) = _Qec—surf,z (119)
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1 hec dL dL
BE'eC'Z3 . AecpecL3 + - AecpecLS = + Aecpec(hec 23 T ec 3) ( 1 2) + mec(hecs - hec,23) =

dt
_Qec—surf,S (120)

Dans chaque zone, la quantité de chaleur échangée est donnée par :

de la surface d'échange au fluide de travail : Q, i = Ouri f,S,( art | -T)
de I'eau chaude a la surface d'échange: Q,_ P = Ol gt (T, eci ~ Vaurt, T, o) (121)

du fluide de travail a la calandre:QﬂfCaII Oy callScaI|( al. -T)

Avec :

1 1
= 122 = 123
surf —ft,i Rsurf Si 1 ( ) O(‘ec—sun‘ i Rsurf Si 1 ( )

2 Qg 2 Olec,i

o

Ou Ry est la résistance thermique de la surface d’échange. Qg q; €t Qo gy, SONt
respectivement les coefficients de transfert c6té fluide de travail et c6té eau chaude, dé-
terminés suivant les corrélations propres a chaque échangeur.

Les mémes coefficients d’échange sont appliqués pour le fluide de travail du c6té de la
calandre et du cété de la surface d’échange.

2.3. Discretisation temporelle et méthode de résolution

Le systéme construit ne nécessite alors plus qu’une résolution numérique dans le temps.
A cette fin, les dérivées sont approchées par un schéma aval explicite avec un pas de
discrétisation noté At suivant la méthode des différences finies. Le systéme d’équations
différentielles présenté dans les équations (106) a (120) est alors discrétisé et représenté
sous une forme matricielle de la fagon suivante :

AX™-X")=B (124)

Ou le vecteur X est un vecteur colonne de dimension 15 représentant chacune des variables
dynamiques dont on souhaite simuler le comportement, A est la matrice du systéme a résoudre
et B le second membre comportant, entre autres, les différents flux de masses et d’énergies
échangés entre les différentes zones du systéme. A chaque pas de temps t, les coefficients de
A et de B sont calculés a partir des données de X', puis le systeme matriciel est résolu pour

déterminer X'*+1,

xt:(Pt L}L |-t2 mlz m23 h Turfl Tsturf,z Tsurf3 hetzc,12 h;c,23 httecs Tcall TctaI,Z caIB) (125)
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Tableau 27. Valeurs des coefficients de la matrice A

ap3 1 ap_3 dh
fi = ALz{hs
a AL 6_,01 1 6pl 8h| b - AL dpg ra )dpl Pl 2 6h3
! 13Phl 2 oMy |, 2 =42\ YVgp dP 1dh .,
t2Pap
a, = A - dp _ dpl _
2 (Pl Pg) b3 = ALZ < dlf + (1 - )_ f2 = CsurfpsurfAsurf(Tsurfl - surflz)
as = A(pg - m) b4 = A(pg _m) f3 = Csu'rfpsurfAsurf(Tsuer - Tsurf23)
a, =M bs = —hy g1 = CsurfpsurfAsurf(Tsurflz - surf23)
as = hg be = _hg g2 = surfpsu'rfAsu'rf(Tsurf23 - Tsurf3)
L (R 5 ! = Tourrs
2 3 337 ah3 + p3 b7 = EAPLZ hl - surfpsurfAsurf(Tsurf23 - surf3)
P
1 . —
az; = CsurfpsurfAsurle bg = EAPL3 1 = Aecpec(hec,l - hec,lz)
ag = CsurfpsurfAsurfLZ c1 = ALz < aP I Ea_h_3 d_lf lp = Aecpec(hec,z - hec,23)
P
a9 = CsurfPsurfAsurLls C = A(p1h1 - Plhl) = Aecpec(hec,lz - hec,23)
A9 = EAecpeCLl 3 = A(l - V)(plhl - Pghg) j2 = Aecpec(hec,23 - hec,3)
1 op; —
a1 = EAecpecLZ d, = EALS ﬁ . ky = Aecpec(hec,23 - hec,S)
—(0p1 10dpy| o
= AL — -——| ==
az ! {hl (ap 20h,|, 9P .
Ay == AecPecls Ly = CecarpearAcar (Teair — Tean2)
2 n 1 _ah] 1
2P 9p
a3 = CeqipearAcarls d; = A(plhl - pghg) l, = CcalpcalAcal(TcalZ — Tearz3)
14 = CeaipcarAcarlz dy = A(pgh - mhﬁ) my = CearPeatAcat Teannz — Teaizs)
dplhl dp h _
a5 = CeaiPearAcarls e, = AL, ((1 Y) +7 dgp g-1 my = CearPearAcat(Teaizz — Teaiz)
b, = A(p_l - pl) € = A(pghg - ﬁhs) Ny = CearPearAca(Tearzs — Tears)

A chague pas de temps, la matrice doit étre reconstruite en considérant les nouvelles
valeurs des variables temporelles et en utilisant les équations d’état du fluide de travail et
du fluide caloporteur pour déterminer leurs propriétés qui sont nécessaires suivant les
formules indiquées dans le Tableau 27. Ces équations d’état sont fournies par la biblio-
théque Coolprop [47]. La résolution du systeme matriciel se fait ensuite simplement par
la méthode d’élimination de Gauss. En outre, la connaissance des variables a 1’instant t
étant nécessaire pour la construction de la matrice, un soin particulier doit étre apporté a
I’initialisation des variables. Afin d’assurer la stabilité des calculs, les différentes va-
riables sont systématique initialisée a partir d’un calcul en régime permanent qui permet
connaissant certains parametres prédéfinis de déterminer un jeu de données cohérentes
notamment en ce qui concerne notamment la taille initiale des différentes zones ou encore
les températures des parois de la surface d’échange.
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Chapitre 4 : Etude du comportement dynamique d’une centrale ETM

3. Confrontation du modele dynamique

d’échangeur propos¢ aux mesures
expérimentales du PAT ETM

3.1. PAT ETM en configuration EVAP1

3.1.1. Protocole opératoire

Afin de tester si le comportement dynamique obtenu par le modele présenté dans la
partie précédente permet de rendre compte de la réalité, un enregistrement du PAT ETM
lors d’une phase de transition entre deux points de fonctionnement est comparé aux résul-
tats d’une simulation. La période d’enregistrement est de 1 s. La configuration du banc
d’essai analysée ici comprend un évaporateur a tubes et calandre noyé (EVAP1) et un
condenseur a tubes lisses et calandre (COND1). Puisqu’il est admis que la dynamique
d’un cycle ETM est dirigée par les échangeurs de chaleur, seuls les échangeurs (évapora-
teur et condenseur) seront simulés et analysé dans ce paragraphe. Les conditions de fonc-
tionnement de 1’échangeur liées au fonctionnement du systéme complet du PAT ETM
suivantes sont prises en tant que données d’entrée pour la simulation :

e Température d’entrée de I’eau chaude
Débit de I’eau chaude
Température d’entrée de I’eau froide
Débit de I’eau froide
Débit de désurchauffe dans la pseudo-turbine
L’ouverture de la vanne de détente de la pseudo-turbine VRP (déterminant le
débit de vapeur)

A partir de ces informations, le modéle présenté permet de déterminer de facon dyna-
mique les puissances thermiques transférées dans les échangeurs, 1’évolution des pres-
sions et I’état du fluide de travail a leur sortie.

La Figure 134 fournit un apercu de 1’évolution des conditions de fonctionnement du
PAT ETM au cours de la période de fonctionnement étudiée ici. Le cas en question est un
enregistrement de 15 minutes pendant lequel la température d’entrée de 1’eau chaude passe
de 27,0 °C a 28,5 °C, avec une croissance rapide au milieu de 1’enregistrement de 0,8 °C
en moins de 3 minutes. La température de I’eau froide subit quant a elle des fluctuations
d’une amplitude de 0,5 °C et avec une période de 4 minutes. Ces oscillations sont dues a
la régulation de la PAC. Les débits d’eau et d’ammoniac peuvent étre considérés comme
constants sur cette période de test. Une augmentation du débit liquide ammoniac est ob-
servée au bout de 840 s. Cette action temporaire vise a rétablir le niveau du condenseur
qui avait atteint une valeur plus ¢élevée que la consigne souhaitée, mais elle n’impacte pas
la production de vapeur dans 1’évaporateur ni la puissance. En outre, la mesure du débit
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de vapeur présente un bruit bien plus prononcé que la mesure du débit liqguide en ammo-
niac. Enfin, le débit de desurchauffe, qui détermine le rendement isentropique de la
pseudo-turbine est relativement constant au cours de 1’enregistrement.

55

45

35

25

56
54

52

4,8

0,012

0,01
0,008
0,006

0,004

Figure 134. Conditions de fonctionnement de I'enregistrement du PAT ETM en phase transitoire
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Afin de ne pas perturber la simulation avec des valeurs de débit bruitées sur la vapeur,
nous avons choisi de prendre en entrée des simulations, non pas les mesures directes du
débit, mais plutdt 1’indication du taux d’ouverture de la vanne de détente VRP de la
pseudo-turbine. En effet, les nombreux essais en régime permanent realisés sur le PAT
ETM ont permis d’établir une relation précise entre le taux d’ouverture de la VRP, 1’écart

de pression a ses bornes et le débit d’ammoniac circulant :
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0,0008 T
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Figure 135. Relation entre le taux d’ouverture de la VRP et le Kv de calcul

0= K 3 Tap P J AP (128)

Ou m est le débit de vapeur traversant la VRP, p(T P ) est la masse volumique

evap?! ' cond
de la vapeur calculée a la pression du condenseur et a la température mesurée en sortie
d’évaporateur, AP est la différence de pression aux bornes de la VRP et K, est la carac-
téristique de la vanne, dépendant de son ouverture.

La Figure 135 montre I’évolution du K, mesuré de la VRP lors d’essais en régime

permanent en fonction de I’ouverture de la VRP. 116 points en régime permanent ont été
exploités pour réaliser cette courbe, parmi lesquels 97 correspondent a des ouvertures de
vanne comprises entre 40 et 80 %. Si les valeurs sont dispersées pour de grandes ouver-
tures de vannes, la relation est linéaire pour des ouvertures dans 1’intervalle principal de
fonctionnement (40-80 %). Une équation de corrélation a pu étre établie avec une erreur
quadratique moyenne de 3 % (x étant le taux d’ouverture de la VRP exprimé en pourcen-
tage) :

K,=9,110°x-3,0.10" (129)

La Figure 136 montre alors 1’évolution de 1’ouverture de la VRP au cours de I’enregis-
trement considéré ici. Cette variable évolue tres peu, avec un léger ajustement de 64 % a
63 % a 12h59. Le calcul utilisera donc cette valeur d’ouverture de vanne, la différence de
pression entre les deux échangeurs et la masse volumique calculée de 1’ammoniac pour
déterminer le débit de vapeur sortant de 1’évaporateur. Ces informations combinées au
débit de désurchauffe mesuré permettront de fournir 1’état de I’ammoniac a I’entrée du

70 — Ouverture de vanne (%)
65 1
60 +

55 +

] Temps (S)
50 } } } } } f f f
0 100 200 300 400 500 600 700 800

Figure 136. Evolution de I'ouverture de la vanne VRP au cours de I'enregsitrement étudié
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condenseur. Pour le débit liquide, le simulateur consideérera ici une régulation parfaite qui
impose a tout instant un debit liquide égal au débit vapeur afin de conserver les niveaux
d’ammoniac dans les échangeurs.

Le Tableau 28 rassemble I’ensemble des paramétres nécessaires pour réaliser la simu-
lation : les caractéristiques géométriques des échangeurs, les quantités de fluides et de
solides présents, les propriétés des matériaux employés.

3.2.2. Résultats et interprétation

La Figure 137 montre le débit de vapeur d’ammoniac simulé a partir de 1’ouverture de
la VRP et des pressions obtenues par le calcul en comparaison du debit réel mesuré. On
observe une tres bonne concordance avec un écart quadratique moyen de 2,7 %.

Tableau 28. Liste des paramétres pour la simulation dynamique de ’EVAPI

Parameétre

Valeur

Parametre

Valeur

Evaporateur (Coté eau)

Condenseur (C6té eau)

Corrélation d’échange

Petukhov-Popov

Corrélation d’échange

Petukhov-Popov

Volume d’eau dans les tubes 166 L Volume d’eau dans les tubes 269 L
Evaporateur (Cété ammoniac) Condenseur (C6té ammoniac)

Corrélation d’échange zone 1 Zukauskas Corrélation d’échange zone 1 /
Corrélation d’échange zone 2 Stephan-Preusser Corrélation d’échange zone 2 Kern
Corrélation d’échange zone 3 Zukauskas Corrélation d’échange zone 3 Zukauskas
Volume d’ammoniac 268 L Volume d’ammoniac 862 L
Taux de vide 0,665 Taux de vide 0,665

Evaporateur (Surface d’échange : titane)

Condenseur (Surface d’échange : titane)

Masse totale

Capacité calorifique
Masse volumique
Conductivité thermique

204 kg Masse linéique 126 kg

520 J.K1kg?! Capacité calorifique 520 J.K1 kg
4510 kg.m™3 Masse volumique 4510 kg.m3
16.4 W.mLK?!  Conductivité thermique 16.4 W.miK?

Surface d’échange (c6té ammoniac) 66,1 m?

Surface d’échange (c6té ammoniac)

40.8 m?

Evaporateur (Calandre : acier)

Condenseur (Calandre : acier)

Masse totale

Capacité calorifique
Masse volumique
Conductivité thermique

1471 kg Masse totale 814 kg

470 J.K1kg? Capacité calorifique 470 J.K* kgt
7800 kg.m® Masse volumique 7800 kg.m3
50 W.m1.K? Conductivité thermique 50 W.m1.K?
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Figure 138. Comparaison du fonctionnement réel et simulé de I'évaporateur

Les principales variables dynamiques indiquant le fonctionnement de 1’évaporateur
sont présentées en Figure 138 : la température de sortie de 1’eau chaude, la pression du
coté de I’ammoniac, la puissance totale échangée et la proportion des différentes zones de
I’échange issues de la simulation. La température de sortie de 1’eau simulée reste tres
fidele a la sortie de I’eau mesurée, en particulier sur la pente la plus grande ou 1’on observe
que les variations mesurées et simulées sont simultanées : cela montre que le temps de
parcours de ’eau dans 1’échangeur et 1’impact de ’inertie des différents éléments de
1I’échangeur sur la température de I’eau pris en compte par le modele permettent de rendre
compte du comportement réel du PAT ETM. La Figure 139 met en avant le retard que
présente 1’évolution de la température de 1’eau en sortie d’évaporateur par rapport a la
température d’entrée en repérant les extrema locaux des courbes. La température de sortie
de I’eau présente un retard de 1’ordre de 10 a 12 s, que 1’on retrouve sur les simulations.
En ce qui concerne la pression (Figure 138), un léger décalage est présent entre les deux
courbes au début de I’enregistrement, qui semble se réduire apres le saut de température
de I’eau chaude : en effet, I’écart quadratique moyen entre simulation et mesure est de 50
mbar sur les 5 premieres minutes de I’enregistrement contre 19 mbar sur I’enregistrement
complet. Néanmoins, ce décalage reste tres léger au vu de la précision des capteurs et doit
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Figure 139. Retard des changements de sens de variation de la tempérture de sortie de I'eau chaude par
rapport a la température de sortie de I'eau froide

étre di aux imprécisions des corrélations d’échange identifiées en régime permanent. Le
comportement dynamique est cela dit bien retranscrit par le modele, puisque les évolutions
des courbes réelles et simulées sont simultanées. Une analyse similaire a celle de la Figure
139 montre que le retard des variations de pression sur les variations de température de
I’eau chaude entrant dans le GV est, au méme titre que la température de sortie de I’eau,
de ’ordre de grandeur d’une dizaine de secondes. Cette cohérence se retrouve dans la
Figure 138 sur les courbes de puissance instantanée regue par 1’eau chaude dans 1’évapo-
rateur. Les variations de puissance sont synchrones entre la mesure et la simulation, ce
qui se traduit par un écart quadratique moyen tres faible de seulement 1,4 % pour un
modele qui n’a été calibré qu’en régime permanent. Par ailleurs, la part de la surface
d’échange employée pour chacune des trois zones définies visible en Figure 138 rejoint
les résultats du Chapitre 3, qui annoncent que méme si les zones diphasiques représentent
une part tres faible de la quantité totale de chaleur échangée, elles occupent une part non
négligeable de la surface d’échange. En outre, les proportions des différentes zones va-
rient peu lors du changement de température d’eau : lors de I’augmentation de température
brutale entre 12h56 et 12h59, la proportion dédiée a 1’échange diphasique passe de 66 %
a 64 %.

La Figure 140 permet de mener une analyse similaire a celle qui vient d’étre appliquée
a I’évaporateur pour le condenseur. La aussi, la température de sortie de 1’eau froide si-
mulée présente un profil en phase avec la courbe mesurée. L’écart est de 1’ordre du
dixieme de degreé. Les pressions sont elles aussi en phase avec un écart de 50 mbar envi-
ron. Cet écart est ici clairement un écart systématique qui reste constant sur la durée de
I’enregistrement considéré. Cela se traduit par le fait que la corrélation d’échange em-
ployée surestime le coefficient d’échange de 1’échangeur au point de fonctionnement con-
sidéré : par conséquent, a méme puissance, la différence de température entre les deux
fluides dans 1’échangeur est réduite dans la simulation et la pression de condensation est
Iégerement plus basse. Cet effet est cependant tres limité puisque les écarts observés sont
proches de I’incertitude de la mesure qui est de 32 mbar. Enfin, concernant la part de la
surface dédiée a chaque zone du modéle MBM pour le condenseur, 97 % de la surface
d’échange est attribuée a 1’échange diphasique. Ce constat vient du fait que I’ammoniac
entre a 1’¢état diphasique dans le condenseur, ce qui implique 1’absence de zone pour re-
froidir la vapeur avec la condensation (L1 = 0) et que le fait qu’aucun tube ne soit noyé
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Figure 140. Comparaison du fonctionnement réel et simulé du condenseur

dans les conditions de fonctionnement présentée ici. Le seul sous-refroidissement qui peut
avoir lieu est donc celui qui se produit sur le film ruisselant.

3.2. PAT ETM en configuration EVAP6

3.2.1. Protocole opératoire

Il a été montré au paragraphe précédent que le modéle proposé permet de bien rendre
compte du comportement dynamique du PAT ETM lorsque celui-ci fonctionne en confi-
guration EVAP1 lors d’une phase transitoire entre deux essais. Nous allons ici analyser la
réponse dynamique expérimentale et simulée de 1’évaporateur EVAP6 a une sollicitation
beaucoup plus brutale : une augmentation de débit d’eau chaude de 15,0 kg/s a 23,5 kg/s,
soit une augmentation de 57 % du débit du caloporteur en seulement 11 secondes. L’éva-
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porateur en place ici est a tubes lisses noyés, tout comme I’EVAP1L, mais avec une géo-
meétrie différente : 1’évaporateur est vertical avec 7 passes de tubes pour 1’cau chaude. Le
détail de la géométrie de ’EVAP6 est présenté au Chapitre 3.

L’objectif étant ici de valider le modele de fonctionnement dynamique de I’évaporateur
EVAPG ; seul ce dernier sera simulé et analysé dans ce paragraphe. Les conditions de
fonctionnement suivantes de 1’échangeur sont prises en tant que données d’entrée pour la
simulation :

e Température d’entrée de I’eau chaude

e D¢ébit de I’eau chaude

e Température d’entrée de ’ammoniac liquide dans 1’évaporateur
e L’ouverture de la vanne de détente de la pseudo-turbine VRP

e La pression du condenseur

Les deux derniéres variables, I’ouverture de vanne ainsi que la pression du condenseur,
permettent de déterminer le débit de vapeur de I’ammoniac a partir de la relation (128) et
de la pression simulée de 1’évaporateur. Le modéle permet alors de calculer de fagon dy-
namique les puissances thermiques transférées dans chaque zone de I’échangeur, 1’évolu-
tion de la pression et I’état du fluide de travail et de I’eau chaude a la sortie.

L’EVAP6 permet notamment de fonctionner avec de forts taux de recirculation via
deux pompes (PdR1 et PdR2) et un déversement de 1’ammoniac liquide derriére deux
masques. Néanmoins, ce type de fonctionnement conduit a obtenir, en haut de 1’échan-
geur, un fluide avec un faible titre en vapeur avant le débordement qui sépare le liquide
du gaz. Cela permet de faire varier efficacement les conditions souhaitées sur une passe
de tube en régime permanent, mais ne permet pas de valider le modéle a trois zones décrit
ici. Aussi, I’enregistrement présenté se fait sans recirculation, avec une partie des tubes
de I’évaporateur qui ne sont pas noyés : seuls de ’ammoniac a 1’état de vapeur est au
contact des tubes du haut.

La Figure 134 montre 1’évolution des conditions de fonctionnement du PAT ETM lors
du transitoire étudié ici au cours d’un enregistrement d’une durée totale de 24 min. Au
début de I’enregistrement, 1’échangeur fonctionne en régime permanent. A t1 = 300 s, la
vanne de bridage VRQ1 (ZB01012, cf. Chapitre 2) en aval de la pompe d’eau chaude,
initialement a 36 % d’ouverture, est ouverte a 100 % brutalement, provoquant I’augmen-
tation de débit désirée. Les conséquences de cette variation sont une amélioration des
coefficients d’échange de 1’eau a I’intérieur des tubes ainsi qu’une modification du profil
des températures (température de sortie plus proche de la température d’entrée) : ces deux
phénomeénes ont tendance a améliorer le fonctionnement de 1’échangeur. Sur une centrale
ETM réelle, cet échelon aurait conduit a une augmentation de la puissance de 1’échangeur
et donc de la turbine. Néanmoins, dans notre cas, la variation du débit d’eau a également
une influence sur le fonctionnement de la PAC, qui ne parviendrait pas a maintenir la
température de 1’eau sans modifier la puissance des compresseurs. Le pilotage des com-
presseurs étant manuel, réguler la PAC pour maintenir la puissance de production de
chaud et de froid identique a la puissance appelée sur ZP n’est pas possible. Aussi, nous
observons une diminution de la température de 1’eau chaude et une augmentation de la
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température de I’eau froide a un temps t2 = 340 s, soit 40 s apres 1’échelon de débit, liée
a un defaut de puissance de la PAC. La chute de température de 1’eau chaude est ensuite
rattrapée par une diminution de la fréquence du condenseur-évaporatif : cette température
remonte a partir de t3 = 389 s pour revenir a une valeur stable a environ t4 = 630s.
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La température de I’eau froide est elle aussi perturbée et subit une rampe montante a
partir de t> = 340 s avec une pente de 0,5 °C en 6 min. Cette variation de température
provoque une augmentation de la pression du condenseur de 0,18 bar. Le débit d’ammo-
niac en phase vapeur est quant a lui relativement stable au cours de 1’enregistrement. La
vanne VRP est restée avec une ouverture constante de 52 % tout au long de 1’essai. Le
débit liquide a en revanche subit des variations liées a un pilotage manuel de la vanne
VRN : la vanne est 1égérement fermée aprés 1’échelon de débit puis rouverte pour atteindre
finalement une nouvelle valeur stable a t = 470 s. Cette evolution du débit liquide in-
fluence les niveaux d’ammoniac dans les échangeurs. La charge diminue dans le GV et
augmente dans le condenseur. Néanmoins, ce transfert d’ammoniac reste faible. Le niveau
dans le condenseur est inférieur a 35 %, ce qui signifie que le niveau de liquide reste dans
le réservoir sous la calandre et qu’aucun tube du condenseur n’est noyé. Le fonctionne-
ment global de ’EVAP6 n’est donc pas ou peu affecté par ce transfert de masse, d’autant
plus que la charge supplémentaire admise dans le condenseur provient majoritairement
des jambes de recirculation de ’EVAP6 et non pas de la zone d’échange.

Le Tableau 29 présente toutes les caractéristiques utiles pour la simulation dynamique
de 1I’échangeur EVAPG, en particulier les masses et caractéristiques des différents maté-
riaux mis en jeu ainsi que les corrélations d’échanges employées dans le modéle. Ces
informations viennent compléter les sections de passage des fluides et les surfaces
d’échange fournies au Chapitre 3. Il est a noter qu’EVAPG est tres particulier dans le sens
ou la plus grande partie de sa masse en eau est situé dans les 8 boites a eau situées en
amont et en aval des 7 passes de tubes. Ce déséquilibre est accentué par la présence d’in-
serts dans les tubes pour la configuration étudiée ici (EVAP6.1). Par ailleurs, le modéle
de calcul présenté au paragraphe 2.2 ne tient pas compte de I’inertie du matériau des boites
a eaux ni de I’inertie des inserts, mais uniquement des tubes et de la calandre. Si cette

Tableau 29. Liste des paramétres pour la simulation dynamique de ’EVAP6

Paramétre Valeur

Coté eau

Corrélation d’échange Dittus-Boelter recalé avec les inserts (cf. Chapitre 3)
Volume d’eau dans les tubes 28 L

Volume d’eau dans les boltes a eau 491 L

Volume d’eau majoré pour la simulation 1296 L

Coté ammoniac

Corrélation d’échange zone 1 Zukauskas
Corrélation d’échange zone 2 Fernandez-Seara
Corrélation d’échange zone 3 Zukauskas
Volume d’ammoniac dans la zone d’échange 83 L

Taux de vide moyen de la zone diphasique 0,665

Surface d’échange : titane

Masse totale 73 kg

Capacité calorifique 520 J.K1kg?
Masse volumique 4510 kg.m™3
Conductivité thermique 16.4 W.m1K?
Surface d’échange (c6té ammoniac) 66,1 m?
Calandre : acier

Masse totale 1602 kg
Capacité calorifique 470 J.K1kg?
Masse volumique 7800 kg.m™3
Conductivité thermique 50 W.m1.K?
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hypothése reste vraisemblable pour un échangeur horizontal classique, elle ne 1’est plus
pour EVAP6. Afin d’en tenir compte, le volume total d’eau est majoré pour prendre en
compte I’inertie du contenant.

Les corrélations d’échange utilisées ici sont les mémes que celles employées au Cha-
pitre 3, notamment gréce aux résultats obtenus sur les essais supplémentaires en fonction-
nement sans recirculation, comme c’est le cas ici. En effet, un fonctionnement avec de
forts taux de recirculation tel que réalisé pour la recherche des coefficients de transferts
locaux ameéne a des titres en vapeur moyen nettement inférieur a celui que I’on rencontre
ici sur I’ensemble de la zone de transfert diphasique et ne correspond pas au fonctionne-
ment d’un échangeur a trois zones.

3.2.2. Résultats et interprétation

L’état du fonctionnement du banc d’essai et la nature de la perturbation générée étant
désormais connus, nous allons maintenant ¢tudier la réponse de 1’évaporateur a cet éche-
lon de débit d’eau chaude. La Figure 142 représente le débit d’ammoniac, la température
de I’eau en sortie d’évaporateur, la pression du GV et le flux thermique global déterminés
a partir des mesures du PAT ETM et a partir de la simulation. La part de la surface
d’échange dédiée a chaque zone du modéle est également représentée.

La température de 1’eau chaude mesurée en sortie, d’évaporateur s’avere présenter un
retard légérement plus important que celui obtenu par la simulation au début de la pertur-
bation, qui présente des perturbations un peu plus marquées pendant la minute qui suit
1I’échelon de débit. Néanmoins, les évolutions expérimentales et simulées sont ensuite tres
cohérentes avec un écart quadratique moyen de 0,14 °C. En outre, il est intéressant de
noter que, dans la mesure comme dans la simulation, la température de sortie de 1’eau
réagit avant la température d’entrée qui ne commence a étre modifiée que 40 s apres
I’¢échelon de débit, du fait de 1’inertie de la PAC et de la bouteille de découplage.

La réponse de 1’évaporateur en termes de variation de pression du coté de I’ammoniac
est également bien reproduite par la simulation : la pression et donc la température de
changement d’état de I’ammoniac ont le méme profil que celles obtenues a partir des me-
sures, avec un écart quadratique moyen de 68 mbar. Un écart est toutefois observé sur les
plateaux de pression a la fin des enregistrements entre simulation et expérience. Cet écart
est dii aux imprécisions inhérentes aux corrélations d’échanges empiriques employées et
reste ici tout a fait acceptable.

Les évolutions du débit de vapeur produite sont également concordantes avec les me-
sures, les perturbations observées sur le débit liquide étant liées uniquement a une mani-
pulation de la VRN par 1’opérateur. En ce qui concerne les puissances observées en con-
sidérant le bilan entre I’entrée et la sortie de 1’eau chaude, le modéle est la-aussi cohérent
avec les mesures avec une erreur inférieure a 4 %. Cette puissance ne représente pas uni-
quement un flux de chaleur a travers le GV mais également la variation temporelle de
I’énergie interne de I’eau. Le flux de chaleur traversant la surface d’échange déterminée
par le modeéle est également représenté sur la Figure 142 afin de fournir un meilleur apercu
des effets dynamiques sur le bilan de 1’eau instantanée. Finalement, le flux thermique de
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Figure 142. Réponse expérimentale et simulée de 1’évaporateur EVAP6 a 1’échelon de débit d’eau
chaude

I’évaporateur varie assez peu au cours de cet enregistrement : 278 kW a I’état initial et
292 kW a I’état final, soit 5 % d’écart. Il faut cependant dire que 1’augmentation du débit
de I’eau a ici provoqué également une diminution de la température de 1’eau chaude ainsi
qu’une augmentation de la température de 1’eau froide du fait du fonctionnement de la
PAC, ce qui a contribué a réduire la réponse en puissance du systéme.

Enfin, les proportions de la surface d’échange dédiées a chacune des trois zones du
transfert sont également représentées dans la Figure 142. La distinction de ces différentes
zones est au cceur de la méthode MBM employée ici. Sur EVAPG, il est possible de vérifier
de facon expérimentale cette répartition des surfaces d’échange dans chaque zone, puisque
des capteurs de température sont présents du c6té ammoniac entre chaque passe de tubes,
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Figure 143. Mesures des températures de I'ammoniac dans I'EVAP6 aux bornes de chaque passe de
tubes

dans des doigts de gant. La Figure 143 représente les mesures obtenues a I’instant initial
et a la fin du transitoire. Tout d’abord, ces mesures montrent une augmentation de la tem-
pérature sur la passe du bas, puis une légere diminution de la température liée a la pression
statique qui diminue au fur et a mesure de ’ascension du fluide dans le GV, suivi enfin
par une derniére augmentation de la température. Ces évolutions représentent les trois
zones du transfert. Tout d’abord, la réchauffe a lieu uniquement dans la passe du bas.
Cette réchauffe représente donc moins de 1/7 de la surface totale d’échange, soit 14,3 %.
Cela concorde avec le modéle qui indique une proportion de 12,6 % pour la réchauffe.
L’évaporation ensuite, pendant laquelle la température ne dépend que de la pression de
changement d’état, a lieu dans les passes de tubes 6 ; 5 et 4 (3/7 soit environ 43 % de la
surface d’échange), ce qui concorde 1a encore avec la valeur de 43,7 % fournie par le
modéle. En outre, le modéle prédit une diminution de la surface d’échange dédiée a I’éva-
poration au cours du transitoire, qui s’accompagne d’une augmentation de la part liée a la
réchauffe du liquide. L’augmentation de la surface dédiée a la réchauffe n’est pas direc-
tement vérifiable par les mesures de température du c6té de I’ammoniac, car la tempéra-
ture mesurée a la fin de la passe du bas est déja saturée. En revanche, une diminution
globale du niveau du front liquide-vapeur semble correspondre avec les tendances obser-
vées en interpolant les profils de températures de I’ammoniac dans ’EVAP6, comme le
montre la Figure 143. Les évolutions des dimensions des trois zones du modeéle ici sem-
blent plus faibles que celle déterminées par le modele : la mesure indique une diminution
de presque 1 % de I’interface liquide-vapeur tandis que le calcul nous donne une diminu-
tion de 3%. La tendance est néanmoins bien retranscrite et I’€cart est certainement dii aux
imprécisions de la détection de la frontiére entre les zones par interpolation entre les me-
sures entre chaque passe.

Finalement, il ressort de cette analyse que le modéle dynamique proposé reste tout a
fait cohérent avec le comportement transitoire expérimental observé sur le banc d’essali,
y compris pour 1’évaporateur EVAP6 qui dispose d’une géométrie trés singuliére, mais
qui a permis de vérifier la cohérence de certaines informations qui ne sont pas disponibles
sur les autres échangeurs testés, telles que la répartition des différentes zones d’échange.
La comparaison qui vient d’étre menée entre des résultats de simulation et des mesures
dynamiques sur plusieurs types d’échangeur montre donc que le modele MBM permet, au
moins pour une installation a 1’échelle du PAT ETM, de rendre compte de maniére tres
fiable du comportement transitoire des échangeurs de chaleur. Les variations de pression,
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de température peuvent étre déterminées par la simulation avec une marge d’erreur infé-
rieure a 5 %. Le modele présenté peut donc étre utilisé pour déterminer de fagcon numé-
rique la réponse d’un systéme ETM a des variations des différents parametres de fonc-
tionnement.

4. Etude de la dynamique et de la pilotabilité
globale d’une centrale ETM

4.1. Construction d’un outil de simulation dynamique d’un systeme global
ETM

Le paragraphe précédent présente la construction d’un modele permettant de décrire le
comportement dynamique des échangeurs de chaleur d’une centrale ETM. Nous allons
maintenant tenter d’étudier le comportement dynamique d’un cycle ETM au complet,
comme celui présenté en Figure 144. Ce cycle comporte quatre éléments principaux : un
évaporateur (E), un condenseur (C), une pompe (P) et une turbine (T). Comme cela a déja
établi dans la littérature, ce sont les échangeurs de chaleur, par leur forte inertie comparée
aux autres éléments, qui pilotent les comportements transitoire des cycles ORC
[28,31,33,34]. Le modeéle employé pour la pompe et la turbine peut donc étre un modele
quasi statique : la réponse dynamique de ces éléments est supposée instantanée dans le
sens ou leur comportement est calculé comme une succession d’états d’équilibres face aux
sollicitations sans chercher a déterminer le temps mis pour atteindre ces états d’équilibres.
L’objectif de ce paragraphe est alors de présenter les modeles employés et de présenter la
facon dont les différents éléments du cycle interagissent dans le modéle.

T

Figure 144. Schémas du cycle ORC complet utilisé pour les simulations dynamiques
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4.1.1. Les échangeurs de chaleur

Le mode¢le d’évaporateur employé est un modéle a trois zones tel que décrit au para-
graphe précédent : chauffage, évaporation et surchauffe. La présence de ces trois zones
est nécessaire en fonctionnement nominal. En effet, le liquide provenant de la pompe sera
systématiquement sous-refroidi. La surchauffe, méme si elle est tres faible, doit néan-
moins exister pour s’assurer de ne pas envoyer de liquide dans la turbine : une sortie de
I’échangeur a 1’état diphasique signifierait un effet « coup de liquide » vers la turbine qui
n’est pas souhaitable. Dans la pratique, si du liquide est toujours présent en sortie d’éva-
porateur, il sera capturé dans un séparateur puis renvoyer au GV, créant ainsi une recir-
culation dans I’échangeur. Il n’y aura donc que de la vapeur qui ira vers la turbine. Ainsi,
I’évaporateur sera modélisé systématiquement avec trois zones, méme si la zone de sur-
chauffe est trés faible car la sortie vapeur se fait quasiment a saturation. Dans chaque
zone, les coefficients de transfert coté eau et c6té ammoniac sont déterminés par des cor-
rélations empiriques appropriées qui ont été identifiée au chapitre 3.

Le modéle du condenseur est obtenu de fagon similaire a celui de I’évaporateur en
utilisant le modeéle a frontiéres mobiles pour les zones de désurchauffe (le gaz est refroidi
jusqu’a saturation), de condensation et de sous-refroidissement (le liquide saturé est re-
froidi et s’¢loigne de la saturation). La premicre zone peut exister ou non suivant I’état du
fluide en sortie de la turbine. En effet, des gouttelettes peuvent se former pendant la dé-
tente, le fluide sort de la turbine diphasique et la phase de désurchauffe n’a pas licu d’étre.
En particulier pour I’ammoniac, qui est un fluide mouillé, et pour une application ETM
ou une surchauffe élevée a I’évaporateur n’est pas souhaitable, la sortie de la turbine se
fera systématiquement sous la courbe de saturation en fonctionnement nominal. Ce n’est
qu’éventuellement pendant les phases de démarrage, ou la turbine peut étre bypassée dans
un premier temps, que 1’on pourra envoyer de la vapeur seche dans le condenseur. Pour
pouvoir gérer le passage d’un cas a 1’autre, deux modéeles de condenseurs ont été dévelop-
pés : un a trois zones et un a deux zones. Le passage de ’un a 1’autre se fait de fagcon
numérique a I’aide d’un test sur 1’état du fluide a ’entrée du condenseur.

4.1.2. La pompe du fluide de travail

Comme les transitoires de la pompe sont beaucoup plus rapides que ceux des échan-
geurs, un modele statique est utilisé pour ce composant. Le débit liquide circulant dans la
pompe est alors donné par :

rhpompe = nv cylpew (6)

Ou 7, est le rendement volumétrique, ch, le volume du cylindre, p, la masse volu-
mique du liquide a I’entrée de la pompe et @ la fréquence de rotation de la pompe. Ce
débit liquide doit étre régulé afin de maintenir le niveau d’ammoniac dans le condenseur.
En effet, si le débit liquide est supérieur au débit vapeur circulant dans la turbine, le con-
denseur va se vider au profit de I’évaporateur et inversement. Le débit vapeur étant imposé
par le fonctionnement de la turbine, il est impératif de munir la pompe du fluide de travail
d’un variateur de fréquence afin de pouvoir réguler le débit sans passer par une vanne de
bridage, qui imposerait des consommations d’énergie plus importantes de la pompe. Le
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modele considérera donc que la fréquence de rotation de la pompe sera régulée pour main-
tenir, méme pendant les transitoires, le niveau d’ammoniac dans les échangeurs.

Outre le comportement hydraulique de la pompe, il est ici également nécessaire de faire
un bilan énergétique afin de déterminer complétement 1’état de I’ammoniac a 1’entrée de
I’évaporateur. La variation d’enthalpie dans la pompe est alors donnée gréace a la défini-
tion du rendement isentropique :

n — Ah;)sompe (7)
pompe Ah

pompe

Ou Ahipsompe est la variation d’enthalpie dans la pompe dans le cas d’une transformation

isentropique et Ahpompe est la variation d’enthalpie réelle dans la pompe. La connaissance
des pressions dans les deux échangeurs et de la température du fluide de travail liquide a

I’entrée de la pompe permet donc a chaque instant de calculer le débit de la pompe et la
température du liquide en sortie de pompe, qui ira a I’évaporateur.

4.1.3. La turbine

De la méme facon, les transitoires de la turbine sont supposés étre suffisamment courts
pour étre négligés. Le débit de vapeur circulant dans la turbine s’exprime alors par :

n"]turb = Cvpe F)turb,e - Pcond (8)

Afin de permettre une régulation rapide de la puissance d’un systéme ETM, une vanne
de détente (notée V sur la Figure 144) peut-étre placée en amont de la turbine. Cette vanne
va permettre de réguler la pression a I’entrée de la turbine Pwrb,e, qui Sera ainsi intermé-
diaire entre celle de I’évaporateur et celle du condenseur, et donc le débit vapeur. La vanne
de détente étant isenthalpe, cette derniére pourra étre utilisée pour diminuer le débit total
de fluide de travail circulant et donc la puissance totale transférée. Le rendement de la
turbine pourra néanmoins étre grandement affecté, si les pressions et débits obtenus s’éloi-
gnent trop des conditions nominales de fonctionnement de la turbine, suivant la courbe
caractéristique de fonctionnement de la turbine. L’utilisation de cette vanne devra donc
se limiter a des moments ou la modulation de la puissance du cycle ETM est nécessaire
pour assurer la stabilité du réseau. En fonctionnement nominal, cette vanne reste ouverte
pour maintenir une différence de pression maximale aux bornes de la turbine et nous avons
Pturb,e = Pevap-

Comme pour la pompe, la variation d’enthalpie subie par le fluide de travail dans la
turbine s’exprime par son rendement isentropique :

Ah,,,
Ll 9
Ahg ®)

turb

nturb =

Cette relation permet de déterminer 1’état du fluide en sortie de turbine, en particulier,
son titre en vapeur.
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4.2. Réponse du systeme a un échelon de débit d’ammoniac

Le modéle présenté dans la partie précédente est utilisé pour déterminer un premier
ordre de grandeur du temps de réponse d’une centrale ETM. Les paramétres utilisés pour
la simulation sont ceux issus du PAT ETM. L’évaporateur est du type tubes et calandre
(EVAP1) ainsi que le condenseur (CONDI1). Le fluide de travail est ’ammoniac (R717).
Les caractéristiques de la pompe et de la turbine sont listées dans le Tableau 30. Les
hypotheses sur les échangeurs de chaleur sont les mémes que celles présentées dans le
Tableau 28 du paragraphe 3.1. Dans ce paragraphe, une centrale ETM compléte sera si-
mulée, y compris la turbine, a la méme échelle de fonctionnement que le PAT ETM. En
particulier, les coefficients de transfert seront dépendant des paramétres de fonctionne-
ment du cycle et sont déterminés par les correlations d’échange suivantes :

e FEau a I’intérieur des tubes (condenseur et évaporateur) : Petukhov et Popov,
varie principalement en fonction de la vitesse d’écoulement qui influence le
nombre de Reynolds

e Ammoniac monophasique a I’extérieur des tubes (condenseur et évaporateur) :
Zukauskas, varie principalement en fonction des vitesses d’écoulement et de la
masse volumique du fluide (liquide ou gaz)

e Ammoniac ébullition dans 1’évaporateur : Stephan et Preusser, dépend de la
densité surfacique du flux thermique et de la pression

e Ammoniac condensation dans le condenseur : Kern, dépend de la pression.

La simulation consiste a considérer un cycle ORC initialement en fonctionnement en
régime permanent qui va subir a un temps t = 300 s une modification de 1’écoulement du
fluide de travail (I’ammoniac) par la fermeture partieclle d’une vanne de détente que 1’on
supposerait située en amont de la turbine. Les valeurs des variables lors du fonctionnement
initial en régime permanent sont fournies dans le Tableau 31. Apres 300 s, la fréquence
de rotation de la pompe est diminuée de 30 %. Le débit d’ammoniac subit donc un échelon
descendant de débit allant de 0.338 kg/s a 0.227 kg/s. La vanne de détente assure que le
débit liquide sera toujours égal au débit vapeur d’ammoniac. Les températures et débits
des sources (eau chaude et froide) restent constants.

Tableau 30 : Paramétres d’entrée utilisés pour les simulations

Paramétre Valeur Paramétre Valeur
Pompe Turbine
Rendement volumétrique 0.6 Coefficient d’écoulement C, 1.617x10% m?
Volume du cylindre 1.80x10° m3 Rendement isentropique 0.8
Rendement isentropique 0.8

Tableau 31 : Valeurs initiales de fonctionnement en régime permanent
Paramétre Valeur Paramétre Valeur
Evaporateur (Coté eau) Condenseur (Cété eau)
Débit d’eau 40 kgls Débit d’eau 30 kg/s
Température entrée eau 28 °C Température entrée eau 5°C
Température sortie eau 26.23 °C Température sortie eau 7.43°C
Evaporateur (Cété ammoniac) Condenseur (Cété ammoniac)
Débit d’ammoniac 0.338 kg/s Débit d’ammoniac 0.338 kg/s
Température d’entrée 9.39°C Température d’entrée 10.21 °C
Température de sortie 21.86 °C Température de sortie 9.30°C
Pression 9.02 bar Pression 6.20 bar
Pompe
Fréquence de rotation 50 Hz
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Figure 145. Evolution dynamique des variables simulées concernant 1’évaporateur

La Figure 145 présente les évolutions des différentes variables au cours de la simula-
tion. Le temps de réponse de la maquette en termes de puissance, de pression et de tem-
pérature est relativement faible. Apres 2 minutes, un nouveau régime permanent est at-
teint. La taille des différentes zones de 1’évaporateur ne subit pas d’importantes
modifications, mais la zone d’évaporation augmente légérement en proportion par rapport
aux deux autres, apres une légere réduction de cette zone qui n’a duré que le temps du
transitoire. La réduction du débit d’ammoniac s’accompagne d’une augmentation de la
pression et d’une réduction des écarts de température de I’eau le long de 1’échangeur. Le
transfert thermique peut donc étre réalisé avec un plus faible écart de température entre
I’ammoniac et 1’eau. La Figure 146 nous montre des courbes similaires a celles de la
Figure 145 mais pour des variables qui concernent le condenseur. Le profil obtenu sur cet
¢changeur est similaire au précédent dans le sens ou la pression diminue, réduisant 1’écart
de température entre I’ammoniac qui se condense et 1’eau froide. Nous observons la aussi
une réduction de la zone diphasique de 1’échange suivi par une légere augmentation.
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Figure 147. Puissances instantannés lors du transitoire avec échelon de débit d’ammoniac

La Figure 147 montre alors les principaux flux énergétiques au cours de la simulation.
La puissance de la turbine subit d’abord une brusque diminution qui suit la baisse du débit,
avant de remonter progressivement vers un palier. Ce comportement s’explique par le fait
que la pression dans I’évaporateur augmente tandis que celle dans le condenseur diminue.
Le pincement des échangeurs diminue donc et le cycle voit sa surface augmentée dans un
digramme T-s en se rapprochant des températures des sources. Lorsque les échangeurs
entrent en régime, leur efficacité ainsi que le rendement du cycle augmentent, ce qui ex-
plique cette remontée de la puissance apres la chute brusque liée a la fermeture partielle
de la vanne de bridage en amont de la turbine qui réduit 1’écart de pression aux bornes de
cette derniére tout en réduisant le débit d’ammoniac la traversant.

Pour chaque variable x, le temps de réponse trep pris lors d’un transitoire pour aller d’un
valeur initiale xi a une valeur finale xs est défini comme le temps au bout duquel 95 % de
1I’écart entre les valeurs initiales et finales a été franchi :

X(trep) - Xi = 0105(Xf _Xi) (130)

En considérant cette définition du temps de réponse, les échangeurs ainsi que la turbine
reviennent a un état stable en moins de 1 minute (59 s pour le flux thermique de I’évapo-
rateur et 69 s pour la puissance de la turbine). La variable qui met le plus de temps a
atteindre son régime permanent est ici la pression de I’évaporateur qui présente un temps
de réponse de 124 s. Dans un objectif de contréle d’un réseau électrique, la variable d’in-
térét est néanmoins la puissance a la turbine. La Figure 148 montre I’impact de I’amplitude
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Figure 148. Evolution de la puissance produite a la turbine et du temps de réponse du systéme en
fonction de I'amplitude d'un échelon de débit d'ammoniac

de I’échelon de débit d’ammoniac sur le temps de réponse de la turbine et sur la réduction
de puissance que cela implique sur la centrale. En se limitant a des ajustements de débits
de I’ordre de 30 % pour maintenir le fonctionnement de la turbine, il apparait alors que
cette solution de pilotage par vanne de bridage pourrait permettre de moduler la puissance
produite par une centrale ETM avec des amplitudes allant jusqu’a 12 % et des temps de
réponse de 1’ordre de grandeur de 1 min.

4.3. Réponse du systéme a un échelon de débit d’eau

Dans le paragraphe précédent, nous avons étudié la possibilité de piloter la puissance
d’une centrale ETM directement en manipulant une vanne de bridage en amont de la tur-
bine. Cette option pourrait étre une solution pour générer des variations rapides de pro-
duction électrique sur le réseau afin de mieux le stabiliser. Si néanmoins, nous souhaitons
opérer de plus larges variations de puissance, il sera alors préférable de piloter les débits
de I’eau de mer chaude et froide. Nous considérons donc ici le méme systeme ETM que
précédemment, qui fonctionne dans le méme état initial, mais qui va cette fois-ci subir a
t = 300 s un échelon descendant simultané des débits d’eau chaude et d’eau froide, d’une
amplitude de 30 % : I’eau chaude bascule de 40 kg/s a 28 kg/s et 1’eau froide de 30 kg/s a
21 kgls.

Comme précédent, les courbes des évolutions des différentes variables liées a 1’évapo-
rateur et au condenseur sont tracées respectivement en Figure 149 et Figure 150. Cette
fois-ci, la pression de 1’évaporateur diminue et celle du condenseur augmente, du fait de
la détérioration des coefficients de 1’eau a I’intérieur des tubes et de la modification de
son profil de température, réduisant 1’aire du cycle sur un diagramme P-h. La conséquence
est une diminution du débit d’ammoniac, sans manipuler aucune vanne coté vapeur, sim-
plement par réduction de 1’écart de pression aux bornes de la turbine. Le débit liquide doit
cependant étre régulé pour maintenir les niveaux de fluide de travail dans les échangeurs.
En considérant la définition donnée a I’équation (130), le temps de réponse en termes de
pression et de température est ici relativement rapide (inférieur a 2 minutes). La mise en
place du nouveau débit d’ammoniac circulant dans la boucle fermée est plus longue : de
I’ordre de 3 minutes.
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Figure 149. Evolution dynamique des variables simulées concernant 1’évaporateur suite a un échelon
descendant simultané des débits d’eau chaude et d’eau froide de 30 % a t =300 s
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Figure 150. Evolution dynamique des variables simulées concernant le condenseur suite a un échelon
descendant simultané des débits d’eau chaude et d’eau froide de 30 % at=300s
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Figure 151. Bilans énergétiques instantannés lors du transitoire avec échelon de débit d’eau
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Figure 152. Evolution de la puissance produite a la turbine et du temps de réponse du systéme en
fonction de I'amplitude d'un échelon de débit d'eau

Les flux d’énergies au cours de la simulation sont représentés en Figure 151. Si la
puissance a la turbine chute trés rapidement, les échangeurs prennent un plus de temps
puisqu’ils suivent 1’évolution du débit d’ammoniac. La légeére augmentation qui précéde
la diminution de ces flux thermiques est ici uniqguement liée dans le calcul a I’augmenta-
tion du débit de vapeur qui influence temporairement le bilan du c6té de I’ammoniac. La
diminution totale de puissance obtenue a la turbine est ici de 18,48 % pour un temps de
réponse de la turbine de 28 s, soit deux fois moins que le temps obtenu par manipulation
de la vanne de détente. Il est tout a fait possible de réduire le débit de I’eau chaude et de
I’eau froide au-dela-de 30 %. Néanmoins, cette simulation nous montre que la taille de la
zone d’évaporation a beaucoup augmenté allant jusqu’a quasiment supprimer la sur-
chauffe (uniquement 6 % de la surface d’échange a la fin de 1’enregistrement). Il faudra
donc mettre en place des installations pour éviter la remontée de gouttelettes dans la tur-
bine lors de ce genre de manipulations.

En Figure 152, les réductions de puissance ainsi que les temps de réponse obtenus pour
des réductions simultanées des débits d’eau chaude et d’eau froide allant de 5 a 30 % sont
présentées. Ces courbes montrent bien que 1’ajustement des débits permet de moduler la
puissance produite de facon plus importante que lors des tests précédents avec des temps
de réaction encore plus rapides, trés largement inférieurs a ceux que I’on pourrait rencon-
trer sur des centrales thermiques classiques.

4.4. Vers la pilotabilité d’une centrale ETM

Les résultats des simulations menées dans le paragraphe précédent indiquent que :

e La puissance d’une centrale ETM peut étre ajustée en modifiant le débit du fluide
de travail sans modifier I’écoulement de 1’eau de mer chaude et froide par simple
manipulation d’une vanne de détente en amont de la turbine avec un temps de ré-
ponse de 1’ordre de grandeur de 1 minute.

e Une diminution de 30 % du débit de fluide de travail a provoqué une diminution de
la puissance de 11,66 % (de 12,72 a 11,24 kW). La variation relative n’est pas con-
servée car I’efficacité des échangeurs et le rendement du cycle ont augmenté. Ainsi,
les modulations réalisables par cette méthode restent de petite amplitude.
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e Si I’on souhaite réaliser de plus fortes modulations de puissances et de facon plus
rapide, la meilleure méthode est alors de modifier le débit des sources chaudes et
froides. La réponse du systéme a un échelon de débit d’eau est de I’ordre de 30 s.

Les faibles temps de réponses obtenus montrent que le systéme est tres réactif. Ces
premiers résultats semblent donc encourageants dans 1’idée qu’une centrale ETM puisse
servir comme outil de contrdle pour la gestion des instabilités présentes dans certains
réseaux électriques.

5. Bilan

L’¢étude présentée lors de ce chapitre présente un modele dynamique d’échangeur de
chaleur destiné a rendre compte du comportement en régime transitoire du comportement
d’une centrale ETM. Il est en effet admis que ce sont les échangeurs qui pilotent le temps
de réaction d’un tel systéme, en raison de leur inertie largement supérieure a celles des
turbomachines (pompes ou turbine). L’approche proposée ici correspond a un modéle a
frontieres mobiles (MBM). Cette méthode permet de prendre en compte les coefficients
d’échanges thermiques adaptés aux différentes zones de fonctionnement d’un échangeur
de chaleur avec changement de phase : chauffage, évaporation et surchauffe pour 1’éva-
porateur et refroidissement, condensation et sous-refroidissement dans le condenseur. Il
n’est donc pas nécessaire réaliser une discrétisation spatiale fine de 1’échangeur, les temps
de calcul sont donc améliorés par rapport a une discrétisation aux différences finies clas-
siques spatiales et temporelles, tout en gardant une précision similaire. Cette approche,
déja utilisée pour la simulation de cycles frigorifiques ou moteurs, a été ici adaptée a une
application a 1’énergie thermique des mers par I’ajout de la prise en compte des variations
de température de 1’eau de mer circulant dans I’échangeur et des inerties des matériaux de
I’échangeur tels que la surface d’échange et la calandre. En effet, dans le cadre de ’ETM,
les échangeurs sont trés lourds car ils doivent échanger de grandes puissances thermiques
avec de faibles pincements. Le modéle proposé permet donc de rendre compte des évolu-
tions des différences de température entre les deux fluides le long de I’échangeur et de
leur inertie complete.

Le modéle proposé est alors utilisé pour réaliser des simulations du fonctionnement du
banc d’essai PAT ETM a La Réunion, afin de comparer les résultats des simulations a la
mesure. Trois échangeurs sont testés : un évaporateur noyé a tubes et calandre (EVAP1),
un condenseur a tubes et calandres (CONDI1) et enfin 1’évaporateur vertical noyé
(EVAP6). Les données d’entrée de la simulation sont les températures d’entrée et les dé-
bits de I’eau chaude et de ’eau froide, le débit de désurchauffe et le taux d’ouverture de
la vanne de détente de la pseudo-turbine. Les résultats fournis sont les puissances instan-
tanées et les évolutions de pression de I’ammoniac et du profil de température de ’eau le
long des échangeurs. Les résultats montrent une tres bonne cohérence entre la simulation
et la mesure, notamment en ce qui concerne les temps de réponse des maquettes d’échan-
geurs. L’analyse du transitoire de ’EVAP6 a également permis de vérifier la cohérence
de la taille des zones d’échanges définies par le modele MBM avec le profil réel de I’am-
moniac le long de 1’échangeur. La conclusion qui peut étre tirée de cette analyse est que
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le modéle MBM permet de rendre compte des performances d’un échangeur de chaleur de
fagon dynamique, méme en utilisant des corrélations d’échanges thermiques établies en
régime permanent. Ce modeéle, alliant précision et temps de calcul raisonnable, est adapté
pour une utilisation a des fins de développement de procédures de pilotages par exemple.

Enfin, des simulations sont réalisées pour déterminer I’ordre de grandeur du temps de
réponse d’un cycle ETM complet a certaines manipulations d’un opérateur. Deux modes
de régulation ont été étudiés : le pilotage d’une vanne de bridage en amont de la turbine
visant a réduire le debit de fluide de travail circulant dans la boucle et le pilotage des
débits d’eau chaude et d’eau froide, qui pourrait se faire via 1’installation de variateurs
sur les pompes d’cau de mer. Dans chaque cas, 1’objectif est de moduler la puissance
produite pour ajuster la consommation a la demande sur un réseau électrique. La premiére
manipulation étudiée consiste a fermer partiellement une vanne de détente en amont de la
turbine. La conséquence est une réduction de 1’écart de pression aux bornes de la turbine
et donc une réduction du débit d’ammoniac pouvant circuler dans cette turbine. La turbine
est supposée est supposée étre dimensionnée pour pouvoir travailler sur ces différentes
plages de pression et de débits. Une diminution du débit de vapeur d’ammoniac de 30 %
entraine une diminution de la puissance produite de 11,7 % en 1 minute. Une telle mani-
pulation ne serait pas possible sur une centrale thermique classique, puisqu’une diminu-
tion de la puissance appelée sur la boucle du fluide de travail aurait provoqué aurait né-
cessité une réduction de la puissance de combustion pour ne pas augmenter les
températures de fonctionnement du systéme. Ici, la température de I’eau de mer sera cons-
tante quoi qu’il arrive. C’est ce constat qui nous permet également de considérer la se-
conde manipulation possible : ajuster les débits d’eau de mer, ce qui agit a la fois sur les
coefficients d’échange du c6té de 1’eau de mer et sur le profil de température de 1’eau le
long de 1’échangeur. Une réduction simultanée des débits d’eau chaude et d’eau froide de
30 % entraine une réduction de la puissance de 18,5 % avec un temps de réponse de moins
de 30 s. Cette méthode de régulation permet donc d’avoir des résultats de facon tres ra-
pide.

Cette étude met donc en avant une opportunité peu envisagée jusqu’a présent pour
I’ETM : celle d’utiliser non seulement I’ETM comme une énergie de base, mais également
comme un outil dynamique trés réactif offrant un moyen supplémentaire de sécuriser des
réseaux électriques, souvent fragiles, notamment dans certains milieux insulaires non in-
terconnectés. Cette étude peut amener a de nombreux développement ultérieur, tel que
I’étude de la dynamique d’une centrale a plus grande échelle, ou I’étude de 1’utilisation
d’échangeurs présentant de forts taux de recirculation forcée, tels que les évaporateurs
arrosés.
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Le principal objectif de cette thése est 1’étude des techniques permettant de tirer le
meilleur profit d’un cycle organique de Rankine (ORC) appliqué a la conversion de
I’Energie Thermique des Mers (ETM). Un tel systéme consiste a utiliser la différence de
température entre 1’eau de mer chaude en surface et I’eau de mer froide en profondeur
afin de produire de I’énergie ¢lectrique de facon stable et renouvelable. Cette ressource
est exploitable sur les zones cotieres de la ceinture intertropicale, la ou des profondeurs
marines suffisamment importantes sont accessibles a une distance raisonnable des terres.
Si d’autres cycles thermodynamiques permettent d’effectuer cette conversion, I’ORC a
été retenu pour ce travail de thése en raison de sa simplicité de mise en ceuvre et de sa
faisabilité technique a une échelle industrielle, tant pour la construction que pour la main-
tenance. Le travail effectué s’est alors concentré sur trois aspects techniques notables pour
le fonctionnement d’un ORC : le fluide de travail, le fonctionnement des échangeurs de
chaleur suivant les différentes technologies disponibles et les possibilités de pilotage sui-
vant le comportement dynamique du systeme.

Le premier chapitre de ce manuscrit est consacré a la mise en place d’une nouvelle
méthode pour le choix du fluide de travail d’un ORC et son application au cas particulier
de ’ETM. En effet, le fluide de travail est un élément clé pour le bon fonctionnement d’un
cycle thermique fonctionnant a basse température. L’état de 1’art a montré que de nom-
breuses méthodes sont présentées dans la littérature. Ces dernieres peuvent se classer en
deux catégories : les méthodes simples utiles dans une phase préliminaire de conception
d’un systéme et les méthodes détaillées nécessitant une connaissance plus precise de la
nature des différents composants du cycle et de leur dimensionnement. Dans le premier
cas, seuls des fluides purs sont considérés la plupart du temps, tandis que dans le second
cas, les hypotheses plus lourdes sur le fonctionnement du systéme ne permettent pas de
tirer des conclusions générales. La méthode proposée permet de réduire I’écart entre ces
deux approches en permettant de comparer les performances d’un panel de fluides beau-
coup plus large que les approches classiques, en considérant notamment des mélanges au
comportement zéotropique, dans des conditions de fonctionnement représentative pour
chaque fluide, tout en conservant un nombre d’hypothéses trés limitées sur les composants
du cycle. Pour réaliser cet objectif, nous avons choisi de décrire les échangeurs de chaleur
par un parameétre représentatif de la qualité globale du transfert thermique dans 1’échan-
geur de chaleur : la différence de température entropique moyenne. Des simulations peu-
vent ainsi étre réalisées pour obtenir les performances globales du cycle pour chaque
fluide : travail net volumique, rendement thermique etc... Une fois ces résultats dispo-
nibles, la méthode propose ensuite de réaliser une comparaison en considérant les criteres
suivants : faisabilité technique, sécurité, impacts environnementaux et performances ther-
modynamiques. La méthode proposée est ensuite appliquée au cas de I’ETM. Sur un panel
initial de 90 fluides, 27 ont pu correspondre aux critéres de faisabilité technique et ont été
présentés en détails. Il ressort de cette étude que les fluides les plus appropriés sont le
R717, déja largement employé sur la plupart des expérimentations de I’ETM, mais égale-
ment un mélange, le R507a, ou encore un fluide développée réecemment pour remplacer le
R134a dans les climatisations automobiles : le R1234yf. Une analyse de sensibilité para-
métrique est ensuite menée en considérant la variation des différents parametres du mo-
dele dans le domaine de fonctionnement de I’ETM. Il en ressort que les parametres les
plus influents sont ceux relatifs aux échangeurs, la température de 1’cau chaude (celle de
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I’eau froide étant trés peu variable) et le rendement isentropique de la turbine. De plus, il
apparait que les résultats de la comparaison menée restent valides sur 1’ensemble du do-
maine de fonctionnement défini pour I’ETM. Cette étude a fait 1’objet de plusieurs com-
munications a des congres nationaux et internationaux : certains plus axés sur le choix du
fluide pour ’ETM [1,2], d’autres sur le modéle proposé et son analyse de sensibilité pa-
rametrique [3,4], un article scientifique a été également soumis a un journal [5].

Cette premiére partie du présent travail ouvre de nombreuses perspectives et possibili-
tés de poursuite et d’approfondissement des recherches. En particulier, notre travail s’est
limité a la comparaison de fluides déja présents sur le marché de 1’industrie, mais il aurait
pu s’étendre a la recherche de nouveaux mélanges de fluides en faisant varier les compo-
sitions : la méthode mise en place peut étre utilisée pour ce type d’analyse. La méthode
utilisant les ATEM comme paramétres pour les échangeurs peut aussi permettre d’intégrer
des fluides travaillant dans un cycle supercritique ou transcritique aux températures de
I’eau de mer. Enfin, méme si 1’outil présenté ici a été¢ développé pour I’ETM, il serait
intéressant de chercher a appliquer ou adapter cette approche pour le choix des fluides
pour des applications a d’autres niveaux de température. Cette perspective a d’ailleurs fait
I’objet d’un stage de recherche d’un éléve en seconde année de cycle ingénieur, Zainoul
Hedaraly, encadré par notre équipe, qui ouvre d’autres pistes d’approfondissement, no-
tamment sur la facon de fixer les écarts de températures et les pressions limite de service.

Le second chapitre présente en détails le fonctionnement du banc d’essai expérimental
PAT ETM (Prototype A Terre d’Energie Thermique des Mers) situé sur 1’ile de La Réu-
nion, dans la ville de Saint-Pierre. Un historique du développement de I’ETM, qui se con-
centre notamment sur les différentes installations expérimentales, est proposé afin de
mieux décrire la place qu’occupe ce prototype au sein de cet héritage scientifique. Le PAT
ETM est un systéme destiné au test et a 1’étude des échangeurs de chaleur. Le fluide de
travail est I’ammoniac (R717). Le niveau de puissance thermique des échangeurs de cha-
leur est d’environ 500 kW. Il ne dispose pas de turbine réelle et 1’eau chaude et 1’eau
froide aux températures et débits représentatifs de I’ETM sont fournis par une pompe a
chaleur. Ainsi, ce dispositif permet lors d’une campagne d’essais de tester des conditions
variables du type été ou hiver sur des intervalles de temps plus restreints et donc d’explo-
rer tout le domaine de fonctionnement possible d’un échangeur destiné a ’ETM. Cette
expérimentation se distingue notamment par la qualité du systéme de mesure qui permet
de réaliser des bilans d’énergie du coté de 1’eau et de I’ammoniac conduisant a des marges
d’erreur inférieures a 5 %. Un protocole d’essai permettant de vérifier la cohérence de
I’ensemble des capteurs et mettant en ceuvre un certain nombre de méthodes de régulation
pour atteindre les conditions souhaitées de fonctionnement a été mis en place et permet
de s’assurer de la fiabilité de chacun des points réalisés. En particulier, I’établissement du
régime permanent pour la détermination des coefficients de transfert est strictement con-
tr6lé. En outre, méme si aucune turbine n’est installée, le banc d’essai dispose d’une
pseudo-turbine constituée d’une vanne de détente et d’un désurchauffeur par injection de
gouttelettes qui permet de reproduire la transformation thermodynamique que subirait le
fluide de travail dans une turbine réelle. Un modéle d’ORC équivalent permettant de faire
I’analogie entre le fonctionnement d’un cycle réel et celui du PAT ETM est présentée afin
de déterminer quel travail aurait pu étre produit dans la turbine et le rendement corres-
pondant du cycle. L’analyse détaillée d’un point d’essai est réalisée afin d’illustrer les
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méthodes et calculs mis en ceuvre lors du dépouillement des enregistrements. Finalement,
le PAT ETM s’aveére étre un outil de qualité qui s’inscrit dans la continuité des précédentes
installations de I’ETM en permettant d’atteindre un niveau de précision supplémentaire
sur la caractérisation des échangeurs de chaleur afin de fiabiliser davantage les puissances
réellement accessibles techniquement et économiquement sur une centrale réelle a plus
grande échelle. Ce banc d’essai permet également d’étudier le comportement global du
cycle ORC destiné a I’ETM. Il a notamment été établi qu’un rendement thermique de 2,5
% pourrait étre atteint avec une turbine classique, ce qui correspond a un rendement se-
cond principe de 34 %. L’analyse du fonctionnement du PAT ETM a fait 1’objet de com-
munications dans des congres [6,7] et un article scientifique a également été soumis a un
journal [8]. Il a notamment pu étre présenté a la communauté internationale de I’ETM lors
de la cinquieme édition de ’OTEC SYMPOSIUM, qui s’est tenu a 1’ile de La Réunion en
novembre 2017 [9-11].

Six technologies d’échangeurs ont été testées sur le PAT ETM : un condenseur a tubes
lisses et calandre (COND1), un évaporateur a tubes lisses et calandre horizontal (EVAP1),
un évaporateur a tubes ailetés et calandre horizontal (EVAP1bis), un évaporateur a tubes
lisses arrosés (EVAP2 et EVAP2.1), un évaporateur a plaque (EVAP3) et un évaporateur
a tubes lisses noyés mais disposant d’une géométrie verticale et de possibilités de recir-
culation afin d’explorer notamment 1’impact du taux de vide sur les performances du
transfert (EVAP6 et EVAP6.1). Au moment de la rédaction du présent manuscrit, d’autres
technologies sont également en cours de test : un condenseur avec des tubes améliorés et
un évaporateur a tubes arroses avec des tubes améliorés (EVAPT7). Le détail des protocoles
expérimentaux, des méthodes de dépouillement et d’analyse des enregistrements ayant été
présenté au Chapitre 2, le Chapitre 3 se consacre a 1’étude expérimentale de quatre types
d’échangeurs testés au cours de la présente these : COND1, EVAPL, EVAP6 et EVAP2.1.
Pour chacun d’entre eux, I’ensemble du domaine d’expérimentation ayant pu étre exploré
est présenté, ainsi que la précision obtenue sur les mesures en comparant les différents
bilans d’énergie. L ’exploitation des mesures permet alors de determiner les coefficients
de transfert thermique du c6té de I’ammoniac en cours de changement d’état, les proprié-
tés de transfert de 1’eau s’écoulant dans les tubes étant supposées connues. Les résultats
obtenus sont ensuite comparés aux différentes corrélations d’échange disponibles dans la
littérature afin d’identifier les corrélations les plus adaptées pour I’ETM. Il est alors établi
que pour le condenseur COND1 avec une approche globale et a 1’échelle du PAT ETM,
la corrélation de Kern, dérivée de la théorie de Nusselt, permet de bien rendre compte des
performances avec un taux d’erreur quadratique moyen de 2,1 %, déterminé a partir de 45
points d’essai en régime permanent. Pour EVAP1, ¢’est la corrélation de Stephan et Preus-
ser qui s’aveére la plus pertinente, avec une erreur de 11 % sur 52 essais. Il a ensuite été
décidé de fiabiliser la détermination des performances d’un échangeur de taille plus im-
portante en identifiant les variations locales des coefficients d’échanges en fonction de
plusieurs parameétres : le titre en vapeur local, la densité de flux thermique, le débit surfa-
cique et la pression. C’est 1a I’objectif de la maquette EVAP6, qui est un échangeur noyé
vertical disposant de 8 passes de tubes équipés de capteurs aux bornes de chaque passe et
disposant d’un systéme de recirculation permettant de faire varier le taux de vide moyen
de I’échangeur. Les performances thermiques locales au niveau de chaque passe de tubes
peuvent alors étre déterminées avec préecision. Une corrélation proposée par NAVAL
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ENERGIES pour décrire les échanges locaux a alors pu étre mise en place a partir de 77
points expérimentaux. Cette corrélation d’échange a ensuite pu étre réutilisée par 1’équipe
de NAVAL ENRGIES pour la réalisation de simulations du type CFD d’un échangeur de
taille réelle. L’EVAP6 a également pu étre utilisé pour explorer sans recirculation les
coefficients d’échanges obtenus sur la zone compléte de changement d’état avec des den-
sités surfaciques de flux supérieures a celles observées sur EVAPL. Les résultats sont
comparés aux mémes corrélations issues de la littérature. C’est cette fois-ci la corrélation
de Fernandez-Seara qui s’aveére plus représentative de la réalité a ces niveaux de puis-
sance, avec la mise en évidence en particulier d’une forte sensibilité a la pression. Enfin,
1I’évaporateur arrosé a tubes lisses EVAP2.1 a également fait I’objet d’une campagne d’es-
sais pour laquelle le domaine de fonctionnement exploré et la précision obtenue sur les
bilans d’énergie sont présentés. Les résultats de 1’étude restent cependant confidentiels.
Malgré la surconsommation liée a la pompe de recirculation obligatoire sur cette techno-
logie d’échangeur, la fiabilité¢ des résultats obtenus expérimentalement et la qualité¢ du
transfert font que les échangeurs arrosés s’averent étre réellement concurrentiels par rap-
port aux échangeurs noyés. L’analyse thermique des échangeurs de chaleur du PAT ETM
a également pu étre valorisée par des contributions scientifiques [12—14]. Les perspectives
de poursuite de ces travaux sont la aussi nombreuses. Des essais sont notamment en cours
pour déterminer pour quels types d’ailettes et dans quelle mesure 1’amélioration des tubes
pourraient étre avantageuse économiquement, pour finalement déterminer quels sont les
technologies les plus pertinentes suivant le niveau de puissance recherché d’une centrale
ETM.

Le dernier chapitre de ce manuscrit se consacre finalement a I’analyse du comporte-
ment dynamique d’un systéme ETM. Cet aspect a été relativement peu étudié en raison
du caractére stable de cette ressource renouvelable, contrairement au photovoltaique ou a
I’éolien par exemple. En effet, les températures de 1’eau de mer ne varient que trés peu a
1I’échelle de temps d’une journée et présentent des variations annuelles facilement prévi-
sibles. L’emploi premier d’une centrale ETM serait donc d’étre une énergie de base, non
fluctuante, au méme titre qu’une centrale thermique au charbon, par exemple. Néanmoins,
contrairement aux cycles thermiques classiques, I’ETM dispose d’une source inépuisable
a la vue des quantités de chaleur stockées a la surface de 1’océan, qui sera donc a tempé-
rature constante quel que soit le débit prélevé et les puissances appelées. 1l est donc envi-
sageable pour un opérateur de faire varier le niveau de puissance instantanée d’un tel
systeme sans modifier les températures des sources, en s’attendant par conséquent a un
temps de réponse relativement rapide par rapport aux centrales thermiques classiques, ou
la combustion doit étre modifiée pour pourvoir effectuer un changement de régime. Cette
opportunité constitue un réel avantage, notamment dans les milieux non interconnectés
tels que certaines Tles, pour permettre de stabiliser le réseau dans les horaires ou la pro-
duction et/ou la demande sont les plus variables. Il s’agit alors d’un intérét supplémentaire
de ’ETM qu’il est utile de caractériser avec précision. L’objectif de I’étude présentée ici
est alors de réaliser un modele dynamique d’un ORC destiné a ’ETM capable de rendre
compte du comportement du cycle en régime transitoire afin d’évaluer les temps de ré-
ponses et la pilotabilité d’un tel systeme. Il est etabli dans la littérature que les éléments
qui déterminent la réponse dynamique d’un ORC sont les échangeurs de chaleur, qui ont
une inertie bien supérieure a celles des pompes ou de la turbine. Plusieurs modeéles existent
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pour permettre de simuler le fonctionnement transitoire des échangeurs de chaleurs : en
allant des modéles simples du type monozone aux modeéles plus élaborés discréetisés aux
volumes finis, qui impliquent systématiquement des calculs plus longs. Parmi eux, les
modeles a frontiéres mobiles (MBM pour « Moving Boundary Model ») récemment déve-
loppés pour les ORC montrent des temps de calcul inférieurs aux modeéles discrétisés aux
volumes finis, avec une précision équivalente. Cette approche consiste a discriminer les
zones d’un échangeur ou le fluide de travail est monophasique (réchauffe et surchauffe
dans un évaporateur, désurchauffe et sous-refroidissement dans un condenseur) de celles
ou il est diphasique (évaporation ou condensation). La taille de ces différentes zones est
variable dans le temps, certaines pouvant méme étre amenées a ne plus exister (taille
nulle), d’ou le nom de frontiéres mobiles. Cette différenciation des zones permet notam-
ment de prendre en compte les coefficients de transfert thermiques adaptés en chaque
point de 1’échangeur, puisque ces derniers sont nettement supérieurs pour les échanges
avec changement d’état. Le présent manuscrit propose alors un modéle a frontiéres mo-
biles dérivé de ce qui est proposeé dans la littérature en ajoutant des éléments qui prennent
une importance particuliére dans le cadre de ’ETM en raison des dimensions des échan-
geurs : la prise en compte de la variation du profil de température de I’eau le long de la
surface d’échange (généralement considérée comme uniforme) et la prise en compte de
I’inertie de la calandre. Ce modéle est ensuite appliqué afin de simuler le fonctionnement
des échangeurs du PAT ETM dans le but de comparer la simulation aux mesures lors des
phases transitoires. Trois échangeurs ont été testés de fagcon dynamique : EVAP1, COND1
et EVAPG6. Les coefficients d’échanges appliqués dans chaque zone sont ceux qui ont été
déterminés en régime permanent lors de la caractérisation des échangeurs. Il ressort de
cette étude que le modéle MBM permet de rendre compte de maniere trés fiable des évo-
lutions du systeme. En particulier, I’analyse des mesures d’EVAP6 nous permet de valider
la cohérence de 1’évolution de la taille des différentes zones d’échange de 1’échangeur
avec la réalité du profil observé sur I’ammoniac. Cette validation expérimentale du modele
MBM constitue un argument favorable a son utilisation pour I’ETM, mais aussi éventuel-
lement pour d’autres applications de I’ORC. Le modele développé est ensuite utilisé pour
réaliser des simulations afin de déterminer les pistes possibles pour le pilotage d’une cen-
trale et les temps de réponse correspondants. Deux approches ont été étudiées pour per-
mettre la régulation de la puissance produite par un cycle ETM. La premiere consiste a
piloter une vanne de détente en amont de la turbine qui, si elle est partiellement fermée,
va diminuer ’écart de pression aux bornes de la turbine et par conséquent le débit de
vapeur et la puissance produite. Les simulations montrent que la puissance de la turbine
peut étre réduite de 12 % avec un temps de réponse inférieur a 2 minutes par cette mé-
thode. La seconde approche consiste a faire varier les débits d’eau de mer circulant dans
les échangeurs de chaleur. Une diminution du débit d’eau de mer a un double impact sur
I’échangeur thermique : d’abord, le coefficient d’échange thermique du co6té de I’eau di-
minue par suite de la réduction du nombre de Reynolds, ensuite, le profil de température
de I’eau le long de 1’échangeur varie, diminuant la température moyenne de ce fluide
caloporteur. Il a pu étre établi qu’un échelon descendant de - 30 % simultanément sur
I’eau chaude et I’eau froide provoque une réduction de la puissance produite de 20 % avec
un temps de réponse de 1’ordre de 30 s. Ces résultats montrent qu’une centrale ETM peut
étre trés réactive et met en évidence la faisabilité I’opportunité offerte par 1’utilisation
double d’une centrale ETM sur un réseau, qui servirait non seulement d’énergie de base,
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mais également d’outil permettant de mieux stabiliser le réseau, a I’instar de 1’utilisation
que I’on peut faire des centrales hydroélectriques. Le modéle MBM proposé, sa validation
expérimentale et I’analyse de la pilotabilité de ’ETM ont fait 1’objets de plusieurs pro-
ductions scientifiques : des communications dans des congrés [15,16] et un article de jour-
nal [17].

Ces résultats offrent plusieurs perspectives et de nombreux axes de travail restent en-
core a explorer. Le présent travail montre la dynamique d’un systéme ETM a 1’échelle du
PAT ETM. La suite logique de ce travail consisterait a évaluer la dynamique des échan-
geurs a 1’échelle 1 d’une centrale de plusieurs mégawatts. En outre, le modele MBM
s’adapte bien aux échangeurs noyés, mais il peut sembler moins pertinent pour un évapo-
rateur arrosé tel qu’EVAP2, puisque le taux de recirculation imposé fait que le fluide est
propulsé a 1’état saturé sur les tubes et ne présente pas de réelle zone de surchauffe. La
recherche de mode¢les adaptés pour ce type d’échangeur serait également intéressante, en
raison des performances dont ils font preuve. Enfin, le modele dynamique proposé pour-
rait étre employé pour la détermination de régulateurs du type Pl ou PID qui pourraient
étre directement mis en ceuvre sur un site réel.

Au final, la présente thése s’est attachée a explorer plusieurs axes de développement
pour chercher a améliorer les performances et a montrer 1’intérét de la conversion de
I’Energie Thermique des Mers, en passant par le choix du fluide avec la mise en place
d’une méthode permettant de considérer plus de fluides en phase de conception, avec la
mise en évidence de I’intérét de certains mélanges ou de fluides développés relativement
recemment, par la caractérisation des échangeurs de chaleur permettant de déterminer les
performances de plusieurs technologies d’échangeur a 1’échelle du PAT ETM, ou encore
par I’analyse du fonctionnement dynamique qui montre un intérét supplémentaire de
I’ETM : celui d’une opérabilité exceptionnelle. Ces résultats sont un pas de plus pour le
développement de cette énergie novatrice et pourtant étudiée depuis plus d’un siécle. Ils
offrent de nombreuses perspectives de travaux et d’axes de recherche sup plémentaires qui
pourront peut-étre mener a terme, nous 1’espérons, a la construction d’une premiére unité
de production supérieure au mégawatt de puissance.
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Annexe 1. Point critique et
pressions de fonctionnement des 90
fluides étudiés
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Basse pression | Haute pression | Température Pression

Fluide extréme extréme critique critique
(bar) (bar) (°O (bar)

Argon Supercritique | Supercritique -122.5 48.63
Nitrogen Supercritique | Supercritique -147 33.96
Deuterium Supercritique | Supercritique -234.8 16.8
Fluorine Supercritique | Supercritique -128.7 52.4
Helium Supercritique | Supercritique -268 2.275
Hydrogen Supercritique | Supercritique -240 12.96
Krypton Supercritique | Supercritique -63.72 55.1
Methane Supercritique | Supercritique -82.59 45.99
CarbonMonoxide Supercritique | Supercritique -140.4 34.94
Neon Supercritique | Supercritique -228.7 26.8
Oxygen Supercritique | Supercritique -118.6 50.43
Parahydrogen Supercritique | Supercritique -240.2 12.86
R116 21.02 Supercritique 19.88 30.42
R14 Supercritique | Supercritique -45.65 37.44
R23 28.51 Supercritique 26.13 48.27
R508B 31.66 Supercritique 13.99 39.25
Xenon 46.01 Supercritique 16.59 58.4
n-Dodecane 0.00002912 0.0002283 385 18.17
MD4M 0.00006008 0.0002436 380.1 8.775
D5 0.00004878 0.0003185 346 11.6
n-Undecane 0.0001085 0.0007177 365.7 19.9
D4 0.0002475 0.001609 313.3 13.32
n-Decane 0.0003977 0.002232 344.6 21.03
MDM 0.001179 0.00604 290.9 14.15
n-Nonane 0.001468 0.007049 321.4 22.81
0-Xylene 0.002498 0.01068 357.1 37.38
m-Xylene 0.003539 0.01338 343.7 35.35
HFE7500 0.00316 0.01353 261 155
p-Xylene 0.003372 0.01396 343 35.32
Ethylbenzene 0.003689 0.01515 344 36.22
n-Octane 0.005295 0.02183 296.2 24.97
Water 0.008726 0.03782 374 220.6
Toluene 0.01229 0.04425 318.6 41.26
Mm 0.02666 0.06951 2455 19.39
n-Heptane 0.02058 0.0706 267 27.27
DimethylCarbonate 0.02354 0.08378 284.2 49.09
Ethanol 0.02256 0.09345 240.8 61.48
Benzene 0.04649 0.1456 288.9 48.94
Cyclohexane 0.04896 0.1488 280.5 40.75
Methanol 0.05381 0.1933 240.2 81.04
n-Hexane 0.07949 0.2301 234.7 30.58
Isohexane 0.115 0.3191 224.6 30.4
Acetone 0.1217 0.3503 235 47
Cyclopentane 0.1802 0.4757 238.6 45.71
R113 0.1903 0.5031 214.1 33.92
R365mfc 0.2355 0.6401 186.9 32.66
n-Pentane 0.3087 0.7691 196.5 33.64
SES36 0.319 0.7726 177.6 28.49
R141b 0.3509 0.8761 204.2 42.49
R123 0.4089 1.021 183.7 36.68
R11 0.4952 1.171 198 44.08
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Basse pression | Haute pression | Température Pression

Fluide extréme extréme critique critique
(bar) (bar) (°O (bar)
R1233zd(E) 0.597 1.443 166.5 36.24
R245fa 0.662 1.649 154 36.51
Neopentane 0.8585 1.885 160.6 31.96
R1234ze(Z2) 0.839 1.965 150.1 35.33
R236ea 0.9682 2.29 139.3 34.29
R114 1.061 2.346 145.7 32.89
R600 1.244 2.673 152 37.96

R236fa 1.317 3.003 124.9 32

RC318 1.562 3.435 115.2 27.78
R142b 1.726 3.68 137.1 40.55
R600a 1.864 3.821 134.7 36.4
R764 1.903 4.33 157.5 78.84

R1234ze(E) 2.593 5.452 109.37 36.3625
R143m 3.056 6.266 104.8 36.35
R152a 3.152 6.52 113.3 45.2
R12 3.622 7.059 112 41.14
R134a 3.499 7.273 101 40.59
R1234yf 3.729 7.418 94.7 33.82
R500 4.26 8.332 105.5 44.55
R218 4.873 9.457 71.87 26.4
R161 5.131 10.01 102.1 50.1
R290 5.512 10.27 96.68 42.47
R717 5.16 11 132.3 113.3
R22 5.843 11.31 96.13 49.89
R502 6.674 12.54 82.16 40.74
R407c 5.465 12.89 86.2 46.32
R404a 7.018 13.57 72.12 37.35
R507a 7.283 13.87 70.62 37.05
R125 7.833 14.9 66.02 36.18
R410a 9.332 17.94 71.34 49.01
R32 9.515 18.3 78.11 57.84
H2S 11.923 21.696 99.95 90

SF6 14.335 25.350 455732 37.54983
SulfurHexafluoride 14.37 25.37 45.57 37.55
R13 22.32 37.94 28.86 38.69
R41 23.43 41.02 44.13 58.97
Ethane 26.88 44.64 32.17 48.72
NitrousOxide 35.42 60.37 36.37 72.45
R744 39.69 68.92 30.98 73.77
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Méthode de calcul des indices de Sobol pour I’analyse de sensibilité paramétrique

Annexe 2. Meéthode de calcul des
indices de Sobol pour ’analyse de
sensibilitée paramétrique
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La méthode d’analyse de sensibilité consiste a considérer chaque parametre d’entrée X;
d’un modéle comme une variable aléatoire, obéissant a une certaine loi de probabilité. Le
vecteur formé par I’ensemble des paramétres du modéle (X1, ..., Xp) peut alors étre décrit
par sa distribution de probabilité multidimensionnelle. Si cette distribution est connue, il
est alors possible de générer un échantillon aléatoire contenant plusieurs jeux de para-
metres d’entrée du modéle. Pour chacun d’entre eux, la sortie du modéle Y = f(Xq, ..., Xp)
peut alors étre calculée. Cette derniére est également considérée comme une variable aléa-
toire dont la distribution dépend de celles des parameétres Xi. L’indice de sensibilité de
Sobol Si du parametre X; est ensuite défini par :

~ Var (Eq (Y 1X)))
o var(Y)

Si,, (1)

Ou X; est le i-eme paramétre d'entrée et X-j représente tous les parametres a I'exception
de Xi. L’indice de sensibilité Si représente ainsi la réduction de la variance de la sortie Y
observée lorsque le parametre X; est fixé mais que tous les autres restent variables, c'est-
a-dire le pourcentage de la variance de Y due uniquement au parameétre Xi. Nous pouvons
¢galement définir I’indice de sensibilité total STi comme la valeur de la variance restante
de Y si tous les paramétres autres que Xi sont fixés :

ST - E, , (Var, (Y[X))

i Var(Y) @)

Ainsi, STi représente le pourcentage de la variance de Y due au parametre X;, en inté-
grant ses interactions avec d'autres parametres. Si les deux indices précédemment définis
sont égaux (Si = STi), cela signifie qu’il n’y a aucun couplage entre les différents para-
métres d’entrée : la variation d’un paramétre X; ne change rien a la sensibilité du modéle
a un autre paramétre X;. Le mode¢le est alors dit additif, ¢’est-a-dire que la sortie calculée
pourrait s’écrire comme une somme de fonctions a une variable chacune :
Y=f{(Xy, ..., Xp) = fr(Xo)+ ... + fpo(Xp).

Dans cette étude, tous les parametres en entrée sont traités pour les faire correspondre
a des variables aléatoires indépendantes uniformément réparties sur l'intervalle [-1,1]
grace a un changement de variable. Ensuite, la méthode consiste a mener une PCE (pour
« Polynomial Chaos Expansion »), tel que décrit dans les travaux de Sudret ou Crestaux
et al [55,56] afin de calculer les indices de sensibilité. Cette méthode est efficace lorsque
le nombre de parameétres d'entrée est inférieur a 20 et que les variations de la fonction du
modele sont suffisamment lisses. Ces conditions sont vérifiees pour cette étude car 10
parametres sont utilisés et la variation des sorties est continue et réguliere avec la variation
de chaque parametre.
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Méthode de calcul des indices de Sobol pour 1’analyse de sensibilité paramétrique

Variables
d ’entrées

X, —> Modéle
X,—>  de calcul

: assimilable a
une fonction f

Sorties

— Y = f(X,...X,)

X, —>

Figure 153. Représentation générale des variables alétoires en entrée d'un modeéle et de la sortie calculée

Une approximation de la fonction du modele est alors construite par sa décomposition
en séries polynomiales multidimensionnelles tronquée a un ordre n. Une base orthogonale
de polynbmes est nécessaire pour construire cette décomposition. Pour les variables uni-
formément réparties dans [-1,1], les polyndmes de Legendre sont utilisés. La décomposi-
tion prend alors la forme :

F(XpnXy)= 2 Ay P (X X)) (3)

(al,...,ap )e O;n P

Ou P, , (XgX,)=P,(X,)x..xP, (X,) sont les polyndmes multidimensionnels de

Legendre avec Py(X)=1 et P(X) le polynome de Legendre d’ordre k et (ai,...,ap) est

un vecteur ol ai représente ’ordre du i*™ paramétre Xi. n représente le degré maximal
considéré, c’est-a-dire I’ordre maximal ou est réalisé la troncature de la série. Afin d’il-
lustrer la forme de la décomposition fournie en équation (3), un exemple de développe-
ment a I’ordre n = 2 pour une fonction & deux variables X et Xz est donné ci-apres :

(XX, ) =800 +2,R( X, )+80, R X, )+a, Rl X R(X, )+ 8, P( X ) +a5,R(X,) (4

Les coefficients a, . sont déterminés par la méthode des moindres carrés pour que

la série polynomiale corresponde le mieux au modéle. Ensuite, une fois la décomposition
polynomiale construite, il est montré que les indices de sensibilité de Sobol sont donnés
par :

n
2
Zao,...,o,ai 0..0
a:=1

Siy, =—1 5
X; 2 ( )
| Y
(0:1,...,51!p )e L;in P
az
s (ageeap ) >0 i
STi, = (6)

| 2

(eq..ep)e Oin °

L'indice de sensibilité Si est donc la somme des carrés des coefficients des termes con-
tenant uniquement la variable Xi divisée par la somme des carrés de tous les coefficients
et I'indice de sensibilité total STi est donné par la somme des carrés des coefficients pour
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lequel la puissance de la variable Xi est non nulle (mais) divisée par la somme du carré de
tous les coefficients. Toujours a titre d’illustration, les indices de sensibilité de Sobol
obtenus a partir de I’exemple de 1’équation (4) sont fournis ci-apres :

Sin — a1;0 + a2;0 (7)
a1;0 + a'O;l + ai;l + a‘2;0 + a'0;2

SiX2 — a0;1+a0;2 (8)
a1;0 + a0;1 + al;l + a'2;0 + a0;2

STin — al;O + a'2;0 + a:l.;l (9)
al;O + aO;l + a1;1 + a2;0 + a0;2

STiXZ — a‘0;1 + aO;Z + a1;1 (lo)
ai;O + aO;l + ai;l + a2;0 + a‘O;Z

En résume, les différentes étapes de la méthode ANOVA pour I’analyse de sensibilité
paramétrique sont les suivantes :

e transformation des paramétres d'entrée pour obtenir de nouveaux parameétres
uniformément répartis dans [-1,1],

e génération de plusieurs jeux de parametres aléatoires par rapport a la distribu-
tion donnée,

e calcul des résultats du modele pour chaque jeu de parametres,

e determination des coefficients a, , de la serie multidimensionnelle de poly-

némes de Legendre les mieux adaptés aux résultats (méthode des moindres car-
rés),
e calcul des indices de sensibilité de Sobol avec les équations (5) et (6).
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Détails du développement du modele a frontieres mobiles (MBM) pour un évaporateur
d’une centrale ETM

Annexe 3. Détails du
développement du modele a
frontieres mobiles (MBM) pour un
évaporateur d’une centrale ETM
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Al.l. Bilans de masses et d’énergies du
fluide de travail dans chaque zone

Al.1.1. Conservation de la masse : Zone 1 cOté fluide de travail

Nous reprenons la formulation locale de I’équation de conservation de la masse :

d(Ap) om
ot Tz 0

Cette équation est ensuite intégrée sur tout I’espace de la premiére zone correspond au
chauffage du fluide de travail liquide jusqu’a saturation, c’est-a-dire entre z =0 et z =

Li(t):

Lq(t) J(A Lq(t) on
] o4p) .. ] o o
0 ot 0 0z

En ce qui concerne le premier terme, la section d’écoulement, considérée comme cons-
tante, peut étre mise en facteur, tandis que I’intégration du second terme est triviale :

Llap
A| ==dz 41y, — 1, =0
T zZ+my, —m,

La regle de Leibnitz peut alors étre utilisée pour inverser I’opérateur d’intégration spa-
tiale et celui de dérivée partielle par rapport au temps, en prenant en compte la variabilité
dans le temps de la longueur de la premiére zone du transfert :

o (b dL, . i
Aaj; pdz—AplW+m12—me =0

Nous pouvons alors faire apparaitre Lla masse volumique moyenne du fluide de travail
défini dans la zone 1 par p; = (1/L,) [," pdz :

oL1py
—A
ot P

by, o
dt my; —me =

= dL, . .
A_L1_j pdz — Apj—+my, —m, =0= A
0 dt
Nous appliquons alors la régle de dérivation du produit :

ape ol 4 9Py e =0
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ETM

dp;

1
T +my, —m, =0

A(p; — Pl) at +AL1

A cette étape, nous obtenons une équation différentielle uniquement temporelle faisant
intervenir d’une part la longueur de la premiére zone et d’autre part la masse volumique
du fluide. Néanmoins, étant donné que nous obtiendrons un systéme de plusieurs équa-
tions différentielles susceptibles de faire apparaitre des variables d’état du fluide, il est
préférable d’exprimer toutes ces variables uniquement en fonction de deux variables d’état
indépendante du fluide. Nous avons choisi pour cette étude de décrire 1’état du fluide a un
instant t dans une zone par les deux variables indépendantes suivantes : la pression P et
I’enthalpie spécifique h. Le changement de variable suivant peut alors étre appliqué afin
d’éliminer la masse volumique de 1’équation précédente et ne faire apparaitre que les va-
riables d’état indépendantes choisies ici :

0P 0dp1

oh; 0p;
LY B 9p1
6t oh;

P ot 6P

oP  10dpy

9p1 _ 0Py L L1op
-9t ' 20h, b

ot 6P

oh, 10py

. ah
at  20h,

p Ot

oP 10py

+ —-——
h_lat 26h1 p

a5
_(m)
oP Ig;
10p7
20h,

oh, 10p;

dh; 9P
+ —_
at " 20hy],

9P ot

_ o
9P

1 am
20h, |,

oh,

at

oh\ 0P  10p;
9P) 3t " 20h,],

Les expressions (

o op1 : - P
l) et =21| sont alors de simples coefficients définis
p 0P oyl p

a partir des équations d’ etat du fluide a chaque instant t. L expression de la conservation
de la masse sur la zone 1 devient alors :

oP

oh, .
¥+m12—me=0

dp;
0P |-

19p;| on\o°P 1  dp;
20h,|, 0P

A(p; — ,01) +AL1< ot TaAlig=
1lp

A1.1.2. Conservation de la masse : Zone 2 c6té fluide de travail

On intégre 1’équation locale de conservation de la masse cette fois-ci sur la zone de
changement d’état du fluide de travail, c¢’est-a-dire entre z = Ly (t) et z = L, (t) + L,(t) :

Li+L, 0(A Li+L, 0
f (4p) dz + f —mdz =0
Ly Ly

ot 0z

Par un raisonnement analogue au raisonnement précédent, en utilisant la régle de Leib-
niz et en definissant la masse volumique moyenne dans la zone 2 par p, =
(1/L2)f pdz, nous obtenons :

dp;
AL, 62+A(Pl Pg) It -+ (Pz Pg) It +m23 My, =0
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La zone 2 étant la zone de changement d’état du fluide de travail, nous pouvons alors
définir la masse volumique comme étant la moyenne pondérée entre la masse volumique
du liquide et celle de la vapeur en introduisant le taux de vide moyen y de la zone 2 de la
facon suivante :

P2 =0 —=7)p+7py

La dérivée de la masse volumique moyenne du fluide dans la zone 2 s’exprime alors
uniquement en fonction de la pression de la fagon suivante :

op,  _ op; dpgdP dp; dP dpg dp;\ dP
o TtV YV T Vg~ +A-Vp )3

L’expression de la conservation de la masse dans la zone 2 devient alors :

dp _ dp
AL, <Y dF"g + (1 - )_>E+A(Pl Pg) +A(1_)’)(,01 Pg) dt +m23 my, =0

Al.1.3. Conservation de la masse : Zone 3 coté fluide de travail

On intégre 1’équation locale de conservation de la masse cette fois-ci sur la zone de
surchauffe de la vapeur, c’est-a-dire entre z = L,(t) + L,(t) etz =L :

L a4 L on
J (4p) dz + j —mdz =0
Li+Ly at Li+L; 0z

Par un raisonnement analogue au raisonnement précédent, en utilisant la regle de Leib-
niz et en définissant la masse volumique moyenne dans la zone 3 par p; =
(1/L3) fL +1, Pdz, nous obtenons :

0p3 . .
ALj 6t3+A(’Dg ,03) at +A(Pg 03) dt +mg —my3 =0

Il nous reste alors a appliquer le changement de variable suivant :

dps dpz| dP 0ps
9p; _dps| dP_ 0ps

oh; dp;| dP 10dp;
ot 9Plg; dt  ohgf,

dhg  19p5
ot OPlg; dt * 20hg],

dt ~ 20h,],

dh

dt

dps _dps| dP 1dp;| dhydP 1dp; dh a3
at Pl dt ' 29hy|, dP dt ' 29hg|, dt  \ 9Py,

1(7p3 dh dP 16p3 dh
26h3 2(7h3
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L’¢équation finale de conservation de la masse dans la zone 3 est alors :

10p3
2 0hs

dhS iy |

ALg(?:

dhg\ dP ap3
_g hacl _AL p3
p dP ) 3 ohslp

=+ A(pg — p3) T+ Alpg — p3) 2

Mg —My3 =0

Al.1.4. Conservation de I’énergie : Zone 1 coté fluide de travail

Nous reprenons cette fois-ci la formulation locale de 1’équation de conservation de
I’énergie :

d(Aph — AP) N dmh
ot oz

Cette équation est, comme pour le bilan de masse, ensuite intégrée sur tout 1’espace de
la premiére zone correspondante au chauffage du fluide de travail liquide jusqu’a satura-
tion, c’est-a-dire entre z =0 et z = L,(¢t) :

le 0(Aph — AP) g+ le omh
0 dat 0 z

Ly
dz=f qdz
0

En ce qui concerne le premier terme, la section d’écoulement, considérée comme cons-
tante, peut étre mise en facteur, tandis que 1’intégration du second terme est triviale. Le
terme de droite correspond quant a lui a la puissance thermique totale échangée sur la
zone 1 (c’est-a-dire les énergies provenant de la surface d’échange et de la calandre) :

L 9ph b gp
A] ?dz— j Edz tehe + Mi2hy = Qsurp-rea + Qcal—fen
0 0

La régle de Leibnitz peut alors étre utilisée pour inverser I’opérateur d’intégration spa-
tiale et celui de dérivée partielle par rapport au temps, en prenant en compte la variabilité
dans le temps de la longueur de la premiére zone du transfert :

d 1k dL, d rh dL, | _
Ad_LlL_l phdZ—AplhlE—AEj; sz+APW—mehe+m12hl

= qurf—ft,l + Qcal—ft,l
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On introduit alors la masse volumique et 1’enthalpie spécifique moyenne en posant
I’hypothése 1/L, fOLlphdz = p,h; = p;h,. Cela signifie que nous négligeons la cova-
riance des deux variables dans la zone tres faible en raison de la faible variabilité de la
masse volumique en phase liquide.

dL,pih; dL,  dL,P dL, . , . .
AT —Apihy dt A dt + AP T Mehe + Mihy = Qsurr—fe1 + Qear—fe1

En appliquant les régles de dérivation de produits, nous obtenons alors :

dL, dP

dp; . .
i — AL, - meh, + my,hy

1 dh,
it +AL1,01d +A(P1h1 pihy) ——

- qurf -ft1 + Qcal -ft1

AL b —

Il nous reste alors a exprimer 1’équation ci-dessus en fonction des variables indépen-
dantes retenues pour la résolution. Pour cela, nous avons pris [’hypothése que h; =
(he + hyp)/2 et que p; = f(hl,P). Le changement de variable se fait alors de la fagon
suivante :

oP  ap;

- ot ohy|,

ah—l ap;

at  oPlgx

oP 10p;
- ot 20hy],

oh,  19p;

ot " 20,

ahy
at

6E dp;

ot opPlg

aP  10p;
it}
-0t " 20m,,

(o
oP Iy;

oh; 10h, 10h; 10h,  10h 9P

Pt zot 2ot 29t T2aPat

oh, 19p;
ot 20h,

dh, aP
, 9P Ot

691
OP

10p;
20h,;

oh,
at

am)ap 10p7
, 9P )3t " 20h,],

L'équation de conservation de 1’énergie sur la zone 1 pour le fluide de travail s’exprime
finalement par :

op;
AL, {h1 < a%l =

+ A(p_lh_l - plhl) d_tl - mehe + mlzhl = qurf—ft,l + Qcal—ft,l

1dp;| oh\ 1_oh )aP (1 op;
2 ot

—ch . ok B ZAL
20h,|, 0P T2 Ttz 1h16h1

1 dh;
+5 AL1P1> =

P
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Al1.1.5. Conservation de I’énergie : Zone 2 c6té fluide de travail

On intégre 1’équation locale de conservation de 1’énergie cette fois-ci sur la zone de
changement d’état du fluide de travail, ¢’est-a-dire entre z = Ly (t) et z = L, (t) + L,(¢t) :

fL1+L2 a(Aph _ AP) d + fL1+L2 amh d JL1+L2 ) d
——————dz z= qaz
L Ly L

ot 0z

1 1

Le raisonnement est alors analogue au raisonnement précédent, en utilisant la regle de
Leibniz. Néanmoins, la covariance des variables masse volumique et enthalpie spécifique
ne pourra pas étre négligée dans la zone 2. Nous pouvons toutefois exprimer la valeur
moyenne du produit de ces deux variables en fonction du taux de vide dans la zone 2 de
la facon suivante : p,h, = (1/L,) fL1+L2 phdz = (1 —7)ph; + ¥pghy. 1l vient alors :

dpyh dL aP
dzt2+A(pzhz P g) +A(1 N (ochy — pghg)d_tz_ALZE‘l'mZBhg

- mlzhl - qurf—ft,z + Qcal—ft,z

AL,

L’hypothése précédente implique que le produit p,h, dans la zone 2 ne dépend alors
que de la pression. Le changement de variable a appliquer sera alors le suivant :

dpzhz dplhl dpg g _ dplhl dpgh oP
=1-y 1-9)
dt dp | at

L'éguation de conservation de 1’énergie sur la zone 2 pour le fluide de travail s’exprime
finalement par :

dpihy  _dpghy s
<(1_ ) P +vy P -1 a—+A(plhl Pg g) +A(1 y)(plhl Pg g) dt

+ m23hg — 1y hy = qurf—ft,z + Qcal—ft,z

Al.1.6. Conservation de I’énergie : Zone 3 coté fluide de travail

On intégre 1’équation locale de conservation de 1’énergie cette fois-ci sur la zone de
surchauffe de la vapeur, c’est-a-dire entre z = L,(t) + L,(t) etz =L :

fL a(Aph—AP)d +fL amhd fL ]
—dz z= qdz
Li+Ly at Li+Ly 0z Li+Ly

235



Par un raisonnement analogue au raisonnement précédent, en utilisant la régle de Leib-
. N L _— - .
niz et en posant I’hypothése : 1/Ls fL .., Phdz = p3hs = psh; (possible car la masse vo-
1 2

lumique de la vapeur varie trés peu le long de la zone 3 puisque la pression est supposée
uniforme dans 1’échangeur), nous obtenons :

A e, il A T L A
Lg dt + AL; dt + (Pg —P3 3) + (Pg —P3 3)?‘ Lg dt+ms

- m23hg - qurf—ft,S + Qcal—ft,3

En supposant que hs = 1/2 (hy3 + h) et p; = f(hs, P) , il nous reste alors a appliquer
le changement de variable suivant :

dhy 1055

+___
dt " 20h,),

dhg
dt

dh—z apz
dt P

dP  10p3

hs dt 26h_3 P

5 dt 6h3

dP3 apz
dt P

dP  10p;
dp  10p5
S dt " 29hy],

P
_ (05 1
OP Iy

dh; 1dhg 1dhgy 1dhgdP  1dh

dt 2dt ' 2dt 2dpdt 2dP

dhgdp 105

dhg
dP dt ' 20h,

p dt

aPs
6P

dhg
dt

1 aP3
2 6h3

dp ) dt " 2ah,,

dhy )dP 10p;

L’équation finale de conservation de 1’énergie dans la zone 3 est alors :

AL {h <ap 3 )dh
3113 L + p3
dP i b dt

— 7 1 —_ dLZ . .
+ A(pghg - p3h3) E + A(pghg - p3h3)E + mshs - nghg

L 10ps| dhg\ 1_dh, \dP 1 (_0p5|
20h,|, dP 2Pagp ~ 1 t Ak 3o,

= qurf—ft,B + Qcal—ft,B
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Al.2. Bilans d’¢nergies sur les parties solide
de I’échangeur dans chaque zone

Al.2.1. Conservation de I’énergie : Zone 1 surface d’échange solide et
calandre

Pour faire le bilan d’énergie sur la surface d’échange solide qui sépare les deux fluides,
nous partons de 1’équation de conservation locale suivante, en négligeant les flux longi-
tudinaux par diffusion et en considérant la capacité calorifique du métal constante :

aTsurf .
Csurf Psurf Asurf T = Qsurf

Cette équation locale est alors intégrée sur tout I’espace de la premiére zone correspon-
dante au chauffage du fluide de travail liquide jusqu’a saturation, ¢’est-a-dire entre z = 0
etz=L,(t):

Ly oT. Ly
f .
j- CsurfpsurfAsurf % dz = f Qsurf dz
0 0

En utilisant la regle de Leibniz, il vient alors :

Ly dL, . .
CsurfpsurfAsurf <%J‘ Tsurf dz — Tsurflz E) = _qurf—ft,l + Qec—surf,l
0

Nous introduisons alors la température moyenne du solide dans la zone 1 définie par
—_— L
Tsurfl = 1/Ll fo ! Tsurf dz :

) dL, . .
CsurfpsurfAsurf (T — Lsurf12 E = _qurf—ft,l + Qec—surf,l

En utilisant 1a régle de dérivation du produit, le bilan d’énergie de la surface d’échange
solide sur la zone s’exprime finalement par :

deurfl
dt

- dlL,
CsurfpsurfAsurf (Tsurfl - Tsurflz) W + CsurfpsurfAsurle

= _qurf—ft,l + Qec—surf,l
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Par un raisonnement parfaitement analogue, le bilan d’énergie de la calandre dans la
zone 1 s’écrit :

_ dL, ATeas
CcalpcalAcal (Tcall - Tcallz) E + CcalpcalAcalLl T - _Qcal—ft,l

Al.2.2. Conservation de I’énergie : Zone 2 surface d’échange solide et
calandre

On intégre 1’équation locale de conservation de 1’énergie cette fois-ci sur la zone de
changement d’état du fluide de travail, c¢’est-a-dire entre z = Ly (t) et z = L, (t) + L,(t) :

L1+L2 aT L1+L2
surf .
j CsurfpsurfAsurf ot dz = ] qsurde
L Ly

1

Par un raisonnement analogue au raisonnement précédent, en utilisant la régle Leibniz,
le bilan d’énergie de la surface d’échange sur la zone 2 s’écrit alors :

_ dL, dL,
CsurfpsurfAsurf(Tsuer - surf23) E + CsurfpsurfAsurf(Tsurflz - surf23) E

Tsurfz _

+ CsurfpsurfAsurfLZ T - _qurf—ft,z + Qec—surf,z

Par un raisonnement parfaitement analogue, le bilan d’énergie de la calandre dans la
zone 2 s’écrit :

dL

_ L, 1
CcalpcalAcal (Tcalz - Tca123) E + CcalpcalAcal(Tcallz - TcalZB) E
AToars -
+ CearPearAcarl % = _Qcal—ft,z

Al1.2.3. Conservation de I’énergie : Zone 3 surface d’échange solide et
calandre

On intégre enfin 1’équation locale de conservation de 1’énergie sur la zone de sur-
chauffe de la vapeur, c’est-a-dire entre z = L (t) + L,(t) etz =L :
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ETM

L aTsurf L .
f CsurfpsurfAsurf T dz = f Qsurf dz
L1 +L2 L1+L2

Par un raisonnement analogue au raisonnement précédent, en utilisant la régle Leibniz,
le bilan d’énergie de la surface d’échange sur la zone 3 s’écrit alors :

dLl dLZ dT f3
Csurf PsurfAsury (Tsurf23 - Tsurf3) (E + E) + CsurgPsurfAsursLa ;utr

= _qurf—ft,3 + Qec—surf,3

Par un raisonnement parfaitement analogue, le bilan d’énergie de la calandre dans la
zone 3 s’écrit :

dLl dLZ Tcal3 _

CcalpcalAcal(Tcalz3 - Tcal3) (E + W) + CcalpcalAcalL3 T - _Qcal—ft,3

Al.3. Bilans d’énergie du fluide caloporteur
dans chague zone

Al.3.1. Conservation de I’énergie : Zone 1 coté fluide caloporteur

Comme pour le fluide de travail, nous reprenons la formulation locale de 1’équation de
conservation de 1’énergie :

a(AeCpeCheC - AeCPeC) + amechec —
ot 0z ec

Cette équation est ensuite intégrée sur tout I’espace de la premiére zone correspond au
chauffage du fluide de travail liquide jusqu’a saturation, c’est-a-dire entre z =0 et z =

L(t):

Ligca h,.—A,.P Liom,.h Ly
j ( ecpec ec ec EC) dZ + J mec ec dZ — f C.Iecdz
0 at 0 0z 0

En ce qui concerne le premier terme, la section d’écoulement, considérée comme cons-
tante, peut étre mise en facteur, tandis que 1’intégration du second terme est triviale. Le
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terme de droite correspond quant a lui a la puissance thermique totale échangée sur la
zone1l:

L1oh,, Ligp,.
Agcp f dz—A f
ecrec 0 at ec 0 at

La regle de Leibnitz peut alors étre utilisée pour inverser 1’opérateur d’intégration spa-
tiale et celui de dérivée partielle par rapport au temps, en prenant en compte la variabilité
dans le temps de la longueur de la premiére zone du transfert :

(hec,lz - hec,e) = _Qec—surf,l

L dL,

d Ly dL,
Aecpec al’l L_ hech - Aecpechec,lz E - Aec %[ Pech + APe
1J0 0

c,12 E
+ mec(hec,lz - hec,e) = _Qec—surf,l

On introduit alors 1’enthalpie spécifique moyenne en posant [1’hypothese
L e R , . , .
1/L, fo Y hecdz = h,.,. Nous considérons également que la pression de I’eau dans le circuit

est constante dans le temps et que les pertes de charge ont un impact négligeable sur le
bilan thermique. Il vient alors :

dLyhecy dL, dL, )
dtec — AecPechec,2 dt + Aec Poc— dt + 1hec(hec12 = Pece) = ~Qec-surs.1

En appliquant les régles de dérivation de produits, nous obtenons alors :

dhg, dL; .
AecpecLl d + Aecpec (hec 1 ec 12) + mec(hec 12 hec,e) = _Qec—surf,l

Enfin, nous posons, comme pour I’ammoniac, I’hypothese que 1’enthalpie moyenne de
I’eau dans la zone est la moyenne arithmétique des enthalpies d’entrée et de de sortie de
I’eau dans la zone (Kal =1/2 (hec,e + hec,lz)- Le bilan d’énergie de I’eau sur la zone 1
s’écrit alors :

1 dh 1 dhye 12 dL,
2 AecpecLl detc = + EAecpecLl ;C + Aecpec (hec 1 ec 12) + mec (hec 12 hec,e)

- Qec—surf,l
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ETM

A1.3.2. Conservation de I’énergie : Zone 2 c6té fluide caloporteur

On intégre 1’équation locale de conservation de 1’énergie cette fois-ci sur la zone de
changement d’état du fluide de travail, ¢’est-a-dire entre z = Ly (t) et z = L, (t) + L,(¢t) :

f 1 a(AecpeCh’BC ec () dZ le .— 'I‘L]-I . l
L L2 11 16 I qu
L

at 9, ¥=

1 1 1

Par un raisonnement analogue au raisonnement précédent, en utilisant la régle Leibniz
et en posant I’hypothése h,., = 1/L, fL1+L2 hocdz = 1/2 (Roe12 + hoc23), le bilan d’éner-

gie de la surface d’échange sur la zone 2 s’écrit alors :

1 dhecrp 1 dhec 23
EAecpec 2 % + EAecpecLZ ;C + Aecpec(hec 12 — ec,23) E

_ dL, .
+ AecPec (hec,z hec, 23) + Mec (hec 23 hec,lz) = —Qec-surf,2

A1.3.3. Conservation de I’énergie : Zone 3 coté fluide caloporteur

On integre enfin 1’équation locale de conservation de 1’énergie sur la zone de sur-
chauffe de la vapeur, c’est-a-dire entre z = L (t) + L,(t) etz =L :

]L a(Aecpechec B Aecpec) dz + JL aﬁlechec JL qecdz
L L L

ot 9, ¥ =

1+L2 1 +L2 1 +L2

Par un raisonnement analogue au raisonnement précédent, en utilisant la regle Leibniz
hecdz = 1/2 (Roca3 + hecs), le bilan d’éner-

gie de la surface d’échange sur la zone 3 s’écrit alors :

et en posant I’hypothése h,. 3 = 1/L3f

Ly+L,

1 dhees 1 dhec.

2 AecpecL3 dt + EAecpecL3 dt + Aecpec (hec 23

ec,23) = - Qec—surf,3

dL,; dL
ec 3) ( 1 2) + mec(hec,s
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