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a  Fraction de pertes indépendante du nombre de Reynolds 

A [m²] Section de passage  

A* [m²] Section de passage critique inter-aubes 

Ai [–]  Coefficient de régression 

Bd [–]  Nombre de Bond 

Bo [–] Nombre d’ébullition 

c [m.s-1] Vitesse du son 

C [–] 

[–] 

[–] 

Coefficient multiplicatif du nombre de Rayleigh 

Constante de Chisholm 

Coefficient correctif 

c1, c2, c3, c4 [–] Constantes de Lockhart-Martinelli 

cp [J.kg-1.K-1] Chaleur spécifique massique 

D [m] Diamètre 

Dh [m] Diamètre hydraulique 

Ds [–] Diamètre spécifique 

Ė [W] Potentiel exergétique 

e [m] Epaisseur de plaque 

f [–] 

[–] 

Coefficient de friction 

Facteur de pondération 

F [–] Facteur d’accroissement d’ébullition convective 

Fi [–] Paramètre de corrélation 

Fc [–] Facteur de correction de Thome 

Fr [–] Nombre de Froude 

g  [m.s-2] Constante d’accélération gravitationnelle 

Ġ [kg.s-1.m-2] Débit massique surfacique 

h [J.kg-1] 

[m] 

Enthalpie massique 

Distance surface d’évaporation - bord supérieur du 
récipient 

ℋ [–] Coefficient de transition 

Lc [m] Longueur caractéristique 

m [kg] Masse de fluide 

ṁ [kg.s-1] Débit massique 

M [kg.kmol-1], 
[kg.mol-1] 

Masse molaire 

Ma [–] Nombre de Mach 

N [tr.s-1], 
[rad.s-1] 

Vitesse de rotation 

Ns [–] Vitesse spécifique 
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Nu [–] Nombre de Nusselt 

P [Pa], [bar] Pression 

P* [–] Rapport entre pressions de saturation et critique  

Pr [–] Nombre de Prandtl 

q̇ [m3.s-1] Débit volumique 

q̇" [W.m-2] Puissance surfacique 

Q̇ [W] Puissance thermique 

Q* [–] Rapport entre chaleurs sensible et latente 

R [J.mol-1.K-1] 

[–] 

Constante des gaz parfaits : 8,314 [J.mol-1.K-1] 

Rapport de débits 

Ra [–] Nombre de Rayleigh 

Re [–] Nombre de Reynolds 

s [J.kg-1.K-1] Entropie massique 

S [m2] 

[–] 

[m2] 

Surface d’échange 

Facteur de suppression des sites de nucléation 

Surface d’évaporation 

SP [m] Paramètre de taille 

t [s] Temps ou durée d’évaporation 

T [°C], [K] Température 

T’ [–] Rapport entre températures de saturation moyenne et 
critique 

T* [–] Rapport entre le glissement de température et la 
température de saturation moyenne 

u [m.s-1] 

[m.s-1] 

Vitesse du fluide 

Vitesse de l’air ambiant 

U [%] 

[W.m-2.K-1] 

Incertitude de mesure ou de calcul 

Coefficient d’échange global 

V  Vanne 

Vr [–] Rapport volumique (Volume Ratio) 

Ẇ [W] Puissance électrique produite ou consommée  

We [–] Nombre de Weber 

x [–] 

[–], [%] 

Titre massique de vapeur 

Fraction molaire ou massique 

xm [%] Fraction massique en Novec649 

X [–] 

[–] 

Variable 

Nombre de Lockhart-Martinelli 

Y [–] 

[–] 

Variable 

Facteur de correction de Silver, Bell & Ghaly 
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Symboles grecs   

α [W.m-2.K-1] Coefficient de transfert relatif au fluide 

Paramètre empirique 

β [K-1] 

[°] 

Coefficient de dilatabilité volumique 

Angle de corrugation 

βL [m.s-1] Coefficient de transfert de masse de la phase liquide 

βmax [°] Angle de corrugation maximum 

β* [–] Rapport entre l’angle de corrugation et l’angle de 
corrugation maximum 

∆Ė [W] Ecart de potentiel exergérique 

Δh [J.kg-1] Ecart d’enthalpie massique 

∆P [Pa], [bar] Ecart de pression 

ΔT [K] Ecart de température 

ΔTg [K] Glissement de température 

Δx [–], [%] Ecart de fraction massique  

η [%] Rendement 

γ [–] Coefficient polytropique 

λ [W.m-1.K-1] Conductivité thermique 

µ [Pa.s] Viscosité Dynamique 

Ω [–] Facteur correctif de corrélation empirique 

φ [kg.m-2.s-1] Densité de flux massique d’évaporation 

ϕ [kg.s-1] Débit massique d’évaporation 

Ψ [–] Facteur d’accroissement de Shah 

π [–] Ratio de pression 

ρ [kg.m-3] Masse volumique 

ρ' [–] Rapport entre les masses volumiques au point de 
rosé et critique 

ρ* [–] Rapport entre les masses volumiques au point de 
bulle et de rosé 

σ [N.m-1] Tension superficielle 

 
 
Indices   

0  Etat total (ou état de stagnation) 

ad  Adiabatique 

amb  Ambiant - ambiante (conditions) 

bécher  Bécher 

bulle  Point de bulle 

c, cond  Froid (cold) 

Condensation 

canal  Canal 

carac  Temps caractéristique ou durée caractéristique 
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cb  Ebullition convective (convective boiling) 

chaud  Chaud 

chauffe  Chauffe monophasique liquide 

circu  Circulante 

closed  Source chaude fermée 

Cycle fermé 

cogen  Cogénération 

conv nat  Convection naturelle 

correl  Corrélation 

crit  Critique 

csr  Condensation et sous-refroidissement 

design  Design 

e 

e, evap 

 Echantillonnage 

Evaporation 

el  Electrique 

eq  Equivalent 

évap  Evaporation 

expé  Expérimental 

f, fluide  Fluide de travail 

film  Film 

eq  Equivalent 

expé  Expérimental 

g  Vapeur (gas) 

Glissement 

géom  Géométrie 

h  Chaud (hot) 

II  Second principe 

i  Espèce ou Variable i 

in  Entrée (input) 

is  Isentropique 

l  Liquide 

LM  Logarithme moyen 

lo  Liquide seul (liquid only) 

ls  Liquide de surface 

lv  Liquide-Vapeur, Chaleur latente 

m  Homogène (mean) 

Mélange 

mass  Massique 

max  Valeur maximale 

min  Valeur minimale 

mol  Molaire 
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n  Maille n 

nb  Ebullition nucléée (nucleate boiling) 

normal  Valeur normale (à la pression de 1bar) 

off-design  Off-design 

open  Source chaude ouverte 

Cycle ouvert 

optim  Optimum 

Optimisé 

out  Sortie (output) 

p  Paroi 

Partielle 

pertes  Pertes thermiques 

piq  Piquage 

pp  Pompe 

pré  Préchauffeur 

récup  Récupérée 

réelle  Réelle 

ref  Référence 

refroi  refroidissement 

rosée  Point de rosée 

rotor  Rotor 

sat  Saturation 

sat,moy  Saturation moyenne 

seul  Seul 

sh  Cisaillement (shear) 

th  Thermique – Premier principe 

tot  Temps total ou durée total d’évaporation 

tp  Diphasique (two-phase) 

tt  Turbulent-Turbulent 

tur  Turbine 

tv  Turbulent-Laminaire (turbulent-viscous) 

vs  Vapeur saturante 

vt  Laminaire-Turbulent (viscous-turbulent) 

vv  Laminaire-Laminaire (viscous-viscous) 

w  Paroi (wall) 

x  Variable 

1, 2, 3 et 4  Numéro de vanne du système d’échantillonnage 
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Exposant   

𝛽  Paramètre empirique 

n  Exposant du nombre de Rayleigh 

Ordre du modèle asymptotique 

Exposant fonction du nombre de Reynolds 

 
Abréviations   

0D  Modèle sans dimension basé sur des équations 
bilans de conservation 

BP  Basse pression 

CFD  Modèle de mécanique des fluides numérique 

(Computational Fluid Dynamics) 

ECS  Eau chaude sanitaire 

HC  Hydrocarbure 

HFC  Hydrofluorocarbure 

HFE  Hydrofluoroether 

HFO  Hydrofluoroléfine 

HP  Haute pression 

T-s  Température-Entropie 
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Du fait de l’interdépendance de l’accroissement de la population mondiale et des 
révolutions industrielles successives depuis la fin du XVIIIème siècle, la demande et la 
consommation énergétique globale correspondante ne cessent de croître. Afin de répondre à ces 
besoins, l’utilisation de ressources fossiles n’a fait qu’augmenter au cours des deux derniers 
siècles, entraînant progressivement leur raréfaction, liée aux durées de génération naturelle de 
ces gisements fossiles, de l’ordre de plusieurs millions d’années, et donc à la quantité limitée 
de ces ressources au sein de la planète à l’échelle humaine. La problématique énergétique est 
ainsi au cœur des enjeux actuels ; de ce fait, la nécessité de diversification des sources 
d’énergies et d’optimisation des systèmes de production est une question cruciale du XXIème 
siècle. L’avènement du nucléaire à partir des années 1960 et l’accroissement des énergies 
renouvelables depuis la fin du XXème siècle s’inscrivent positivement dans le contexte de ces 
préoccupations énergétiques. Cependant, l’enjeu de l’acceptation sociétale, ainsi que les 
problèmes techniques, économiques et scientifiques, liés au développement de centrales 
nucléaires de nouvelle génération et du traitement des déchets existants, ralentissent le 
développement de cette source d’énergie. Le coût élevé des énergies renouvelables et 
l’intermittence imposée par certaines sources (solaire et éolien notamment) ralentissent leur 
croissance ; cependant, la hausse des investissements et de la recherche dans ce domaine 
entraîne une inflexion positive forte à leur égard depuis une dizaine d’années. L’optimisation 
de systèmes de production d’énergie déjà existants se trouve donc être à l’intermédiaire des 
problèmes énergétiques et économiques décrits ici, d’autant plus que de nombreux pays, 
notamment en Europe, se sont engagés à accroître l’efficacité énergétique de leurs systèmes de 
consommation et de production d’énergie. 

Le cycle de Rankine, système de conversion d’énergie thermique en énergie mécanique 
puis électrique, est utilisé depuis longtemps au sein des centrales thermiques et nucléaires afin 
de valoriser des sources de chaleur au-delà de 300 °C. Du fait des enjeux énergétiques 
croissants, l’intérêt porté à la valorisation de sources à plus basse température ainsi qu’aux rejets 
thermiques non exploités s’est accru à la fin du XXème siècle, permettant l’essor des cycles de 
Rankine à fluides organiques, communément appelés cycles ORC de l’anglais Organic Rankine 
Cycle. A contrario de l’eau utilisée en tant que fluide de travail au sein des cycles de Rankine, 
les fluides organiques permettent l’utilisation de sources de chaleur à plus basse température, 
pouvant aller jusqu’à des températures inférieures à 100 °C. Du fait de la plage de températures 
importante avec laquelle ces cycles thermodynamiques peuvent fonctionner, le nombre 
d’installations ORC existantes est croissant depuis le début des années 2000. Cependant, le 
rendement de ces machines thermiques se trouve réduit, avec des rendements de conversion de 
l’ordre de 5 % à 20 %, en comparaison des rendements des cycles de Rankine de l’ordre de 
20 % à 45 %, du fait des niveaux de température valorisés inférieurs à 300 °C. Malgré ces plus 
faibles rendements et les enjeux économiques de retour sur investissement de ce type 
d’installations, les larges possibilités de production d’énergie offertes par les cycles ORC 
entraînent un accroissement de la Recherche et Développement dans les domaines industriel et 
scientifique. L’un des principaux thèmes de recherche porte sur l’amélioration et l’optimisation 
des principes théoriques de fonctionnement des cycles ORC mais également des installations 
ORC existantes et opérationnelles, s’inscrivant ainsi directement au cœur des enjeux actuels. 
Un des autres principaux thèmes d’études dans le domaine des cycles organiques de Rankine 
concerne les types de fluides de travail employés au sein de ces systèmes et leur impact 
environnemental. Les enjeux environnementaux actuels et l’évolution des législations imposent 
que les fluides de travail utilisés au sein d’installations ORC respectent les normes édictées par 
les protocoles de Montréal et Kyoto ; de fait, un grand nombre d’entre eux ne pourront plus être 
utilisés et devront être remplacés d’ici 2030 afin de permettre aux installations les utilisant de 
continuer à fonctionner. Lié à cela, la recherche portant sur ces fluides de substitution s’est 
accentuée, d’autant plus que ceux-ci peuvent potentiellement entraîner un accroissement des 
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performances initiales de ces installations. Cette possibilité couplée de respect environnemental 
et d’optimisation de performances est notamment étudiée dans le cas de l’utilisation de 
mélanges zéotropes en tant que fluides de travail. En effet, ce type particulier de mélanges de 
fluides, étudié initialement dans le domaine des cycles de réfrigération et des pompes à chaleur, 
permet d’accroître les performances d’échange au niveau des sources de chaleur et donc 
d’augmenter le rendement de conversion du cycle. De plus, avec l’utilisation de mélanges 
zéotropes, il est alors possible de créer un fluide de travail adapté. Le mélange obtenu est à la 
fois performant et plus respectueux pour l’environnement, du fait de la combinaison en 
proportions appropriées de fluides purs performants mais plus nocifs, avec des fluides purs 
possiblement moins performants mais de faible nocivité. 

 

Au regard des enjeux énergétiques, économiques et environnementaux présentés dans 
le paragraphe précédent, le sujet de ces travaux de thèse intitulé « Etude et optimisation 
énergétique des mélanges zéotropes pour les cycles thermodynamiques de Rankine » s’inscrit 
au cœur des recherches actuelles, et porte sur la compréhension des mélanges zéotropes et leur 
utilisation en tant que fluides de travail au sein d’installations à cycle organique de Rankine. 
Ces travaux ont été menés au Laboratoire d’Innovation pour les Technologies des Energies 
Nouvelles et les nanomatériaux (Liten), acteur français dans le domaine de la recherche sur les 
énergies renouvelables. Le présent mémoire a pour but d’apporter des résultats et analyses 
concrètes sur l’influence des performances d’un cycle ORC et de ses composants lors de 
l’utilisation de mélanges zéotropes. Pour ce faire, une importante campagne expérimentale a 
été réalisée avec une installation ORC, présentée en Figure 1.1, permettant une production 
électrique de l’ordre de 1 kW à partir d’une source de chaleur comprise entre 100 °C et 110 °C, 
ceci afin d’étudier en conditions opératoires réelles le comportement de mélanges zéotropes. 

 

 
Figure 1.1 : Installation ORC expérimentale utilisée au cours des travaux de thèse 
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Le présent manuscrit s’articule autour des résultats expérimentaux, en fluides purs et 
mélanges zéotropes, obtenus lors de campagnes d’essais menées avec une installation ORC 
expérimentale. Ces résultats ont permis le développement de plusieurs modèles numériques 
semi-empiriques de composants, validés par les essais expérimentaux, et de statuer sur le 
comportement et l’intérêt apporté à un cycle organique de Rankine quant à l’utilisation de 
mélanges zéotropes en tant que fluides de travail. Ces travaux de thèse s’inscrivent ici dans une 
démarche pluridisciplinaire du fait d’analyses thermodynamiques approfondies spécifiques au 
système ORC ainsi qu’à ses composants. Les modélisations effectuées, avec le solveur 
thermodynamique EES couplé à la base de données thermodynamiques REFPROP, cherchent 
quant à elles à représenter au mieux la phénoménologie interne de ces composants. De ce fait, 
elles tiennent notamment compte des propriétés physiques des mélanges zéotropes lors des 
étapes de changement de phase au sein des échangeurs, mais également du comportement réel 
des fluides de travail utilisés du fait de la modélisation semi-empirique de l’organe de détente. 
Cette étude est donc fondée sur une approche pluridisciplinaire (numérique, expérimentale, 
thermodynamique, énergétique, etc.) et multi-échelle du système ORC. 

 

Le chapitre suivant, Chapitre II, présente l’état de l’art des cycles de Rankine à fluides 
organiques employant des mélanges zéotropes comme fluides de travail. Les enjeux 
énergétiques et environnementaux actuels pour lesquels l’application de tels cycles 
thermodynamiques est envisagée seront tout d’abord évoqués. Le principe de fonctionnement 
et l’utilisation de cycles ORC dans le but de valoriser et transformer de l’énergie thermique en 
énergie électrique seront ensuite développés. Enfin, le choix et l’intérêt de mélanges zéotropes 
en tant que fluides de travail au sein de tels systèmes seront exposés. 

Le Chapitre III décrit l’installation ORC expérimentale et la méthodologie utilisée pour 
mener à bien ces travaux de thèse. Les différents circuits fluidiques impliqués au sein de cette 
installation thermodynamique y sont décrits, ainsi que les instruments de mesures permettant 
l’acquisition et l’exploitation des données expérimentales. Ce chapitre introduit également les 
modèles numériques permettant d’étudier le cycle thermodynamique dans son ensemble et ses 
composants internes à partir des résultats expérimentaux.  

Le Chapitre IV décrit les modèles de composants du cycle ORC développés au cours de 
cette thèse. Pour ce faire, ce chapitre est séparé en deux partie distinctes : la première porte sur 
les échangeurs de chaleur et les modèles d’échangeurs chaud et froid établis, tandis que la 
seconde décrit l’organe de détente du cycle et le modèle de micro-turbine axiale développé. 

Le Chapitre V porte sur les résultats globaux obtenus pour le cycle ORC grâce aux essais 
expérimentaux. Ainsi, la première partie analyse le comportement et les performances du cycle 
thermodynamique en fluides purs et mélanges zéotropes afin d’étudier l’intérêt envisagé par 
l’utilisation de tels mélanges. La seconde partie apporte un éclairage nouveau sur l’évolution et 
la stabilité de mélanges zéotropes au sein d’un cycle ORC. La troisième et dernière partie de ce 
chapitre décrit l’optimisation des performances d’un cycle organique de Rankine apportée par 
une architecture nouvelle, adaptée du principe de glissement de température des mélanges 
zéotropes. 

Le Chapitre VI vient clore ce manuscrit et permet de synthétiser les différentes analyses 
et conclusions établies au sein des précédents chapitres. Il ouvre également sur les perspectives 
offertes par ces travaux de thèse dans le domaine des ORC et des mélanges zéotropes. 
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II.1. Enjeux énergétiques 

 

 Au cours du XXème siècle et du début du XXIème siècle, l’évolution démographique 
mondiale n’a cessé de croître passant de 6 milliards d’êtres humains à l’aube de l’an 2000 à 
près de 7,8 milliards d’individus en 2020 et avec une augmentation au-delà de 9 milliards d’ici 
2040 à 2050 suivant les projections des Nations Unies, telles que représentées au sein de la 
Figure 2.1 (United Nations Department of Economic and Social Affairs, P. D., 2019a ; 2019b). 
Cet accroissement, de l’ordre de 20 %, est notamment corrélé au développement économique 
fort du continent africain, de la Chine et de l’Inde. En lien direct avec ce développement 
économique, la consommation globale d’énergie suit une tendance identique, comme souligné 
par la Figure 2.1 (International Energy Agency, 2020 ; U. S. Energy Information 
Administration, 2020 ; BP, 2020). 

 
Figure 2.1 : Evolution de la population et de la consommation énergétique mondiale d’ici 2040 

(schéma adapté de Landelle, 2017 et mis à jour avec les données de 2020) 

En 2019, plus de 80 % de l’ensemble de la consommation énergétique mondiale est issue 
de ressources d’origine fossile (pétrole, gaz et charbon), comme le montre le graphique de 
répartition des sources d’énergie présenté au sein de la Figure 2.2 (b). Du fait de l’origine des 
sources actuellement utilisées et de l’accroissement constant de la population, ces ressources 
sont considérées pouvoir être suffisantes, au regard de la demande considérée, jusqu’à la fin du 
XXIème siècle (Arutyunov et Lisichkin, 2017). La problématique énergétique d’épuisement des 
énergies fossiles entraîne donc la nécessité de réduire rapidement leur consommation. Afin de 
répondre à cette problématique, le recours à d’autres types de sources d’énergie s’avère 
nécessaire. De nombreux pays sont arrivés à cette constatation et se sont engagés dans cette 
voie. En 2008, l’Union Européenne adopte le « Paquet Climat-Energie » visant notamment à 
accroître l’utilisation de sources d’énergie d’origine renouvelable (au sein du mix énergétique 
global) et d’augmenter l’efficacité énergétique des systèmes de consommation et de production 
d’énergie. Dans sa dernière révision de 2016, ce plan d’action énergétique a permis d’actualiser 
ces deux objectifs, qui devaient ainsi atteindre respectivement 27 % et 30 % à l’horizon 2030 
(Commission Européenne, 2014 ; 2017). Les pays de l’Union Européenne ne sont pas les seuls 
à se tourner vers les énergies renouvelables, comme le montrent les courbes d’évolution des 
consommations énergétiques au niveau mondial, présentées au sein des Figures 2.2 (a) et (b). 
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(a) 

 
(b) 

Figure 2.2 : Evolution de la consommation énergétique mondiale par type de source d’ici 2040 à 2050 
(a) IEO2017 (schéma adapté de U. S. Energy Information Administration, 2017),                            
(b) IEO2020 (schéma adapté de U. S. Energy Information Administration, 2020) 

  

Malgré une inflexion positive observable sur la production énergétique d’origine 
renouvelable depuis les dix dernières années, cette proportion représente encore seulement 
12 % de l’ensemble des sources d’énergies en 2019 au niveau mondial. Cependant, en 
comparant les scénarii prévisionnels décrits au travers des Figures 2.2 (a) et (b) précédentes, on 
remarque des évolutions différentes des projections exposées suivant l’année du rapport des 
perspectives énergétiques effectuées par l’administration d’information sur l’énergie 
américaine (U. S. Energy Information Administration, 2017 ; 2020). Cette évolution 
prévisionnelle s’explique par des changements d’orientations politiques et des investissements 
engagés par de nombreux pays au regard des enjeux énergétiques actuels et des sources de type 
renouvelable. Ainsi, la répartition des sources d’énergie présentée en 2017 définissait la part 
renouvelable proche de 17 % pour 2040, tandis que la projection établie en 2020 définit cette 
proportion proche de 25 %, atteignant 28 % en 2050 (voir Figure 2.3). 
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Figure 2.3 : Répartition de la consommation énergétique mondiale selon le type de source d’énergie 

(schéma adapté de U. S. Energy Information Administration, 2020) 

 Comme mentionné précédemment, l’efficacité énergétique fait partie intégrante des 
voies d’amélioration quant aux enjeux actuels. Le terme « efficacité énergétique » englobe 
indistinctement différentes notions. En effet, cette appellation intègre en même temps 
l’optimisation de la consommation énergétique et celle de sa production. L’Agence de 
l’environnement et de la maîtrise de l’énergie (Ademe) s’est intéressée particulièrement à cette 
thématique d’efficacité énergétique au travers de deux rapports en 2015 et 2017, traitant des 
possibilités de production électrique offertes par la valorisation de sources de chaleur 
jusqu’alors peu ou non exploitées (Ademe, 2015 ; 2017). Ces sources de chaleur non valorisées 
sont regroupées sous la dénomination de chaleur fatale. La chaleur fatale correspond à la 
fraction de chaleur produite par et au cours d’un procédé, qui se trouve être perdue et non 
valorisée directement au sein de ce procédé ou indépendamment de celui-ci. L’Ademe a ainsi 
défini que le gisement de chaleur fatale industrielle disponible en France représente 
annuellement 109,5 TWh, correspondant à 36 % des besoins thermiques de ce même secteur 
industriel (Ademe, 2017). Issue des données de ce rapport, la Figure 2.4 présente la répartition 
du gisement de chaleur fatale suivant les différents niveaux de température existants. 

 
Figure 2.4 : Répartition du gisement de chaleur fatale industrielle français  
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 La quantité de chaleur non valorisée au sein de l’industrie se trouve ainsi être 
significative. Dans le but de valoriser cette ressource thermique sous forme d’énergie utile, 
différentes solutions peuvent être exploitées. Il est possible de récupérer cette chaleur afin de la 
réinjecter au sein de réseaux de chaleur ou de l’utiliser in-situ en couplant cette source 
thermique à un cycle thermodynamique. Ce cycle peut être un cycle de réfrigération permettant 
ainsi de produire du froid à partir de la source de chaleur, ou un cycle thermodynamique 
produisant de l’énergie mécanique et/ou électrique. L’utilisation de machines productrices 
d’électricité à partir de chaleur s’avère être une solution commode du fait de la possibilité 
d’utilisation ou de réinjection de l’électricité produite. Dans le cas de la valorisation de chaleur 
fatale sous cette forme, il est nécessaire de statuer sur le système permettant de convenir au 
mieux à cette conversion d’énergie. On peut remarquer, tel qu’illustrée avec la Figure 2.4, que 
plus de 75 % de la totalité du gisement de chaleur fatale industrielle se situe au sein de la gamme 
de température inférieure à 200 °C. Du fait de la proportion de ce gisement se trouvant à une 
température relativement basse, le cycle thermodynamique le plus approprié pour effectuer 
cette conversion de chaleur en électricité se trouve être le cycle de Rankine à fluide organique 
(ORC), comme le soulignent les travaux menés par Tauveron et al. (2014) représentés au sein 
de la Figure 2.5. 

 
Figure 2.5 : Carte de répartition des systèmes de conversion d’énergie selon le niveau de 

température de la source valorisée et la puissance électrique produite                                       
(schéma issu des travaux de Tauveron et al., 2014 et adapté de Landelle, 2017) 

 

II.2. Cycle Organique de Rankine 
 

Les cycles de Rankine à fluides organiques (ORC), comme indiqué par leur 
dénomination, sont des cycles thermodynamiques issus du principe des cycles de Rankine. A 
la différence de ces derniers qui utilisent de l’eau en tant que fluide de travail, les cycles ORC 
utilisent des fluides dit organiques. Les cycles de Rankine et en particulier les cycles organiques 
de Rankine sont des systèmes thermodynamiques permettant la conversion d’énergie thermique 
en énergie mécanique et éventuellement électrique. Le développement de tels cycles a vu le 
jour au cours du XIXème siècle et s’est trouvé massivement utilisé grâce aux travaux menés par 
William J.M. Rankine en 1859 sur les machines vapeur. Cependant, la paternité de la première 
installation de cycle ORC est attribuée à Thomas Howard dans les années 1825 - 1826 par la 
fabrication et l’utilisation d’une machine thermodynamique fonctionnant avec un alcool ou un 
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éther en tant que fluide de travail (Invernizzi, 2013 ; Le, 2014). Les différentes étapes de 
fonctionnement d’un cycle ORC sont présentées au sein des Figures 2.6 (a) et (b) avec 
respectivement un schéma de principe et le diagramme Température-Entropie (T-s) 
correspondant. 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 2.6 : Cycle de Rankine à fluide organique                                                                               
(a) schéma de principe (schéma adapté de Ademe, 2017), (b) diagramme T-s du cycle thermodynamique 

 Telles que présentées avec la Figure 2.6 (a), les machines fonctionnant sur le principe 
des cycles thermodynamique de Rankine vont permettre la conversion d’énergie thermique en 
énergie mécanique puis électrique, grâce à la circulation en circuit fermé d’un fluide de travail. 
Les différentes étapes effectuées par le fluide de travail sont également représentées avec le 
diagramme T-s de la Figure 2.6, permettant de suivre l’évolution de ce fluide au sein du cycle 
thermodynamique, avec notamment les variations de pressions et de températures 
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correspondantes. La circulation du fluide de travail est effectuée grâce à une pompe qui permet 
au fluide de passer du niveau bas au niveau haut de pression tel qu’illustré par l’étape 4 à 1. Au 
sortir de la pompe, le fluide de travail est mis en contact avec la source de chaleur lors de son 
passage au sein d’un échangeur de chaleur. Ainsi, le fluide à haute pression vient récupérer 
l’énergie thermique de la source chaude et passe de l’état liquide basse température à l’état 
vapeur haute température en entrée de l’organe de détente, tel que présenté par l’étape 1 à 2. 
Lors de la circulation du fluide de travail au sein de l’organe de détente, ce fluide à l’état vapeur 
va céder sous forme de travail mécanique l’énergie thermique acquise grâce à la source chaude. 
Dans le cas où l’organe de détente est couplé mécaniquement avec une génératrice, le travail 
mécanique est converti en énergie électrique, tel qu’illustré par l’étape 2 à 3 de la Figure 2.6 
(a). Le transfert d’énergie au sein de l’organe de détente se traduit pour le fluide de travail par 
une diminution de sa pression et de sa température. En effet, du fait de la mise en mouvement 
d’un composant mécanique par le passage du fluide à l’état vapeur, une perte de charge 
importante est imposée à ce fluide de travail. Cette perte de charge induit par conséquent une 
diminution de la pression du fluide et de fait une diminution de la température liée à ses 
propriétés thermodynamiques. Une fois la conversion d’énergie effectuée grâce à l’organe de 
détente, le fluide de travail est ramené à son état initial au contact d’une source froide par 
l’intermédiaire d’un échangeur de chaleur. Le fluide de travail à basse pression passe ainsi de 
l’état de vapeur moyenne température à l’état de liquide basse température, tel que représenté 
par l’étape 3 à 4. 

Présentés au sein du chapitre I et détaillés dans la partie II.1. de ce chapitre, les enjeux 
environnementaux actuels ont notamment permis le développement de ce type de technologie 
de conversion d’énergie, du fait de la nécessité d’accroître l’efficacité énergétique et donc de 
l’intérêt porté à la valorisation de sources de chaleur à plus basse température. L’accroissement 
des recherches scientifiques dans le domaine des ORC ainsi que son développement industriel 
transparaît au travers de la littérature et dans l’évolution croissante du nombre d’installations 
existantes depuis le début des années 2000 (Figures 2.7 et 2.8). 

 

 
Figure 2.7 : Evolution du nombre d’installations ORC de par le monde selon leur domaine d’application 

(schéma adapté de Tartière, 2016) 
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Figure 2.8 : Evolution du nombre relatif de brevets et d’articles portant sur les ORC parmi ceux 

portant sur l’énergie (schéma adapté de Landelle, 2017) 

Au-delà de l’évolution importante des recherches menées dans le domaine des cycles 
organiques de Rankine à partir des années 2000, on peut également observer au sein de la Figure 
2.8 deux comportements caractéristiques pour la période des années de 1980 à 1990 puis celle 
de 1990 à 2000. En effet, on remarque respectivement pour ces deux périodes une forte activité 
scientifique suivie d’un déclin important du nombre de publications. Ces deux périodes se 
trouvent être liées l’une à l’autre et correspondent aux évolutions de législations mondiales du 
fait des considérations environnementales, notamment corrélées aux risques de destruction de 
la couche d’ozone engendrés par certains types de fluides de travail. Les enjeux 
environnementaux actuels et leurs influences sur les ORC et les fluides de travail seront exposés 
au sein de la prochaine partie II.3.. 

Tel que présenté dans cette partie II.2., le fluide de travail joue un rôle très important au 
sein des cycles organiques de Rankine. En effet, il se trouve être le vecteur de la conversion 
d’énergie thermique en énergie électrique. Par conséquent, il convient de définir de façon 
appropriée les critères de sélection de ce fluide de travail. De nombreux auteurs se sont 
intéressés à cette question afin des lister les caractéristiques optimales à prendre en compte lors 
du choix d’un fluide de travail au sein d’un ORC (Liu et al., 2004 ; Chen et al., 2010 ; 
Quoilin et al., 2013 ; Babatunde et Sunday, 2018). Les principaux critères définis au sein de ces 
travaux sont présentés ci-dessous : 

 Performances thermodynamiques : le fluide de travail utilisé au sein d’une installation 
donnée doit permettre à ce cycle ORC d’atteindre les valeurs de rendement de 
conversion les plus élevées ainsi que la production d’énergie la plus importante possible 
au regard des températures et pressions limites de ce cycle imposées par les sources de 
chaleur. Cependant, chaque fluide possède des propriétés thermodynamiques différentes 
(point critique, chaleur latente, chaleur spécifique, densité, viscosité, etc.) ; il convient 
donc d’effectuer un travail amont de simulation numérique lors du dimensionnement 
d’une installation expérimentale afin de tenir compte de ces différences d’un fluide à 
l’autre et ainsi de sélectionner le fluide permettant d’obtenir les meilleures performances 
pour l’application donnée. 

 Point de rosée et courbe de saturation : tel que présenté avec la description des 
différentes étapes suivies par le fluide de travail au sein d’un cycle ORC, Figures 2.6 
(a) et (b), le fluide à haute pression passe de l’état liquide à l’état vapeur avant d’entrer 
au sein de l’organe de détente (étape 1 à 2). Au cours de cette étape à pression haute 
fixée, le fluide est chauffé à l’état liquide jusqu’à atteindre sa température de saturation 
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(chauffe monophasique), puis s’évaporer à la température fixe de saturation 
(évaporation diphasique), pour enfin arriver à l’état de vapeur seule et être 
potentiellement surchauffée (surchauffe monophasique). Cette dernière phase de 
surchauffe monophasique n’est pas nécessaire au fonctionnement du cycle ORC et va 
principalement dépendre du type de fluide de travail utilisé. En effet, il est possible de 
faire une distinction de ces fluides en trois catégories différentes pouvant entraîner le 
besoin de surchauffer la vapeur au sortir de la phase d’évaporation. Ces trois types de 
fluides sont représentés au sein de la Figure 2.9. 

 
Figure 2.9 : Diagrammes T-s des trois types de fluides existants : humide, sec et isentropique 

(schéma adapté de Chen et al., 2010) 

On peut donc distinguer les fluides de travail selon leur qualification : humide, sec ou 
isentropique. En effet, comme représentés au sein de la Figure 2.9, ces trois types de 
fluides possèdent une évolution différente de leur courbe de rosée, avec respectivement 
une pente négative, positive et nulle. Cette variation de courbe de rosée est une notion 
importante à prendre en compte lors de la détente du fluide de travail. Dans le cas d’un 
fluide humide, si la vapeur n’est pas surchauffée et que la détente s’effectue directement 
depuis le point de rosée situé sur la courbe de saturation, il y a un très grand risque que 
la pression basse atteinte en fin de détente entraîne un état diphasique du fluide. Cet état 
diphasique peut représenter un risque pour l’organe de détente en lui-même, du fait de 
l’apparition de gouttes de liquide à haute vitesse qui peuvent venir endommager les 
composants mécaniques de cet organe. De ce fait, dans le cas d’un fluide de travail 
humide, une surchauffe significative sera nécessaire, tandis que pour un fluide sec ou 
isentropique elle ne le sera pas. 

 Masse volumique : à débit massique équivalent, un fluide de travail possédant une masse 
volumique liquide plus élevée entraînera un débit volumique plus faible et donc une 
consommation électrique moindre pour la pompe de circulation. De plus, en phase 
vapeur lors des étapes diphasiques d’évaporation et de condensation, du fait d’un débit 
volumique plus faible, les pertes de charge au sein des échangeurs de chaleur seront 
réduites. 

 Chaleur latente : dans le cas où la puissance transférée entre la source chaude et le fluide 
de travail est fixée, une chaleur latente importante du fluide de travail entraînera une 
diminution son débit. De ce fait, on obtiendra les mêmes avantages pour l’installation 
ORC que ceux observés dans le cas d’une masse volumique élevée.  
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 Propriétés de transport : au cours des étapes de transfert thermique et plus 
particulièrement lors des échanges avec la source chaude, plus la viscosité sera faible et 
plus la conductivité thermique sera élevée, meilleur sera l’échange. De ce fait, les 
surfaces nécessaires des échangeurs de chaleur seront plus faibles, entraînant un coût 
plus faible de ces composants ainsi que des pertes de charges moins élevées. De plus, 
une faible viscosité entraînera également une diminution des pertes de charges lors de 
la circulation du fluide de travail. 

 Pression haute : la pression haute ou pression d’évaporation du cycle ORC devra être 
dans une gamme de valeurs acceptable suivant l’application. En effet, plus cette pression 
sera élevée, plus le dimensionnement des organes (échangeur chaud, organe de détente) 
en sera influencé ; de fait, les matériaux, dimensions et organes de sécurité nécessaires 
engendreront des coûts supplémentaires importants.   

 Pression basse : la pression basse ou pression de condensation devra quant à elle être 
autant que possible supérieure à la pression atmosphérique ambiante afin d’éviter des 
risques d’infiltrations d’air au sein du cycle ORC. La présence d’incondensables vient 
influencer directement les performances du fluide de travail.  

 Stabilité physico-chimique : au-delà de certains niveaux de température, tout fluide 
organique ainsi que certains fluides naturels présentent un risque de dégradation. Il 
convient donc de bien prendre en compte ce facteur, propre à chaque fluide afin de 
sélectionner celui adéquat au niveau de température de la source chaude. De plus, lors 
de durées de fonctionnement prolongées d’un fluide, celui-ci peut également subir des 
dégradations, il convient donc de vérifier sa bonne tenue au cours du temps. Enfin, ce 
fluide est en contact permanent avec différents types de matériaux (possiblement des 
joints d’étanchéité) et possiblement avec un fluide de lubrification pour la pompe ou 
l’organe de détente, dont il faudra vérifier la bonne compatibilité avec ce fluide. 

 Point de solidification : dans le cas de forte variation de la température ambiante et plus 
particulièrement dans le cas où cette température peut atteindre de très faibles valeurs, 
il convient de vérifier que le fluide de travail possède un point de solidification supérieur 
à la plus basse température ambiante atteignable pour éviter tout risque de détérioration 
au sein de l’installation dans le cas où le fluide de travail viendrait à passer à l’état solide. 

 Sécurité : les installations ORC fonctionnent en circuit fermé avec un fluide de travail ; 
par conséquent, ce circuit doit être parfaitement isolé et hermétique. Cependant, il est 
possible que des fuites surviennent en fonctionnement ou lors du chargement et 
déchargement du fluide de travail. De ce fait, il convient de prendre en compte les 
risques de toxicité liés au fluide utilisé ainsi que les risques d’inflammabilité et 
d’explosivité. L’American Society of Heating, Refrigerating and Air Conditioning 
Engineers a défini des valeurs de référence pour un très grand nombre de fluides utilisés 
au sein de cycles thermodynamiques, permettant de connaître au préalable les éventuels 
risques existants. 

 Prix et disponibilité : tout comme pour les organes composant l’installation ORC, le 
fluide de travail peut s’avérer plus ou moins coûteux. Lors du dimensionnement 
technico-économique d’un cycle, il convient de prendre en compte ces aspects et 
notamment celui de la disponibilité du fluide, pour ne pas risquer d’entraîner un arrêt 
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long et coûteux de l’installation dans le cas d’un changement de fluide de travail 
impromptu.  

 Risques environnementaux : deux paramètres environnementaux et fortement 
réglementés sont à prendre en compte lors du choix d’un fluide de travail. Il s’agit du 
potentiel de destruction de la couche d’ozone (ODP, de l’anglais Ozone Depletion 
Potential) et le potentiel de réchauffement climatique (GWP, de l’anglais Global 
Warming Potential) des fluides de travail. Du fait de règlementations strictes 
européennes et mondiales, il convient de choisir un fluide de travail avec une valeur 
d’ODP nulle et une valeur de GWP la plus faible possible. 

Tel que répertorié au sein de la liste relative aux critères de sélection d’un fluide de travail 
approprié à une installation ORC, leur nombre est important. Et ceci d’autant plus que cette 
liste n’est pas exhaustive et que l’on pourrait également mentionner d’autres paramètres 
thermodynamiques propres au fluide de travail, par exemple ses propriétés critiques ou encore 
sa chaleur latente. De ce fait, on comprend aisément que le fluide de travail idéal pour une 
installation ORC et une source de chaleur donnée n’existe pas et qu’il faudra le choisir en faisant 
des compromis entre certains des critères mentionnés plus haut. Cependant, deux critères 
particuliers sont à prendre en compte quelle que soit l’installation et quel que soit le fluide de 
travail. Il s’agit des paramètres liés aux risques environnementaux, à savoir leurs valeurs d’ODP 
et de GWP.  

 

II.3. Enjeux environnementaux 

 

 Suite à l’intensification de la consommation énergétique mondiale au cours du 
XXème siècle, présentée au sein de la première partie II.1. de ce chapitre, la quantité de gaz à 
effet de serre (GES) et notamment de dioxyde de carbone CO2 n’a cessé d’augmenter depuis 
les années 1950 dans le monde, comme illustré par la Figure 2.10. 

 
Figure 2.10 : Evolution mondiale de la concentration dans l’air des principaux gaz à effets de serre 
(schéma adapté de GIEC, 2014 avec les données de mises à jours issues de AGAGE, 2020 et NOAA, 2020) 

 Cependant, au regard de la variation de concentration des GES de la Figure 2.10, les gaz 
à effet de serre possédant la plus forte évolution relative se trouvent être les gaz fluorés. En 
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effet, si l’on compare le taux d’accroissement des gaz fluorés et des trois autres principaux GES 
(N2O, CH4 et CO2), chacun possède respectivement un taux d’accroissement, pour la période 
de 1975 à 2016, de 300 %, 12 % 22 % et 21 %. Or dans les années 1980, les gaz fluorés 
principalement utilisés en tant que fluides de travail au sein de cycles thermodynamiques, 
étaient les Chlorofluorocarbures (CFC), et possédaient un indice de destruction de la couche 
d’ozone très important, ainsi qu’un fort potentiel de réchauffement climatique (GWP). En 1987, 
du fait de la découverte du fort potentiel de destruction de la couche d’ozone des CFC, les pays 
de la communauté économique européenne ainsi que 24 autres pays de par le monde (dont les 
Etats-Unis, principal producteur de CFC), se sont engagés avec la signature du Protocole de 
Montréal, à l’interdiction de production et d’utilisation de ces fluides d’ici 1996, avec une 
interdiction effective atteinte en 1995 (United Nations Environnent Programme, 2017). Tel que 
mentionné dans la partie II.2., lors de l’analyse des recherches scientifiques présentée au sein 
de la Figure 2.8, il est ici également possible de relier l’évolution de ces recherches à celle des 
législations environnementales et notamment concernant les fluides frigorigènes. En effet, il a 
été expliqué dans ce paragraphe que l’interdiction des CFC définie en 1987 fut effective en 
1995. Du fait de cette interdiction, les recherches, afin de trouver des fluides de remplacement 
aux CFC, furent importantes autour des années 1980 à 1990 (Figure 2.8). Les 
Hydrochlorofluorocarbures (HCFC) définis comme fluides de remplacement pour les CFC 
furent quant à eux autorisés jusqu’en 2020 avec une interdiction de production à partir de 2015, 
du fait d’une valeur d’ODP proche de zéro mais non nulle. A partir des années 2000, on observe 
un nouvel accroissement des recherches scientifiques, expliqué notamment avec les enjeux 
énergétiques. On peut également relier cette évolution du fait de nouvelles législations 
environnementales mondiales. De fait, le Protocole de Kyoto fut mis en place en 1997. Ce 
protocole, entré en vigueur à partir de 2005, limite la production de fluides à fort GWP de type 
Hydrofluorocarbures (HFC) et en interdit l’utilisation à partir de 2030 (United Nations Climate 
Change, 2008). Les différents types de fluides utilisés en tant que fluides de travail au sein de 
cycles ORC et leurs caractéristiques environnementales sont répertoriés dans le Tableau 2.1. 

Tableau 2.1 : Caractéristiques environnementales des principaux fluides frigorigènes utilisés comme 
fluides de travail au sein de cycles ORC 

Type de fluide Valeur d’ODP Valeur de GWP  Date interdiction 

CFC Forte Faible - Moyenne - Forte 1995 

HCFC Faible Forte 2015 

HFC Nulle Moyenne - Forte 2030 

HFE Nulle Faible - Moyenne - 

HFO Nulle Faible - 

HC Nulle Faible - 

 

Issue de la littérature, et de la base de données constituée grâce aux travaux de 
Landelle et al. (2017), il est possible d’établir une cartographie de répartition des types de 
fluides utilisés au sein d’installations ORC expérimentales. Cette répartition est décrite au sein 
de la Figure 2.11 à partir de 178 installations expérimentales disponibles dans la littérature 
scientifique ouverte ; par conséquent, elle ne tient pas compte d’un certain nombre 
d’installations industrielles ou confidentielles. Cependant, au vu du grand nombre 
d’installations étudiées et du fait que la plus ancienne date de 2001, il est raisonnable de 
considérer ces résultats comme représentatifs de l’ensemble des installations ORC existantes. 
Ainsi, on remarque que la plupart des installations ORC utilisent des fluides de travail 
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maintenant interdits (HCFC) ou qui le seront prochainement (HFC) ; seulement 17,5 % des 
fluides utilisés ne présentent pas ou peu de risques environnementaux au regard des législations 
actuelles. Ces résultats illustrent donc la nécessité d’accroître les recherches concernant les 
fluides de remplacement afin de trouver des alternatives pérennes aux fluides existants et nocifs 
pour la très grande majorité d’entre eux. 

 
Figure 2.11 : Diagramme de répartition des fluides de travail utilisés au sein d’installations ORC expérimentales 

 

II.4. Fluides de remplacement et mélanges zéotropes 
 

Suite aux enjeux environnementaux du XXème et XXIème siècles, présentés dans la 
partie II.3., l’évolution des législations a imposé une évolution des fluides de travail utilisés au 
sein des machines à cycle thermodynamique et par conséquent, au sein des installations à cycle 
organique de Rankine. Tels qu’illustrés avec le Tableau 2.1 et la Figure 2.11, on retrouve trois 
types de fluides de remplacement, aux HFC encore largement utilisés à ce jour, dont l’indice 
ODP est nul et l’indice GWP est faible, à savoir les Hydrofluoroléfines (HFO), les 
Hydrofluoroethers (HFE) et les Hydrocarbures (HC). La catégorie « Autres » de la Figure 2.11 
regroupe les fluides exotiques ou plus rarement utilisés en tant que fluides de travail, comme 
les Siloxanes et les Alcools.  

 

II.4.1. Fluides de remplacement 

 De ces trois principales catégories de fluides à faible GWP, les Hydrocarbures sont les 
premiers à avoir été utilisés au sein de cycles thermodynamiques. En effet, leur utilisation en 
tant que fluides de travail se retrouve dans la littérature de façon concomitante à l’utilisation 
des CFC dans les années 1940-1950 (McLinden et Huber, 2020). Li et al. (2013) se sont 
intéressés à l’utilisation des HC comme fluides de travail au sein d’un cycle ORC combiné à 
un cycle de réfrigération à compression de vapeur. Des quatre hydrocarbures étudiés dans leurs 
travaux (R-290, R-600, R-600a et R1270), permettant la valorisation d’une source de chaleur 
entre 60 °C et 90 °C, le R-600 (Butane) permet d’atteindre les performances globales couplées 
des deux systèmes les plus élevés. Une comparaison est effectuée entre le R-245fa et les HC 
R-601 et R-601a (respectivement Pentane et Isopentane) au sein des travaux de Xi et al. (2015). 
Il ressort de ces études que les deux Hydrocarbures permettent d’atteindre de meilleures 
performances, tant pour le rendement du cycle que pour la production d’électricité de l’ORC. 
Invernizzi et al. (2019) ont comparé huit Hydrocarbures purs avec du MDM 
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(Octamethyltrisiloxane) en tant que fluides de travail au sein d’un ORC valorisant une source 
de chaleur issu de biomasse. Le MDM, fluide performant de remplacement aux HFC mais 
cependant moins répandu du fait d’une toxicité importante, est le cas de référence de leur étude. 
Les résultats montrent que les HC permettent d’atteindre des performances similaires à celles 
obtenues avec le fluide de référence. Tout comme Li et al. (2013), Yadav et Sircar (2019) ont 
étudié les fluides R-600 et R-600a (Isobutane). Lors de l’étude des performances de ces 
Hydrocarbures et de leur comparaison à celles des deux HFC les plus répandus (R-134a et 
R-245fa), il a pu être observé des résultats similaires venant ainsi confirmer l’intérêt du butane 
en tant que fluide de remplacement. Cependant, malgré l’emploi des Hydrocarbures au sein de 
cycles de réfrigération et l’intérêt patent de ces fluides comme fluides de remplacement au sein 
des cycles ORC (Li et al., 2013), leur utilisation reste limitée du fait des risques importants 
d’inflammabilité et d’explosivité liés à leur propriétés physico-chimiques ainsi que de leur coût 
élevé.  

Le second type de fluide de remplacement répandu au sein des cycles organiques de 
Rankine est celui des Hydrofluoroethers. Ces fluides organiques ont vu le jour, en tant que 
fluides de travail de cycles thermodynamiques, peu de temps après les HFC. Leur utilisation et 
les recherches menées sur ces fluides ne sont arrivées que plus tardivement, du fait de moindres 
performances en comparaison des HFC (Calm, 2008). Cependant, suite à la diminution 
progressive des Hydrofluorocarbures, l’intérêt porté aux HFE s’est accru au cours des dernières 
années. Husband et Beyene (2008) et Qiu et al. (2012) se sont intéressés aux performances de 
cycles organiques de Rankine permettant la valorisation de chaleur à basse température, proche 
de 100 °C, utilisant le HFE7000 comme fluide de travail. Les résultats présentés au sein de leurs 
travaux, de simulation dans le cas de Husband et Beyene (2008) et expérimentaux pour Qiu et 
al. (2012), permettent d’illustrer l’intérêt de ce fluide de type HFE au regard des performances 
obtenues. En effet, les rendements premier principe de leurs cycles ORC ont atteint 
respectivement 11 % pour une production électrique de 10 kW et 3,78 % pour une production 
de 900 W. De leur côté, Qiu et al. (2012) mettent en avant des performances plus faibles que 
celles initialement simulées. Cependant, en comparaison de la littérature disponible, telle 
qu’illustrée avec la Figure 2.12, leur installation se classe au même niveau de performances que 
les ORC expérimentaux existant pour une puissance de 900 W. 

 
Figure 2.12 : Carte de répartition des installations ORC selon leur rendement premier principe et la 

puissance électrique produite                                                                                                
(schéma adapté de Landelle et al., 2017) 
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Wang et al. (2017a) et Upadhyaya et Gumtapure (2018) ont comparé trois fluides de type 
HFE entre eux, le HFE7000, le HFE7100 et le HFE7500, afin de valoriser dans les deux cas 
une source de chaleur à 150 °C avec un cycle ORC. Leurs études ont permis de mettre en 
évidence que le HFE7000 entraîne les meilleures performances pour l’installation ORC dans le 
cas où les paramètres extérieurs au cycle thermodynamique sont imposés (températures et 
débits des sources ainsi que le débit du fluide de travail). Jradi et al. (2014), 
Kaczmarczyk et al. (2015) et Pu et al. (2016) se sont quant à eux intéressé au HFE7100 dans le 
cas de production de petite puissance, proche de 1 kW électrique, avec une installation ORC 
dont l’organe de détente est respectivement un détendeur scroll, une turbine radiale et une 
turbine axiale. Pu et al. (2016) ont comparé dans leur travaux les résultats expérimentaux 
obtenus en HFE7100 à ceux obtenus en R-245fa. Ils ont mis en évidence que le HFE7100 
entraîne une production inférieure, 1027 W, à celle obtenue avec le fluide de type HFC, 
1927 W. Cependant, bien que ce fluide de type HFE soit moins performant que le fluide pur R-
245fa, il n’est pas pour autant un fluide de remplacement sans intérêt. En effet, dans le cas des 
travaux de Jradi et al. (2014) et de Kaczmarczyk et al. (2015), les rendements d’installations 
optimums atteints avec le HFE7100 sont respectivement de 5,7 % et de 5,95 %, permettant de 
confirmer l’intérêt de ce fluide en tant que fluide de travail au regard des résultats 
expérimentaux répertoriés au sein de la Figure 2.12. Scaccabarozzi et al. (2018) ont simulé les 
performances de cycles ORC avec plus de quarante fluides de travail différents. Leur étude a 
permis de comparer un très grand nombre de fluides de remplacement avec des 
Hydrofluorocarbures classiquement utilisés, tels que le R-134a et le R-245fa. Les résultats 
obtenus ont notamment mis en avant quatre fluides de type HFE, le HFE-245fa2, le 
HFE-245cb2, le HFE7000 et le Novec6491, avec des performances similaires à celles obtenues 
avec les fluides de type HFC. Au regard de l’analyse de la littérature disponible sur les fluides 
de type HFE effectuée dans ce paragraphe, ceux-ci, bien que sensiblement moins performants 
que les fluides de type HFC, s’avèrent pertinents en tant que fluide de remplacement du fait des 
enjeux environnementaux actuels. Cependant, bien que moins nocifs que les HFC, du fait de 
durées de vie et de valeurs de GWP couplées inférieures aux HFC, certains HFE sont à 
considérer avec attention du fait de potentiels de réchauffement climatique relativement élevés. 

Le dernier type de fluides envisagé en tant que fluide de remplacement aux HFC est celui 
des Hydrofluoroléfines ou HFO. Il s’agit des fluides de remplacement les plus récents et 
contrairement aux HFE, ils ont été identifiés spécifiquement par les fabricants de fluides 
frigorigènes comme alternatives aux HFC (Motta et al., 2010 ; Arora et al., 2018 ; McLinden 
et Huber, 2020). Deux fluides purs de cette catégorie à faible GWP sont principalement utilisés, 
le HFO-1336mzz et le HFO-1234. Navarro-Esbrí et al. (2017) et Yang et al. (2019) se sont 
intéressés au HFO-1336mzz selon une forme d’isomérie différente. En effet, ce fluide 
organique se trouve être sous sa forme d’isomérie trans HFO-1336mzz(Z) dans le cas de 
Navarro-Esbrí et al. (2017), et sous sa forme d’isomérie cis HFO-1336mzz(E) dans le cas de 
Yang et al. (2019). Cette différence structurelle de molécule peut influencer fortement ses 
propriétés thermodynamiques ; l’isomérie trans (Z) entraîne une température normale 
d’évaporation de 33,4 °C, alors que cette température est de 7,5 °C pour l’isomérie cis (E). Ces 
travaux expérimentaux ont permis la comparaison de ce HFO avec le fluide HFC pur R-245fa. 
Les résultats obtenus montrent des performances similaires au R-245fa, avec un rendement 
global du cycle ORC supérieur pour le HFO-1336mzz(Z) (8,3 % contre 7,8 % avec le HFC) et 
inférieur pour le HFO-1336mzz(E) (3,1 % contre 4,6 % avec le HFC). Tout comme pour le 
HFO-1336mzz, plusieurs isomères du HFO-1234 ont été étudiés au sein de la littérature. Les 

                                                 
1 Le Novec649 est un fluide de type Fluoroketone et n’est donc pas un fluide de type HFE. Cependant, du point 
de vue chimique et structurel, il est assez proche des fluides de type HFE. Par conséquent, pour une raison de clarté 
dans le présent manuscrit, le Novec649 est également compris sous l’appellation de fluide de type HFE.  
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travaux de Invernizzi et al. (2016) présentent l’étude numérique d’un ORC supercritique en 
R-134a et HFO-1234yf. L’utilisation du fluide de type HFO conduit à une diminution de la 
puissance produite de l’ordre de 13 % en comparaison du fluide de type HFC. On observe un 
comportement opposé dans le cas d’un cycle sous-critique pour ces deux mêmes fluides au sein 
des travaux de Cambi et al. (2017), avec un accroissement de 3 % du rendement global de cet 
ORC. L’isomère HFO-1234ze(E) a été étudié par Helvaci et Khan (2017) et Yang et al. (2019) 
au sein d’un ORC sous-critique pour les deux études. Les premiers ont comparé les résultats 
obtenus en HFO avec huit fluides Hydrofluorocarbures différents (dont le R-245fa), tandis que 
les seconds ont effectué cette comparaison uniquement avec du R-245fa. Dans les deux cas 
d’études, le HFO-1234ze(E) a permis d’atteindre des performances similaires aux fluides de 
type HFC, avec un rendement global de l’ORC proche de 4,5 % pour Helvaci et Khan (2017) et 
de 3,5 % pour Yang et al. (2019). Telle qu’illustrée avec cette analyse des performances de 
cycles ORC utilisant des fluides de type HFO, ceux-ci s’avèrent être prometteurs en tant que 
fluides de remplacement au vu des comparaisons effectuées avec les fluides de type HFC 
classiquement utilisés. Néanmoins, les conditions de fonctionnement semblent jouer un rôle 
important sur ces performances au regard des résultats présentés par Invernizzi et al. (2016) et 
Cambi et al. (2017). Un autre type de fluides, les Hydrochlorofluoroléfines ou HCFO, proche 
des HFO, est également envisagé au sein de la littérature, pour ses performances comparables 
au R-245fa (Helvaci et Khan, 2017 ; Eyerer et al., 2019 ; Yang et al., 2019). Cependant, les 
HCFO, bien que non concernés pour le moment par les protocoles de Montréal et Kyoto, 
possèdent des valeurs d’ODP très légèrement supérieures à zéro ; de ce fait, les considérer 
pertinents comme fluides de remplacement, à long voire à moyen terme, semble peu cohérent. 
Enfin, la mise en lumière récente de la forte toxicité de l’acide trifluoroacétique, sous-produit 
de la dégradation des HFO et HCFO dans l’atmosphère, vient nuancer le choix du type HFO 
pour les fluides de remplacement (Eyerer et al., 2019). 

Au sein de cette sous-partie II.4.1., les fluides de travail envisagés pour remplacer les 
fluides nocifs de type Hydrofluorocarbures, d’ici leur interdiction totale en 2030, ont été 
présentés. Des trois principales catégories de fluides entraînant des performances de cycle 
organique de Rankine comparables aux Hydrofluorocarbures, les Hydrocarbures, bien que très 
performants, ne semblent pas être ceux privilégiés à court terme, du fait des risques importants 
d’inflammabilité et d’explosivité liés à leur utilisation. De ce fait, les Hydrofluoroethers et les 
Hydrofluoroléfines semblent être les seules alternatives viables aux HFC au sein d’installations 
ORC. Cependant, tel qu’illustré au sein des paragraphes d’analyses de ces deux types de fluides, 
les HFE et les HFO n’entraînent pas systématiquement des performances globales similaires ou 
accrues pour le cycle thermodynamique considéré, en comparaison des fluides classiquement 
utilisés. Or, on remarque dans les Figures 2.7 et 2.11, qu’un nombre très important 
d’installations ORC fonctionnelles utilisent encore des fluides de type HFC. La problématique 
quant au nécessaire maintien de leur niveau actuel de performances (rendement global de 
l’ORC et puissance électrique produite) se pose, du fait qu’il soit potentiellement moindre avec 
l’utilisation de fluides de remplacement de type HFE ou HFO. Afin de pallier ce risque, un 
certain nombre de recherches scientifiques sont menées sur l’utilisation couplée, au sein d’un 
même cycle organique de Rankine, de différents fluides purs sous la forme de mélanges 
spécifiques ; ceci, dans le but d’accroître les performances de l’ORC en comparaison de son 
fonctionnement avec ces mêmes fluides purs, utilisés seuls au sein de l’installation. Ce type de 
mélange caractéristique est appelé mélange non-azéotropique ou mélange zéotrope.  
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II.4.2. Mélanges zéotropes 

 Comme mentionné dans le dernier paragraphe de la sous-partie II.4.1., les mélanges 
zéotropes sont supposés entraîner un accroissement des performances thermodynamiques des 
cycles de Rankine à fluides organiques au sein desquels ils sont utilisés en tant que fluides de 
travail. L’attrait pour ce type de mélange dans le domaine des cycles ORC, en comparaison des 
domaines des cycles de réfrigération et des pompes à chaleur (Didion et Bivens, 1990 ; 
Radermacher et Hwang, 2005), est relativement récent (Modi et Haglind, 2017). Une analyse 
du nombre d’articles de la littérature portant sur les mélanges zéotropes dans le domaine des 
cycles organiques de Rankine permet d’illustrer cette tendance : extrait de la base de donnée de 
publications scientifiques Scopus, l’évolution de ce nombre d’articles, apparentés aux mots 
clefs « Zeotropic Mixtures » et « Organic Rankine Cycles », est décrite au sein de la 
Figure 2.13. 

 
Figure 2.13 : Evolution du nombre d’articles de la littérature portant sur les mélanges zéotropes 

dans le domaine des cycles ORC   

L’évolution du nombre de références, présentée avec la Figure 2.13, correspondant à 
l’association des deux mots clefs précédents pour un total de 192 publications, illustre cet intérêt 
récent, depuis seulement une quinzaine d’années. 

 

II.4.2.1. Caractéristiques des mélanges zéotropes 

Les mélanges zéotropes correspondent à un type spécifique de mélange composé de 
plusieurs fluides purs. En effet, ce type de mélange a la particularité d’avoir une évolution non-
isotherme lors de son changement de phase (à pression constante), de l’état liquide à l’état 
vapeur et inversement. Cette variation de température lors des étapes diphasiques d’évaporation 
et de condensation est appelée « glissement de température ». L’existence de ce glissement 
résulte de températures de saturation différentes des espèces pures composant le mélange. En 
effet, à l’état monophasique liquide ou vapeur, un même mélange zéotrope possède une 
composition fixe. Lorsque ce mélange commence à s’évaporer à pression constante, l’espèce 
pure possédant la température de saturation la plus basse s’évapore en premier, suivie de 
l’espèce possédant la température de saturation la plus élevée (le phénomène inverse s’observe 
lors de la condensation). Ce phénomène est notamment utilisé depuis très longtemps dans le 
domaine de la distillation (permettant de séparer des espèces initialement parfaitement 
miscibles). Or, dans le cas d’une installation ORC, le mélange zéotrope se trouve en circulation 
au sein d’un circuit fermé. Par conséquent, lorsque qu’une quantité a de mélange de 
composition zα liquide s’évapore, celles-ci restent constantes et on retrouve cette même quantité 
a de mélange de composition zα à l’état vapeur. Au cours de l’étape d’évaporation, la 
composition globale zα de cette quantité a reste identique, mais la composition des phases 
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liquide et vapeur coexistantes évolue tout au long de l’étape diphasique du fait des températures 
de saturation différentes des espèces pures. Cette différence de température de saturation et de 
composition locale se traduit par un glissement de température entre les points de bulle2 et de 
rosée3 du mélange de composition zα. Le principe de glissement de température pour un 
mélange zéotrope au sein d’un cycle organique de Rankine est illustré au sein des Figures 2.13 
(a) et (b), avec la représentation couplée d’un diagramme Température-Entropie d’évaporation 
d’un mélange binaire de composition zα et du diagramme de phase Température-Composition 
correspondant. 

 

(a) (b) 

Figure 2.14 : Evaporation d’un mélange zéotrope binaire de composition globale zα                                
(a) Diagramme T-s, (b) Diagramme de phase                                                                                      

(schéma inspiré de Angelino et Colonna, 1997) 

Tel que représenté avec les Figures 2.14 (a) et (b) de l’évaporation d’un mélange binaire 
de composition globale zα, le glissement de température correspond bien à l’écart entre les 
points de bulle et de rosée de ce mélange. Le point 2, représenté au sein des Figures 2.14 (a) et 
(b), permet d’illustrer la variation de composition locale des fractions liquide et vapeur du 
mélange zéotrope. En effet, ce point 2 de composition globale zα entraîne une composition de 
la fraction liquide xα du composé α différente de la composition de la fraction vapeur yα pour 
ce même composé. 

Ce principe de glissement de température est la caractéristique spécifique des mélanges 
zéotropes pour lesquels ces derniers sont considérés pouvoir accroître les performances d’un 
cycle ORC, en comparaison des fluides purs composant ce même mélange. En effet, au cours 
d’un échange de chaleur de puissance fixée entre un fluide chaud et un fluide froid, le transfert 
thermique optimal atteignable est limité par les différences de température les plus faibles 
existantes entre ces deux fluides durant l’échange (Bamorovat Abadi et Kim, 2017). Ces 
différences finies de température sont appelées « pincements ». Dans le cas où ces pincements 
sont atteints, les irréversibilités thermiques résultantes de cet échange ne peuvent être réduites 
et par conséquent l’échange optimal, selon les conditions de fonctionnement, est atteint. Or, du 
fait de l’existence du glissement de température, lors de l’utilisation de mélanges zéotropes en 

                                                 
2 Le point de bulle d’une espèce (pure ou mélange) correspond à l’état de saturation liquide de cette espèce avant 
l’apparition de la première bulle de vapeur. 
3 Le point de rosée d’une espèce (pure ou mélange) correspond l’état de saturation vapeur de cette espèce avant 
l’apparition de la première goutte de liquide. 
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tant que fluides de travail, ces irréversibilités peuvent être réduites en comparaison de fluides 
purs. Afin d’illustrer ce propos, les échanges optimums atteignables au sein d’un cycle ORC 
utilisant un fluide pur et un mélange zéotrope sont présentés respectivement au sein des Figures 
2.15 et 2.16.  

 
Figure 2.15 : Irréversibilités des échanges thermiques lors des étapes diphasiques d’un cycle ORC 

avec un fluide pur 

Tel qu’illustrées avec la Figure 2.15, les étapes diphasiques d’évaporation et de 
condensation au sein d’un cycle organique de Rankine, utilisant un fluide pur comme fluide de 
travail, s’effectuent à pression et température constantes. Dans le cas optimal d’échange 
thermique entre les sources de chaleur et le cycle thermodynamique, présenté dans cette figure, 
les pincements de températures sont atteints entre les sources et le fluide de travail. De ce fait, 
les irréversibilités thermiques représentées en gris correspondent aux irréversibilités ultimes de 
cet échange, ne pouvant être réduites dans le cas de l’utilisation de ce fluide pur. Cependant, si 
ce fluide pur est assemblé avec une seconde espèce permettant de former un mélange zéotrope, 
il est alors possible de diminuer ces irréversibilités, comme décrit par la Figure 2.16. 

 
Figure 2.16 : Irréversibilités des échanges thermiques lors des étapes diphasiques d’un cycle ORC 

avec un mélange zéotrope 

En effectuant une comparaison des irréversibilités montrées dans les Figures 2.15 et 
2.16, l’intérêt apporté grâce à l’utilisation d’un mélange zéotrope au sein d’un cycle ORC est 
confirmé, le mélange zéotrope réduisant ces irréversibilités en comparaison d’un fluide pur. En 
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effet, cette réduction permet d’accroître les performances des échanges de chaleur entre les 
sources, chaude et froide, et le fluide de travail. Ceci permet également d’accroître les 
performances globales du cycle ORC du fait de meilleures performances d’échanges au niveau 
de la source chaude. Cependant, cette représentation schématique correspond ici au cas optimal 
d’échange thermique, comme l’illustre le double pincement de température au sein des 
Figures 2.15 et 2.16. De ce fait, bien qu’envisagé accroître les performances d’échanges, il est 
possible qu’expérimentalement ce comportement des mélanges zéotropes ne puisse être 
systématiquement obtenu selon les conditions de fonctionnement. Il est donc nécessaire de 
valider en fonctionnement réel cette possibilité d’accroissement de performances induite par 
l’utilisation de ces mélanges spécifiques. 

 

II.4.2.2. Littérature expérimentale 

L’intérêt des mélanges zéotropes dans le domaine des ORC est récent ; lié à cela, le 
nombre d’études expérimentales est à ce jour encore restreint. En effet, seule une quinzaine 
d’articles portant sur l’utilisation expérimentale de mélanges zéotropes au sein de cycles ORC 
a pu être répertoriée dans la littérature, ce qui souligne de fait le manque de connaissances actuel 
concernant leur comportement couplé. Parmi ces travaux, 62 % d’entre eux traitent de mélanges 
de fluides de types HCFC, HFC et HCFO. Or, il a pu être abordé dans la sous-partie II.4.1. 
précédente que ces trois types de fluides sont précisément ceux dont l’utilisation n’est plus 
possible à l’heure actuelle ou ne le sera plus d’ici 2030. Néanmoins, ces études permettent 
d’apporter de premières observations quant au comportement expérimental de cycles ORC 
employant des mélanges zéotropes. Wang et al. (2010) et Yang et al. (2014) se sont intéressés 
au mélange zéotrope R-245fa/R-152a. Leurs travaux étudient l’accroissement de performances 
apporté par l’utilisation de ce mélange zéotrope en comparaison notamment du fluide pur 
R-245fa. En effet, le R-152a possède une valeur de GWP relativement basse (GWPR-152a = 138) 
pour un fluide de type HFC. De ce fait, un mélange zéotrope composé de ce fluide pur et du 
R-245fa peut représenter un intérêt afin d’obtenir de meilleures performances du cycle ORC 
tout en ayant une valeur de GWP de mélange faible. Les résultats de ces deux études montrent 
un accroissement du rendement premier principe du cycle ORC et de la production d’électricité 
de l’organe de détente lors de l’utilisation du mélange, en comparaison du R-245fa, avec la 
composition de 70%R-245fa - 30%R-152a dans le cas de Wang et al. (2010) et celle de 
10%R-245fa - 90%R-152a pour Yang et al. (2014). Néanmoins, ces travaux ne présentent pas 
d’essais comparatifs en fluide pur R-152a. De ce fait, malgré l’intérêt évident de ce mélange 
zéotrope, il est difficile de statuer sur la composition réellement optimale ; d’autant plus que 
ces études mettent en avant le lien direct entre l’accroissement de performances de l’ORC et 
l’accroissement de la pression haute liée à l’utilisation du R-152a. Le mélange R-245fa/R-123 
a été étudié au sein de deux articles expérimentaux issus des résultats de travaux menés par une 
même équipe de recherche (Feng et al., 2017 ; Pang et al., 2017). La composition de ce mélange 
a été analysée au cours de différents essais variant d’un fluide pur à l’autre, ceci notamment 
couplé à l’étude de l’influence du débit de fluide de travail et de la température de la source 
chaude. Les résultats obtenus avec le mélange de composition 66%R-245fa - 33%R-123 sont 
supérieurs, en terme de rendement premier principe et de production d’électricité, en 
comparaison des autres compositions, fluides purs inclus, pour l’ensemble des débits de fluide 
de travail et des températures de source chaude. Cependant, Pang et al. (2017) viennent 
tempérer ces résultats et analyses du fait de la très forte dépendance de la pression basse du 
cycle avec la température ambiante. Ils concluent dans leurs travaux qu’ils ne peuvent 
réellement confirmer ou infirmer l’intérêt apporté par ce mélange, et le principe de glissement, 
en comparaison du fluide pur R-245fa. Le mélange R-245fa/R-134a a également fait l’objet de 
deux études expérimentales, avec une étude comparative des performances liée au panel global 
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de compositions de ce mélange au sein des travaux de Bamorovat Abadi et al. (2015) et une 
étude portant sur la dynamique du système dans le cas des travaux menés par Cai et al. (2020). 
Ces derniers ont ainsi étudié l’adaptabilité et les vitesses de réponse d’un cycle ORC lors de 
l’utilisation de mélanges zéotropes, suite aux variations du débit de fluide de travail et des débits 
et températures de la source chaude. En effet, il est envisagé que les mélanges zéotropes 
imposent des temps de réponse plus lents pour le système global du fait du glissement de 
température et d’une possible évolution de composition lors des étapes de changement de phase. 
Leurs résultats ont souligné que ce mélange zéotrope, quelle que soit sa composition initiale, 
entraîne une réponse adéquate du système global. Par conséquent, le glissement de température 
n’affecte pas le cycle ORC ; de plus, l’évolution de composition envisagée durant les étapes 
diphasiques se trouve être négligeable4.  Bamorovat Abadi et al. (2015) ont également fait 
varier la température de la source chaude et étudié son influence sur les performances globales 
d’un ORC utilisant deux fluides de travail différents, le R-245fa pur et le mélange de 
composition 60%R-245fa - 40%R-134. Les résultats illustrent que l’intérêt du mélange zéotrope 
dépend de la gamme de température de cette source de chaleur. En effet, en dessous de 100 °C 
de source chaude, le mélange permet d’accroître la production d’électricité entre 22 % et 60 % 
en comparaison du R-245fa, tandis qu’au-delà de cette température, c’est le fluide pur qui 
permet d’atteindre la production la plus importante. 

Au vu de l’analyse de la littérature expérimentale portant sur l’utilisation de mélanges 
zéotropes présentée dans ce paragraphe, il n’est pas possible d’établir de réelles conclusions 
quant à l’accroissement systématique des performances des cycles ORC lors de l’utilisation de 
tels mélanges. Cependant, il a pu être mis en évidence la forte dépendance du comportement de 
ces mêmes mélanges aux conditions de fonctionnement des cycles ORC. Un point d’intérêt des 
mélanges zéotropes, lié aux questions environnementales, a également été mis en lumière au 
travers des travaux de Wang et al. (2010) et Yang et al. (2014). En effet, l’utilisation de 
mélanges peut permettre un ajustement de la nocivité du fluide de travail du fait de la 
combinaison de fluides purs ayant des valeurs de GWP différentes.  

Bien que le nombre d’études expérimentales sur les mélanges zéotropes au sein 
d’installations ORC soit réduit, on retrouve parmi la littérature quelques travaux intégrant 
directement ces questions environnementales. Ainsi, Wang et al. (2017b) se sont intéressés à 
des mélanges zéotropes de type HC, tandis que Tiwari et al. (2018) ont étudié un mélange 
d’hexane et de R-1234yf, deux fluides respectivement de type HC et HFO. Les travaux de 
Wang et al. (2017b) portent sur le mélange R-601a/R-600a et l’évolution des performances du 
cycle ORC liée à la variation de composition de ce mélange d’un fluide pur à l’autre. Les essais 
pour les différents fluides purs ont notamment été étudiés suivant la variation, entre 90 °C et 
135 °C, de la température de la source chaude. Ce paramètre influe fortement sur le cycle ORC ; 
en effet, la composition 60%R-601a - 40%R-600a entraîne, quelle que soit cette température, la 
production la plus importante pour l’installation mais le rendement premier principe de l’ORC 
n’est optimal dans ce cas que pour la gamme de température allant de 90 °C à 105 °C. Les 
résultats obtenus par Tiwari et al. (2018) avec le mélange hexane/R-1234yf présentent un 
double intérêt. Premièrement, la composition 30%hexane - 70%R-1234yf permet d’atteindre les 
rendements premier et second principes du cycle organique de Rankine les plus élevés pour 
l’ensemble des essais menés, et cela quel que soit le fluide de travail (fluides purs compris). 
Deuxièmement, l’intérêt porté à ce mélange repose sur la spécificité de combiner du R-1234yf 
avec de l’hexane. En effet, l’hexane est un fluide de type HC présentant des risques 
d’inflammabilité et d’explosivités importants ; du fait de sa combinaison au sein d’un mélange 

                                                 
4 Ce principe de variation de composition d’un mélange zéotrope lors de son utilisation au sein d’un cycle ORC 
sera présenté en fin de cette sous-partie II.4.2. mais également étudié et détaillé de manière approfondie au sein 
de la partie II du chapitre III de ce manuscrit. 
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avec du R-1234yf, ce niveau de risque est réduit (Bamorovat Abadi et Kim, 2017). Ce mélange 
HC/HFO vient donc pallier pour partie les problèmes inhérents aux Hydrocarbures limitant 
initialement leur utilisation au sein de cycle ORC, présentés dans la sous-partie II.4.1. 
précédente. 

 

II.4.2.3. Axes de recherche scientifique 

L’analyse de la littérature expérimentale effectuée ici illustre un réel manque de 
connaissance quant au comportement d’installations ORC employant des mélanges zéotropes 
en tant que fluides de travail. Et ceci d’autant plus concernant les mélanges de fluides, dits de 
remplacement, de types HFO et HFE. Au-delà du strict accroissement de performances lié aux 
mélanges zéotropes étudiés dans ces travaux, d’autres sujets et thématiques de recherches ont 
été abordés au sein des deux paragraphes précédents, tels que l’adaptabilité de nocivité (GWP) 
d’un fluide de travail offerte par la variation de composition d’un mélange (Yang et al., 2014), 
ou encore le principe d’évolution de composition des mélanges zéotropes circulants au sein 
d’un ORC, au cours des étapes diphasiques (Cai et al., 2020). D’autres thématiques sont 
abordées au sein de la littérature, illustrées notamment par le nombre grandissant de 
publications présentées au sein de la Figure 2.13. Les principaux axes de recherche sur les 
mélanges zéotropes appliqués au domaine des cycles organiques de Rankine ont été notamment 
étudiés au sein de plusieurs articles de synthèse (Bamorovat Abadi et Kim, 2017 ; 
Modi et Haglind, 2017 ; Miao et al., 2019) ; une liste non-exhaustive en est établie ci-dessous : 

 Nocivité et mélanges zéotropes : il a été détaillé dans la partie II.3. et la sous-partie II.4.1. 
la nécessaire évolution des fluides de travail, utilisés au sein de cycles organiques de 
Rankine, vers des fluides moins nocifs pour l’environnement, au regard de leurs potentiels 
de destruction de la couche d’ozone (ODP) et de réchauffement climatique (GWP). De ce 
fait, l’utilisation de mélanges zéotropes peut être une alternative intéressante pour les cycles 
ORC afin de tenir compte de ces enjeux environnementaux. En effet, dans le cas d’une 
installation fonctionnant avec un fluide pur possédant un GWP important, il est possible de 
former un mélange zéotrope permettant à ce cycle ORC de fonctionner à un niveau de 
performances similaire tout en réduisant la valeur du GWP du fluide de travail initial. Ce 
principe peut être notamment illustré avec le mélange R-245fa/R-152a décrit précédemment 
(Wang et al., 2010 ; Yang et al., 2014). Les recherches menées sur les mélanges zéotropes 
au sein de la littérature tiennent maintenant compte directement de ces enjeux. Ainsi, 
Zhai et al. (2018) ont développé une méthode de sélection de mélanges zéotropes optimums 
suivant les critères de fonctionnement d’un cycle ORC donné. Ces critères tiennent compte 
de nombreux paramètres, dont notamment les performances du cycle ORC, le type de 
source de chaleur, le coût des fluides, ainsi que les valeurs de GWP à respecter.  

 Réduction d’inflammabilité : il a été détaillé au sein de la sous-partie II.4.1. que l’intérêt 
apporté par les Hydrocarbures en tant que fluides de remplacement, du fait de très faibles 
valeurs de GWP, est limité suite aux risques d’inflammabilité existants. Cependant, le fait 
de combiner des fluides de type HC avec des fluides contenant des éléments halogénés pour 
former des mélanges zéotropes peut permettre de pallier ces risques. Garg et al. (2013) se 
sont intéressés à cette spécificité avec l’étude du mélange R-245fa/R-601a. Leurs travaux 
ont permis de définir la composition 30%R-245fa - 70%R-601a comme étant optimale. En effet, 
cette composition permet d’atteindre des performances globales pour le cycle ORC 
similaires à celles obtenues en R-245fa pur ou R-601a pur, mais elle permet surtout 
d’inhiber les risques d’inflammabilité du R-601a et de diminuer le GWP initialement élevé 
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du R-245fa. De leur côté, Kang et al. (2015) ont étudié dix mélanges zéotropes binaires 
dont l’un des composants est un fluide de type HC, à savoir du R-600a ou du R-601a. Ils 
ont notamment effectué des mélanges de ces Hydrocarbures avec les fluides purs R-1234yf 
et R-1234ze, deux fluides de type HFO. Les compositions optimales de ces deux types de 
fluides, au-delà desquelles la proportion d’Hydrocarbures est trop importante du fait des 
risques d’inflammabilité, sont de l’ordre de 90 % d’Hydrocarbures pour 10 % 
d’Hydrofluoroléfines. Ces compositions permettent également d’accroître les performances 
globales du cycle ORC en terme de puissance électrique produite en comparaison des deux 
fluides purs composant le mélange.  

 Mélanges multi-composants : Les mélanges zéotropes présentés au sein des paragraphes et 
sous-parties précédentes correspondaient à des mélanges binaires. Cependant, un mélange 
peut être constitué de plus de deux espèces pures. Sur ce principe de mélanges multi-
composants, Satanphol et al. (2017) ont développé un modèle d’optimisation de 
composition, selon des critères de performance et environnementaux, afin d’assembler 
jusqu’à six fluides purs différents issus d’une base de donnée contenant vingt-quatre fluides 
purs. Leurs travaux ont ainsi permis de définir deux mélanges quaternaires optimums, de 
composition 32,1%R-218 - 13,4%R-227ea - 38,8%C318 - 15,7%R-245fa suivant le seul critère de 
production électrique pour le cycle ORC et de composition   
35,1%R-290 - 38,1%R-152a - 22,4%R-600a - 4,4%R-601a suivant le critère environnemental d’une 
valeur de GWP inférieure à 150. 

 Architectures de cycles ORC : Une installation à cycle organique de Rankine dans son 
architecture la plus simple comprend quatre éléments différents : une pompe, un échangeur 
au niveau de la source chaude, un organe de détente et un échangeur au niveau de la source 
froide, tel qu’illustré avec la Figure 2.6 (a). Cependant, il est possible que cette architecture 
de base soit adaptée avec l’ajout d’un second échangeur au niveau de la source chaude afin 
de séparer les étapes de chauffe monophasique et d’évaporation du fluide de travail, ou 
encore d’un échangeur interne afin de récupérer l’énergie de la phase vapeur du fluide de 
travail en sortie de l’organe de détente pour la transmettre au fluide à l’état liquide en sortie 
de la pompe. Ces modifications d’installation ORC peuvent également porter sur le cycle 
thermodynamique en lui-même, avec l’utilisation de cycles dit transcritiques. 
Chys et al. (2012) ont étudié l’intérêt apporté par l’utilisation d’un échangeur interne au 
sein d’un cycle ORC. Ils ont comparé les performances du cycle thermodynamique avec 
dix fluides purs et onze mélanges zéotropes (issus de ces fluides purs) lors de simulations 
avec et sans cet échangeur. Les résultats obtenus soulignent une diminution de la production 
d’électricité lors de l’utilisation de l’échangeur interne quel que soit le fluide pur ou mélange 
zéotrope utilisé. De fait, l’intérêt d’utiliser un tel échangeur au sein d’un cycle ORC semble 
être infirmé. Cependant, les rendements premier et second principe de ce cycle n’ont pas 
été étudiés ; par conséquent, il ne peut être conclu directement de l’intérêt ou non apporté 
par ce composant pour le cycle thermodynamique. En effet, l’utilisation d’un échangeur 
interne permet de réduire la puissance transmise par la source chaude au fluide de travail, 
entraînant possiblement un accroissement des rendements premier et second principe de 
l’ORC. L’utilisation couplée d’un mélange zéotrope au sein d’un cycle transcritique est 
envisagée pour permettre une optimisation plus importante du cycle thermodynamique en 
comparaison d’un mélange zéotrope utilisé au sein d’un cycle sous-critique. En effet, le 
cycle transcritique entraîne une réduction des irréversibilités au niveau de la source chaude 
sur l’ensemble du transfert de chaleur avec cette source, ce qui n’est le cas que pour l’étape 
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d’évaporation lors de l’utilisation d’un mélange zéotrope au sein d’un cycle sous-critique. 
L’intérêt apporté au cycle transcritique par le mélange zéotrope repose quant à lui 
notamment sur l’optimisation des échanges de chaleur au niveau de la source froide. 
Braimakis et al. (2015) ont étudié et comparé le fonctionnement de cycles sous-critique et 
transcritique utilisant des fluides purs et des mélanges zéotropes. Pour les cas de 
fonctionnement optimums obtenus, l’utilisation d’un cycle transcritique en comparaison 
d’un cycle sous-critique permet un accroissement du rendement second principe du cycle 
de 18 % en fluide pur et de 10 % en mélange. Concernant la comparaison des cycles 
transcritiques en fluides purs et mélanges zéotropes, l’utilisation de ces derniers permet 
d’atteindre une augmentation du rendement second principe de plus de 60 % pour le 
mélange 10%cyclopentane - 90%propane. Ce principe d’architecture modulaire d’une installation 
ORC sera notamment étudiée au sein de la partie V.3. du chapitre V, avec l’optimisation du 
débit de la source chaude suite à l’ajout d’un piquage intermédiaire aux deux échangeurs 
présents au niveau de cette source. 

 Evolution de composition : Il a pu être évoqué au sein des paragraphes précédents, et de 
l’analyse des travaux de Cai et al. (2020), la notion d’évolution de composition d’un 
mélange zéotrope lors des étapes diphasiques d’un cycle ORC. Ce comportement de 
décalage de composition circulante, appelé en anglais « shift », est étudié au sein de la 
littérature, afin d’en tenir compte lors de l’analyse de résultats expérimentaux. En effet, ces 
résultats peuvent être fortement influencés du fait d’une erreur de choix de propriétés 
thermodynamiques (composition du mélange) liée la non prise en compte de ce phénomène 
(Bamorovat Abadi et Kim, 2017). Lors du remplissage d’une installation à cycle 
thermodynamique avec un mélange zéotrope, celui-ci est chargé au sein de l’installation 
avec la composition définie comme optimale pour le fonctionnement du cycle mis en œuvre. 
Cependant, tel que mentionné ici, il est possible que cette composition dite de charge vienne 
à évoluer lors du fonctionnement du cycle ORC du fait du principe de shift de composition, 
la composition circulante étant alors différente de la composition de charge et donc 
différente de la composition optimale pour le cycle thermodynamique. Ce phénomène est 
lié au principe de « retard différentiel de changement de phase » des espèces composant le 
mélange dans les échangeurs de chaleur, du fait de vitesses différentes des espèces en phase 
liquide et phase gaz. Ce comportement particulier, ainsi que la littérature portant sur ce 
sujet, seront étudiés de façon plus approfondie au sein de la partie V.2. du chapitre V. En 
effet, cette partie porte spécifiquement sur la caractérisation de la composition circulante 
d’un mélange zéotrope. 

 Glissement de température : Les mélanges zéotrope se définissent par l’existence d’un 
glissement de température lors des étapes de changement de phase. Cette spécificité est 
l’une des principales caractéristiques ayant entraîné leur utilisation au sein de cycles 
organiques de Rankine. Cependant, un glissement de température trop important peut 
s’avérer en réalité défavorable au cycle ORC. En effet, le principe de glissement de 
température repose sur le fait que les fluides purs composant le mélange zéotrope possèdent 
des températures de saturation différentes pour une même pression. Dans le cas où ces 
températures se trouveraient être très éloignées, entraînant un glissement très important, il 
y aurait alors un risque que les espèces formant initialement un mélange homogène se 
séparent lors du fonctionnement du cycle ORC ; ce phénomène est appelé fractionnement 
de mélange ou « fractionating » en anglais (Bamorovat Abadi et Kim, 2017). Plusieurs 
auteurs se sont intéressés à ce phénomène et ont cherché à définir des limites pour ce 
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glissement de température afin d’éviter tout risque de fractionnement. Ainsi, au sein des 
travaux de sélection d’un mélange zéotrope optimal à partir d’une liste de douze fluides 
purs couramment utilisés, Chys et al. (2012) ont défini parmi leurs critères de sélection de 
ce mélange que son écart de température entre les points de bulle et de rosée ne devait pas 
dépasser 45 K pour éviter tout risque de fractionnement. De leur côté, Heberle et al. (2015) 
ont étudié les performances des mélanges zéotropes de R-600a/R-601a et de 
R-227ea/R-245fa. Se basant sur les travaux menés par Chen et Kruse (1995 ; 1997) et Corr 
et al. (1995) ils ont ainsi limité de leur côté ce glissement à 15 K. 

 Source chaude optimale : Dans la Figure 2.5, les systèmes de conversion de chaleur en 
électricité opèrent chacun pour des niveaux de puissance de production et de température 
de source chaude spécifiques. Ainsi, il a pu être discuté précédemment que la gamme de 
température inférieure à 200 °C, pour une production allant de 1 kW électrique jusqu’à 
quelques MW, se trouve être celle appropriée aux cycles organiques de Rankine. Sur un 
principe similaire, plusieurs travaux portent sur une possible relation entre les performances 
optimales de mélanges zéotropes pour une gamme ou une valeur de température(s) de 
source chaude donnée(s). Les travaux de Bamorovat Abadi et al. (2015), étudiés 
précédemment, ont ainsi illustré que les performances optimales du mélange 
R-245fa/R-134a au sein de leur cycle ORC correspondent à la plage de températures se 
situant en dessous de 100 °C de source chaude. De leur côté, Zhai et al. (2018) ont 
développé une approche statistique permettant de valider le fonctionnement adéquat de 
mélanges zéotropes au sein de cycles ORC. Cette méthode définit l’association optimale de 
mélanges avec une source chaude selon les quatre paramètres suivants : la température de 
la source chaude, le pincement de température entre le fluide de travail et cette source, ainsi 
que le glissement de température et la température critique du mélange étudié.  

 Analyse technico-économique : Peu d’études se sont intéressées de façon poussée à une 
analyse technico-économique de cycles ORC utilisant des mélanges zéotropes. En effet, la 
principale caractéristique de glissement de température de ces mélanges entraîne des 
phénomènes complexes de transfert de chaleur et de masse lors des étapes de changement 
de phase. Cette méconnaissance des mécanismes et coefficients de transfert rend difficile le 
dimensionnement approprié des échangeurs de chaleur dans le cas de mélanges zéotropes 
et par conséquent l’analyse technico-économique poussée de leur utilisation au sein de 
cycles ORC. Li et Dai (2015) ont mené une analyse comparative suivant notamment deux 
indicateurs économiques, le CPNPO (de l’anglais : Cost Per Net Power Output) et l’APNPO 
(de l’anglais : Area of heat exchangers Per Net Power Output), pour l’ensemble des 
différentes compositions des mélanges R-600a/R-601a et R-245fa/R-123 ; le premier 
correspondant au coût total nécessaire pour la production d’un kW d’électricité (CPNPO), 
tandis que le second correspond à la surface totale des échangeurs de chaleur nécessaire à 
l’obtention de ce kW d’électricité (APNPO). Au regard de ces deux indicateurs, les deux 
mélanges zéotropes possèdent une composition optimale permettant d’avoir de meilleures 
valeurs de ces indicateurs en comparaison des fluides purs les composants. Cependant, les 
modélisations numériques des échangeurs effectuées au sein de leurs travaux considèrent 
les mélanges zéotropes uniquement comme des espèces pures et ne tiennent pas compte des 
mécanismes existants au cours des étapes diphasiques. Heberle et Brüggermann (2015) ont 
quant à eux tenu compte de ces phénomènes au sein de leur étude technico-économique. Ils 
ont ainsi étudié et comparé le CPNPO pour douze mélanges zéotropes ainsi que l’ensemble 
des différentes compositions allant d’un fluide pur à l’autre de chacun de ces mélanges. Les 
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résultats obtenus montrent que malgré des coûts initiaux plus importants, notamment pour 
les échangeurs de chaleur du fait de surface d’échange nécessaire plus importante afin de 
compenser la diminution des coefficients de transfert diphasique, les mélanges zéotropes 
permettent d’atteindre de plus faibles valeurs de ce critère de coût de production. Ces 
phénomènes diphasiques spécifiques aux mélanges zéotropes, pris en compte au sein des 
travaux de Heberle et Brüggermann (2015), sont analysés au sein de la partie IV.1. du 
chapitre IV avec l’étude et la modélisation des échangeurs de chaleur d’un cycle ORC 
expérimental. 

 Ce chapitre II de bibliographie générale a permis d’introduire le contexte énergétique et 
environnemental au sein duquel s’inscrivent ces travaux de thèse. Au cœur de ces enjeux, les 
cycles de Rankine à fluides organique se trouvent être un système de conversion d’énergie 
thermique en énergie électrique pertinent. En effet, ce type de machine thermodynamique 
permet de répondre aux besoins d’optimisation énergétique actuels et plus particulièrement 
dans le cas de valorisation de chaleur fatale, celle-ci se situant pour la majeure partie à des 
gammes de températures inférieures à 200 °C qui sont optimales pour le fonctionnement de ces 
cycles thermodynamiques. Dans ce processus d’optimisation, l’utilisation de mélanges 
zéotropes en tant que fluides de travail au sein de cycles ORC semble être une voie intéressante 
dans le but d’accroître les performances de ces cycles, et ceci d’autant plus que ce type de 
mélange peut permettre de réduire l’impact environnemental du système global lors de 
l’utilisation de mélanges à faible GWP. L’analyse de l’état de l’art portant sur les installations 
expérimentales fonctionnant avec des mélanges zéotropes est relativement restreinte avec 
moins d’une quinzaine d’articles scientifiques. Il semble donc nécessaire d’apporter de plus 
amples connaissances dans ce domaine. De ce fait, ces travaux de thèse intitulés « Etude et 
optimisation énergétique des mélanges zéotropes pour les cycles thermodynamiques de 
Rankine » portent notamment sur l’étude expérimentale d’un ORC fonctionnant avec un 
mélange zéotrope. Le mélange étudié au sein de ces travaux est composé des fluides purs de 
type HFE que sont le Novec649 et le HFE7000. Le choix de ces deux fluides purs repose 
notamment sur l’étude des fluides de remplacement mentionnés au sein de la littérature. En 
effet, plusieurs travaux mettent en avant ces deux fluides comme entraînant des performances 
similaires aux fluides classiquement utilisés au sein d’installations ORC. De plus, ce choix se 
trouve renforcé du fait que ces fluides respectent les normes environnementales actuelles ; le 
Novec649 possède une valeur d’ODP nulle et une valeur de GWP égale à 1, tandis que le 
HFE7000 possède également une valeur d’ODP nulle et une valeur de GWP égale à 530. Enfin, 
un dernier aspect intéressant de ces deux fluides purs et du mélange zéotrope qu’ils viennent à 
former est que leurs propriétés thermodynamiques ont été étudiées et caractérisées sur une très 
large gamme de températures et de pressions au sein des travaux de Outcalt et Lemmon (2013) 
et de McLinden et al. (2015). Ces propriétés sont notamment intégrées au sein de la base de 
données thermodynamiques du logiciel REFPROP qui est utilisé dans ces travaux de thèse lors 
des différentes analyses expérimentales et études numériques menées avec le logiciel EES du 
fait de leur couplage.  
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III.1. Installation ORC et instruments de mesures 

 

Les travaux, ici menés, de compréhension des mélanges zéotropes appliqués à des cycles 
thermodynamiques de Rankine à fluides organiques, portent sur l’étude de résultats 
expérimentaux. Ces résultats ont été obtenus tout au long de cette thèse à l’issue de plusieurs 
campagnes d’essais effectuées sur l’installation AMORCE. Cette installation ORC a été 
dimensionnée en collaboration avec la société Enogia, avec pour cahier des charges initial une 
installation de production d’électricité de petite puissance, permettant de valoriser une source 
de chaleur dite à "basse température", dont le fluide de travail répond aux normes 
environnementales à venir et avec une compacité élevée du système global. Ainsi, le banc 
d’essais ORC permet de valoriser une source de chaleur entre 90°C et 110°C pour produire 
jusqu’à 1 kW électrique et avec un volume de 0,25 m3 (armoire de pilotage comprise). La 
gamme de températures de la source de chaleur, la puissance produite et la compacité étudiée 
par ce système porte notamment sur la valorisation de chaleur fatale dans les domaines de 
l’habitat, des systèmes thermique-électrique embarqués ou encore de production d’électricité 
sur sites industriels en fin de cycles de valorisation thermique. L’installation décrite dans ce 
paragraphe est présentée en détail avec les Figures 3.1 (a), (b) et (c) représentant respectivement 
le schéma de procédé du système (schéma PFD – Process Flow Diagram), une photo de l’ORC 
et un schéma de l’installation (sans l’armoire de pilotage). Des photos du système complet sont 
également rassemblées au sein de l’Annexe 1. 

Plusieurs circuits fluidiques sont existants au sein de cette installation, trois sont 
représentés en Figure 3.1 (a) ; le circuit du fluide de travail (en violet), le circuit de la source 
chaude (en rouge) et le circuit de la source froide (en bleu). Les circuits des sources de chaleur 
sont à contre-courant, au regard du circuit du fluide de travail, lors de leur passage dans les 
échangeurs de l’ORC. Un quatrième et dernier circuit, non représenté sur le PFD, permet le 
refroidissement de la génératrice couplée à la turbine. Ces différents circuits fluidiques, les 
composants du cycle organique de Rankine et les instruments de mesures sont décrits dans les 
sous-parties III.1.1 à III.1.4. 

 
(a) 
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(b) (c) 

Figure 3.1 : Installation expérimentale AMORCE (a) PFD, (b) photo, (c) schéma 

  

III.1.1. Circuit du fluide de travail 

Lors de sa circulation au sein du cycle ORC, le fluide de travail traverse différents 
composants du système afin de permettre la transformation de l’énergie thermique cédée par la 
source de chaleur en énergie électrique, par l’intermédiaire d’une turbogénératrice. Le PFD de 
l’installation, Figure 3.1 (a), détaille l’implantation des différents composants au sein de ce 
circuit et les étapes suivies par le fluide. Le fluide frigorigène traverse, à l’état liquide à basse 
pression et basse température, en premier lieu deux pompes en série, ce qui lui permet, au-delà 
de sa mise en mouvement dans l’installation thermodynamique, de passer du niveau de pression 
bas du cycle au niveau haut. La juxtaposition en série d’une première pompe centrifuge, dite 
pompe de gavage, et d’une seconde pompe volumétrique, dite pompe de circulation, permet 
d’assurer le bon fonctionnement de la pompe principale (pompe volumétrique). En effet, afin 
d’éviter tout risque de cavitation dans la pompe principale, une petite pompe centrifuge la 
précède, ce qui permet de remonter légèrement la pression de gavage de la seconde pompe. Une 
fois l’étape 5 → 1 effectuée, le fluide de travail, à pression haute et basse température, vient à 
passer de l’état liquide à l’état vapeur, et haute température, au contact de la source chaude, lors 
de son passage au travers de deux échangeurs à plaques successifs, étapes 1 → 2 et 2 → 3. La 
vapeur peut également être surchauffée. Ces deux échangeurs sont appelés respectivement, 
suivant le sens de circulation du fluide, le préchauffeur et l’évaporateur. Ce principe 
d’architecture à double échangeurs, au niveau de la source chaude, a pour but de réguler et 
d’étudier au mieux les étapes des transferts de chaleur sensible monophasique liquide et de 
chaleur latente diphasique ; de plus il est ainsi envisageable de valoriser deux sources de chaleur 
à des températures différentes, ou encore de faire varier le débit de la source entre les deux 
échangeurs (ce dernier point sera étudié au sein du chapitre V). En sortie de l’évaporateur, le 
fluide de travail, à l’état de vapeur haute pression et haute température, traverse la micro turbine 
axiale dans laquelle il est détendu de la pression haute à la pression basse du cycle, transférant 
ainsi une grande partie de son énergie acquise jusqu’ici à l’organe de détente sous forme 
d’énergie mécanique, étape 3 → 4. Cette énergie mécanique est ensuite transformée en énergie 
électrique par l’intermédiaire du couplage de l’arbre de la turbine avec la génératrice. L’énergie 
électrique ainsi produite est directement consommée au sein de l’installation expérimentale par 
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éclairage et dissipation thermique (lampes en façade et résistance fixe de dissipation 
thermique). Cette production électrique pourrait être également réinjectée au réseau ou 
transmise à un autre système. Une fois détendu, le fluide de travail est refroidi, condensé et sous 
refroidi au contact de la source froide par l’intermédiaire d’un troisième échangeur à plaques. 
L’énergie résiduelle du fluide de travail, après son passage par la turbine, est ainsi transférée à 
la source froide, ce qui permet au fluide frigorigène de revenir à son état initial, liquide basse 
pression et basse température, en entrée de la pompe de gavage. Les étapes successives de 
l’installation décrites jusqu’à présent ont omis un cheminement spécifique du fluide de travail. 
On retrouve cette dérivation du fluide frigorigène sur le PFD et le schéma de l’ORC, Figure 3.1 
(a) et (c), comme étant le circuit de lubrification de la turbine alimenté depuis la sortie de la 
pompe principale et comprenant un filtre à particules. En effet, l’installation ORC est auto-
lubrifiée par son propre fluide de travail et ne nécessite pas l’ajout d’une huile spécifique pour 
le bon fonctionnement de l’organe de détente. La quantité de fluide ainsi prélevée sur le circuit 
primaire est négligeable et n’impacte pas les performances du cycle thermodynamique. 

Dans le paragraphe d’introduction de la sous-partie III.1., un circuit annexe non 
représenté sur le PFD de l’installation est mentionné, le circuit de refroidissement de la 
génératrice. Ce circuit, en eau, est représenté en Figure 3.2. Lors du fonctionnement de 
l’installation, le fluide de refroidissement circule successivement dans une pompe centrifuge de 
circulation (identique à celle du cycle ORC), dans un aéroréfrigérant, dans la génératrice et 
enfin dans un réservoir liquide avant de revenir à l’entrée de la pompe. La chaleur transférée à 
l’eau de refroidissement lors de son passage dans la génératrice est évacuée par l’air ambiant 
grâce à l’aéroréfrigérant. 

 
 

(a) (b) 

Figure 3.2 : Circuit de refroidissement de la génératrice (a) photo, (b) schéma 

Les caractéristiques techniques et de fonctionnement des différents composants de cette 
sous-partie sont regroupées au sein du Tableau 3.1. 

Six fluides frigorigènes sont employés en tant que fluides de travail au sein de 
l’installation AMORCE. Le choix du type de fluides purs et de mélanges zéotropes binaires a 
été développé dans le chapitre II précédent. Les propriétés physico-chimiques des trois fluides 
purs, le Novec649, le HFE7000 et le HFE7100, ainsi que des trois mélanges zéotropes, le 
80%Novec649 - 20%HFE7000, le 50%Novec649 - 50%HFE7000, et le 25%Novec649 - 75%HFE7000, sont 
répertoriées dans le Tableau 3.2. 
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Tableau 3.1 : Caractéristiques des composants de l’installation ORC  

Composant Caractéristiques 
 

Pompe de gavage - de refroidissement 
 

Type de pompe 
Fabricant 
Référence 
Consommation (max) 
Différence de pression 
(max) 

 

: Centrifuge 
: LAING ecocirc 
: VARIO D5-38/700 B 
: 0,03 kW 
: 0,44 bar 
 

Pompe de circulation Type de pompe 
Fabricant 
Référence 
Consommation (max) 
Différence de pression 
(max) 

: Diaphragmes 
: FLOJET 
: DUPLEX II 
: 0,08 kW 
: 3,8 bar 
 

Préchauffeur Type d’échangeur 
Fabricant 
Référence 
Nombre de plaques 
Nombre de passes 
Surface d’échange 

: Plaques brasées 
: SWEP 
: B10TH 
: 20 
: 1 
: 0,516 m2 

 
Evaporateur Type d’échangeur 

Fabricant 
Référence 
Nombre de plaques 
Nombre de passes 
Surface d’échange 

: Plaques brasées 
: SWEP 
: B16H 
: 30 
: 1 
: 1,048 m2 

 
Turbine  Type de turbine 

Fabricant 
Puissance (max) 
Vitesse (max) 

: Axiale 
: ENOGIA 
: 1 kW 
: 7800 rpm 
 

Condenseur Type d’échangeur 
Fabricant 
Référence 
Nombre de plaques 
Nombre de passes 
Surface d’échange 

: Plaques brasées 
: SWEP 
: B12H 
: 40 
: 1 
: 1,112 m2 

 
Réservoirs liquide Volume : 0,0015 m3 

 
Aéroréfrigérant Type d’échangeur 

Fabricant 
Référence 
Nombre de tubes 
Nombre de passes 
Surface d’échange 

: Aéro-condenseur à tubes 
: LUVATA 
: C-061605/13 
: 1 
: 16 
: 0,116 m2 
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Tableau 3.2 : Principales propriétés physico-chimiques des fluides de travail                                       
(a) Fluides purs, (b) Mélanges zéotropes 

Propriétés Novec649 HFE7000 HFE7100 

Type de fluide  Sec Sec Sec 

Masse molaire [g.mol-1] 316 200,1 250 

Température normale* de bulle [°C] 49,1 34,2 61 

Chaleur latente normale* [kJ.kg-1] 88,1 133,9 116,4 

Température critique [C] 168,7 164,6 195,3 

Pression critique [bar] 18,7 24,8 22,3 

Masse volumique critique [kg.m-3] 606,8 524,1 555 

Glissement normal* [K] 0 0 0 

ODP  0 0 0 

GWP  1 530 320 

Inflammabilité  Non Non Non 

Toxicité  Nulle Faible Faible 

(a) 

Propriétés 80%Novec649 - 
20%HFE7000 

50%Novec649 - 
50%HFE7000 

25%Novec649 - 
75%HFE7000 

Type de fluide  Sec Sec Sec 

Masse molaire [g.mol-1] 282,3 245,2 220,3 

Température normale* de bulle [°C] 41,2 35,9 34,2 

Chaleur latente normale* [kJ.kg-1] 99,6 111,7 121,7 

Température critique [C] 165,5 162 161,9 

Pression critique [bar] 20,3 22 23,3 

Masse volumique critique [kg.m-3] 566,6 542,1 531,1 

Glissement normal* [K] 2,9 2 0,3 

ODP  0 0 0 

GWP  107 266 398 

Inflammabilité  Non Non Non 

Toxicité  Faible Faible Faible 

(b) 
 

* les propriétés « normales » sont calculées à la valeur de pression normale de 1 bar 

 
 Les fiches de données de sécurité de chacun des trois fluides purs sont regroupées au 
sein des Annexes 2, 3 et 4. 
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III.1.2. Circuit de la source chaude 

L’installation expérimentale a pour but de simuler la valorisation de chaleur fatale d’une 
source à basse température, source inférieure à 150 °C. Pour cela, le circuit en eau de la source 
chaude, raccordé à l’évaporateur et au préchauffeur, fonctionne en circuit fermé et à contre-
courant du fluide de travail. Une chaudière électrique d’une puissance maximale de 20 kW 
thermique permet la chauffe du fluide caloporteur, de l’eau liquide, jusqu’à une température 
maximale de 140 °C et une pressurisation de 13 bar. Au cours des essais expérimentaux, cette 
température n’excédera pas une valeur de réglage de 113 °C afin d’obtenir une température de 
source chaude à l’entrée de l’évaporateur de 110 °C. Une pompe interne à la chaudière permet 
la circulation de l’eau chaude dans le circuit chaud. Le fluide caloporteur, en sortie de la 
chaudière, traverse successivement l’évaporateur puis le préchauffeur, à la suite duquel il 
retourne à la chaudière. Un débitmètre électromagnétique est situé entre ces deux derniers 
éléments du circuit afin de mesurer le débit d’eau circulant. Ce débit est régulé à l’aide de 
plusieurs vannes manuelles présent sur le circuit ainsi qu’un by-pass de la chaudière. Le PFD 
du circuit de la source chaude est détaillé en Figure 3.3 :  

 
Figure 3.3 : PFD du circuit de la source chaude 

III.1.3. Circuit de la source froide 

Tel que mentionné dans la sous-partie III.1.1., l’énergie résiduelle du fluide frigorigène, 
après sa détente dans la turbine axiale est transférée à une source froide. Cette dernière est 
maintenue à une température constante proche de 13 °C, et une pression fixe de réseau de 6 bar. 
La régulation de température du circuit froid est opérée par un groupe d’eau glacée propre au 
hall d’essais du laboratoire. L’eau froide entre à contre-courant dans le condenseur d’où elle 
retourne au groupe d’eau glacée en passant par un débitmètre électromagnétique. Un jeu de 
vannes manuelles, avec notamment un by-pass, permet de réguler le débit d’eau froide circulant 
dans le circuit. La source froide est décrite par le PFD de la Figure 3.4 :  

 
Figure 3.4 : PFD du circuit de la source froide 

III.1.4. Instrumentation expérimentale 

Les différents équipements d’instrumentation permettant la mesure et l’enregistrement 
des données expérimentales, lors des différentes campagnes d’essais, sont présents sur les 
différents PFD des circuits fluidiques, Figures 3.1 (a), 3.3 et 3.4. Chacun des trois circuits est 
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instrumenté de capteurs de température de type-K, qui sont répartis entre tous les composants 
du système. Deux capteurs de pression absolu Rosemont sont présents sur le circuit du fluide 
de travail et placés en amont et aval de la turbine, ce qui permet de mesurer les niveaux de 
pression haut et bas du cycle ORC. La pression intermédiaire, aux deux pompes en série, est 
déterminée à partir de la courbe caractéristique de la pompe de gavage. Les pressions des 
sources de chaleur sont obtenues à partir de capteurs directement intégrés à la chaudière et au 
groupe d’eau glacée. Les débits volumiques des sources de chaleur sont déterminés grâce à un 
débitmètre électromagnétique Danfoss pour la source chaude et un débitmètre 
électromagnétique Brooks pour la source froide. Les puissances produites par la turbine 
(génératrice) et consommées par les différents équipements permettant le bon fonctionnement 
de l’ORC (pompes, aéroréfrigérant) sont déterminées grâce à un wattmètre interne à l’armoire 
de pilotage de l’installation. La vitesse de rotation de la turbine est déterminée quant à elle à 
partir de la fréquence du courant produit par la génératrice et mesurée par une pince 
ampèremétrique Fluke. Le débit de fluide frigorigène circulant dans l’installation n’est pas 
directement mesuré à partir d’un capteur mesure. La compacité nécessaire au respect du cahier 
des charges initial de l’installation ne permettait pas l’intégration d’un débitmètre sur le circuit 
du fluide de travail. Par conséquent, ce débit est calculé à partir du bilan global de puissance 
échangée au niveau du condenseur. Le détail de cette méthode de calcul est présenté dans la 
sous-partie III.3.3.2.. Le Tableau 3.3 détaille les spécificités des différents instruments de 
mesures. 

Tableau 3.3 : Caractéristiques des équipements de mesures  

Variable de mesure Equipement 
Gamme 

de mesure 
Incertitudes 

équipement mesure 

Puissance électrique Wattmètre  ± 0,3   % ± 0,3    % 

Débit volumique 
(source chaude) 

Débitmètre 
electromagnétique 

0 – 3500  L.h-1 ± 0,23 % ± 0,23  % 

Débit volumique  
(source froide) 

Débitmètre 
electromagnétique 

0 – 2500  L.h-1 ± 0,33 % ± 0,33  % 

Température Thermocouple type-K 0 – 1100  °C ± 1,5   °C ± 0,2   °C 

Pression sources 

HP cycle ORC 

BP cycle ORC 

Capteur de pression 
absolue 

0 – 7         bar ± 1      % ± 1        % 

± 0,02   bar 

± 0,004 bar 

Fréquence Pince ampèremétrique 15 – 1000  Hz ± 1      % ± 1       % 

  

 Une distinction est faite dans le Tableau 3.3 entre les incertitudes des capteurs de 
mesures et les incertitudes des mesures en elles-mêmes. En effet, un certain nombre 
d’équipements a été étalonné afin de corriger au mieux les incertitudes de base de ces capteurs. 
Ainsi, les capteurs de température et les capteurs de pression du cycle ORC ont des incertitudes 
de mesures plus faibles que celles initiales des équipements correspondants, du fait de leur 
étalonnage au sein du laboratoire une fois leur mise en place sur l’installation expérimentale 
ORC. Les débitmètres ont quant à eux été préalablement étalonnés avant leur implantation dans 
le système, par conséquent seule l’incertitude d’étalonnage est ici présente. Les autres capteurs 
n’ont pas pu être étalonnés ; de ce fait, leur incertitude de mesure correspond à leur incertitude 
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capteur. Les données d’étalonnage des capteurs de pression, débit et température sont présents 
en Annexes 5, 6 et 7. 

 

III.2. Campagnes expérimentales 

  

III.2.1. Paramètres expérimentaux 

Au cours des campagnes expérimentales, divers paramètres influant sur le cycle ORC 
et ses performances ont pu être analysés. Trois paramètres de la source chaude ont ainsi été 
étudiés : 

- La température d’entrée de la source chaude 
- Le débit global de la source chaude 
- Le débit de la source chaude au préchauffeur 

Le dernier point étudié (débit préchauffeur), n’est pas détaillé dans ce chapitre. En effet, 
il s’agit d’une modification et d’une étude spécifique du banc d’essais expérimental ; par 
conséquent, cette caractéristique et analyse spécifique sera décrite précisément dans le 
chapitre V. Concernant la source froide, seule la variation du débit a été étudiée, l’architecture 
actuelle de l’installation ne permettant pas la variation de la température d’entrée du fluide 
froid. Enfin, pour le cycle ORC en lui-même, trois paramètres ont été étudiés : 

- Le type de fluide de travail 
- La charge en fluide frigorigène du cycle ORC 
- Le débit du fluide de travail 

Le Tableau 3.4 récapitule les différents paramètres de variations ainsi que leur gamme 
de variation :  

Tableau 3.4 : Paramètres expérimentaux étudiés 

Paramètre variant Gamme de variation 

Source chaude Température d’entrée   90 – 110    °C 

Débit global  200 – 3500  L.h-1 

Débit préchauffeur   40 – 3500  L.h-1 

Source froide Débit global 250 – 2500  L.h-1 

Fluide  
de travail 

Type de fluide Novec649, HFE7000, HFE7100, 80%Novec649 - 20%HFE7000, 
50%Novec649 - 50%HFE7000, 25%Novec649 - 75%HFE7000 

Charge de fluide 2,25 – 3,00  kg 

Débit global                                 0,03 – 0,06  kg.s-1 

 

Un nombre total de 229 essais expérimentaux comparatifs ont été effectués durant cette 
thèse, dont 115 en fluides purs et 114 en mélanges zéotropes. Ces essais expérimentaux et les 
variations des paramètres présentés dans cette sous-partie ont pour but d’étudier le 
comportement d’un cycle de Rankine à fluides organiques (en fluides purs et mélanges). En 
effet, l’impact sur le système d’un seul paramètre peut entraîner, par exemple, une variation des 
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pressions et des températures du cycle, ayant ainsi une forte influence sur les performances du 
système. De plus, l’utilisation de mélanges zéotropes dans cette installation cherche à mieux 
comprendre le fonctionnement de ce type de fluide particulier dans un cycle ORC, tant pour le 
système complet que pour les composants spécifiques de ce système que sont les échangeurs 
de chaleur et la turbine axiale. 

 

III.2.2. Protocoles expérimentaux 

Lors de la mise en service de l’installation ORC expérimentale (première mise en 
marche), les performances annoncées, liées au respect du cahier des charges, n’ont pas été 
atteintes. Après investigation, un certain nombre d’entrée d’air dans le circuit du fluide de 
travail ont été mis en avant. Ces entrées d’air (du fait d’une pression du système à l’arrêt 
inférieure à la pression atmosphérique), ou autrement appelées incondensables, ont entraîné une 
diminution des performances de l’installation du fait de leur présence. De ce fait, il a été 
nécessaire de retirer le fluide de travail, initialement présent dans l’installation, afin d’étancher 
chacune des entrées d’incondensables présentes. Un protocole de vidange et un de remplissage 
de l’installation ont de ce fait été définis. Ces protocoles permettant de récupérer la quantité 
maximale de fluide de travail depuis l’installation et d’introduire précisément la quantité de 
fluide souhaitée, sans autres intrants, lors du remplissage de la boucle.  

Une dernière procédure est également présentée ici et concerne la méthodologie 
appliquée pour la réalisation des essais expérimentaux. 

 

III.2.2.1. Protocole de vidange 

 Les fluides frigorigènes peuvent être dangereux, pour l’homme et l’environnement, 
mais également couteux ; il convient donc, dans le cas d’une vidange d’une installation 
thermodynamique, de pouvoir récupérer la totalité du fluide de travail et cela de manière 
appropriée. Il convient toutefois de noter que le fluide organique défini initialement comme 
fluide de travail de cette installation, le Novec649, ne présente pas de toxicité spécifique pour 
l’homme ou l’environnement (selon les critères actuels en vigueur). De plus, certains fluides 
frigorigènes, suivant leurs propriétés thermodynamiques, peuvent être plus ou moins volatiles, 
ce qui rend peu envisageable un simple transfert depuis l’installation dans un récipient de 
stockage par simple mise à l’atmosphère (ouverture d’une vanne en point haut et d’une vanne 
en point bas). 

 Du fait de toute ces contraintes, une méthodologie et un dispositif ont été définis afin 
d’effectuer le retrait du fluide de l’installation et son stockage de la façon la plus adéquate. Le 
système de prélèvement du fluide de travail est composé d’un volume fermé (une bonbonne de 
0,5 L), d’un jeu de vannes et de flexibles/tuyauteries qui permet le raccordement au point de 
prélèvement ainsi que l’isolement hermétique du système. Pour effectuer un retrait de fluide, le 
système raccordé en point bas à l’installation ORC est tout d’abord mis au vide grâce à une 
pompe à vide. Un manomètre de pression, également présent au sein de ce système clos, permet 
de suivre cette étape. Une fois le vide primaire atteint dans le système de prélèvement, les 
vannes séparant le système de retrait au banc d’essais sont ouvertes, ce qui entraîne le transfert 
d’une partie du fluide dans la bonbonne. Une balance peut également être utilisée afin de suivre 
ce transfert de masse. Ces différentes étapes de prélèvement sont répétées jusqu’au retrait 
complet du fluide de travail (chacun des prélèvements étant entrecoupé du transfert du fluide 
prélevé par la bonbonne dans un récipient de volume fermé). La Figure 3.5 présente un PFD du 
montage raccordé à l’installation ORC ainsi qu’une photo du système de prélèvement. Ce 
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montage et la méthodologie de retrait seront décrit de façon spécifique par la suite au sein du 
chapitre V. 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 3.5 : Dispositif de retrait de fluide (a) PFD, (b) photo 

 

III.2.2.2. Protocole de remplissage 

 De la même manière que pour le retrait du fluide de l’installation ORC, le remplissage 
est effectué de manière précautionneuse, et cela d’autant plus que l’espèce introduite dans le 
système est attendue comme la plus pure possible. Par conséquent, la présence de corps 
étrangers et d’incondensables doit être évitée autant que faire se peut. De ce fait, le dispositif 
de prélèvement, nommé ici dispositif de remplissage, est de nouveau employé. Le dispositif, 
déconnecté de l’ORC, est noyé avec le fluide frigorigène par remplissage gravitaire « en 
siphon » depuis le flexible de raccordement jusqu’au manomètre de pression. Cette disposition 
de remplissage permet d’éviter toute présence d’incondensables bloqués dans la bonbonne ; le 
remplissage de cette dernière s’effectuant de bas en haut tel que schématisé par la Figure 3.6. 
Une fois le dispositif noyé, les vannes V1 et V4 sont fermées, le dispositif est alors connecté en 
point haut à l’installation expérimental et le transfert peut être effectué par aspiration (et gravité) 
depuis la bonbonne vers l’ORC du fait de la différence de pression entre le dispositif de 
remplissage et le banc d’essais. En effet, l’installation ORC est tirée au vide primaire 
préalablement au transfert du fluide de travail. Une balance de précision est également utilisée 
afin de mesurer précisément la charge de fluide introduite dans la boucle expérimentale. La 
Figure 3.7 présente un PFD du montage de remplissage. 
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Figure 3.6 : Bonbonne noyée Figure 3.7 : PFD du dispositif de remplissage 

Nota : La pompe volumétrique utilisée dans l’installation est une pompe à double diaphragmes.   
De ce fait, à l’arrêt, la communication fluidique de part et d’autre de cette pompe n’est 
pas possible. Il est donc nécessaire d’effectuer le remplissage en fluide du système en 
deux points haut distincts (vannes de remplissages de la Figure 3.7, également présentes 
sur la Figure 3.1 (a) directement en amont et aval de la turbine) afin de remplir 
correctement l’installation et de ne pas risquer de désamorcer cette pompe. De la même 
manière, lors du retrait de fluide de l’installation, celui-ci doit être effectué en deux points 
bas distincts (vannes de prélèvement de la Figure 3.5 (a), également présentes sur la 
Figure 3.1 (a) directement en amont et aval de la pompe volumétrique). 

 

III.2.2.3. Protocole de mise en marche et d’essais 

Une fois l’installation correctement chargée en fluide de travail (pur ou mélange), une 
procédure de démarrage et de fonctionnement est suivie ; ceci afin de retirer de possible 
incondensables encore présent dans le système et d’effectuer les campagnes d’essais de façon 
identique pour pouvoir comparer correctement les différents essais entre eux. 

Concernant la présence d’incondensables, le protocole de remplissage, bien que 
méticuleux dans l’objectif de réduire au maximum les intrants dans le système lors de cette 
étape, ne permet pas d’extraire l’air dissout au sein du fluide chargé. Pour ce faire, une fois le 
fluide de travail introduit, l’installation est laissée au repos durant au minimum 2h afin que le 
système fermé revienne à l’équilibre (équilibre pression-température). Si le circuit contient 
uniquement un fluide organique, l’équilibre thermodynamique pression-température doit être 
correct. Dans le cas contraire, il y a présence d’incondensable en partie haute du système du 
fait des différences de densités entre la fraction liquide du fluide frigorigène (en partie basse), 
la fraction de vapeur de ce même fluide à l’équilibre (comprise entre la fraction liquide et les 
incondensables) et enfin les incondensables (en partie haute). Cet équilibre global des espèces 
en présence permet d’extraire les incondensables situés en partie haute. Pour ce faire, une 
pompe à vide est connectée en points haut (connexions identiques aux points de remplissage) 
et permet d’extraire les incondensables. Une double vérification est faite durant cette étape, 
pour ne pas extraire du fluide de travail en plus des incondensables : 

- La pression du système est suivie en temps réel jusqu’à atteindre la pression 
d’équilibre du fluide en accord avec sa température. 

- Le ciel gazeux d’incondensables extrait du système est introduit directement dans 
un piège froid, ce qui, dans le cas où la totalité des incondensables serait extraite et 
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que l’on viendrait à commencer à extraire du fluide de travail, permet d’observer la 
condensation de la première goutte de liquide du fluide de travail extrait. 

Dans le cas d’une mise en marche à la suite d’un remplissage, on ne cherche pas à 
atteindre l’accord parfait température-pression dans l’installation. En effet, une certaine 
quantité d’air dissout dans le fluide vient à fausser cet accord thermodynamique et l’on risque 
d’entraîner un retrait plus ou moins important du fluide de travail si l’on souhaite réellement 
atteindre l’accord pression-température de saturation. Lié à cette particularité, après avoir 
diminué la pression dans le système jusqu’à une valeur à 10 mbar au-dessus de la pression de 
saturation (sans avoir vu apparaitre de condensat dans le piège froid), l’installation est mise en 
marche durant 2h afin de permettre le brassage en température du fluide de travail. Ce 
fonctionnement en température va permettre le dégazage de l’air encore dissout dans le fluide 
organique et après arrêt, et repos, de l’installation, sa migration en partie haute du système 
permettant ainsi l’extraction définitive des dernières molécules d’air présentes. 

Lorsque l’ORC est en accord pression-température de saturation pour son fluide de 
travail, il est possible d’effectuer les campagnes d’essais expérimentales. La mise en route et 
en température de l’installation pour effectuer le premier essai selon le jeu de paramètres de 
réglage choisi nécessite une durée minimale d’une heure afin d’atteindre un fonctionnement 
stable du système. Cet état stabilisé atteint, l’essai est enregistré sur une période de 10min afin 
d’être représentatif du point étudié. Une fois un essai terminé, le jeu de paramètres est modifié 
progressivement (de tel sorte à ne pas entraîner de trop brusque fluctuation du système) jusqu’au 
jeu de réglages suivant. Cette transition de paramètres est effectuée sur une période de 5min 
suivit d’une période de stabilisation de 5min avant l’enregistrement de 10min d’un nouvel essai. 

 

III.3. Post-traitement des résultats expérimentaux 

  

III.3.1. Logiciels d’acquisition et de post-traitement 

L’acquisition, la lecture et l’enregistrement des données fluidiques expérimentales 
(températures, pressions, débits) est effectuée en temps réel par l’intermédiaire d’un programme 
de mesure développé à partir du logiciel LabVIEW (Bitter et al., 2017). Les données de 
production et de consommation de puissances de l’installation sont pour leur part stockées dans 
un sous-programme de l’armoire de pilotage puis récupérées et dépouillées par la suite à partir 
du logiciel Vijeo Designer (Schneider Electric Software, 2014). La fréquence du courant 
produit par la génératrice est directement enregistrée par la pince ampèremétrique de mesure 
puis converti par la suite grâce au logiciel PowerLog (Fluke Software, 2006) afin d’être 
analysée.  

L’analyse des performances du système ORC et des organes le composant est effectuée 
grâce à un modèle système zéro-dimension (modèle 0D). Ce modèle 0D, basé sur la résolution 
des bilans thermodynamiques des composants et du système global, a été développé avec le 
logiciel de résolution d’équations thermodynamiques EES (F-Chart Software, 2018). Un 
couplage a également été effectué entre le logiciel EES et le logiciel de données fluidiques 
REFPROP (NIST, 2013), afin de permettre l’implémentation des propriétés thermodynamiques 
des mélanges zéotropes au modèle de calculs 0D. Ces propriétés de mélanges résultent du 
modèle de Helmholtz adapté au fluides considérés (McLinden et al., 2015 ; Outcalt et Lemmon, 
2013). Un script Python (Van Rossum, 1995) permet, directement à partir des données 
expérimentales enregistrées, l’automatisation et la résolution des étapes de calculs du modèle 
EES. 
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De plus, au-delà de l’analyse système 0D du cycle ORC et des composants, les données 
expérimentales ont permis le développement de modèles spécifiques de composants du système 
étudié. Ces trois modèles, à savoir, un modèle d’échangeur global de la source chaude, un 
modèle d’échangeur de la source froide et un modèle de la turbine axiale, sont basés 
conjointement sur des corrélations empiriques issus de la littérature et les essais expérimentaux 
effectués. Le chapitre IV apporte une description et une analyse précise de ces modèles. 

 

III.3.2. Modèle global du système ORC 

Le comportement du cycle ORC en fluides purs et mélanges est analysé à partir des 
données expérimentales obtenues, mais également à partir des résultats de calculs du modèle 
0D de l’installation issus de ces données. Au-delà d’une analyse factuelle des données 
expérimentales, niveaux de pressions et de températures, puissances consommées et produites, 
l’influence des différents paramètres de réglage de l’installation (sous-partie III.2.1.) sur les 
performances du système complet et pour chacun des composants est ainsi étudiée. Pour ce 
faire, comme mentionné dans la sous-partie III.3.1., des bilans basés sur le premier principe 
(bilans énergétiques) et le second principe (bilans exergétiques) sont effectués (Jamet, 2013 ; 
Lallemand, 2015). Ce modèle 0D permet donc de calculer des rendements de performances du 
système et des composants qui vont être analysés de manière absolue et relative selon les 
paramètres de réglages, les données expérimentales (brutes ou adaptées) ou encore par 
comparaisons à la littérature existante. La mise en perspective des résultats du modèle selon les 
données expérimentales peut notamment être effectuée suivant les puissances apportées au 
système ou cédées par celui-ci, ou encore selon les valeurs de pressions de l’installation. Dans 
le cas des pressions du cycle ORC, plusieurs critères dérivant de ces données expérimentales 
sont établis ; la différence de pression, ΔP, le ratio de pression, 𝝅, et l’inverse du ratio de 
pression, ces nouveaux paramètres expérimentaux sont définis par les équations (3.1) et (3.2) : 

∆𝑃 = 𝑃,,௧௨ − 𝑃,௨௧,௧௨ (3.1) 

𝜋 =
𝑃,,௧௨

𝑃,௨௧,௧௨
 (3.2) 

 

III.3.2.1. Bilans du Cycle Organique de Rankine 

Concernant le système ORC dans sa globalité, ses performances sont étudiées suivant 
le rendement premier principe (ou rendement thermique) et le rendement second principe (ou 
rendement exergétique), tels que défini à partir des équations (3.3) et (3.4) : 

𝜂௧ =
�̇�,௧௨

�̇�

=  
�̇�,௧௨

�̇� ∙ ൫ℎ,,é௩ − ℎ,௨௧,é൯
 (3.3) 

𝜂ூூ =
�̇�,௧௨

∆�̇�

=
�̇�,௧௨

൫�̇� − �̇�௨௧൯


 (3.4) 

Par définition, un rendement correspond au rapport entre la quantité finale disponible 
d’un produit issue d’une ressource de base et la quantité initiale disponible de cette ressource. 
Ainsi, le rendement thermique définit le rapport du produit énergétique du système ORC, la 
puissance électrique de la génératrice �̇�𝒆𝒍,𝒕𝒖𝒓, avec la ressource énergétique de ce même 
système, la puissance thermique cédée par la source chaude �̇�𝒉. Le rendement exergétique 
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global du système définit quant à lui le rapport du produit exergétique de l’ORC, la puissance 
électrique de la génératrice �̇�𝒆𝒍,𝒕𝒖𝒓, avec la ressource exergétique de l’ORC, la puissance 
exergétique de la source chaude ∆�̇�𝒉. Cette puissance exergétique, puissance maximale 
valorisable, traduit par conséquent la différence de potentiel exergétique, �̇�, d’un fluide (ici la 
source chaude), entre son état initial et son état final au regard d’un état de référence. L’équation 
(3.5) définit ce potentiel exergétique �̇�.  

�̇�௫ = �̇�௫ ∙ ൣℎ௫ − ℎ − 𝑇 ∙ ൫𝑠௫ − 𝑠൯൧ (3.5) 

L’état de référence du système tient un rôle très important, car il correspond à l’état 
possédant le plus faible potentiel exergétique pouvant être atteint. Ainsi, en règle général, dans 
le cas d’un cycle ORC, cet état de référence correspond à celui pris à la température d’entrée 
de la source froid, cette dernière possédant le potentiel exergétique le plus faible du système 
global du fait de sa température. 

Nota : Il convient cependant, de prendre en considération les possibles variations de la 
température ambiante. En effet, Dans le cas où celle-ci deviendrait inférieure à la 
température d’entrée de la source froide, l’état de référence devrait cette fois-ci 
correspondre au potentiel exergétique de l’ambiant. 

Le rendement exergétique d’un système complet, ηII, peut être défini de deux manières 
différentes selon si la source de chaude est considérée ouverte ou fermée (Landelle, 2017). Dans 
le cas d’une source de chaleur ouverte, la puissance exergétique maximale valorisable est 
atteinte lorsque la source de chaleur est ramenée à l’état de référence. En effet, dans le cas d’une 
source ouverte, une fois le transfert d’énergie effectué entre la source et le cycle ORC, l’énergie 
encore disponible au sein de la source n’est pas valorisée et donc rejetée. Le potentiel 
exergétique minimal atteignable, �̇�𝒐𝒖𝒕, doit donc être pris égal à celui de l’état de 
référence, �̇�𝒐𝒖𝒕 = �̇�𝒓𝒆𝒇. Par conséquent, l’équation (3.4) dans le cas d’une source ouverte 
correspond à l’équation (3.6) :  

𝜂ூூ, =
�̇�,௧௨

�̇� ∙ ൣℎ,,é௩ − ℎ − 𝑇 ∙ ൫𝑠,,é௩ − 𝑠൯൧
 (3.6) 

Dans le cas d’une source de chaleur fermée, la source de chaleur est considérée être de 
nouveau valorisée après avoir cédée une partie de son énergie au cycle ORC. De ce fait, le 
potentiel exergétique minimal atteignable, �̇�𝒐𝒖𝒕, doit être pris égal à celui de l’état de sortie de 
la source chaude du cycle ORC, �̇�𝒐𝒖𝒕 = �̇�𝒉,𝒐𝒖𝒕. Par conséquent, l’équation (3.4), dans le cas 
d’une source fermée, correspond à l’équation (3.7) :  

𝜂ூூ,௦ௗ =
�̇�,௧௨

�̇� ∙ ൣℎ,,é௩ − ℎ,௨௧,é − 𝑇 ∙ ൫𝑠,,é௩ − 𝑠,௨௧,é൯൧
 (3.7) 

L’installation ORC étudiée dans ces travaux de thèse simule la valorisation de chaleur 
fatale, qui est considérée comme une source de chaleur ouverte et pour laquelle correspond 
l’équation (3.6) du rendement second principe. Néanmoins, l’expression du rendement second 
principe donnée par l’équation (3.7), adaptée au cas d’une source fermée, sera également 
considérée dans ces travaux de thèse, du fait de températures de rejets de la source chaude 
élevés. En effet, ces températures se situent pour la majorité des essais à des valeurs supérieures 
à 80 °C, permettant hypothétiquement une valorisation de cette chaleur résiduelle sous forme 
d’eau chaude sanitaire (ECS). Cette particularité sera notamment étudiée dans la partie V.3 du 
chapitre V.  
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III.3.2.2. Bilans des échangeurs de chaleur 

 Sur le même principe que le rendement exergétique du système, les échangeurs de 
chaleur, préchauffeur, évaporateur et condenseur, sont étudiés selon leur potentiel à valoriser 
une source de chaleur, chaude ou froide. Pour le préchauffeur et l’évaporateur, échangeurs de 
chaleur permettant de récupérer une quantité d’énergie d’une source chaude, leurs rendements 
exergétiques sont définis par les équations (3.8), (3.9) et (3.10) : 

𝜂ூூ,é௩ =
∆�̇�,é௩

∆�̇�,é௩

=
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,é௩ − ℎ,,é௩ − 𝑇 ∙ ൫𝑠,௨௧,é௩ − 𝑠,,é௩൯൧

�̇� ∙ ൣℎ,,é௩ − ℎ,௨௧,é௩ − 𝑇 ∙ ൫𝑠,,é௩ − 𝑠,௨௧,é௩൯൧
  (3.8) 

𝜂ூூ,é, =
∆�̇�,é

∆�̇�,é

=
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,é − ℎ,,é − 𝑇 ∙ ൫𝑠,௨௧,é − 𝑠,,é൯൧

�̇� ∙ ൣℎ,,é − ℎ − 𝑇 ∙ ൫𝑠,,é − 𝑠൯൧
  (3.9) 

𝜂ூூ,é,௦ௗ =
∆�̇�,é

∆�̇�,é

=
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,é − ℎ,,é − 𝑇 ∙ ൫𝑠,௨௧,é − 𝑠,,é൯൧

�̇� ∙ ൣℎ,,é − ℎ,௨௧,é − 𝑇 ∙ ൫𝑠,,é − 𝑠,௨௧,é൯൧
 (3.10) 

On retrouve ici la source chaude comme ressource exergétique et le fluide de travail 
comme produit exergétique, et de la même manière que pour le cycle ORC une possible 
distinction entre une source ouverte et fermée pour le préchauffeur. Dans le cas où l’on 
souhaiterait considérer conjointement le préchauffeur et l’évaporateur afin de déterminer les 
rendements exergétiques de la source chaude, ces derniers seraient alors définis par les 
équations (3.11) et (3.12) : 

𝜂ூூ,, =
∆�̇�,é + ∆�̇�,é௩

∆�̇�,é + ∆�̇�,é௩

=
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,é௩ − ℎ,,é − 𝑇 ∙ ൫𝑠,௨௧,é௩ − 𝑠,,é൯൧

�̇� ∙ ൣℎ,,é௩ − ℎ − 𝑇 ∙ ൫𝑠,,é௩ − 𝑠൯൧
  (3.11) 

𝜂ூூ,,௦ௗ =
∆�̇�,é + ∆�̇�,é௩

∆�̇�,é + ∆�̇�,é௩

=
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,é௩ − ℎ,,é − 𝑇 ∙ ൫𝑠,௨௧,é௩ − 𝑠,,é൯൧

�̇� ∙ ൣℎ,,é௩ − ℎ,௨௧,é − 𝑇 ∙ ൫𝑠,,é௩ − 𝑠,௨௧,é൯൧
 (3.12) 

Le condenseur à l’inverse, vient céder une quantité d’énergie du fluide de travail à une 
source froide. De ce fait, la ressource exergétique correspond au fluide de travail et le produit à 
la source de chaleur. Le rendement exergétique du condenseur est décrit par l’équation (3.13) :  

𝜂ூூ,ௗ =
∆�̇�,ௗ

∆�̇�,ௗ

=
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,ௗ − ℎ,,ௗ − 𝑇 ∙ ൫𝑠,௨௧,ௗ − 𝑠,,ௗ൯൧

�̇� ∙ ൣℎ,,ௗ − ℎ,௨௧,ௗ − 𝑇 ∙ ൫𝑠,,ௗ − 𝑠,௨௧,ௗ൯൧
 (3.13) 

 

III.3.2.3. Bilans des composants mécaniques 

 Les rendements énergétiques des organes permettant la conversion d’énergie électrique 
en énergie hydraulique, et inversement, sont définis classiquement à partir de deux types de 
rendement. Le premier, le rendement isentropique, 𝜼𝒊𝒔, traduit l’écart de puissance réellement 
disponible pour le fluide de travail du fait de sa compression et ou de sa détente adiabatique 
non réversible (lié aux pertes par frottement, aux débits de fuites interne, …, lors de cette étape). 
Le second, le rendement électrique, 𝜼𝒆𝒍, permet de quantifier de rapport de conversion entre 
l’énergie issue du fluide de travail, ou cédée à celui-ci, et l’énergie électrique produite, ou 
apportée, par le composant mécanique. Ce second rendement traduit la conversion réelle 
d’énergie, de ce fait la puissance issue ou cédée au fluide de travail est calculée à partir des 
données expérimentales réelles d’entrée et de sortie de l’organe mécanique. Cependant, lors de 
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comparaison à d’autres composants de l’état de l’art, il n’est pas toujours possible d’obtenir les 
données de sortie afin de calculer la puissance réelle du fluide de travail. Par conséquent, le 
rendement électrique est également défini suivant la transformation isentropique pour le fluide 
de travail, ce rendement électrique isentropique, 𝜼𝒆𝒍,𝒊𝒔, correspond de fait au produit du 
rendement électrique et du rendement isentropique. Les rendements pour les pompes du 
système ORC sont définis selon les équations (3.14), (3.15) et (3.16).  

𝜂௦, =
�̇�௦,

�̇�ௗ,

 =
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,௦, − ℎ,,൧

�̇� ∙ ൣℎ,௨௧, − ℎ,,൧
 (3.14) 

𝜂, =
�̇�ௗ,

�̇�,

=
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧, − ℎ,,൧

�̇�,

  (3.15) 

𝜂,௦, =
�̇�௦,

�̇�,

=
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,௦, − ℎ,,൧

�̇�,

 (3.16) 

Les rendements pour la turbine sont exprimés suivant les équations (3.17), (3.18) et 
(3.19). 

𝜂௦,௧௨ =
�̇�ௗ,௧௨

�̇�௦,௧௨

=
�̇� ∙ ൣℎ,,௧௨ − ℎ,௨௧,௧௨൧

�̇� ∙ ൣℎ,,௧௨ − ℎ,௨௧,௦,௧௨൧
  (3.17) 

𝜂,௧௨ =
�̇�,௧௨

�̇�ௗ,௧௨

=
�̇�,௧௨

�̇� ∙ ൣℎ,,௧௨ − ℎ,௨௧,௧௨൧
  (3.18) 

𝜂,௦,௧௨ =
�̇�,௧௨

�̇�௦,௧௨

=
�̇�,௧௨

�̇� ∙ ൣℎ,,௧௨ − ℎ,௨௧,௦,௧௨൧
 (3.19) 

D’autres paramètres spécifiques aux types de composants mécaniques en eux-mêmes, 
et plus particulièrement pour la turbine, sont également étudiés. Ces caractéristiques nécessitent 
notamment des calculs thermodynamiques qui seront présentées dans le chapitre IV. 

 

III.3.3. Incertitudes expérimentales 

Lors de l’étude d’une installation expérimentale, un certain nombre de facteurs 
indépendant, influant sur l’installation, ne peuvent être régulés. Ces facteurs, interne et externe 
au système, ont par conséquent un impact sur les analyses et calculs issus des campagnes 
expérimentales. De ce fait, il est nécessaire de les identifier et de les quantifier afin de prendre 
en compte leurs influences dans l’analyse des résultats. Quatre principaux paramètres, 
influençant directement les performances de l’ORC et la compréhension du système, ont ainsi 
été identifié ; la quantité de fluide frigorigène nécessaire au bon fonctionnement du banc 
d’essais, le calcul du débit du fluide de travail dans le système du fait de l’absence de débitmètre 
pour sa détermination, les pertes thermiques pouvant influer les transferts thermiques au niveau 
des sources de chaleur et la possible variation de composition d’un mélange au sein de l’ORC 
lors de son fonctionnement. 
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III.3.3.1. Charge de fluide dans l’ORC 

Suite aux intrants d’air dans le système, point abordé dans la sous-partie III.2.2., 
l’installation a été vidée de son fluide de travail, le Novec649, pour permettre de résoudre les 
problèmes d’étanchéité du système. Une fois cela résolu, l’installation devait être de nouveau 
remplie avec la charge de Novec649 initialement récupéré. Cependant, cette masse ne 
correspondait pas à la charge inscrite au cahier des charges, par conséquent une certaine 
quantité de fluide de travail a été perdue à l’atmosphère du fait des fuites, ceci entre le moment 
de la charge initiale et le moment des essais de mise en marche de l’ORC. Bien que le système 
ait été impacté du point de vue de ses performances, par les intrants d’air et possiblement par 
une charge non optimale, son fonctionnement n’a pas pour autant été altéré, ni celui des 
composants. Lié à ces observations, la quantité optimale de fluide frigorigène à charger dans 
l’installation a été étudiée. Cette charge optimale permettant d’obtenir de meilleures 
performances pour le cycle ORC, du point de vu de l’énergie d’utilité qu’est l’électricité 
produite par la génératrice. 

Des essais ont donc été menés avec différentes valeurs de charge en Novec649 au sein 
de l’installation, en faisant varier cette quantité de 4 kg à 2,25 kg. La masse de 4 kg étant la 
charge initiale de Novec649 telle que définie par le cahier des charges et celle de 2,25 kg la 
charge minimale possible pour l’installation sans entraîner de risque de cavitation de la pompe 
de gavage. La Figure 3.8 présente l’impact sur la puissance produite suivant cette variation de 
masse de Novec649. 

    
Figure 3.8 : Variation des performances de l’ORC selon la charge de fluide frigorigène  

On peut observer sur la Figure 3.8 que la puissance produite est très fortement liée à la 
charge en Novec649 au sein du système. La charge optimale semble se situer entre 3,5 kg et 
2,9 kg. En effet, entre 4 kg et 3,5 kg de fluide, les performances augmentent, puis elles viennent 
à stagner jusqu’à 2,9 kg avant de diminuer progressivement jusqu’à 2,25 kg. Ces résultats 
permettent donc de statuer sur la charge adéquate à introduire dans l’ORC. D’après le graphique 
de la Figure 3.8, cette masse optimale correspondrait à 3,2 kg. Cependant, d’autres critères sont 
à prendre en compte pour définir la valeur appropriée de cette charge, et notamment les critères 
d’enjeux environnementaux et de coûts, et donc de réduire au maximum la quantité de fluide 
dans l’installation. De ce fait, afin de respecter les différents critères de performances évoqués 
dans ce paragraphe, la charge optimale a été définie comme étant de 2,9 kg.  

 



Chapitre III – Equipements et méthodologie 

87 
 

III.3.3.2. Débit massique du fluide de travail 

Du fait d’un cahier des charges initial contraignant, notamment sur la compacité du 
système global, l’ajout d’un débitmètre pour le fluide de travail n’a pu être fait. Afin de 
connaitre cette donnée expérimentale, il est donc nécessaire de la déterminer par calcul, et non 
par mesure directe, lors des essais expérimentaux. Pour ce faire, trois méthodes ont été 
envisagées à partir de courbes caractéristiques de débit ou de bilans thermique : 

- Courbes caractéristiques des pompes principale ou secondaire 
- Bilan d’échange thermique à la source chaude 
- Bilan d’échange thermique à la source froide 

La détermination du débit à partir des données du constructeur de la pompe 
volumétrique, ou de la pompe centrifuge, n’a pu être menée à bien. En effet, la pression 
intermédiaire entre ces deux pompes n’est pas directement mesurée par un capteur de pression. 
Par conséquent, seul un bilan thermique sur la source chaude ou la source froide peut permettre 
de remonter à la valeur du débit circulant dans l’installation ORC. Le bilan à la source chaude 
est également écarté du fait des températures élevées et des pertes thermiques engendrées plus 
importantes, venant fausser la valeur de débit calculée en comparaison du bilan à la source 
froide. Suite à ces réflexions, le débit massique du fluide de travail expérimental est obtenu par 
calcul grâce au bilan d’échange thermique appliqué au condenseur en négligeant les possibles 
pertes thermiques. L’équation (3.20) rappelle le calcul du débit issu du bilan au condenseur.  

�̇� =
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,ௗ − ℎ,,ௗ൧

ൣℎ,,ௗ − ℎ,௨௧,ௗ൧
 (3.20) 

Cette méthodologie de calcul a pu être vérifiée et validée par la suite, une fois les 
campagnes expérimentales effectuées. En effet, il est possible de déterminer le débit massique 
de fluide circulant dans l’ORC à partir de calculs thermodynamiques appliqués à la turbine 
axiale. Ces calculs, nécessitant la validation d’hypothèses thermodynamiques, seront exposés 
par la suite dans le chapitre IV. Grâce à cette quatrième méthode de calculs du débit, il a été 
possible de comparer les résultats issus du « modèle turbine » et du « modèle condenseur ». 
Pour ce faire, outre les calculs issus de ces « modèles », les incertitudes de mesures sont prises 
en compte grâce à la méthode de propagation d’incertitude définie par Taylor et Kuyatt (1994). 
Cette méthode repose sur le principe que l’incertitude Uy d’une variable Y est calculée comme 
une fonction des incertitudes UXi de chacune des variables Xi dont elle dépend. Cette méthode, 
communément appelée méthode « root-sum-square », est rappelée par l’équation (3.21).  

𝑈 =  ඨ ൬
𝜕𝑌

𝜕𝑋
൰

ଶ

∙ 𝑈

ଶ



 (3.21) 

 La Figure 3.9 présente la comparaison des débits de fluide calculés selon les deux 
méthodes décrites dans le précédent paragraphe et tenant compte des incertitudes de mesure 
avec la représentation des barres d’erreurs. 
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Figure 3.9 : Comparaison des débits massiques du fluide de travail, de dimensionnement, issus des 

modèles condenseur et turbine  

La comparaison des débits présentés par la Figure 3.9 permet de valider la première 
méthode de calcul du débit du fluide de travail, issue du bilan d’échange thermique à la source 
froide. En effet, les débits du fluide de dimensionnement de l’installation, le Novec649, sont 
déterminés avec une erreur relative inférieur à 5 % pour 98 % des essais expérimentaux menés 
durant cette thèse, les 2 % restant ont une erreur relative inférieur à 6 %. Sur la totalité des 212 
essais expérimentaux comparatifs en fluides purs et mélanges, 95 % des débits calculés se 
situent dans cet intervalle de plus ou moins 5 %, les 5 % restant possèdent tous une erreur 
relative inférieur à 9 %. De plus, comme illustrée sur la figure précédente par les barres 
d’erreurs, cette erreur de valeur du débit est comprise, pour la grande majorité des essais, dans 
la gamme d’incertitude liée aux mesures expérimentales. 

III.3.3.3. Pertes thermiques à la source chaude 

Tel que mentionné dans la sous-partie III.3.3.2 précédente, des pertes thermiques, plus 
ou moins importantes, peuvent être présentes au niveau des échangeurs de chaleur de la source 
chaude et de la source froide. L’hypothèse de pertes négligeables au condenseur a été appliquée 
pour le calcul du débit massique de fluide dans l’installation et est considérée valide suite aux 
résultats de la Figure 3.9. De ce fait, il est possible d’estimer, par comparaison de la puissance 
cédée au niveau de la source chaude et de celle transmise au fluide de travail, les pertes 
thermiques de cette source. L’équation (3.22) présente ce calcul de pertes : 

�̇�௧௦ = �̇� ∙ ൣℎ,,é௩ − ℎ,௨௧,é൧ − �̇� ∙ ൣℎ,௨௧,é௩ − ℎ,,é൧ (3.22) 

Les pertes thermiques ainsi calculées sont de l’ordre de 10 % de la puissance cédée par 
la source chaude. Afin de vérifier le bon ordre de grandeur de ces pertes, importantes, des 
calculs de transferts thermiques par convection naturelle entre les parois externes de 
l’évaporateur et du préchauffeur avec l’ambiant ont été effectués. Les équations (3.23) à (3.27) 
détaillent le calcul de ces pertes par convection naturelle :  

�̇�௧௦,௩ ௧, = 𝛼௩ ௧, ∙ 𝑆 ∙ ൣ𝑇, − 𝑇൧ (3.23) 

Ou les pertes thermiques d’une surface Si sont liées à l’écart de température entre cette 
paroi, Tp,i, et l’air ambiant, Tamb. Le coefficient de transfert thermique par convection naturelle 
αconv nat,i est calculé tel que :  
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𝛼௩ ௧, =
𝑁𝑢 ∙ 𝜆

𝐿
 (3.24) 

𝑁𝑢 = 𝐶 ∙ 𝑅𝑎
 (3.25) 

Avec Rai le nombre adimensionnel de Rayleigh permettant de caractériser la convection 
naturelle ainsi que le coefficient Ci et l’exposant ni ; leurs valeurs sont listées dans le Tableau 
3.5. 

𝑅𝑎 =
𝑔 ∙ 𝛽 ∙ 𝜌

ଶ ∙ 𝐿
ଷ ∙ ൣ𝑇, − 𝑇൧ ∙ 𝑐𝑝

𝜇 ∙ 𝜆
 (3.26) 

Toute les propriétés de l’air, coefficient de dilatabilité volumique βi, masse volumique 
ρi, chaleur spécifique massique cpi, viscosité dynamique μi, coefficient de conductivité 
thermique λi, sont évaluées à la température de film Tfilm,i :  

𝑇, =
𝑇, − 𝑇

2
 (3.27) 

Les pertes thermiques estimées à partir des corrélations de transferts thermiques 
convectifs sont de l’ordre de 1 % à 1,5 % suivant les essais. Un écart important existe entre le 
calcul par bilans et celui par corrélations. Les puissances calculées par bilans sont analysées de 
la même manière que les débits de la sous-partie III.3.3.2 pour tenir compte des incertitudes de 
mesures expérimentales. La Figure 3.10 présente cette comparaison.   

Tableau 3.5 : Paramètres caractéristiques du nombre de Nusselt de convection naturelle sur plaque 
plane (Eyglunent, 2003) 

Orientation de la paroi 
Dimension 

caractéristique Lc 

Coefficient Ci 

Convection laminaire 

ni = 1/4 

Convection turbulente 

ni = 1/3 

Plaque verticale hauteur 
0,59 

(104 < Rai < 109) 

0,13 

(109 < Rai < 1013) 

Plaque horizontale 
chauffant vers le haut 

largeur 
0,54 

(105 < Rai < 2.107) 

0,14 

(2.107 < Rai < 3.1010) 

Plaque horizontale 
chauffant vers le bas 

largeur 
0,27 

(3.105 < Rai < 3.1010) 

0,07 

(3.1010 < Rai < 1013) 
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Figure 3.10 : Comparaison des puissances cédées par la source et transférées au fluide de travail  

Le graphique de comparaison des puissances, une fois les incertitudes intégrées, permet 
de valider l’influence importante des incertitudes de mesures et de confirmer l’ordre de 
grandeur de 1 % à 1,5 % des pertes thermiques calculées grâce aux corrélations de transferts 
thermiques par convection naturelle. Les pertes thermiques sont donc considérées négligeables 
pour les calculs de bilans thermiques sur les échangeurs et le système complet, du fait de valeurs 
de l’ordre du pourcent. 

 

III.3.3.4. Composition de mélange variable 

 Lors de la mise en place d’un mélange au sein de l’installation expérimentale, celui-ci 
est chargé dans le système par ajout de masses successives des fluides purs composant ce 
mélange. La composition prédéfinie dite de « charge » et présente dans l’installation au repos 
va permettre, par la suite, l’exploitation des données expérimentales et notamment lors des 
calculs de propriétés thermodynamiques du mélange zéotrope. L’état de l’art considère 
généralement que cette valeur de composition de charge correspond à la composition en 
fonctionnement, et c’est donc cette composition qui est utilisée lors des calculs 
thermodynamiques. Cependant, certains phénomènes physiques liés aux mélanges peuvent 
entraîner une modification de cette composition lors de la circulation du mélange zéotrope 
(Bamorovat Abadi et Kim, 2017). De ce fait, la variation de composition circulante a été étudiée 
pour quantifier son impact sur les performances du système. L’étude de ce paramètre spécifique 
au mélange est détaillée précisément au sein du chapitre V. Les résultats obtenus, pour le 
mélange zéotrope composé des fluides purs Novec649 et HFE7000, ont permis de mettre en 
avant une différence entre la composition de charge et la composition circulante de l’ordre de 
5 %. Cette variation n’impacte cependant que très faiblement les performances du système et 
des composants, une variation de l’ordre du pourcent du rendement de la turbine axiale a pu 
être notée. Ceci vient donc valider l’hypothèse de base, généralement admise, que la 
composition de charge reste adéquate comme composition du mélange à employer lors des 
calculs thermodynamiques. 
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IV.1. Modélisation des échangeurs de chaleur dans un ORC 

 

IV.1.1. Qu’est-ce qu’un échangeur ? 

Un échangeur de chaleur est un système au sein duquel un transfert d’énergie thermique 
est effectué entre deux ou plusieurs fluides du fait de leurs écarts de température. Dans le cas 
d’un échange effectué entre deux fluides, ils sont usuellement appelés « fluide chaud », pour le 
fluide venant céder son énergie thermique, et fluide froid, pour le fluide venant recevoir cette 
énergie thermique. Bien que certains procédés industriels puissent rendre nécessaire la mise en 
contact direct des fluides chaud et froid, (technologies de tour aéororéfrigérante), le transfert de 
chaleur s’effectue, d’un fluide à l’autre, au travers d’une surface solide ou paroi. L’utilisation 
d’échangeurs de chaleur se retrouve dans de nombreux secteurs tels que le transport (aviation, 
automobile pour la régulation de température), l’habitat (échangeurs avec ou sans stockage pour 
la régulation de température), la pétrochimie (échangeurs-réacteurs) ou l’énergie (utilisation 
directe de l’énergie thermique : réseaux de chaleur, ou utilisation indirecte de l’énergie 
thermique : transformation en énergie électrique) (Mastrippolito, 2018).  

Les échangeurs, décrits dans ce chapitre, se classent en deux types de technologie du 
fait du domaine d’application des cycles organiques de Rankine. Ainsi, on retrouve 
principalement les technologies d’échangeurs tubulaires et d’échangeurs à plaques au sein 
desquels les fluides peuvent circuler à co-courant, contre-courant, courants croisés et avec ou 
sans passes.  

 

IV.1.1.1. Les échangeurs tubulaires 

 

Figure 4.1 : Echangeur tubes et calandre à courants croisés avec deux passes côté tubes et une passe 
côté calandre (schéma reproduit depuis Mastrippolito, 2018) 

Les échangeurs tubulaires sont constitués, de manière simplifiée, de deux parties : un 
faisceau de tubes au cœur duquel circule le plus souvent le fluide chaud, ou le fluide d’intérêt, 
contenu au sein d’une calandre dans laquelle le fluide froid vient récupérer l’énergie thermique 
cédée. Suivant l’application de l’échangeur, la surface d’échange nécessaire peut varier de 
manière significative. Pour ce faire, le nombre de tubes du faisceau ainsi que le nombre de 
passes est adapté selon le besoin. Des chicanes sont présentes dans la calandre de l’échangeur 
et permettent de maintenir le faisceau de tubes en place. De plus, ces singularités viennent 
perturber et diriger l’écoulement du fluide froid, ce qui permet d’augmenter le transfert 
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thermique entre les fluides. Un exemple d’un échangeur tubulaire avec chicanes est présenté en 
Figure 4.1. L’échange thermique peut également être accru en structurant les tubes eux-mêmes 
avec l’ajout d’ailettes. Le dimensionnement industriel de ce type d’échangeur suit généralement 
les standards préconisés par la « Tubular Exchanger Manufactures Association » (TEMA, 
2007). Les échangeurs tubulaires sont largement répandus dans l’industrie du fait de leur 
conception et maintenance souvent plus aisées que celles des échangeurs à plaques. 

 

IV.1.1.2. Les échangeurs à plaques 

 

Figure 4.2 : Echangeur à plaques brasées à contre-courant avec une passe pour chaque fluides 
(schéma adapté de AZwatt, 2020) 

 La conception des échangeurs à plaques repose sur le principe d’un empilement de 
plaques qui viennent former des canaux où les fluides peuvent s’écouler ; l’étanchéité entre les 
plaques est maintenue par soudure, brasage ou la présence de joints. La Figure 4.2 représente 
ici un échangeur à plaques brasées. Les fluides chaud et froid circulent en alternance dans les 
canaux de l’échangeur permettant au transfert thermique de s’effectuer au travers des plaques 
de circulation. La surface de ces plaques peut être lisse ou structurée afin d’accroître l’échange 
thermique avec la présence de corrugations, nervures ou picots. Il est également possible 
d’insérer des surfaces d’échanges additionnelles, appelés ailettes, afin de contraindre 
l’écoulement des fluides permettant ainsi d’augmenter le transfert thermique. Ce type 
d’échangeur est couramment utilisé pour les installations à cycles thermodynamiques du fait 
d’un rapport d’efficacité au transfert thermique et de compacité très élevée, à contrario des 
échangeurs tubulaires. 

 

IV.1.2. Les échangeurs dans les Cycles Organiques de Rankine  

 Les installations à cycles thermodynamiques et à plus forte raison à Cycles Organiques 
de Rankine utilisent des échangeurs de chaleur au sein de leur système de conversion d’énergie. 
Les installations ORC, dans leur architecture la plus simple, nécessitent au minimum un organe 
de compression, un organe de détente et deux échangeurs de chaleur afin que le cycle 
thermodynamique puisse recevoir et céder l’énergie thermique nécessaire à sa mise en œuvre. 
Ces ORC d’architecture dite « basique » sont couramment appelés BORC (Basic ORC). Le 
premier échangeur est présent pour transmettre l’énergie thermique de la source chaude au 
fluide de travail et lui permettre de passer de l’état liquide à l’état vapeur à haute pression. Le 
second échangeur permet quant à lui d’extraire l’énergie thermique du fluide de travail 
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nécessaire pour le faire passer de l’état vapeur à l’état liquide à basse pression, en la cédant à la 
source froide.  

 Au-delà du BORC, il existe un nombre important d’architectures plus ou moins 
complexes de cycle ORC, comprenant d’autres échangeurs et composants : éjecteurs, 
absorbeurs, turbines en série (Mahmoudi et al., 2018). Ces architectures spécifiques ne seront 
pas détaillées dans ce chapitre et il ne sera pas non plus fait mention ici des installations avec 
cycles en cascade (Dubberke et al., 2018), ni du couplage entre différents types de cycles 
thermodynamiques (Voeltzel et al., 2020).  

On mentionnera néanmoins une adaptation spécifique, et largement répandue 
(Colonna et al., 2015 ; Landelle et al., 2017c ; Mahmoudi et al., 2018), du BORC faisant 
intervenir en son sein un troisième échangeur. Cette architecture, présentée en Figure 4.3, 
intègre un échangeur, appelé échangeur interne, permettant de récupérer une partie de l’énergie 
thermique de la vapeur basse pression en sortie de la turbine et de la transmettre au liquide haute 
pression en sortie de la pompe. 

  
(a) (b) 

Figure 4.3 : Cycle Organique de Rankine avec récupérateur interne                                                  
(a) Schéma de l’ORC, (b) Diagramme Température-Entropie de l’ORC                                  

(schéma adapté de Colonna et al., 2015) 

 

IV.1.3. Méthode d’analyse globale d’un échangeur 

Lorsque l’on souhaite dimensionner ou analyser un échangeur de chaleur donné, il est 
nécessaire de déterminer la puissance thermique échangée entre les fluides en regard au sein de 
cet échangeur. Ces fluides peuvent circuler à co-courant, contre-courant, courants croisés, avec 
ou sans passes. 

Pour cela, il existe différentes méthodes afin d’estimer cette puissance transmise d’un 
fluide à l’autre. Dans le cas de l’étude 0D-1D d’un échangeur de chaleur, deux méthodes sont 
principalement utilisées (Bontemps et al., 1994 ; Shah et Sekulic, 2003), à savoir :  

- la méthode du NUT (Nombre d’Unités de Transfert) ; méthode itérative par 
estimation des températures de sortie des fluides en regard (avec connaissance au 
préalable de la géométrie de l’échangeur), calcul des coefficients de transfert, 
comparaison des températures de sortie obtenues avec les coefficients calculés et 
itération jusqu’à convergence des valeurs de températures. 
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- la méthode du DTML (Différence de Température Moyenne Logarithmique) ; 
méthode de calcul qui permet, à partir des températures de sortie souhaitées et de 
corrélations de transfert thermique, de définir la géométrie d’un échangeur 
correspondant (dimensionnement) ou à l’inverse, à partir d’une géométrie 
d’échangeur donnée de déterminer les températures de sortie (analyse de 
performances). 

Dans le cas présent, des essais expérimentaux ont été menés sur une installation ORC 
comprenant des échangeurs de chaleur dont la géométrie est connue. De ce fait, les données 
expérimentales d’entrée et les valeurs de sortie sont également connues (débits, températures et 
pressions). Il est donc possible d’appliquer la méthode du DTML, afin d’étudier le 
comportement thermodynamique de fluides purs et mélanges, de type HFE (Hydro-Fluoro-
Ethers). Cette analyse des résultats expérimentaux, obtenus lors des campagnes d’essais, 
permet de caractériser les coefficients de transfert de chaleur des fluides étudiés. Ces 
coefficients de transfert expérimentaux sont ensuite comparés aux modèles prédictifs 
disponibles parmi la communauté scientifique afin de décrire les comportements et les principes 
physiques régissant les fluides purs et mélanges zéotropes de type HFE étudiés. 

 

Principe du modèle global de calcul :  

L’application d’un modèle "global 0D-1D" de calcul nécessite au préalable plusieurs 
hypothèses afin d’idéaliser certains aspects des transferts thermiques ayant lieu au sein de 
l’échangeur (Shah et Sekulic, 2003) ; les différentes hypothèses appliquées au cas d’étude sont 
rappelées ci-dessous : 

- l’échangeur de chaleur se trouve en régime permanent 

• Chacun des essais expérimentaux est effectué sur une durée de 10 minutes. Cet 
enregistrement est précédé systématiquement d’une stabilisation du système de 
5 minutes (à minima) suite à la modification de paramètres affectant la dynamique de 
l’installation. 

- les échanges thermiques avec l’environnement extérieur sont négligés (pertes thermiques) 

• L’analyse des pertes thermiques détaillée dans la sous-partie III.3.3.3 du chapitre III a 
pu mettre en évidence que ces pertes étaient négligeables pour les échangeurs de 
chaleur présents sur l’installation expérimentale. De plus, les tuyauteries reliant chacun 
des différents organes du cycle sont calorifugées, réduisant très fortement les échanges 
possibles avec l’extérieur.  

- il n’y a pas de production de chaleur au sein de l’échangeur 

• Les fluides de travail (et les sources) circulant au sein des échangeurs n’entraînent 
aucune réaction chimique pouvant engendrer une production d’énergie thermique 

- au sein d’une section de passage donnée, les température et vitesse du fluide sont 
homogènes et uniformes 

- les coefficients de transfert globaux U et les coefficients locaux propres à chaque fluide α 
au sein d’un élément n de l’échangeur sont considérés constants 

- les variations de pression au sein de l’échangeur sont négligées pour le calcul des échanges 
thermiques 
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• Les pertes de pressions pour les fluides de travail (et les sources) durant les essais 
expérimentaux ont été simulées avec le logiciel de dimensionnement du constructeur 
des échangeurs (SWEP - SSPG8, 2020). Les valeurs obtenues sont de l’ordre de 
10 mbar et sont donc négligeables pour les calculs thermiques, au regard du delta de 
pression entre les niveaux de pression haut et bas du système quel que soit le fluide de 
travail; les valeurs du delta de pression se situant entre 2,3 bar et 3,9 bar. 

- la conduction de chaleur dans le sens de l’écoulement au sein du fluide ou de la paroi est 
considérée négligeable.  

• Pour un cas expérimental typique en Novec649, les valeurs du nombre de Peclet 
(définissant le rapport entre la convection et la conduction thermique) sont au 
minimum de 1500 et de 50 pour le fluide de travail, respectivement lors de l’échange 
thermique avec la source chaude et lors de l’échange avec la source froide.  

- la résistance thermique d’une paroi est considérée répartie uniformément sur toute sa longueur 

   
Figure 4.4 : Bilans globaux des fluides chaud et froid d’un échangeur à contre-courant          

(schéma adapté de Incropera et al., 2020) 

Dans le cas d’un modèle global, la puissance thermique transférée entre les fluides d’un 
échangeur peut s’exprimer, à partir des données d’entrée et de sortie pour chaque fluide et de 
la géométrie de l’échangeur, sous la forme des bilans suivants (schématisés en Figure 4.4) :  

�̇� = �̇� ∙ ൫ℎ, − ℎ,௨௧൯ (4.1) 

�̇� = �̇� ∙ ൫ℎ,௨௧ − ℎ,൯ (4.2) 

�̇� = 𝑈 ∙ 𝑆 ∙ ∆𝑇ெ (4.3) 

Où S désigne la surface d’échange totale entre les deux fluides et U est défini comme 
étant le coefficient d’échange global tel que :  

1

𝑈
=

1

𝛼
+

𝑒௪

𝜆௪
+

1

𝛼
 (4.4) 

Les paramètres ew et λw, respectivement l’épaisseur de la paroi du matériau solide et la 
conductivité thermique du solide, décrivent, par leur rapport, la résistance thermique de 
conduction de la paroi solide séparant les deux fluides. αh et αc sont quant à eux les coefficients 
de transfert thermique pour les fluides chaud et froid respectivement, tels que : 

𝛼 = 𝑁𝑢 ∙
𝜆

𝐷
 (4.5) 
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Avec Nu le nombre de Nusselt qui permet de quantifier le rapport entre le transfert 
thermique par convection et le transfert thermique par conduction au sein du fluide. Le diamètre 
hydraulique Dh correspond à la longueur caractéristique de la section de passage traversée par 
le fluide, et λ la conductivité thermique du fluide. 

La différence de température moyenne logarithmique quant à elle correspond à : 

∆𝑇ெ =
∆𝑇ଵ − ∆𝑇ଶ

𝑙𝑛 ቀ
∆𝑇ଵ
∆𝑇ଶ

ቁ
 

(4.6) 

Avec pour une configuration à contre-courant :  

∆𝑇ଵ = 𝑇, − 𝑇,௨௧  (4.7) 

∆𝑇ଶ = 𝑇,௨௧ − 𝑇, (4.8) 

Dans le cas où l’un des fluides présents dans l’échangeur vient à changer de phase 
(évaporation ou condensation), au cours du transfert de chaleur, il est nécessaire de discrétiser 
l’échangeur en autant de sous-zones correspondantes. En effet, les corrélations utilisées pour la 
détermination du coefficient d’échange global tiennent compte de l’état dans lequel se trouve 
le fluide. Il convient donc de différencier les zones d’échange de chaleur sensible 
monophasique-liquide, de chaleur latente diphasique et de chaleur sensible monophasique-
vapeur. Ce « maillage thermique » peut également s’appliquer pour l’étape de changement de 
phase (liquide-vapeur ou vapeur-liquide) afin de tenir compte de phénomène locaux de 
transferts thermiques lors de cette étape spécifique. Cette dernière discrétisation pouvant 
correspondre à un nombre plus ou moins grand de mailles en fonction du besoin de précision 
pour le calcul du coefficient d’échange (avec également un arbitrage possible à donner, lié au 
temps de calcul nécessaire et au coût relatif à cette durée de calcul). Les Figures 4.5 et 4.6 
décrivent les discrétisations en zones spécifiques telles que mentionnées dans le présent 
paragraphe. Dans le cas où l’échangeur vient à être discrétisé en n mailles, les équations (4.1), 
(4.2) et (4.3) s’écrivent telles que : 

𝑄̇ = �̇�, ∙ ൫ℎ,, − ℎ,௨௧,൯ (4.9) 

𝑄̇ = �̇�, ∙ ൫ℎ,௨௧, − ℎ,,൯ (4.10) 

𝑄̇ = 𝑈 ∙ 𝑆 ∙ ∆𝑇ெ, (4.11) 

 

Figure 4.5 : Discrétisation d’un échangeur à contre-courant en trois zones (trois mailles) lors de 
l’évaporation d’un fluide (Chauffe – Evaporation – Surchauffe)                                              

(schéma adapté de Cai et al., 2020) 
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Figure 4.6 : Discrétisation de l’étape d’évaporation d’un fluide au sein d’un échangeur à contre-

courant en n mailles                                                                                                                   
(schéma adapté de Cai et al., 2020) 

 

Transferts de chaleur et propriétés thermodynamiques : 

L’étude des échangeurs de chaleur en fluides purs et mélanges de type HFE, menée dans 
ce chapitre, porte principalement sur l’analyse des étapes de changement de phase, en 
condensation et en évaporation. Ce choix est lié au fait que l’énergie nécessaire à la transition 
du fluide de travail, d’un état monophasique à un autre, représente une part importante (en 
évaporation), voire la part principale (en condensation), des échanges de chaleur effectués au 
sein des échangeurs de l’installation ORC étudiée. Ce comportement s’observe lorsque l’on 
compare les différents fluides entre eux, pour un même jeu de paramètre de réglage du système. 
Ainsi, la Figure 4.7 représente le transfert de chaleur pour les fluides de travail au niveau des 
sources chaude et froide, avec la répartition de puissance des étapes de ce transfert ; étape 
d’échange sensible monophasique-liquide, étape d’échange latent diphasique et étape 
d’échange monophasique-vapeur.  

 
Figure 4.7 : Répartition du transfert de chaleur du fluide de travail au niveau des sources chaude et froide  

Au-delà de l’importance des étapes de changements de phases en termes de puissance 
échangée, illustrée par la Figure 4.7 ; des liens entre les étapes diphasiques, et le type de fluide 
auxquels elles se rapportent existent. Watson (1931, 1943) a mis en évidence au sein de ses 
travaux l’importance de la température critique des fluides de travail, en décrivant la relation entre 
les chaleurs latentes d’un fluide et les rapports de leurs températures de saturation avec la 
température critique de ce même fluide ; l’équation (4.12) décrit cette relation :  
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∆ℎଵ = ∆ℎଶ ൮
1 −

𝑇௦௧,௬,ଵ

𝑇௧

1 −
𝑇௦௧,௬,ଶ

𝑇௧

൲

,ଷ଼

 (4.12) 

On retrouve ce comportement dans le cas des fluides étudiés dans cette thèse tel que 
présenté par les Figures 4.8 (a) et (b), où sont comparées, pour les différents fluides, les chaleurs 
latentes calculées à partir de l’équation (4.12) aux chaleurs latentes expérimentales. Les états 1 
et 2 correspondant alternativement à l’étape d’évaporation ou de condensation selon si l’on 
vient à calculer la chaleur latente d’évaporation ou de condensation.  

  
(a) (b) 

Figure 4.8 : Comparaison des chaleurs latentes déterminées à partir de la loi de Watson aux chaleurs 
latentes expérimentales (a) en évaporation, (b) en condensation  

 Comme observé sur les graphiques des Figures 4.8 (a) et (b) la loi de Watson permet de 
déterminer, avec une relative faible incertitude, les chaleurs latentes des fluides étudiés. Cette 
analyse permet donc de confirmer l’influence de la température critique du fluide de travail sur 
son comportement au sein du cycle thermodynamique. 

La température critique n’est cependant pas le seul paramètre intrinsèque au fluide de 
travail intervenant lors des étapes de changement de phase. Lorsque l’on vient à comparer la 
chaleur latente d’évaporation et de condensation selon le type de fluide, on peut observer une 
classification similaire à celle obtenue suivant les pressions critiques des différents fluides 
étudiés. Cette répartition est présentée au travers de la Figures 4.9 et des Figures 4.10 (a) et (b).  

   
Figure 4.9 : Variation de la pression critique des différents fluides purs et mélanges 
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(a) (b) 

Figure 4.10 : Variation de la chaleur latente des différents fluides purs et mélanges                          
(a) en évaporation, (b) en condensation  

Enfin, l’intérêt des étapes diphasiques repose également sur la spécificité des mélanges 
zéotropes, de par le phénomène de glissement de température que l’on retrouve à pression 
constante lors des étapes de transformation liquide-vapeur et inversement, comme exposé 
précédemment dans le chapitre II. 

 

Coefficient de transfert monophasique : 

Lorsque le transfert de chaleur d’un fluide correspond à un transfert thermique 
monophasique (liquide ou vapeur), le nombre de Nusselt s’exprime généralement sous la forme 
suivante (Collings, 2018) : 

𝑁𝑢 = 𝑐ଵ ∙ 𝑅𝑒మ ∙ 𝑃𝑟ଵ/ଷ ∙ ൬
𝜇

𝜇௪
൰

,ଵସ

 (4.13) 

Les coefficients c1 et c2 dépendent de la géométrie des canaux dans lesquels le fluide 
circule ainsi que de son régime d’écoulement. Le rapport des viscosités du fluide au milieu de 
l’écoulement µ et au proche de la paroi µw permet de tenir compte du gradient de température 
existant au proche paroi (Sieder et Tate, 1936) ; cependant, l’impact engendré par cette variation 
de viscosité reste faible voire négligeable pour les niveaux de température ici étudiés. Par 
conséquent, le nombre de Nusselt ne dépend que des nombres adimensionnels Reynolds et 
Prandtl dans le cas de transfert de chaleur monophasique. 

Le nombre de Reynolds, Re, caractérise l’écoulement du fluide et correspond au rapport 
entre les forces inertielles et les forces visqueuses au sein de cet écoulement. Ce nombre 
adimensionnel permet, suivant sa valeur et la géométrie du canal au sein duquel s’effectue 
l’écoulement, de caractériser le type d’écoulement ; à savoir, laminaire, de transition ou 
turbulent. Par exemple, dans le cas d’un écoulement au sein de tubes lisses, l’écoulement est 
dit laminaire pour des valeurs du nombre de Reynolds inférieur à 2000, de transition entre 2000 
et 3000 et turbulent au-delà de 3000. Dans le cas d’échangeurs à plaques et des canaux 
correspondant, cette classification "simple" des régimes d’écoulement ne peut être directement 
faite. En effet, l’impact de nombreux paramètres liés à la géométrie des plaques et de la 
distribution des écoulements au sein des canaux doit être pris en compte.   
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𝑅𝑒 =
�̇� ∙ 𝐷

𝜇
 (4.14) 

Avec �̇� le débit massique surfacique : 

�̇� =
�̇�

𝐴
 (4.15) 

Le nombre de Prandtl caractérise le rapport entre la diffusivité liée à la quantité de 
mouvement et la diffusivité thermique au sein du fluide. 

𝑃𝑟 =  
𝜇 ∙ 𝑐𝑝

𝜆
 (4.16) 

Avec cp la chaleur spécifique massique du fluide. 

La corrélation choisi pour les échanges thermiques monophasiques correspond donc à 
l’équation (4.17) :  

𝑁𝑢 = 𝑐ଵ ∙ 𝑅𝑒మ ∙ 𝑃𝑟ଵ/ଷ (4.17) 

Au sein de la littérature, les coefficients c1 et c2 peuvent prendre des valeurs très 
différentes tel que rapporté par Ayub (2003), Garcia-Cascales et al. (2007) et Khan et al. (2010). 
Les valeurs des coefficients utilisés par la suite sont issues des travaux menés par Focke et al. 
(1985) et Hugonnot (1989), regroupés par le GRETh (Groupement pour la Recherche sur les 
Echangeurs Thermiques) au sein de son manuel technique. Ces coefficients, validés 
expérimentalement, dans le cas d’échangeurs à plaques avec canaux corrugués, sont dépendants 
de l’angle des corrugations β, du pas adimensionnel (rapport de l’espacement entre corrugations 
et de la hauteur des corrugations) et du régime d’écoulement. Ainsi dans le cas d’un pas 
adimensionnel de 3,33 et un angle β de 45 °, les valeurs des coefficients c1 et c2 sont présentées 
dans le Tableau 4.1 :  

Tableau 4.1 : Coefficients typiques du nombre de Nusselt monophasique                                           
(GRETh, 1999) 

Nombre de Reynolds c1 c2 

50 – 14600 0,347 0,653 

 

Coefficient de transfert diphasique : 

De la même manière qu’en monophasique, le nombre de corrélations pour le transfert 
de chaleur diphasique existant est conséquent (Eldeeb et al., 2016 ; Li et al., 2017), que cela 
soit lors de l’évaporation (Ayub et al., 2019), ou de la condensation (Tao et Infante Ferreira, 
2019) d’un fluide dans un échangeur à plaques. 

Les fluides organiques de type HFE, ou s’en approchant, n’ont été que peu étudiés au 
sein de la littérature, et de fait, à notre connaissance, il n’existe pas de corrélation "appropriée" 
pour ce type de fluide dans le cas d’échangeur à plaques, malgré le nombre important de 
corrélations existantes. Différentes corrélations, en évaporation et en condensation, sont 
étudiées dans le but de définir les plus adéquates à utiliser en comparaison des résultats 
expérimentaux. Ainsi, huit corrélations ont été étudiées en évaporation et six corrélations en 
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condensation. A cela viennent enfin s’ajouter quatre corrélations spécifiques aux mélanges 
zéotropes. Le Tableau 4.2 regroupe toute les corrélations diphasiques analysées ; les sous-
parties IV.1.3.1., IV.1.3.2. et IV.1.3.3. détaillent le choix et la construction de ces corrélations. 

Tableau 4.2 : Corrélations diphasiques (a) évaporation, (b) condensation, (c) mélange 

Auteurs Corrélations d’évaporation Noms employés 

Gungor et 
Winterton 

(1986) 

𝛼௧ =  𝑆௨ ∙ 𝛼 + 𝐹௨ ∙ 𝛼 

𝛼 = 0,023 ∙ 𝑅𝑒
,଼ ∙ 𝑃𝑟

,ସ ∙
𝜆

𝐷

 

𝛼 = 55 ∙ ൬
𝑃

𝑃௧

൰
,ଵଶ

∙ �̇�" , ∙ −𝑙𝑜𝑔ଵ ൬
𝑃

𝑃௧

൰൨
ି,ହହ

∙ 𝑀ି,ହ 

𝐹௨ = 1 + 24000 ∙ 𝐵𝑜ଵ,ଵ + 1,37 ∙ 𝑋ି,଼ 

𝑆௨ = ൫1 + 1,15 ∙ 10ି ∙ 𝐹௨
ଶ ∙ 𝑅𝑒

ଵ,ଵ൯
ିଵ

 

« Gungor & Winterton » 

Liu et 
Winterton 

(1991) 

𝛼௧ =  [(𝑆௨ ∙ 𝛼)ଶ + (𝐹௨ ∙ 𝛼)ଶ]ଵ/ଶ 

𝛼 = 0,023 ∙ 𝑅𝑒
,଼ ∙ 𝑃𝑟

,ସ ∙
𝜆

𝐷

 

𝛼 = 55 ∙ ൬
𝑃

𝑃௧

൰
,ଵଶ

∙ �̇�" , ∙ −𝑙𝑜𝑔ଵ ൬
𝑃

𝑃௧

൰൨
ି,ହହ

∙ 𝑀ି,ହ 

𝐹௨ = 1 + 𝑥 ∙ 𝑃𝑟 ∙ ൬
𝜌

𝜌௩

− 1൰൨
,ଷହ

 

𝑆௨ = ൫1 + 0,055 ∙ 𝐹௨
,ଵ ∙ 𝑅𝑒

,ଵ൯
ିଵ

 

« Liu & Winterton » 

Liu et 
Winterton 

(1991) 

& 

GRETh 
(1999) 

𝛼௧ =  [(𝑆௨ ∙ 𝛼)ଶ + (𝐹௨ ∙ 𝛼)ଶ]ଵ/ଶ 

𝛼 = 0,347 ∙ 𝑅𝑒
,ହଷ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ ∙
𝜆

𝐷

 

𝛼 = 55 ∙ ൬
𝑃

𝑃௧

൰
,ଵଶ

∙ �̇�" , ∙ −𝑙𝑜𝑔ଵ ൬
𝑃

𝑃௧

൰൨
ି,ହହ

∙ 𝑀ି,ହ 

𝐹௨ = 1 + 𝑥 ∙ 𝑃𝑟 ∙ ൬
𝜌

𝜌௩

− 1൰൨
,ଷହ

 

𝑆௨ = ൫1 + 0,055 ∙ 𝐹௨
,ଵ ∙ 𝑅𝑒

,ଵ൯
ିଵ 

« Liu & GRETh » 

GRETh 
(1994, 1999) 

& 

Liu et 
Winterton 

 (1991) 

𝛼௧ =  [(𝑆௨ ∙ 𝛼)ଶ + (𝐹 ோா் ∙ 𝛼)ଶ]ଵ/ଶ 

𝛼 = 55 ∙ ൬
𝑃

𝑃௧

൰
,ଵଶ

∙ �̇�" , ∙ −𝑙𝑜𝑔ଵ ൬
𝑃

𝑃௧

൰൨
ି,ହହ

∙ 𝑀ି,ହ 

𝛼 = 0,347 ∙ 𝑅𝑒
,ହଷ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ ∙
𝜆

𝐷

 

𝐹 ோா் = 1 +
𝐶

𝑋
+

1

𝑋ଶ
൨

,ହ

 

𝑆௨ = ൫1 + 0,055 ∙ 𝐹௨
,ଵ ∙ 𝑅𝑒

,ଵ൯
ିଵ

 

« GRETh & Liu » 

GRETh 
(1994, 1999) 

& 

Dittus et Boelter 
(1930) 

& 

Liu et Winterton 
 (1991) 

𝛼௧ =  [(𝑆௨ ∙ 𝛼)ଶ + (𝐹 ோா் ∙ 𝛼)ଶ]ଵ/ଶ 

𝛼 = 55 ∙ ൬
𝑃

𝑃௧

൰
,ଵଶ

∙ �̇�" , ∙ −𝑙𝑜𝑔ଵ ൬
𝑃

𝑃௧

൰൨
ି,ହହ

∙ 𝑀ି,ହ 

𝛼 = 0,023 ∙ 𝑅𝑒
,଼ ∙ 𝑃𝑟

,ସ ∙
𝜆

𝐷

 

𝐹 ோா் = 1 +
𝐶

𝑋
+

1

𝑋ଶ
൨

,ହ

 

𝑆௨ = ൫1 + 0,055 ∙ 𝐹௨
,ଵ ∙ 𝑅𝑒

,ଵ൯
ିଵ 

« GRETh, Dittus & Liu » 
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Yan et Lin 
(1999) 

𝛼௧ = 1,926 ∙ 𝐵𝑜
,ଷ ∙ ቈ(1 − 𝑥) + 𝑥 ∙ ൬

𝜌

𝜌௩

൰
,ହ

 ∙ 𝑅𝑒
,ହ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ ∙
𝜆

𝐷

 « Yan & Lin » 

Gullapalli 
(2013) 

𝛼௧ = 1,926 ∙ 𝐵𝑜
,ଷ ∙ ቈ(1 − 𝑥) + 𝑥 ∙ ൬

𝜌

𝜌௩

൰
,ହ

 ∙ 𝑅𝑒
,ହ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ ∙
𝜆

𝐷

 « Gullapallievap » 

Amalfi et al. 
(2015) 

𝐵𝑑 =
(𝜌 − 𝜌௩) ∙ 𝑔 ∙ 𝐷

ଶ

𝜎
 

       Si Bd < 4 : 

𝛼௧ = 982 ∙ 𝛽∗ଵ,ଵଵ ∙ 𝑊𝑒
,ଷଵହ ∙ 𝐵𝑜,ଷଶ ∙ 𝜌∗ି,ଶଶସ ∙

𝜆

𝐷

 

       Si Bd ≥ 4 : 

𝛼௧ = 18,495 ∙ 𝛽∗,ଶସ଼ ∙ 𝑅𝑒௩
,ଵଷହ ∙ 𝑅𝑒

,ଷହଵ ∙ 𝐵𝑑,ଶଷହ ∙ 𝐵𝑜,ଵଽ଼ ∙ 𝜌∗ି,ଶଶଷ ∙
𝜆

𝐷

 

« Amalfi » 

(a) 

 

Auteurs Corrélations de condensation Noms employés 

Nusselt 
(1916) 

𝛼௧ = 1,1 ∙ 𝜆 ∙ ቈ
𝜇

ଶ

𝜌 ∙ ൫𝜌 − 𝜌൯ ∙ 𝑔


ିଵ/ଷ

∙ 𝑅𝑒
ିଵ/ଷ « Nusselt » 

Kutateladze 
(1963) 

𝛼௧ = 0,756 ∙ 𝜆 ∙ ቈ
𝜇

ଶ

𝜌 ∙ ൫𝜌 − 𝜌൯ ∙ 𝑔


ିଵ/ଷ

∙ 𝑅𝑒
ି,ଶଶ « Kutateladze » 

Shah 
(1979) 

𝛼௧ = 𝜓ௌ ∙ 𝛼 

𝛼 = 0,347 ∙ 𝑅𝑒
,ହଷ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ ∙
𝜆

𝐷

 

𝜓ௌ =
1

(𝑥ଶ − 𝑥ଵ)
∙ ൦−

(1 − 𝑥)ଵ,଼

1,8
+

3,8

ቀ
𝑃

𝑃௧
ቁ

,ଷ଼ ∙ ቆ
𝑥ଵ,

1,76
−

0,04 ∙ 𝑥ଶ,

2,76
ቇ൪

௫భ

௫మ

 

« Shahcond » 

Thonon 
(2002) 

𝛼௧ = 1564 ∙ 𝑅𝑒
ି, ∙ 𝛼 

𝛼 = 0,347 ∙ 𝑅𝑒
,ହଷ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ ∙
𝜆

𝐷

 
« Thonon » 

Gullapalli 
(2013) 

𝛼௧ = ൫𝛼
ଶ + 𝛼௦

ଶ൯
ଵ/ଶ

 

𝛼 = 1,1 ∙ 𝜆 ∙ ቈ
𝜇

ଶ

𝜌 ∙ ൫𝜌 − 𝜌൯ ∙ 𝑔


ିଵ/ଷ

∙ 𝑅𝑒
ିଵ/ଷ 

𝛼௦ = ቈ1 + 𝑥 ∙ ቆ
𝜌

 𝜌

− 1ቇ

,ହ

∙ 𝛼 

« Gullapallicond » 

Shon 
(2018) 

𝛼௧ = 2,337 ∙ 𝑅𝑒
ଵ,ଶସ ∙ 𝑅𝑒

ି,ଶଽସ ∙ 𝐵𝑜
,ଷଵ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ « Shon » 

(b) 
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Auteurs Corrélations de mélange Noms employés 

Zhang 
(2019) 

𝑇∗ =
∆𝑇

𝑇௦௧,௬

 

       Si T* ≤ 0,06 : 

𝛼௧ = 20,1439 ∙ 𝑅𝑒
,ଵହହ ∙ 𝑅𝑒௩

,ସହହଵ ∙ 𝐵𝑜,ହହ଼ ∙ 𝐹𝑟௩
,ଶହଷ଼

∙ 𝑇∗ିଵ,ଵସ ∙ 𝑄∗ଵ,ଵ଼ସ ∙
𝜆

𝐷

 

       Si T* > 0,06 : 

𝛼௧ = 0,1672 ∙ 𝑊𝑒
ି,ଵସହ ∙ 𝑅𝑒

,ସଵ ∙ 𝑅𝑒௩
,ଵ଼ଶଽ ∙ 𝐹𝑟௩

,ଵ ∙ 𝑇∗ି,ଶସଽ ∙ 𝑄∗ି,ସ଼଼ ∙
𝜆

𝐷

 

« Zhang » 

Silver 
(1947) 

& 

Bell et Ghaly 
 (1973) 

1

𝛼௧,

=
1

𝛼௧

+
𝑌

𝛼௩

 

𝛼௩ = 0,347 ∙ 𝑅𝑒௩
,ହଷ ∙ 𝑃𝑟௩

ଵ/ଷ ∙
𝜆௩

𝐷

 

𝑌 = 𝑥 ∙ 𝑐𝑝௩ ∙
∆𝑇

∆ℎ௩

 

« Silver, Bell & Ghaly » 

Thome 
(1989) 

𝛼௧, = 𝐹 ∙ 𝛼 

𝐹 =  1 + ൬
𝛼

�̇�"
൰ ∙ ∆𝑇 ∙ 1 − 𝑒𝑥𝑝 ൬

−𝑞"

𝜌 ∙ 𝛥ℎ௩ ∙ 𝛽

൰൨൩

ିଵ

 
« Shahcond » 

Shah 
(2015) 

𝛼௧, = 𝐹 ∙ 𝛼 + ൬
1

𝛼

+
𝑌

𝛼௩

൰
ିଵ

 

𝛼௩ = 0,023 ∙ 𝑅𝑒௩
,଼ ∙ 𝑃𝑟௩

,ସ ∙
𝜆௩

𝐷

 

𝐹 =  1 + ൬
𝛼

�̇�"
൰ ∙ ∆𝑇 ∙ 1 − 𝑒𝑥𝑝 ൬

−𝑞"

𝜌 ∙ 𝛥ℎ௩ ∙ 𝛽

൰൨൩

ିଵ

 

« Shahmix » 

(c) 

   

IV.1.3.1. Corrélations de coefficient d’échange en évaporation 

 Lors de l’évaporation d’un fluide au sein d’un échangeur à plaques, deux phénomènes 
sont généralement distingués : l’évaporation par ébullition nucléée et l’évaporation par 
ébullition convective.  

- L’ébullition nucléée correspond à l’apparition de bulles de vapeur de fluide à la surface 
d’une paroi par laquelle s’effectue le transfert de chaleur.  

- L’ébullition convective correspond, lors de l’écoulement d’un fluide dans un canal, au 
passage de l’état liquide à l’état vapeur de ce fluide par transfert de chaleur au contact de 
la paroi du canal le séparant de la source de chaleur (que l’écoulement soit forcé ou non). 

 

 Ces deux phénomènes peuvent être considérés de manière séparée ou conjointe dans la 
littérature et sont traditionnellement décrits au travers de trois types de modélisation 
(Gullapalli, 2013 ; Zhang et al., 2019), à savoir : 

- le modèle de superposition : 

𝛼௧ =  𝑆 ∙ 𝛼 +  𝐹 ∙ 𝛼 (4.18) 
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 Chen (1966) fut le premier à mettre en application le modèle de superposition, en tenant 
compte de manière forfaitaire des phénomènes d’ébullition nucléée et d’ébullition convective. 
De fait, il somme la contribution de chacun de ces deux phénomènes. De plus, il applique un 
facteur de suppression S à l’ébullition nucléée pour tenir compte de la disparition des sites de 
nucléation lors de l’augmentation du transfert thermique, ainsi qu’un facteur d’accroissement 
F à l’ébullition convective, du fait de l’accroissement du transfert thermique convectif engendré 
par la turbulence des bulles de vapeur (ébullition nucléée) emportées par la circulation du fluide.   

- le modèle asymptotique : 

𝛼௧ =  [(𝑆 ∙ 𝛼) +  (𝐹 ∙ 𝛼)]ଵ/ (4.19) 

 Découlant du modèle de superposition, le modèle asymptotique est largement répandu 
dans la littérature et notamment dans le cas d’échangeurs à plaques. Ce second modèle 
caractérise le transfert diphasique selon un comportement asymptotique entre le phénomène 
d’ébullition nucléée et le phénomène d’ébullition convective, avec n l’ordre du modèle. Dans 
le cas ou n = 1 : le modèle asymptotique est identique au modèle de superposition. À l’inverse, 
plus n est grand, plus le transfert diphasique sera gouverné par le phénomène prépondérant, 
déterminé grâce aux coefficients de transferts (ébullition nucléée ou ébullition convective). 

- le modèle d’accroissement : 

𝛼௧ = 𝜓 ∙ 𝛼 (4.20) 

Ce modèle dit d’accroissement, préalablement défini par Shah (1976), décrit le transfert 
diphasique, par son expression du coefficient de transfert, comme équivalente au coefficient de 
transfert liquide monophasique pondéré d’un facteur d’accroissement ψ. Ce facteur ψ étant 
dépendant du phénomène d’ébullition prédominant durant le transfert diphasique. De ce dernier 
modèle ont découlé, pour partie, des corrélations basées sur un coefficient de transfert 
monophasique, corrigé d’un coefficient multiplicateur issu de paramètres adimensionnels. Ce 
principe de modèle adimensionnel peut être rapproché également des modèles de type Nusselt 
que l’on retrouve en condensation. 

  

Corrélation de « Gungor & Winterton » : 

La corrélation de « Gungor & Winterton » (Gungor et Winterton, 1986) est utilisée au 
sein de la communauté scientifique pour déterminer le coefficient de transfert par évaporation 
de fluides purs et de mélange de fluides frigorigènes (Thome, 1996 ; Shah, 2015 ; 
Zhang et al., 2019). Elle a notamment été appliquée par Cataldo et al. (2014) pour les fluides 
purs Novec649 et HFE7000. Cette corrélation est basée sur le modèle de superposition : 

𝛼௧ =  𝑆௨ ∙ 𝛼 +  𝐹௨ ∙ 𝛼 (4.21) 

Avec αcb le coefficient de transfert convectif calculé à partir de l’équation de 
Dittus-Boelter (Dittus et Boelter, 1930), telle que définie par McAdams (1954) : 

𝛼 = 0,023 ∙ 𝑅𝑒
,଼ ∙ 𝑃𝑟

,ସ ∙
𝜆

𝐷
 (4.22) 
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L’équation de Dittus-Boelter a été adaptée par Gungor et Winterton (1986) ; en effet, le 
nombre de Reynolds correspond ici au nombre de Reynolds défini pour la fraction liquide du 
fluide circulant (indice l). Le nombre adimensionnel Rel est calculé pour des propriétés du fluide 
liquide à saturation tel que : 

𝑅𝑒 =
�̇� ∙ 𝐷

𝜇
 (4.23) 

 Avec �̇�𝒍 le débit massique surfacique de la phase liquide : 

�̇� = �̇� ∙ (1 − 𝑥) (4.24) 

Prl correspond au nombre de Prandtl calculé également pour le fluide liquide à 
saturation : 

𝑃𝑟 =  
𝜇 ∙ 𝑐𝑝

𝜆
 (4.25) 

Le coefficient de transfert d’ébullition nucléée αnb est calculé à partir de la corrélation 
de Cooper (1984) : 

𝛼 = 55 ∙ ൬
𝑃

𝑃௧
൰

,ଵଶ

∙ �̇�" , ∙ −𝑙𝑜𝑔ଵ ൬
𝑃

𝑃௧
൰൨

ି,ହହ

∙ 𝑀ି,ହ (4.26) 

 Où P est la pression du fluide, Pcrit sa pression critique et M sa masse molaire. �̇�" est la 
puissance surfacique définie comme le rapport entre la puissance échangée et la surface 
d’échange lors de l’étape diphasique : 

�̇�" =
�̇�௩

𝑆௩
 (4.27) 

 Les facteurs d’accroissement Fgungor et de suppression Sgungor sont définis tels que :  

𝐹௨ = 1 + 24000 ∙ 𝐵𝑜ଵ,ଵ + 1,37 ∙ 𝑋ି,଼ (4.28) 

𝑆௨ = ൫1 + 1,15 ∙ 10ି ∙ 𝐹௨
ଶ ∙ 𝑅𝑒

ଵ,ଵ൯
ିଵ

 (4.29) 

 Avec Bo le nombre d’ébullition qui représente le rapport entre la puissance surfacique 
échangée �̇�" et la puissance circulante au sein de l’échangeur (où Δhlv correspond à la chaleur 
latente) : 

𝐵𝑜 =
�̇�"

�̇� ∙ ∆ℎ௩

 (4.30) 

Le coefficient de Lockhart-Martinelli X (Lockhart et Martinelli, 1949), dépend du 
régime d’écoulement des phases gazeuse et liquide concomitantes ; par conséquent, il est défini 
par quatre expressions selon les associations d’écoulements qu’il traduit : liquide laminaire et 
vapeur laminaire (indice vv), liquide laminaire et vapeur turbulent (indice vt), liquide turbulent 
et vapeur laminaire (indice tv) et liquide turbulent et vapeur turbulent (indice tt), 
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𝑋௩௩ = ൬
𝜇

𝜇௩
൰

,ହ

∙ ൬
1 − 𝑥

𝑥
൰

,ହ

∙ ൬
𝜌

𝜌
൰

,ହ

 (4.31) 

𝑋௩௧ = ൬
𝑓

𝑓௩
൰

,ହ

∙ ൬
1 − 𝑥

𝑥
൰

ଵ

∙ ൬
𝜌

𝜌
൰

,ହ

 (4.32) 

𝑋௧௩ = ൬
𝑓

𝑓௩
൰

,ହ

∙ ൬
1 − 𝑥

𝑥
൰

ଵ

∙ ൬
𝜌

𝜌
൰

,ହ

 (4.33) 

𝑋௧௧ = ൬
𝜇

𝜇௩
൰

,ଵ

∙ ൬
1 − 𝑥

𝑥
൰

,ଽ

∙ ൬
𝜌

𝜌
൰

,ହ

 (4.34) 

Les régimes d’écoulements des phases liquide et vapeur sont déterminés à partir des 
nombres de Reynolds liquide Rel et vapeur Rev avec une transition laminaire – turbulent pour 
une valeur du nombre Reynolds de 2000 : 

𝑅𝑒௩ =
�̇�௩ ∙ 𝐷

𝜇௩
 (4.35) 

 Avec �̇�𝒗 le débit massique surfacique de la phase vapeur : 

�̇�௩ = �̇� ∙ 𝑥 (4.36) 

 Les paramètres fl et fv sont déterminés à partir des nombres de Reynolds liquide et 
vapeur :  

𝑓 = 𝑐ଷ ∙ 𝑅𝑒
ି ర (4.37) 

𝑓௩ = 𝑐ଷ ∙ 𝑅𝑒௩
ି ర (4.38) 

Avec les coefficients c3 et c4 des paramètres qui dépendent du régime d’écoulement 
(Lockhart et Martinelli, 1949 ; Kim et Mudawar, 2013), tels que définis dans le Tableau 4.3 : 

Tableau 4.3 : Coefficients caractéristiques de l’écoulement de Lockhart-Martinelli                          
(Kim et Mudawar, 2013) 

Nombre de Reynolds 
(Rel  ou Rev) 

c3 c4 

< 2000 16 1 

2000 – 20000 0,079 0,25 

> 20000 0,046 0,2 

 

Corrélation de « Liu & Winterton » : 

La corrélation de « Liu & Winterton » (Liu et Winterton, 1991), d’une construction 
similaire à celle de « Gungor & Winterton », est utilisée par de nombreux auteurs pour 
caractériser les fluides organiques (Shah, 2017 ; Zhang et al., 2019), dont le R-134a, le R-245fa 
et leurs mélanges zéotropes (Bamorovat Abadi et Kim, 2017 ; Cai et al., 2020). Elle est 
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également utilisée pour des fluides à faible potentiel de réchauffement global dont le HFE7100 
(Al-Zaidi et al., 2019). Cette corrélation est basée sur le modèle asymptotique d’ordre n = 2 : 

𝛼௧ =  [(𝑆௨ ∙ 𝛼)ଶ +  (𝐹௨ ∙ 𝛼)ଶ]ଵ/ଶ (4.39) 

 Avec αcb le coefficient de transfert convectif calculé à partir de l’équation de 
Dittus-Boelter (Dittus et Boelter, 1930) : 

𝛼 = 0,023 ∙ 𝑅𝑒
,଼ ∙ 𝑃𝑟

,ସ ∙
𝜆

𝐷
 (4.40) 

Ou Relo correspond au nombre de Reynolds calculé pour le fluide liquide à saturation 
(point de bulle) et pour lequel la totalité du débit est considérée à l’état liquide (indice lo).  

𝑅𝑒 =
�̇� ∙ 𝐷

𝜇
 (4.41) 

Avec αnb le coefficient de transfert d’ébullition nucléée calculé à partir de la corrélation 
de Cooper (1984). 

Les facteurs d’accroissement FLiu et de suppression SLiu sont définis tels que :  

𝐹௨ = 1 + 𝑥 ∙ 𝑃𝑟 ∙ ൬
𝜌

𝜌௩
− 1൰൨

,ଷହ

 (4.42) 

𝑆௨ = ൫1 + 0,055 ∙ 𝐹௨
,ଵ ∙ 𝑅𝑒

,ଵ൯
ିଵ

 (4.43) 

  

Corrélation de « Liu & GRETh » : 

 La corrélation de « Liu & Winterton » détermine le coefficient de transfert à partir de la 
corrélation de Dittus-Boelter, cependant cette dernière corrélation est traditionnellement 
utilisée pour des écoulements turbulents. Dans le cas de la corrélation dite de « Liu & GRETh », 
le calcul du coefficient de transfert diphasique αtp est identique à celui de la corrélation de « Liu 
& Winterton » avec pour seule différence, le calcul du coefficient de transfert convectif 
déterminé sur le modèle de l’équation (4.17). Cette démarche permet de tenir compte du régime 
laminaire, qui peut être atteint dans la configuration d’échangeur à plaques étudiée : 

𝛼 = 0,347 ∙ 𝑅𝑒
,ହଷ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ ∙
𝜆

𝐷
 (4.44) 

 Avec, cette fois-ci, le nombre de Reynolds défini pour la fraction liquide du fluide 
circulant (indice l), le nombre de Reynolds Rel est calculé pour des propriétés de fluide liquide 
à saturation tel que : 

𝑅𝑒 =
�̇� ∙ 𝐷

𝜇
 (4.45) 

 Avec �̇�𝒍 le débit massique surfacique de la phase liquide : 

�̇� = �̇� ∙ (1 − 𝑥) (4.46) 
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Corrélation de « GRETh & Liu » : 

La corrélation de « GRETh & Liu », également basée sur le modèle asymptotique 
d’ordre 2, va définir la part de l’échange en ébullition nucléée telle que proposée dans la 
corrélation de « Liu & Winterton », avec le coefficient de transfert αnb calculé à partir de la 
corrélation de « Cooper », et les facteurs SLiu et FLiu calculés de manière identique. 

𝛼௧ =  [(𝑆௨ ∙ 𝛼)ଶ +  (𝐹 ோா் ∙ 𝛼)ଶ]ଵ/ଶ (4.47) 

La part de l’ébullition convective est calculée selon les équations issues du GRETh 
(1994), telle que présentée avec l’équation (4.44). 

𝐹 ோா் = 1 +
𝐶

𝑋
+

1

𝑋ଶ൨
,ହ

 (4.48) 

 Le facteur d’accroissement FGRETh, (Margat et al., 1997 ; Táboas et al., 2012) est calculé 
à partir du coefficient de Lockhart-Martinelli X, tel que proposé par Bennett et Chen (1980) 
écrit sous la forme définie par Chisholm (1967). La constante C dépend de l’angle des 
corrugations : pour un angle β = 45 °, C = 5. 

Le coefficient de Lockhart-Martinelli X est déterminé tel que précédemment. 
Cependant, les coefficients c3 et c4 dépendant du régime d’écoulement, dépendent également 
de l’angle des corrugations dans le cas de la corrélation de « Liu & GRETh ». Les coefficients, 
c3 et c4 proviennent du GRETh (1999). Pour un angle de β = 45 ° ces coefficients sont 
répertoriés dans le Tableau 4.4 : 

Tableau 4.4 : Coefficients caractéristiques de l’écoulement de Lockhart-Martinelli                    
(GRETh, 1999) 

Nombre de Reynolds 
(Rel  ou Rev) 

c3 c4 

40 – 260 21,26 0,708 

260 – 15000 0,69 0,0866 

 

Corrélation de « GRETh, Dittus & Liu » : 

La corrélation de « GRETh, Dittus & Liu », également basée sur le modèle asymptotique 
d’ordre 2, va définir la part de l’échange en ébullition nucléée telle que proposée dans la 
corrélation de « Liu & Winterton ». Le coefficient de transfert αnb est calculé à partir de la 
corrélation de « Cooper », et les facteurs SLiu et FLiu calculés de manière identique à ceux 
présentés auparavant. La part de l’ébullition convective est calculée selon les équations issues 
de GRETh (1994) comme précédemment pour FGRETh. Le coefficient de transfert convectif αcb 
est, cette fois-ci, calculé selon l’équation de Dittus-Boelter (4.40). Bien que définie pour des 
écoulements turbulents, l’utilisation de l’équation de Dittus-Boelter, étendue pour les cas de 
régime laminaire, permet ainsi d’étudier l’ensemble des possibilités d’associations de 
corrélations de la littérature, sous la forme asymptotique, telles que présentées jusqu’ici.   
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Corrélation de « Yan & Lin » : 

La corrélation de « Yan & Lin » (Yan et Lin, 1999), basée sur le modèle 
d’accroissement, a été définie pour un échangeur à plaque au sein duquel circule du fluide 
R-134a. Le coefficient de transfert prédit est proche des valeurs expérimentales de comparaison 
avec un écart moyen relativement faible de 8,3 % (Yan et Lin, 1999). Cette corrélation a été 
choisie dans les travaux de thèse de Gullapalli (2013) comme corrélation de base, afin de 
calculer le coefficient diphasique αtp d’évaporation dans un modèle de dimensionnement 
d’échangeur développé en collaboration avec la société SWEP (fabricant d’échangeur à plaques 
brasées). 

𝛼௧ = 1,926 ∙ 𝐵𝑜
,ଷ ∙ ቈ(1 − 𝑥) + 𝑥 ∙ ൬

𝜌

𝜌௩
൰

,ହ

 ∙ 𝑅𝑒
,ହ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ ∙
𝜆

𝐷
 (4.49) 

 Le nombre d’ébullition Boeq est défini ici selon le débit massique surfacique équivalent 
�̇�𝒆𝒒 plus adapté dans le cas d’écoulements homogènes : 

𝐵𝑜 =
�̇�"

�̇� ∙ ∆ℎ௩

 (4.50) 

�̇� = �̇� ∙ ቈ(1 − 𝑥) + 𝑥 ∙ ൬
𝜌

𝜌௩
൰

,ହ

 (4.51) 

 

Corrélation de « Gullapallievap » : 

 Dans les travaux de Gullapalli (2013), la corrélation de « Yan & Lin » est présentée sous 
une forme adaptée. En effet, l’écriture finale du coefficient de transfert diphasique αtp de la 
corrélation de « Yan & Lin », comprend le nombre de Reynolds défini selon la phase liquide, 
Rel, à la place du nombre de Reynolds liquide Relo. La corrélation de « Gullapallievap » est donc 
définie ainsi : 

𝛼௧ = 1,926 ∙ 𝐵𝑜
,ଷ ∙ ቈ(1 − 𝑥) + 𝑥 ∙ ൬

𝜌

𝜌௩
൰

,ହ

 ∙ 𝑅𝑒
,ହ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ ∙
𝜆

𝐷
 (4.52) 

 

Corrélation de « Amalfi » :  

 Une dernière et récente corrélation, la corrélation de « Amalfi » (Amalfi et al., 2015 ; 
Amalfi, 2016), est également étudiée. Elle dérive du modèle d’accroissement et est issue d’un 
travail approfondi d’analyses dimensionnelles et de multiples régressions à partir de 1903 points 
expérimentaux. Le coefficient de transfert diphasique αtp dépend de l’échelle à laquelle 
s’effectue le transfert de chaleur. Cette échelle, microscopique ou macroscopique, est définie 
par le nombre de Bond Bd.  

𝐵𝑑 =
(𝜌 − 𝜌௩) ∙ 𝑔 ∙ 𝐷

ଶ

𝜎
 (4.53) 

 Ce nombre représente le rapport entre les forces gravitaires et de tension de surface au 
sein du fluide, avec g la constante d’accélération gravitationnelle et σ la tension de surface. 
Dans le cas où le nombre de Bond est faible : les bulles de vapeur viennent à occuper l’ensemble 
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de la section du canal, ce qui engendrant une évaporation en canal confiné (défini par Amalfi 
sous le terme microscale). A l’inverse si le nombre de Bond est élevé : les bulles de vapeur 
n’occupent pas la section complète du canal et le comportement du transfert thermique 
correspond à celui d’un canal conventionnel (défini par Amalfi sous le terme macroscale). La 
corrélation de « Amalfi », est définie telle que : 

Si Bd < 4 (microscale) :   

𝛼௧ = 982 ∙ 𝛽∗ଵ,ଵଵ ∙ 𝑊𝑒
,ଷଵହ ∙ 𝐵𝑜,ଷଶ ∙ 𝜌∗ି,ଶଶସ ∙

𝜆

𝐷
 (4.54) 

 Si Bd ≥ 4 (macroscale) : 

𝛼௧ = 18,495 ∙ 𝛽∗,ଶସ଼ ∙ 𝑅𝑒௩
,ଵଷହ ∙ 𝑅𝑒

,ଷହଵ ∙ 𝐵𝑑,ଶଷହ ∙ 𝐵𝑜,ଵଽ଼ ∙ 𝜌∗ି,ଶଶଷ ∙
𝜆

𝐷
 (4.55) 

 Avec β* le rapport entre l’angle des corrugations β de l’échangeur étudié et βmax l’angle 
maximal des corrugations étudiées ayant permis de définir la corrélation (βmax = 70 °) ; ρ* le 
rapport des masses volumiques au point de bulle et de rosé. Wem le nombre de Weber homogène 
représente le rapport entre les forces d’inertie et de tension de surface au sein d’un fluide. ρm la 
masse volumique homogène du fluide en tenant compte des phases liquide et vapeur : 

𝛽∗ =
𝛽

𝛽௫
 (4.56) 

𝜌∗ =
𝜌

𝜌௩
 (4.57) 

𝑊𝑒 =
�̇�ଶ ∙ 𝐷

𝜌 ∙ 𝜎
 (4.58) 

𝜌 = ቆ
𝑥

𝜌௩
+

(1 − 𝑥)

𝜌
ቇ

ିଵ

 (4.59) 

 La logique de construction des corrélation d’évaporation et des modèles employés est 
illustrée au sein de la Figure 4.11 : 

 
Figure 4.11 : Schéma heuristique de construction des corrélations d’évaporation 
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IV.1.3.2. Corrélations de coefficient d’échange en condensation 

On distingue deux mécanismes de condensation différents (Rohsenow et al., 1998 ; 
Bejan et Kraus, 2003) :  

- la condensation en film : le fluide passe de l’état vapeur à l’état liquide, il vient alors 
mouiller la paroi sur laquelle il se condense. 

- la condensation en gouttes : le fluide forme des gouttelettes de condensat liquide sur 
la paroi (et non un film continu) en raison d’un comportement hydrophobe entre le 
liquide et la surface. Ces gouttelettes vont ensuite évoluer en taille et se détacher de 
la paroi. 

Les échangeurs "sur catalogue" des fabricants sont développés de manière standardisée 
à partir du mécanisme de condensation en film. En effet, du fait de phénomènes spécifiques et 
complexes, la modélisation et le dimensionnement d’échangeurs de chaleur basés sur le 
mécanisme de condensation en gouttes ne peuvent être normalisés du point de vue d’une 
production à l’échelle industrielle. Des cas particuliers d’applications, tels que le dessalement 
d’eau de mer (Ahlers et al., 2019), peuvent cependant nécessiter l’utilisation de ce mécanisme 
(dans un but d’optimisation de procédés industriels) et entraînent alors un dimensionnement 
spécifique de l’échangeur. 

Lorsque l’étape de condensation au sein d’un échangeur de chaleur répond au 
mécanisme de condensation en film, il est possible de distinguer deux principaux 
phénomènes régissant ce mécanisme (Di-An et Yongren, 1989 ; Rohsenow et al., 1998) : 

- le régime gravitaire  
- le régime de cisaillement 

Dans le cas où l’écart de vitesse entre les phases liquide et vapeur est faible, le régime 
gravitaire est prédominant ; typiquement pour des nombres de Reynolds de condensat Rel 
inférieurs à 350. A l’inverse, dans le cas où la vitesse de la vapeur est élevée, la contrainte de 
cisaillement engendrée, à l’interface des deux phases du fluide, affecte le film liquide ce qui a 
pour conséquence d’accroître le coefficient de transfert. Ce second régime, dit de cisaillement, 
vient à influencer l’échange thermique pour des valeurs de nombre de Reynolds de la fraction 
liquide supérieures à 350. D’une manière semblable aux modèles décrits en évaporation, la 
littérature exprime le coefficient de transfert diphasique selon ces deux mécanismes de 
condensation ; les considérant séparément ou associés avec un modèle asymptotique. 

 

Corrélation de « Nusselt » :  

Au cours du XXème siècle, le physicien allemand Ernst Kraft Wilhelm Nusselt, par ses 
travaux, apporta un certain nombre d’avancées scientifiques importantes dans le domaine de la 
thermique ; comme le démontre l’utilisation du nombre adimensionnel portant son nom : le 
nombre de Nusselt Nu. Il a notamment travaillé sur la condensation de vapeur sous forme de 
film liquide au contact d’une plaque verticale (Nusselt, 1916). Ses travaux en condensation sont 
encore largement utilisés aujourd’hui et ont été étendus à d’autres types de géométrie, telles 
que les canaux cylindriques (Papini et al., 2008) et les canaux d’échangeurs à plaques 
(Longo et al., 2015). 

La corrélation de « Nusselt » (Nusselt, 1916 ; Rohsenow et al., 1998), définie dans le 
cas d’un régime de condensation gravitaire laminaire (Rel < 30), est appliquée au cas d’un 
échangeur à plaque. Cette corrélation est définie ainsi :  
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𝛼௧ = 1,1 ∙ 𝜆 ∙ ቈ
𝜇

ଶ

𝜌 ∙ ൫𝜌 − 𝜌൯ ∙ 𝑔


ିଵ/ଷ

∙ 𝑅𝑒
ିଵ/ଷ (4.60) 

  

Corrélation de « Kutateladze » : 

Dans le cas où le régime d’écoulement évolue, 30 < Rel < 1600, pour devenir un régime 
de condensation gravitaire laminaire à vagues (du fait d’un débit de fluide plus important par 
exemple), la corrélation de « Kutateladze » (Kutateladze, 1963 ; Rohsenow et al., 1998) est 
appliquée :  

𝛼௧ = 0,756 ∙ 𝜆 ∙ ቈ
𝜇

ଶ

𝜌 ∙ ൫𝜌 − 𝜌൯ ∙ 𝑔


ିଵ/ଷ

∙ 𝑅𝑒
ି,ଶଶ (4.61) 

 

Corrélation de « Shahcond » : 

 Lorsque la vitesse de la fraction vapeur de l’écoulement est élevée au regard de celle de 
la fraction liquide, le régime de cisaillement intervient lors de la condensation en film. Dans ses 
travaux de condensation au sein de tubes horizontaux, inclinés et verticaux, Shah (1979) s’est 
intéressé à ce régime spécifique d’écoulement. Il définit le coefficient de transfert diphasique 
selon le modèle d’accroissement du coefficient de transfert monophasique αlo, pour une gamme 
de nombre de Reynolds liquide supérieure à 350, tel que : 

𝛼௧ = 𝜓ௌ ∙ 𝛼 (4.62) 

 Avec un coefficient d’accroissement ψShah qui tient compte des titres d’entrée x1 et de 
sortie x2 de l’étape de condensation correspondante dans son calcul, tel que : 

𝜓ௌ =
1

(𝑥ଶ − 𝑥ଵ)
∙

⎣
⎢
⎢
⎡
−

(1 − 𝑥)ଵ,଼

1,8
+

3,8

ቀ
𝑃

𝑃௧
ቁ

,ଷ଼ ∙ ቆ
𝑥ଵ,

1,76
−

0,04 ∙ 𝑥ଶ,

2,76
ቇ

⎦
⎥
⎥
⎤

௫భ

௫మ

 (4.63) 

Le coefficient de transfert monophasique αlo dans le modèle de Shah (1979) est 
initialement déterminé à partir de la corrélation de Dittus-Boelter (4.22). Cependant, pour des 
valeurs de nombre Reynolds liquide faible (Relo < 350) le calcul du coefficient αlo sur le modèle 
de l’équation (4.17) semble plus approprié, avec des propriétés prisent pour le fluide liquide à 
saturation, tel que :  

𝛼 = 0,347 ∙ 𝑅𝑒
,ହଷ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ ∙
𝜆

𝐷
 (4.64) 

 La corrélation de « Shahcond », bien que définie dans le cas de tubes, est très largement 
utilisée pour les échangeurs à plaques. En effet, sa construction initiale basée sur un très grand 
nombre de points expérimentaux de différents fluides, puis son application et comparaison au 
sein de la littérature, a permis de conforter son utilisation dans le cas d’échangeurs à plaques. 
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Corrélation de « Thonon » : 

La corrélation de « Thonon » (Thonon et Bontemps, 2002) découle de la corrélation de 
« Shahcond ». Sur le même principe, le coefficient de transfert diphasique αtp dépend du 
coefficient de transfert monophasique αlo, tel que : 

𝛼௧ = 1564 ∙ 𝑅𝑒
ି, ∙ 𝛼 (4.65) 

Avec, αlo calculé de manière identique à celui de la corrélation de « Shahcond ». Le 
nombre de Reynolds utilisé dans le calcul du coefficient diphasique αtp correspond quant à lui 
au nombre de Reynolds équivalent Reeq, défini tel que :  

𝑅𝑒 =
�̇� ∙ 𝐷

𝜇
 (4.66) 

 La corrélation de « Thonon » a été développée à partir de données expérimentales tout 
comme pour la corrélation de « Shahcond ». Cependant, à contrario de ce dernier, les résultats 
expérimentaux sont issus de données d’échangeurs à plaques. 

 

Corrélation de « Gullapallicond » : 

 La corrélation dite de « Gullapallicond » provient des travaux de thèse de Gullapalli 
(2013), où celui-ci reprend les travaux de Thonon et Chopard (1995) et définit le coefficient de 
transfert de condensation αtp comme l’association des régimes gravitaire et de cisaillement sous 
la forme asymptotique d’ordre 2. En effet, dans le cas de canaux corrugués, la transition entre 
les deux régimes d’écoulement s’effectue progressivement à partir de nombre de Reynolds 
Rel > 350 : 

𝛼௧ = ൫𝛼
ଶ + 𝛼௦

ଶ൯
ଵ/ଶ

 (4.67) 

 Le coefficient de transfert gravitaire αgr est calculé à partir de la corrélation de 
« Nusselt » et le coefficient de transfert lié au cisaillement αsh est calculé à partir de la 
corrélation de Thonon et Chopard (1995) tel que : 

𝛼௦ = ቈ1 + 𝑥 ∙ ቆ
𝜌

 𝜌
− 1ቇ

,ହ

∙ 𝛼 (4.68) 

 Avec αlo obtenu de manière identique à ceux calculés pour les corrélations de 
« Shahcond »   et « Thonon » précédentes. 

 

Corrélation de « Shon » : 

 La récente corrélation de « Shon » (Shon et al., 2018), qui dérive du modèle 
d’accroissement, est également étudiée. Cette corrélation tient compte notamment du rapport 
entre les puissances échangée et circulante, avec le nombre d’ébullition Boeq : 

𝛼௧ = 2,337 ∙ 𝑅𝑒
ଵ,ଶସ ∙ 𝑅𝑒

ି,ଶଽସ ∙ 𝐵𝑜
,ଷଵ ∙ 𝑃𝑟

ଵ/ଷ (4.66) 

Les phénomènes et modèles qui régissent les corrélations de condensation sont résumés 
au sein de la Figure 4.12 : 
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Figure 4.12 : Schéma heuristique de construction des corrélations de condensation 

 

IV.1.3.3. Corrélations de coefficient d’échange propre aux mélanges 

Les corrélations exposées jusqu’à présent, en évaporation et en condensation, peuvent 
être appliquées à des mélanges de fluides dans le cas où les propriétés de ces mélanges sont 
connues. Cependant, du fait de l’évolution de la température de saturation et des mécanismes 
mis en jeux lors des étapes de changement de phase, une résistance supplémentaire au transfert 
intervient. Afin de prendre en compte cette spécificité des mélanges zéotropes, un certain 
nombre de corrélations ont été développées. Cependant, le nombre de corrélations appliquées 
au cas d’échangeurs à plaques est très retreint, et cela d’autant plus en condensation. A la suite 
de l’analyse de la littérature disponible, il semble que dans le cas de la condensation au sein 
d’échangeurs à plaques, seule la corrélation de Silver (1947) et Bell et Ghaly (1973) est évoquée 
(Tao et Infante Ferreira, 2019). Dans le cas de l’évaporation, les corrélations de Silver (1947) 
et Bell et Ghaly (1973), ainsi que de Thome (1989) ont été appliquées aux cas des échangeurs 
à plaques (Mancini et al., 2018). On remarque ici pour les échangeurs à plaques l’existence 
d’une seule corrélation en condensation et de deux corrélations en évaporation. Dans le cas de 
l’évaporation, les corrélations de Shah (2015) et de Zhang et al. (2019) sont également étudiées. 
En effet, bien que définie dans le cas de l’évaporation au sein d’échangeurs tubulaires, leur 
grande plage de validité permet de les appliquer au cas d’échangeurs à plaques ; d’autant plus 
que les trois premières corrélations de la littérature déjà appliquées aux échangeurs à plaques 
ont toutes été développées initialement pour des échangeurs tubulaires. 

Ces corrélations tiennent compte des mécanismes mis en jeu lors des étapes de 
changement de phase dans le cas de mélanges zéotropes. Elles considèrent des résistances 
thermiques supplémentaires du fait de la présence concomitante de plusieurs composés, dans 
une même phase, lors de l’étape diphasique.  

 

Corrélation de « Zhang » :  

 Un travail approfondi a été mené par Zhang et al. (2019) afin de répertorier les 
corrélations de transfert thermique en évaporation, de mélanges zéotropes, dans des tubes. Une 
distinction est faite, pour les corrélations de la littérature, selon deux catégories : les corrélations 
"spécifiques" basées et développées sur des données expérimentales et les corrélations 
"génériques" développées en adaptant une corrélation de fluide pur. A l’issue de cette analyse 
de corrélations et des 2091 points expérimentaux lié à cette littérature, Zhang et al. (2019) ont 
notamment défini une corrélation, dite la corrélation de « Zhang », résultant d’analyses 
dimensionnelles et de multiples régressions. Cette corrélation définit le coefficient de transfert 
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diphasique, en mélange, αtp selon la prédominance des phénomènes d’ébullition présents au 
cours de l’évaporation. Ainsi, le coefficient de transfert est déterminé différemment selon le cas 
où l’évaporation est gouvernée de manière concomitante par les phénomènes d’ébullition 
nucléée et de convection, ou dominée par l’ébullition convective. Afin d’identifier ces deux 
régions distinctes, un nombre adimensionnel T* est défini en fonction du glissement de 
température ΔTg et de la température moyenne d’évaporation Tsat,moy : 

𝑇∗ =
∆𝑇

𝑇௦௧,௬
 (4.70) 

 Dans le cas où les phénomènes d’ébullition nucléée et de convection interviennent 
conjointement, T* ≤ 0,06 : 

𝛼௧ = 20,1439 ∙ 𝑅𝑒
,ଵହହ ∙ 𝑅𝑒௩

,ସହହଵ ∙ 𝐵𝑜,ହହ଼ ∙ 𝐹𝑟௩
,ଶହଷ଼

∙ 𝑇∗ିଵ,ଵସ ∙ 𝑄∗ଵ,ଵ଼ସ ∙
𝜆

𝐷
 (4.71) 

 Avec Frv le nombre de Froude de la phase vapeur qui représente le rapport entre les 
forces inertielles et de gravité : 

𝐹𝑟௩ =
�̇�௩

ଶ

𝜌 ∙ ൫𝜌 − 𝜌൯ ∙ 𝑔 ∙ 𝐷

 (4.72) 

 Un second nombre adimensionnel Q*est défini et représente le rapport entre la chaleur 
sensible et la chaleur latente dans le cas d’une évaporation complète du fluide : 

𝑄∗ =
𝑐𝑝௩ ∙ ∆𝑇

𝛥ℎ௩
 (4.73) 

Dans le cas où le phénomène d’ébullition convective est prédominant, T* > 0,06 : 

𝛼௧ = 0,1672 ∙ 𝑊𝑒
ି,ଵସହ ∙ 𝑅𝑒

,ସଵ ∙ 𝑅𝑒௩
,ଵ଼ଶଽ ∙ 𝐹𝑟௩

,ଵ ∙ 𝑇∗ି,ଶସଽ ∙ 𝑄∗ି,ସ଼଼ ∙
𝜆

𝐷
 (4.74) 

 Avec Wel le nombre de Weber de la phase liquide qui représente le rapport entre les 
forces d’inertie et de tension de surface : 

𝑊𝑒 =
�̇� ∙ 𝐷

𝜌 ∙ 𝜎
 (4.75) 

Corrélation de « Silver, Bell & Ghaly » :  

 Silver (1947) puis Bell et Ghaly (1973) se sont intéressés à la dégradation du coefficient 
de transfert diphasique lors de la condensation de mélanges. Ils ont développé un modèle 
prenant en compte une résistance liée à la fraction de vapeur, d’un des composants du mélange, 
présente durant l’étape de changement de phase ; leur modèle découle de la théorie du film 
initialement développée par Colburn et Hougen (1934). Durant l’étape de condensation, un film 
liquide se forme en paroi du fait de l’accumulation des condensats de la phase vapeur. Dans le 
cas d’un mélange, le composant le plus volatil va s’accumuler, sous forme vapeur, à l’interface 
liquide-vapeur et créer une résistance de transfert de matière pour le composant le moins volatil. 
En effet, le composant le plus volatil possède le plus grand écart entre sa température de 
saturation et la température de la phase vapeur initiale ce qui entraîne une puissance thermique 
nécessaire à sa condensation plus important que celle nécessaire pour le composant le moins 
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volatil (qui à contrario, possède l’écart le plus faible entre sa température de saturation et la 
température de la phase vapeur initiale). Les graphiques de la Figure 4.13 illustrent 
schématiquement l’explication du présent paragraphe :  

 
(a) 

 
(b) 

Figure 4.13 : Comportement des fluides purs, d’un mélange binaire, en condensation                     
(a) Différence des puissances échangées, (b) Différence des écarts de températures  

 La résistance de transfert de matière de la phase vapeur engendre une résistance de 
transfert thermique ce qui dégrade le coefficient de transfert diphasique αtp. Bell et Ghaly (1973) 
ont défini que la résistance thermique de la phase vapeur découlant du phénomène de résistance 
de transfert de matière lui était directement proportionnel. Ils définissent ainsi le coefficient de 
mélange αtp,m à partir du coefficient αtp (coefficient de condensation en fluide pur calculé avec 
les propriétés du mélange) dégradé par la résistance induite par la fraction de vapeur, 
représentée par le coefficient de la phase vapeur αv pondéré par le facteur de correction Y : 

1

𝛼௧,
=

1

𝛼௧
+

𝑌

𝛼௩
 (4.76) 
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 Avec le coefficient de correction Y qui représente le rapport entre la puissance 
nécessaire à extraire de la phase vapeur et la puissance totale de l’étape diphasique : 

𝑌 = 𝑥 ∙ 𝑐𝑝௩ ∙
∆𝑇

∆ℎ௩
 (4.77) 

Le coefficient de transfert de la phase vapeur αv est déterminé de manière identique à 
celui présenté dans les travaux de Thonon et Bontemps (2002), avec Prv qui correspond au 
nombre de Prandtl calculé pour le fluide à l’état de saturation vapeur : 

𝛼௩ = 0,347 ∙ 𝑅𝑒௩
,ହଷ ∙ 𝑃𝑟௩

ଵ/ଷ ∙
𝜆௩

𝐷
 (4.78) 

Au sein de la littérature, ce phénomène de dégradation du coefficient de transfert, défini 
initialement en condensation, est considéré intervenir également lors de l’évaporation dans le 
cas de l’ébullition convective (Shah, 2015). Ainsi, la corrélation de « Silver, Bell & Ghaly » 
peut être appliquée dans le cas de corrélations prenant en compte la part d’ébullition convective 
lors de l’étape d’évaporation, avec dans ce cas αtp = αcb. 

 

Corrélation de « Thome » :  

 Les travaux de Thome (1989) sont comparables à ceux menés pour la corrélation de 
« Silver, Bell & Ghaly » pour le phénomène d’ébullition nucléée. En effet, le coefficient 
d’ébullition nucléée αnb vient à être corrigé, par le facteur de correction Fc, afin de tenir compte 
de la résistance liée à la phase vapeur du mélange s’évaporant. La corrélation de « Thome » est 
alors définie telle que : 

𝛼௧, = 𝐹 ∙ 𝛼 (4.79) 

𝐹 =  1 + ൬
𝛼

�̇�"
൰ ∙ ∆𝑇 ∙ 1 − 𝑒𝑥𝑝 ൬

−𝑞"

𝜌 ∙ 𝛥ℎ௩ ∙ 𝛽
൰൨൩

ିଵ

 (4.80) 

 Avec βL le coefficient de transfert de masse de la phase liquide, ayant une valeur de 
l’ordre de 10-4 m.s-1 (Schlunder, 1986 ; Thome, 1989). 

 

Corrélation de « Shahmix » :  

 La corrélation de « Shahmix » (Shah, 2015) tient compte conjointement des corrélations 
de « Silver, Bell & Ghaly » et de « Thome », dans le cas d’un modèle de superposition, afin de 
définir le coefficient d’évaporation αtp suivant : 

𝛼௧, = 𝐹 ∙ 𝛼 + ൬
1

𝛼
+

𝑌

𝛼௩
൰

ିଵ

 (4.81) 

 Avec αv le coefficient de transfert de la phase vapeur calculé selon l’équation de Dittus-
Boelter : 

𝛼௩ = 0,023 ∙ 𝑅𝑒௩
,଼ ∙ 𝑃𝑟௩

,ସ ∙
𝜆௩

𝐷
 (4.82) 
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Les phénomènes qui définissent les corrélations de mélange sont résumés au sein de la 
Figure 4.14 : 

 

Figure 4.14 : Schéma heuristique de construction des corrélations de mélange 

 

IV.1.4. Caractérisation des échangeurs de chaleur 

L’étude expérimentale et théorique des échangeurs de chaleur, menée dans ces travaux 
de thèse, a pour but de comprendre le fonctionnement de mélanges zéotropes au sein de ces 
composants d’un cycle ORC. Cette analyse cherche notamment à étudier de quelle manière peut 
varier, ou non, le comportement de mélanges zéotropes de type HFE (ou de caractéristiques 
physico-chimiques proches des HFE) en comparant leurs caractéristiques d’échange thermique 
(coefficients locaux, puissances globales échangées) avec ceux de fluides purs de même type. 
 Comme évoqué dans les sous-parties précédentes, la principale difficulté dans l’étude 
de fluides de type HFE, et de mélanges zéotropes, réside dans leur caractérisation lors des étapes 
de changement de phase (en évaporation et en condensation). Pour mener à bien cette étude, 
l’évaluation des corrélations d’évaporation et de condensation est effectuée en premier lieu, 
avec le fluide de dimensionnement du cycle ORC, le Novec649, ce qui servira de base de 
comparaison. Puis les corrélations les plus adéquates retenues sont appliqués aux autres fluides 
purs et mélanges. En procédant de la sorte, il sera ainsi possible de mettre en évidence les 
caractéristiques et interactions des fluides étudiés. Le logigramme de la méthodologie mise en 
œuvre afin de déterminer les corrélations simulant au mieux le comportement des fluides de 
travail (fluides purs et mélanges, en évaporation et condensation) est présenté en Figure 4.15. 
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Figure 4.15 : Logigramme de détermination des corrélations d’échanges diphasiques 
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IV.1.4.1. Evaporation et fluides de type HFE 

 Les huit corrélations, décrites en IV.1.3.1., sont analysées, en Novec649, de par leur 
coefficient d’échange diphasique αtp,correl qui vient à être comparé au coefficient d’échange 
αtp,expe obtenu expérimentalement. Le modèle de calcul développé pour chacune des corrélations 
de la littérature, sous le logiciel EES couplé à la base de données de fluides thermodynamique 
REFPROP, fonctionne sur le principe d’un solveur thermodynamique. Il lui est nécessaire de 
connaitre les données d’entrée des fluides étudiés (pressions, débits, températures), la géométrie 
de l’échangeur (nombre de plaques, surface des plaques, nombre de canaux) et les corrélations 
d’échanges des fluides afin de déterminer les données de sortie des fluides (pour une corrélation 
de la littérature donnée appliquée au fluide de travail). A l’inverse, dans le cas expérimental ou 
les données de sortie du fluide, que l’on cherche à caractériser, sont connues et que le fluide 
secondaire est un fluide largement documenté dans la littérature (propriétés du fluide connues, 
corrélations établies), il devient alors possible de déterminer le coefficient d’échange 
diphasique du fluide de travail. Ainsi, il est donc possible de comparer les corrélations issues 
de l’état de l’art aux valeurs expérimentales et de statuer sur la corrélation la plus adéquat pour 
caractériser les échanges diphasiques du Novec649. La Figure 4.16 illustre la comparaison entre 
les corrélations d’évaporation appliquée au cas étudié : 

    
Figure 4.16 : Comparaison des coefficients d’échanges d’évaporation issues des corrélations de la 

littérature avec les valeurs des coefficients expérimentaux pour le Novec649                            
(échelle log – log à base 2) 

 La détermination des coefficients d’échanges « corrélés » ne peut être effectuée 
directement en implémentant la corrélation dans le modèle de calcul. En effet, les corrélations 
peuvent surestimer ou sous-estimer plus ou moins fortement la valeur du coefficient d’échange, 
ce qui rend impossible, dans un premier temps, le mode de calcul itératif sur lequel est basé le 
code de calcul EES. Il convient alors de partir d’une solution connue et de la modifier jusqu’à 
la corrélation souhaitée. Pour cela, les huit corrélations sont écrites sous une forme équivalente 
au coefficient d’échange expérimental pondéré d’une fonction corrective Ωe : 

𝛼௧,௫é௧ =  𝛺 ∙ 𝛼௧,é௧ (4.83) 

 Ce principe de fonction corrective empirique, appliqué à une corrélation de coefficient 
de transfert diphasique, est notamment utilisé chez les constructeurs d’échangeurs de chaleur 
afin de tenir compte des effets de géométrie de l’échangeur, du type de fluide, du régime et de 
la distribution des écoulements dans les canaux (Gullapalli, 2013). De cette manière, il est 
notamment possible d’extrapoler l’utilisation d’une corrélation, initialement adaptée pour un 
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fluide donné, à d’autres fluides de caractéristiques proches en ayant correctement ajusté la 
fonction corrective. 

En imposant les données de sortie du fluide de travail et la corrélation diphasique 
αtp,correl, la fonction corrective Ωe correspond à la fonction optimum Ωe,optim (en effet, ce cas 
spécifique « optimal » vérifie l’équation (4.83)). A partir de cette valeur Ωe,optim, les données de 
sortie du fluide de travail sont cette fois-ci laissées libres, le modèle de calcul va alors tendre 
par itération vers une valeur Ωe = 1 ce qui déterminera la valeur réelle du coefficient αtp,correl. 
Une fois cette valeur issue de la littérature déterminée, on pourra alors la comparer avec la 
valeur expérimentale comme cela a été fait dans la Figure 4.16.  

 Seul quatre des huit corrélations ont pu être comparées correctement avec les valeurs 
des coefficients de transfert expérimentaux. Cette limite des modèles « corrélés » s’explique 
du fait d’un trop grand écart entre la valeur Ωe,optim initiale et la valeur Ωe finale souhaitée dans 
le cas de certaines corrélations ; ce qui engendre une surestimation trop importante du 
coefficient de transfert lorsque la valeur de la fonction corrective Ωe tend vers 1. Dans ces cas 
de calculs, les itérations tendent vers une solution non physique, telle qu’illustrées par la 
Figure 4.17 sous la forme du pincement de température à l’entrée de la source chaude : 

 
Figure 4.17 : Evolution du pincement de température à l’entrée de la source chaude dans 

l’échangeur selon le fonction Ωe pour la corrélation de « GRETh, Dittus & Liu » 

Les différentes valeurs des fonctions de corrections optimums moyennes sont présentées 
dans le Tableau 4.5 ci-dessous : 

Tableau 4.5 : Fonctions correctives Ωe,optim selon la corrélation utilisée  

Corrélations d’évaporation Fonction de correction Ωe,optim moyenne 

« Gullapalliévap » 1 

« Yan & Lin » 0,67 

« Liu & Winterton » 0,43 

« GRETh, Dittus & Liu » 0,39 

« Gungor & Winterton » 0,34 

« Liu & GRETh » 0,31 

« GRETh & Liu » 0,22 

« Amalfi » 0,15 
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 La corrélation dite de « Gullapalliévap » est la corrélation qui permet de prédire au mieux 
les valeurs du coefficient de transfert expérimental comme illustré en Figure 4.16. On retrouve 
cette conclusion avec les valeurs de la fonction de correction optimum moyenne du Tableau 4.5. 
Le coefficient de « Gullapalliévap » est celui dont la valeur est la plus proche de 1 (ici en 
moyenne Ωe,optim = 1) ; ce qui signifie que la corrélation issue des travaux de Gullapalli (2013) 
est la plus indiquée pour prédire le coefficient de transfert dans le cas de fluides purs de type 
HFE.  

Dans le cas des mélanges zéotropes de type HFE, la corrélation de « Gullapalliévap » est 
également celle appliquée. En effet, le travail mené ici cherche à déterminer une corrélation 
unique quelle que soit la caractéristique du fluide étudiée (fluide pur ou mélange zéotrope). De 
ce fait, l’emploi de deux corrélations distinctes, une première dédiée aux fluides purs et une 
seconde propre aux mélanges, n’est pas souhaité par principe méthodologique. Cependant, afin 
de ne négliger aucun des aspects existants de caractérisation des coefficients de transfert 
diphasique d’évaporation, la corrélation de « Zhang » (spécifique uniquement aux mélanges 
zéotropes) a également été appliquée et les résultats en découlant ont été comparés aux résultats 
expérimentaux. Après analyse, ces résultats conduisent à un facteur de correction optimum 
moyen de 0,15 ne permettant pas de conserver cette corrélation en comparaison de celle de 
« Gullapalliévap ». Cette dernière, quant à elle, ne décompose pas, dans son expression, les 
phénomènes d’ébullition nucléée et d’ébullition convective, ce qui empêche l’application d’une 
ou plusieurs corrélations correctives de mélange que sont les corrélations de 
« Silver, Bell & Ghaly », « Thome » et « Shahmix ». 

Lors de l’analyse des résultats présenté par la Figure 4.16, on observe une dispersion 
des valeurs expérimentales du coefficient de transfert diphasique que la corrélation de 
« Gullapalliévap » ne permet pas directement de prendre en compte. Il semble donc nécessaire 
de corriger le coefficient de transfert αtp,correl par la fonction de correction Ωe,optim.  

Pour cela, la fonction Ωe,optim initiale est corrigée de nombres adimensionnels liés au 
fluides et aux échanges thermiques durant l’étape diphasique d’évaporation, permettant ainsi 
d’adapter cette distribution et de déterminer un facteur correctif commun. En faisant intervenir 
le nombre d’ébullition Bo dans cette fonction corrective, il est alors possible de caractériser au 
mieux un comportement monotone du coefficient de transfert expérimental et, par conséquent, 
de la fonction corrective. On retrouve cette spécificité quel que soit le fluide, telle que 
représentée avec les graphiques de la Figure 4.18 : 

  
(a) (b) 
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(c) (d) 

  
(c) (d) 

Figure 4.18 : Variation de la fonction Ωe optimum selon le nombre d’ébullition Bo                         
(a) Novec649, (b) 80%Novec649 - 20%HFE7000, (c) 50%Novec649 - 50%HFE7000,                                          

(d) 25%Novec649 - 75%HFE7000, (e) HFE7000, (f) HFE7100 

 Les essais effectués lors des campagnes expérimentales, pour chacun des différents 
fluides, sont similaires. Le choix et la variation des paramètres de réglage externe (débits et 
températures des sources de chaleur) et interne (débit du fluide frigorigène) du cycle ORC est 
identique. De ce fait, il est possible de comparer entre eux les résultats des différents fluides de 
la Figure 4.18 et de les regrouper sur un unique graphique, présenté en Figure 4.19 :  

 
Figure 4.19 : Variation de la fonction Ωe optimum selon le nombre d’ébullition Bo pour les 

différents fluides de type HFE étudiés 
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 Bien que fortement corrélé au nombre d’ébullition Bo, l’analyse conjuguée des résultats 
globaux obtenus (Figure 4.19) met en évidence la nécessité d’adapter la fonction Ωe,optim aux 
différents fluides. Afin d’effectuer cette seconde correction, il est nécessaire de déterminer les 
paramètres reliant les fluides entre eux pour pouvoir définir une corrélation unique de la 
fonction Ωe,optim. L’analyse de la Figure 4.19 permet également de souligner le lien entre cette 
fonction (et donc le coefficient de transfert) et les propriétés intrinsèques des fluides, du fait 
d’une hiérarchisation entre les fluides, tel que mis en évidence par les Figures 4.20 et 4.21 : 

  
Figure 4.20 : Résultats de la Figure 4.19 représentés 

sous la forme de régressions linéaires 
Figure 4.21 : Variation de la température critique des 

différents fluides purs et mélanges 

La représentation des résultats globaux sous la forme de régressions linéaires 
(Figure 4.20) illustre l’impact de la température critique lorsque l’on vient à confronter les 
Figures 4.20 et 4.21. L’influence évidente de cette propriété thermodynamique permet de 
confirmer l’utilisation de propriétés intrinsèques des fluides frigorigènes pour corréler la 
fonction corrective Ωe,optim, le nombre Bo ne permettant pas à lui seul de tenir compte de ces 
propriétés. Pour cela, trois paramètres adimensionnels sont introduits : 

𝑇ᇱ =  
𝑇௦௧,௬

𝑇௧
 (4.84) 

𝑃∗ =  
𝑃

𝑃௧
 (4.85) 

𝜌ᇱ =  
𝜌௩

𝜌௧
 (4.86) 

T’ correspond au rapport de la température de saturation moyenne entre les points de 
bulle et de rosée du fluide avec sa température critique. P* correspond au rapport entre la 
pression du fluide et sa pression critique. ρ’ correspond au rapport entre la masse volumique du 
fluide au point de rosé et sa masse volumique au point critique. 

En tenant compte de ces trois paramètres adimensionnels dans l’écriture de la fonction 
corrective, la variation des résultats est étudiée suivant le nombre d’ébullition, comme 
représenté par la Figure 4.22 :  
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Figure 4.22 : Variation de la fonction Ωe optimum corrélée selon le nombre d’ébullition Bo pour les 

différents fluides de type HFE étudiés 

 La fonction corrective optimum Ωe,optim peut ainsi être corrélée selon les nombres 
adimensionnels T’, P*, ρ’ et Bo afin de venir corriger la corrélation de « Gullapalliévap » dans le 
cas de fluides purs et mélanges de type HFE. L’équation (4.87) définit l’expression de la 
fonction corrective optimum corrélée appelée Ωe,correl et l’équation (4.88) le coefficient de 
transfert diphasique corrélé αe,correl : 

𝛺, =  
18,026 ∙ 𝐵𝑜 − 0,0391

𝑇ᇱ ∙ 𝑃∗ ∙ 𝜌ᇱ
 (4.87) 

𝛼, = 𝛼௧,ீ௨ ∙ 𝛺,   (4.88) 

Lors de la construction de cette fonction corrélée Ωe,correl, un certain nombre de points 
expérimentaux n’ont pas été pris en compte. En effet, l’architecture de l’installation ORC ne 
permet pas la détermination des coefficients de transfert locaux de la source chaude à partir des 
températures de paroi ; ces coefficients de transfert thermique sont donc déterminés à partir de 
corrélations issues de la littérature. Cette méthodologie de calcul, couplée à la variation de 
paramètres externes (débits de la source chaude), entraîne, dans le cas de faibles nombres de 
Reynolds de la source chaude, une forte imprécision sur le coefficient de transfert diphasique 
du fluide de travail αtp,expe calculé. Par conséquent, les essais considérés hors gamme ne sont 
pas pris en compte pour l’établissement du facteur correctif corrélé. Cependant, ces essais 
permettront de vérifier et de valider, par la suite, la précision de la corrélation lors de la 
comparaison entre les puissances expérimentales et les puissances corrélées. Afin de réduire le 
nombre de points expérimentaux, un coefficient de transition, basé sur les coefficients de 
transfert des fluides étudiés, est introduit :   

ℋ, = 𝑓  ∙ 
1

𝑛
∙  ቆ

𝛼௧,௫é௧

𝛼௧,
ቇ





ୀଵ

൩ (4.89) 

Le coefficient de transition  𝓗𝒍𝒊𝒎,𝒆, intégrant l’ensemble des essais expérimentaux, quel 
que soit le fluide pur ou mélange, vient à moyenner les rapports entre les coefficients de transfert 
diphasique du fluide de travail et les coefficients de transfert de la source. Un facteur de 
pondération fe est également pris en compte pour que le nombre de points expérimentaux exclus 
reste marginal au regard de l’ensemble des essais. Ainsi, en évaporation, ce facteur fe est égal à 
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3,5 ce qui permet de conserver 96 % des points expérimentaux pour l’établissement de la 
corrélation Ωe,correl. Cela se traduit par un coefficient de transition 𝓗𝒍𝒊𝒎,𝒆 égal à 0,09 (les valeurs 
au-delà de ce coefficient sont donc exclues). La Figure 4.23 représente la transition introduite 
par le coefficient 𝓗𝒍𝒊𝒎,𝒆 : 

 
Figure 4.23 : Essais expérimentaux exclus selon le coefficient 𝓗𝒍𝒊𝒎,𝒆 

Les coefficients de transfert diphasique d’évaporation αe,correl , issus de la corrélation de 
« Gullapalliévap » et corrigés de la fonction Ωe,correl, pour les essais conservés, sont comparés 
aux valeurs expérimentales. On peut observer une faible dispersion des coefficients de transfert 
diphasique obtenus avec une erreur relative inférieure à 15 % pour 99,5 % des résultats, et avec 
une erreur relative moyenne de 4,3 % pour l’ensemble des valeurs, tel que présenté en 
Figure 4.24 :  

 
Figure 4.24 : Comparaison entre les valeurs des coefficients d’échanges corrélés avec des 

coefficients expérimentaux (échelle log – log à base 2) 

 Les résultats sont maintenant analysés suivant la puissance thermique transférée entre 
la source de chaleur et le fluide de travail, permettant ainsi d’intégrer les points expérimentaux 
exclus jusqu’à présent et de vérifier l’hypothèse émise précédemment. La comparaison des 
puissances expérimentales et des puissances calculées à partir de la corrélation αe,correl est 
représentée en Figure 4.25 : 
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Figure 4.25 : Comparaison entre les valeurs corrélées et expérimentales des puissances échangées 

entre la source chaude et le fluide de travail                                                                                       
(• : essais pris en compte pour la corrélation Ωe,correl , x : essais exclus) 

 Comme illustré avec le graphique de la Figure 4.25, les écarts de puissances pour les 
points exclus sont au maximum de l’ordre de 15 %. Par conséquent, l’hypothèse quant à la 
limite de validité des corrélations de la source chaude dans le cas de faibles nombres de 
Reynolds est vérifiée. Ainsi, pour ces cas spécifiques, les coefficients de transfert thermique 
diphasique du fluide de travail ne peuvent être déterminés avec précision, mais la corrélation 
αe,correl formulée permet cependant de rendre compte des performances globales d’échanges 
thermiques. 

 

IV.1.4.2. Condensation et fluides de type HFE 

De la même manière que pour l’étape diphasique d’évaporation, les six corrélations de 
condensation, décrites en IV.1.3.2., sont comparées aux résultats expérimentaux obtenus en 
Novec649. La Figure 4.26 illustre cette comparaison. 

 
Figure 4.26 : Comparaison des coefficients d’échanges de condensation issus des corrélations de la 

littérature avec les valeurs des coefficients expérimentaux pour le Novec649                           
(échelle log – log à base 2) 

Les corrélations diphasiques en condensation de la littérature viennent à sous-estimer 
les valeurs du coefficient de transfert, au contraire des corrélations d’évaporation. De ce fait, 
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aucune des six corrélations n’a entraîné de calculs non physiques. En effet, à l’inverse du 
comportement présenté en Figure 4.17, les corrélations en condensation vont entraîner une 
sous-estimation du transfert de chaleur et donc de la température de sortie du fluide de travail. 
Les différentes valeurs des fonctions de corrections optimums Ωc,optim moyennes sont présentées 
dans le Tableau 4.6. 

Tableau 4.6 : Fonctions correctives Ωc,optim selon la corrélation utilisée  

Corrélations de condensation Fonction de correction Ωc,optim moyenne 

« Shon » 1,18 

« Thonon » 2,06 

« Gullapallicond » 2,37 

« Shahcond » 3,14 

« Kutateladze » 5,82 

« Nusselt » 5,89 

 

 Tel que précédemment et souligné par la Figure 4.26 et le Tableau 4.6, la corrélation 
dite de « Shon », dans le cas de la condensation, est la corrélation qui permet de définir au mieux 
les coefficients de transfert diphasique des essais expérimentaux. Cette corrélation est donc 
utilisée par la suite pour les fluides purs et mélanges de type HFE ; la corrélation de « Silver, 
Bell & Ghaly » lui est également associée telle que décrite dans la sous-partie IV.1.3.3. et 
présentée avec la Figure 4.14. Au regard de la dispersion des coefficients diphasiques 
expérimentaux de condensation de la Figure 4.26, on retrouve un comportement prédictif 
similaire à celui observé en évaporation, Figure 4.16. De ce fait, un travail équivalent est mené, 
afin de corréler fonction corrective Ωc,optim pour tenir compte de cette dispersion des résultats 
expérimentaux. Le nombre d’ébullition Bo est également le nombre adimensionnel permettant 
de caractériser au mieux le comportement monotone de la dispersion des points expérimentaux. 
Bien que ce nombre soit défini initialement en évaporation, il est également employé en 
condensation car il représente le rapport de la puissance transférée entre le fluide de travail et 
la source de chaleur, ici la source froide, avec la puissance circulante du fluide de travail. La 
Figure 4.27 réunit les résultats soulignant la dépendance de la fonction Ωc,optim au nombre Bo 
pour les différents fluides de travail. 

 
Figure 4.27 : Variation de la fonction Ωc optimum selon le nombre d’ébullition Bo pour les 

différents fluides de type HFE étudiés 
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Malgré le fait que l’évolution de la fonction Ωc,optim, pour les différents fluides purs et 
mélanges, soit correctement ordonnée selon le nombre Bo, on peut observer l’influence de la 
température critique sur les résultats, bien que de manière moins marquée qu’en évaporation 
(Figure 4.20), telle qu’illustrée avec la Figure 4.28 :  

 
Figure 4.28 : Résultats de la Figure 4.27 représentés sous la forme de régressions linéaires 

 L’emploi du coefficient de transition de condensation, 𝓗𝒍𝒊𝒎,𝒄, est également nécessaire 
du fait de la variation du débit de la source froide lors des différents essais expérimentaux. Le 
coefficient 𝓗𝒍𝒊𝒎,𝒄 prend ici la valeur de 1,5 pour un facteur de pondération fc égal à 2,2. La 
Figure 4.29 illustre l’emploi de ce coefficient de transition :  

 
Figure 4.29 : Essais expérimentaux exclus selon le coefficient 𝓗𝒍𝒊𝒎,𝒄 

 Dans le cas de la condensation, la limitation entraînée par le coefficient 𝓗𝒍𝒊𝒎,𝒄 permet 
d’établir la corrélation Ωc,correl avec 94 % des points expérimentaux, tel que décrite par la Figure 
4.30. L’expression du coefficient de transfert diphasique de condensation est rappelée par 
l’équation (4.90) et celle de la corrélation Ωc,correl par l’équation (4.91). 
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Figure 4.30 : Variation de la fonction Ωc optimum corrélée selon le nombre Bo pour les différents 
fluides de type HFE étudiés 

  

𝛼, = 𝛼௧,ௌ,ௌ௩,,ீ௬ ∙ 𝛺,   (4.90) 

𝛺, =  
36,842 ∙ 𝐵𝑜 + 0,1088

𝑇ᇱ
 (4.91) 

Les coefficients de transfert diphasique de condensation αc,correl, issus des corrélations 
de « Shon » et « Silver, Bell & Ghaly » et corrigés de la fonction Ωc,correl, sont confrontés aux 
coefficients expérimentaux. La Figure 4.31 présente cette comparaison : 

 

Figure 4.31 : Comparaison entre les valeurs des coefficients d’échanges corrélés avec les 
coefficients expérimentaux                                                                                                           
(échelle log – log à base 2) 

 On observe une importante dispersion des coefficients diphasiques déterminés à partir 
de la corrélation αc,correl. L’erreur relative engendrée par cette corrélation peut dépasser 50 % 
telle qu’illustrée par la Figure 4.31. Cette forte dispersion, en condensation, s’explique du fait 
de coefficients plus élevés pour le fluide de travail que ceux déterminés auparavant en 



Chapitre IV – Modèles composants 

134 
 

évaporation. Ainsi, lorsque le débit de la source froide vient à diminuer, celle-ci tend 
rapidement à être limitante lors du transfert thermique. Ce comportement est différent de celui 
observé en évaporation, du fait de coefficients de transfert diphasique du fluide très faibles par 
rapport de ceux de l’eau. En effet, dans le cas de la condensation, le coefficient d’échange de 
la source froide est en moyenne 1,5 fois supérieur à celui du fluide de travail alors que dans le 
cas de l’évaporation, le coefficient d’échange de la source chaude est en moyenne 39 fois 
supérieur à celui du fluide de travail ; ce comportement est notamment décrit par les 
Figures 4.23 et 4.29 précédentes.   

 
Figure 4.32 : Comparaison entre les valeurs corrélées et expérimentales des puissances échangées 

entre la source froide et le fluide de travail                                                                                         
(• : essais pris en compte pour la corrélation Ωc,correl , x : essais exclus) 

 Cependant, lors de la comparaison des puissances expérimentales et des puissances 
corrélées, représentée en Figure 4.32, on retrouve de très faibles écarts entre les valeurs 
obtenues. Ces différences de puissances calculées sont de l’ordre 7 % au maximum, que cela 
soit pour les essais à plus ou moins 50 % d’incertitude ou pour les essais initialement exclus. 

 

IV.1.4.3. Fluides purs et mélanges de type HFE au sein d’échangeurs 

 Dans la littérature scientifique, l’analyse et la modélisation des transferts thermique au 
sein d’échangeurs de chaleur et plus particulièrement d’échangeurs à plaques existe maintenant 
depuis plus d’une trentaine d’années. Dans ce contexte, un nombre conséquent de corrélations 
permet de caractériser les phénomènes d’évaporation et de condensation. Ces corrélations sont 
définies de manière spécifique ou générique, afin d’être applicables pour un ou divers types de 
fluides de travail. L’extrapolation de corrélations spécifiques ainsi que l’utilisation de 
corrélations définies initialement comme génériques s’avère complexe, même dans le cas de 
fluides de travail faisant partie du champ d’analyse initial de ces corrélations. En effet, les 
différentes corrélations restent malgré tout dépendantes des configurations des échangeurs 
(surfaces d’échange, types de plaques, architectures, …), des caractéristiques du fluide de 
travail et de la source de chaleur (types de fluide, régimes d’écoulements, distributions, …) et 
des conditions opératoires à partir desquelles elles ont été développées. De ce fait, il n’existe 
pas au sein de la littérature de corrélation permettant de définir les transferts de chaleur et les 
étapes de changement de phases pour les fluides purs et mélanges zéotropes de type HFE dans 
des échangeurs à plaques.  
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Les deux sous-parties précédentes, IV.1.4.1. et IV.1.4.2., analysent et décrivent le 
comportement de fluides de travail de type HFE au sein d’échangeurs à plaques dans le cas 
d’évaporation et de condensation de ces fluides, lors du fonctionnement d’une installation ORC 
expérimentale.  

Ces caractérisations, issues des résultats expérimentaux, ont permis notamment, en se 
comparant à la littérature disponible, de définir deux corrélations diphasiques pour ce type de 
fluides. Ainsi, la première corrélation, dans le cas de l’évaporation, entraîne une caractérisation 
du transfert de chaleur à plus ou moins 15 % ; et dans le cas de la condensation, la seconde 
corrélation permet une estimation du transfert thermique au maximum de l’ordre de 7 %. Au 
vu de ces résultats, ces corrélations semi-empiriques décrivent avec précision les échanges 
thermiques analysés, d’autant plus que leurs constructions et leurs gammes de validité se 
rapportent à six fluides de travail dont trois mélanges zéotropes. 

Il a été mis en évidence que l’estimation des coefficients de transfert diphasique de 
fluides de type HFE pouvait être très fortement impactée par la source de chaleur. Cette 
conséquence s’observe particulièrement pour la source froide du fait de rapports de coefficients 
de transfert proche de 1, telle que présentée dans la sous-partie IV.1.4.2. précédente. De ce fait, 
l’estimation des coefficients de transfert diphasique locaux des fluides de travail peut aller 
jusqu’à 50 % ; cependant, comme rapporté dans le précédent paragraphe, ces valeurs conduisent 
à des résultats précis du point de vue du transfert thermique global d’un fluide à l’autre. Cette 
opposition de dispersion des résultats entre les coefficients de transfert (échange local) et les 
puissances échangées (échange global) traduit une modélisation des transferts adéquate pour le 
fluide de travail grâce aux corrélations établies dans ces travaux de thèse. Elle traduit également 
le fait que les corrélations de la littérature usuellement utilisées pour les fluides des sources de 
chaleur, telles que l’eau, ne conviennent pas toujours et qu’il est nécessaire de pouvoir vérifier 
et définir correctement ces corrélations à partir de températures de parois (échange local). 

L’analyse comparative des coefficients d’échange diphasique des mélanges zéotropes 
et des fluides purs les composants (Novec649 et HFE7000) souligne le fait que, dans le cas 
étudié, les mélanges zéotropes de type HFE n’entraînent pas de coefficients de transfert plus 
élevés que ceux de leurs fluides purs apparentés (à paramètres de fonctionnement identiques), 
et cela tant en évaporation qu’en condensation. 

La construction des corrélations de transfert diphasique αe,correl et αc,correl repose 
notamment sur des caractéristiques intrinsèques des fluides (pression critique, température 
critique, masse volumique critique). Dans le cas des fluides de types HFE, mélanges zéotropes 
compris, ces propriétés physico-chimiques jouent un rôle important quant à leur comportement 
thermodynamique et plus particulièrement leur température critique. 

Une dernière particularité de ces fluides a pu être remarquée et concerne la valeur des 
coefficients de transfert thermique diphasique. En effet, on observe des valeurs très différentes 
de ces coefficients de transfert entre l’étape de d’évaporation et celle de condensation. On 
retrouve des facteurs d’un ordre 10 entre les coefficients de ces deux étapes diphasiques ; les 
valeurs moyennes des coefficients diphasiques et de leurs rapports sont regroupées dans le 
Tableau 4.7.  
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Tableau 4.7 : Rapport des coefficients d’échanges diphasiques d’évaporation et de condensation 

Fluide de travail 
𝛼௧,,௫é  

[W.m-2.K-1] 

𝛼௧,,௫é  

[W.m-2.K-1] 

ఈ,,ೣé

ఈ,,ೣé
  

[–] 

Novec649 314,0 4550,0 14,5 

80%Novec649 - 20%HFE7000 173,0 1410,0 8,2 

50%Novec649 - 50%HFE7000 169,0 1329,0 7,9 

25%Novec649 - 75%HFE7000 163,0 1974,0 12,1 

HFE7000 181,0 3018,0 16,7 

HFE7100 500,0 7272,0 14,5 

Valeurs moyennes 250,0 3258,8 13,0 

 

Cette forte variation est liée à la pression de saturation et plus particulièrement à 
l’influence de cette pression sur l’étape de changement de phase. Lors des essais 
expérimentaux, plusieurs essais comparables deux à deux pour le même fluide ont été effectués 
en faisant varier de manière identique la pression de saturation d’un essai à l’autre. De ce fait, 
il est possible d’observer l’impact de la diminution de la pression d’évaporation, à iso-
paramètres de fonctionnement, pour les six fluides de travail étudiés et plus particulièrement 
sur le coefficient de transfert. Ainsi, dans le cas de certains fluides, une diminution de 1 % de 
la pression de saturation se traduit par une augmentation de 40 % du coefficient de transfert 
diphasique. Le Tableau 4.8 (a) regroupe les différentes valeurs des coefficients de transfert 
obtenues liées à l’impact de la pression de saturation pour les différents fluides. Le Tableau 4.8 
(b) détaille à titre indicatif la variation de température induite par la variation de pression. 

Tableau 4.8 : Influence de la diminution de la pression de saturation, (a) sur le coefficient de transfert 
diphasique du fluide de travail, (b) sur la température de saturation du fluide travail 

Fluide de travail 

Pression de saturation Coefficient de transfert diphasique 

P1 
[bar] 

P2 
[bar] 

Diminution 
[%] 

αtp,1 
[W.m-2.K-1] 

αtp,2 
[W.m-2.K-1] 

Augmentation 
[%] 

Novec649 2,98 2,86 - 4,1 113,3 166,9 + 47,5 

80%Novec649 - 
20%HFE7000 

3,02 2,87 - 5,2 91,8 116,4 + 26,8 

50%Novec649 - 
50%HFE7000 

3,06 3,03 - 1 86 120 + 39,6 

25%Novec649 - 
75%HFE7000 

3,25 3,21 - 1,1 92,6 130,1 + 40,5 

HFE7000 3,41 3,37 - 1,2 98,9 139,4 + 41 

HFE7100 2,9 2,63 - 9,4 214,3 392 + 82,5 

(a) 
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Fluide de travail 

Pression de saturation Température de saturation 

P1 
[bar] 

P2 
[bar] 

Diminution 
[%] 

T1 
bulle [°C] – rosée [°C] 

T2 
bulle [°C] – rosée [°C] 

Diminution 
bulle [°C] – rosée [°C] 

Novec649 2,98 2,86 - 4,1 84,3 82,8 1,5 

80%Novec649 - 
20%HFE7000 

3,02 2,87 - 5,2 76,8 – 79,3 74,9 – 77,5 1,9 – 1,8 

50%Novec649 - 
50%HFE7000 

3,06 3,03 - 1 71,3 – 73,0  70,9 – 72,7 0,4 – 0,3 

25%Novec649 - 
75%HFE7000 

3,25 3,21 - 1,1 71,4 – 71,6  70,9 – 71,2 0,5 – 0,4 

HFE7000 3,41 3,37 - 1,2 72,6 72,2 0,4 

HFE7100 2,9 2,63 - 9,4 95,1 91,4 3,7 

(b) 
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IV.2. Modélisation d’une turbine axiale 

 

 L’organe de détente d’un cycle de Rankine à fluide organique est le composant clef du 
cycle thermodynamique mis en œuvre (Astolfi, 2017). En effet, il s’agit du composant 
permettant la transformation de l’énergie thermique acquise par le système en énergie 
mécanique utile. Cette énergie mécanique peut être utilisée en tant que telle ou convertie grâce 
à une génératrice en électricité, en vue d’une utilisation découplée du fonctionnement direct de 
l’ORC et de la puissance mécanique produite in situ. De ce fait et afin d’obtenir des 
performances optimales pour le cycle thermodynamique, lors de la détente du fluide de travail 
au sein de cet organe, son dimensionnement nécessite une grande précision au niveau de la 
géométrie des éléments fixes et mobiles le composant et des jeux mécaniques internes ; ceci 
afin d’exploiter au mieux les niveaux de températures et de pressions atteignables par le fluide 
de travail, limités par les caractéristiques thermodynamiques (température, débit, puissance) 
des sources de chaleur (chaude et froide) disponibles. 

 Cette partie IV.2. présente une analyse et une modélisation de l’organe de détente, une 
micro-turbine axiale, du cycle organique de Rankine expérimental étudié dans ces travaux de 
thèse. 

 

IV.2.1. Organe de détente et cycles ORC 

De la même manière que pour les organes de compression, les organes de détente sont 
répartis en deux catégories distinctes, selon que le fluide de travail vient à subir une 
transformation statique ou dynamique. Ainsi, il est possible d’effectuer une distinction entre les 
organes de détente volumétrique (détente statique) et les turbomachines de détente (détente 
dynamique).  

Nota : Dans cette partie IV.2., un certain nombre de parallèles est effectué entre les organes 
de compression et les organes de détente, afin d’expliquer le fonctionnement de ces 
derniers et de permettre l’étude de la micro-turbine axiale présente au sein de 
l’installation ORC expérimentale AMORCE. Comme cela a été mentionné au sein du 
chapitre III, l’installation ORC possède notamment deux pompes (une pompe centrifuge 
et une pompe volumétrique) en son sein, afin de permettre la mise en circulation et la 
compression du fluide de travail. Par conséquent, trois organes mécaniques sont présents 
dans le système et viennent à interagir avec le fluide de travail. Dans ces travaux de thèse, 
il a été choisi d’axer l’analyse des composants mécaniques sur l’organe de détente, du 
fait de sa complexité (micro-turbine axiale hermétique à action et à admission partielle) 
et cela d’autant plus du fait du type de fluides de travail employés (Hydrofluoroether et 
Fluoroketone). 

 

IV.2.1.1. Les organes de détente volumétriques 

Lors d’une transformation statique, le fluide de travail passe d’un état de pression à un 
autre, suite à la variation de volume d’une chambre fermée au sein de laquelle il se trouve. Ce 
type d’organe de détente opère un fonctionnement parfaitement inverse à celui d’un organe de 
compression volumétrique. En effet, dans le cas d’une compression volumétriques, le fluide de 
travail subit les étapes suivantes : 

- Entrée du fluide de travail à basse pression dans la chambre de compression. 
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- Diminution du volume de cette chambre de compression par une action mécanique, 
entraînant le passage du fluide de travail du niveau de pression bas au niveau de 
pression haut. 

- Sortie du fluide de travail à haute pression de la chambre de compression. 

Dans le cas d’un organe de compression volumétrique, de l’énergie mécanique "externe" 
est apportée au composant pour permettre la compression du fluide de travail. À l’opposé, dans 
le cas d’un organe de détente volumétrique, le composant vient à créer de l’énergie mécanique 
utile. Ainsi, lors d’une détente volumétrique, le fluide de travail subit les étapes suivantes : 

- Entrée du fluide de travail à haute pression dans la chambre de détente de faible 
volume, du fait du positionnement initial de la partie mécanique au sein de cette 
chambre. 

- Augmentation du volume de la chambre de détente, du fait du déplacement de la 
partie mécanique grâce aux forces de pression exercées sur la paroi mobile (création 
d’énergie mécanique utile). 

- Sortie de la chambre de détente du fluide de travail à basse pression, après avoir 
cédé son énergie à la partie mécanique au sein de la chambre. 

Quatre technologies d’organe de détente volumétrique sont principalement utilisées au 
sein des cycles organiques de Rankine (Alshammari et al., 2018 ; Landelle, 2017a ; 
Lemort et Legros, 2017) ; à savoir, les détendeurs scroll, les détendeurs à vis, les détendeurs 
rotatifs à palettes et les détendeurs à pistons.  

 

Les détendeurs scroll :  

La technologie de détendeur spiro-orbital, ou détendeur scroll, est la technologie la plus 
répandue au sein des installations ORC de production inférieure à 100 kW électriques 
(Astolfi, 2017). Les travaux menés par Landelle et al. (2017b) viennent confirmer cette analyse 
et mettent en avant le fait que plus du tiers des organes de détente utilisés expérimentalement 
sont des détendeurs scroll (Landelle, 2017a). La Figure 4.33, adaptée de leurs travaux, illustre 
cette tendance en représentant la répartition des organes de détente de cycles ORC selon leurs 
rendements et puissances produites.  

 
Figure 4.33 : Carte de répartition des organes de détente de cycles ORC expérimentaux de la 

littérature selon leur rendement électrique global et leur puissance électrique produite            
(schéma adapté de Landelle et al., 2017b) 
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 Le nombre élevé de détendeurs scroll parmi les installations ORC expérimentales tient 
de leur utilisation initialement répandue dans le domaine des systèmes de réfrigération (Oralli, 
2010). En effet, cette technologie de compression spiro-orbitale a été détournée relativement 
aisément de son usage premier pour permettre la détente de fluides organiques et la production 
de travail utile (Zanelli et Favrat, 1994), et s’est de fait fortement répandue (Kane et al., 2003; 
Manolakos et al., 2007; Quoilin et al., 2008 ; Oralli et al., 2011). La Figure 4.34 décrit le 
fonctionnement du détendeur scroll composé d’une spire orbitale fixe (stator) et d’une spire 
orbitale mobile (rotor). Le fluide de travail à haute pression entre dans la chambre de détente 
en partie centrale du scroll ; il est alors détendu au fur et à mesure de son cheminement au sein 
de la chambre entraînant la rotation de la spire mobile (production de travail mécanique utile) 
jusqu’à son éjection de la chambre de détente à basse pression. 

 
Figure 4.34 : Etapes de fonctionnement d’un détendeur scroll, (a) entrée du fluide à haute pression, 
(b) - (g) détente du fluide et production de travail mécanique, (h) sortie du fluide à basse pression 

(schéma adapté de Wijninckx, 2017) 

 

Les détendeurs à vis :  

Les détendeurs à vis sont en grande majorité constitués de deux vis sans fin hélicoïdales 
imbriquées, une vis mâle et vis femelle (Lemort et Legros, 2017). Au-delà d’une architecture 
différente du détendeur scroll et d’un volume de chambre délimité par deux rotors (et non un 
seul), on retrouve un principe de fonctionnement similaire avec une admission du fluide de 
travail à haute pression dans la chambre de détente de faible volume, puis par sa détente au sein 
de la chambre avec mise en mouvement des rotors (production de travail utile) et enfin une 
expulsion du détendeur à vis à basse pression. Le cheminement du fluide s’effectue d’une 
extrémité à l’autre des vis hélicoïdales avec une admission centrale (volume de chambre le plus 
faible) et une éjection latérale (volume de chambre le plus élevé). La Figure 4.35 illustre le 
fonctionnement de ce type de détendeur à double vis.  
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Figure 4.35 : Etapes de fonctionnement d’un détendeur à double vis, (a) entrée du fluide à haute 

pression, (b) détente du fluide et production de travail mécanique, (c) sortie du fluide à basse pression 
(schéma adapté de Lemort et Legros, 2017) 

L’intérêt des détendeurs à vis repose notamment sur des vitesses de rotation des rotors 
plus élevées que dans le cas de détendeurs scroll (Alshammari et al., 2018), permettant ainsi à 
ce type de technologie volumétrique d’atteindre des niveaux de production électrique plus 
élevés comme cela est précédemment illustré par la Figure 4.33. Bien que les détendeurs à 
double vis soient les plus répandus parmi les installations expérimentales, des détendeurs à 
simple vis existent également et sont étudiés au sein de la littérature. Du fait d’une architecture 
moins complexe et d’une répartition des forces du fluide de travail sur le rotor, plus équilibrées 
que dans le cas de double vis, ce type de détendeur simple vis s’avère moins coûteux et possède 
une plus grande durée de vie (Lemort et Legros, 2017 ; Alshammari et al., 2018). La Figure 
4.36 présente le fonctionnement de ce type de détendeur. 

 
Figure 4.36 : Etapes de fonctionnement d’un détendeur à simple vis, (a) entrée du fluide à haute 

pression, (b) détente du fluide et production de travail mécanique, (c) sortie du fluide à basse pression 
(schéma adapté de Ziviani et al., 2015) 

 

Les détendeurs rotatifs à palettes :  

La technologie de détendeurs rotatifs à palettes repose sur la mise en œuvre d’une 
architecture simple et peu coûteuse qui en fait une technologie répandue, Figure 4.33, malgré 
des performances plus faibles que celles des technologies des détendeurs scroll et à vis 
(Landelle, 2017a ; Alshammari et al., 2018). Le principe de fonctionnement de ce type de 
détendeur dissymétrique est décrit en Figure 4.37.  
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Figure 4.37 : Etapes de fonctionnement d’un détendeur rotatif à palettes, (a) entrée du fluide à haute 

pression, (b) - (c) détente du fluide et production de travail mécanique, (d) sortie du fluide à basse pression 
(schéma adapté de Harada, 2010) 

Un logement cylindrique tient lieu de stator à l’intérieur duquel est positionné un second 
cylindre rotatif (rotor) légèrement désaxé. Le rotor est composé de plusieurs palettes mobiles 
permettant l’étanchéité des chambres de détente. Le fluide organique à pression haute vient 
occuper une première chambre de détente, engendrant la mise en mouvement du rotor 
(production de travail utile). Le volume de cette chambre croît au fur et à mesure de la rotation 
du cylindre et de la détente du fluide tout en restant hermétique grâce à l’extension des palettes 
mobiles ; une fois le canal de sortie atteint par la chambre de détente, le fluide est éjecté à basse 
pression. Ce type de technologie est néanmoins limité dans son fonctionnement interne du fait 
des matériaux le composant et de leur tenue en température avec un risque de détérioration au-
delà de 140 °C (Alshammari et al., 2018). Le faible coût et la gamme de températures 
admissible des détendeurs rotatifs à palettes rendent cette technologie appropriée au cas de 
valorisation de chaleur fatale.  

 

Les détendeurs à pistons :  

Les détendeurs à pistons, dont le principe est défini en Figure 4.38, sont les organes de 
détente les moins répandus dans le domaine des ORC produisant moins d’un mégawat 
électrique, comme l’atteste l’unique référence de cette technologie présente sur la cartographie 
décrite en Figure 4.33. En effet, les jeux de fonctionnement des clapets d’isolement des 
chambres de détente doivent être parfaitement pilotés et maîtrisés (Rahbar et al., 2017), sans 
quoi le fluide à haute pression risque de ne pas être correctement amené au niveau de pression 
bas et donc d’endommager des composants du cycle ORC (notamment l’organe de compression 
du cycle).  

 

Figure 4.38 : Etapes de fonctionnement d’un détendeur à pistons, (a) entrée du fluide à haute pression, 
(b) - (c) détente du fluide et production de travail mécanique, (d) sortie du fluide à basse pression 

(schéma adapté de Harada, 2010) 
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Lors de la détente d’un fluide de travail au sein d’un détendeur à pistons, le fluide 
organique entre à haute pression, par le clapet d’admission, dans la chambre de détente, délimité 
par les clapets d’isolement et le piston mobile. Le rotor permettant la production d’énergie 
mécanique utile est composé du piston relié à un arbre rotatif (vilebrequin) par une bielle. Le 
volume de la chambre vient à augmenter au cours de la détente du fluide entraînant de fait la 
mise en mouvement du piston. Une fois la détente effectuée, le clapet de décharge libère le 
fluide de travail, à basse pression, ce qui permet au piston de revenir à son emplacement initial. 
Du fait de températures et pressions admissibles élevées par les détendeurs à pistons 
(Imran et al., 2016), de nombreux auteurs s’intéressent à l’optimisation de cette technologie ; 
ces travaux portent notamment sur des architectures, plus ou moins complexes, 
permettant l’ouverture et la fermeture des clapets d’isolement par couplage direct avec le 
mouvement du ou des pistons mobiles (Zhang et al., 2007 ; Schuster, 2011 ; Li et al., 2016).   

IV.2.1.2. Les turbomachines de détente 

 Tel qu’exposé dans le paragraphe d’introduction de la sous-partie IV.2.1., les 
turbomachines de détente reposent sur le principe d’une détente du fluide de travail suivant une 
transformation dynamique, où la variation de pression du fluide de travail est liée à sa variation 
de vitesse au sein de l’organe de détente. En amont de l’organe de détente, le fluide de travail à 
haute pression possède un potentiel d’énergie cinétique et de pression ; lors de son passage 
dans le stator de l’organe de détente, la part d’énergie potentielle de pression est transformée 
en énergie cinétique qui vient s’additionner à la part d’énergie cinétique initiale. En sortie du 
stator, cette énergie est alors transférée au rotor, en énergie mécanique utile, du fait de 
l’entraînement du rotor par le passage du fluide de travail à son contact. Le fluide est alors 
éjecté de l’organe de détente à basse pression (Pluviose et Périlhon, 2017). Il existe différentes 
technologies de turbomachines suivant l’architecture du rotor et du stator, de l’organe de détente 
et selon l’écoulement du fluide de travail. On peut notamment distinguer les turbomachines à 
action des turbomachines à réaction, ainsi que les turbomachines de détente radiales des 
turbomachines de détente axiales (Astolfi, 2017 ; Pluviose et Périlhon, 2017).  

 

Les turbomachines à action et à réaction  

La définition présentée dans le paragraphe d’introduction de la sous-partie IV.2.1.2., du 
principe de détente dynamique au sein d’une turbomachine, correspond plus précisément au 
fonctionnement d’une turbine dite à action. Au sein de ce type de turbine, telle qu’expliquée 
précédemment, la transformation du potentiel énergétique de pression en potentiel d’énergie 
cinétique est effectuée en totalité dans le stator ; on lui oppose les turbines à réaction où cette 
transformation s’effectue de manière répartie (égale ou non) entre le stator et le rotor. Le 
principe de cette détente et de cette transformation d’énergie cinétique est présenté avec les 
Figures 4.39 (a) et (b), pour une turbine à action et une turbine à réaction avec un degré de 
réaction de 50 %. Le degré de réaction spécifié ici représente la répartition de la chute de 
pression entre le stator et le rotor ; la turbine à action correspondant au cas particulier d’une 
turbine à réaction de degré nul. 
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                                    (a)                    (b) 

Figure 4.39 : Schéma de répartition de la détente d’un fluide au sein d’une turbomachine                
(a) à action, (b) à réaction avec un degré de 50 % (schéma adapté de Weiß, 2015) 

 Ce principe de répartition de la chute de pression entre le stator et le rotor se retrouve 
tant au sein des turbines d’architecture radiale que pour les turbines d’architecture axiale. 

Les turbomachines de détente radiales :  

 Les turbomachines d’architecture radiale sont elles-mêmes subdivisées en deux 
catégories, selon que le fluide de travail est admis dans l’organe de détente perpendiculairement 
à l’axe de rotation du rotor (on parle alors de turbines radiales "inflow" ou centripète) ou selon 
que le fluide de travail est admis parallèlement à l’axe de rotation du rotor (on parle alors de 
turbines radiales "outflow" ou centrifuge) (Persico et Pini, 2017). Les Figures 4.40 (a) et (b) 
présentent la différence d’écoulement du fluide de travail au sein de l’organe de détente suivant 
le type de turbine radiale. 

 
(a) 
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(b) 

Figure 4.40 : Trajet fluidique au sein des turbines radiales,                                                                
(a) centripète (schéma adapté de Alshammari et al., 2018),                                                               

(b) centrifuge (schéma adapté de Spadacini et al., 2015) 

L’architecture de type radiale est la plus répandue au sein des turbomachines de détente 
dans le domaine des ORC ; ce type de turbine représente 71,4% des références répertoriés au 
sein de la base de données de Landelle et al. (2017b). Parmi les turbines radiales, le type 
centripète est celui qui permet d’atteindre des rendements isentropiques les plus élevés entre 
70 % et 85 %. Cette technologie radiale couvre une vaste plage de production d’énergie utile, 
allant d’une dizaine de kW électrique jusqu’à quelques MW électrique ; et qui tend à être 
étendue à des gammes de production entre 1 et 10 kW électriques (Manfrida et Fiaschi, 2016), 
voire à de la micro-production (Capata et Sciubba, 2012 ; 2015). Cependant, ce type de 
technologie demande un dimensionnement très précis afin d’éviter les risques importants de 
chocs soniques liés aux vitesses élevées du fluide de travail (Persico et Pini, 2017). La 
technologie de turbine radiale centrifuge, moins répandue que celle de type centripète, tend à 
être étudiée plus largement dans la littérature scientifique depuis quelques années (Spadacini et 
Rizzi, 2017 ; Wang et al., 2018 ; Kim et Kim, 2020). En effet, du fait d’une architecture plus 
simple que pour les turbines centripètes, le fluide travail suit un écoulement plus adapté, ce qui 
permet de réduire fortement les risques de chocs soniques au niveau du ou des rotors. 
Néanmoins, des problèmes de distributions de l’écoulement, liés aux forces de Coriolis du fait 
de l’augmentation de rayon du référentiel, ont pu être observé entraînant un besoin 
d’optimisation des géométries des aubes existantes (Ottavy, 2007 ; Persico et al., 2015 ; 
Baum et al., 2016). 

 

Les turbomachines de détente axiales :  

 La gamme typique de production des turbomachines de technologie axiale, utilisées au 
sein de cycles organiques de Rankine, se situe entre la centaine de kW et la dizaine de MW 
électriques ; à partir de 0,5 MW de production, cette technologie se trouve être la plus répandue 
(Astolfi, 2017). Au regard de la littérature disponible (Landelle et al., 2017b), cette plage de 
puissance produite peut être élargie en dessous de 10 kW. Afin d’atteindre ces petites échelles 
de production, deux solutions sont envisageables ; à savoir, le développement de géométries 
spécifiques et complexes des aubes du rotor et du stator, ou l’adaptation du stator, d’une turbine 
de gamme supérieur existante, afin de permettre une réduction du débit circulant au sein de la 
turbomachine tout en conservant des performances satisfaisantes de l’organe de détente ; on 
parle alors de turbine à admission partielle. Cette seconde solution est celle qui s’avère la plus 
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pertinente ; en effet, le niveau de précision de fabrication nécessaire au bon dimensionnement 
des aubes est généralement difficile à atteindre sans entraîner des coûts de fabrication 
déraisonnables. Cependant, la transformation d’une turbine axiale « classique » en une turbine 
axiale à admission partielle impose certaines particularités pour l’organe de détente, et 
notamment concernant le degré de réaction de cette turbine (Weiß, 2015). Dans le cas de 
turbomachine à réaction, la diminution de pression effectuée au sein du rotor peut entraîner des 
forces de poussées plus ou moins importante sur l’axe ce même rotor, il convient donc que ces 
forces soient également répartie sur l’ensemble des aubes mobiles. Dans le cas où une turbine 
à réaction viendrait à être adaptée, pour permettre une admission partielle du fluide dans le 
stator, cette répartition uniforme au niveau du rotor ne pourrait de fait plus être respectée, 
entraînant de très grand risque de détérioration de l’organe de détente. Par conséquent, seules 
les turbines à action peuvent être modifiées en turbines à admission partielle. Les Figures 4.41 
(a) et (b) présentent le fonctionnement de turbines axiales (à action) de petite puissance. 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 4.41 : Schéma d’une turbine axiale,                                                                                         
(a) vue en coupe (schéma adapté de Weiβ et al., 2018),                                                                     
(b) canaux fluidique (schéma adapté de Pu et al., 2016) 

Dans le cas de cycle ORC de faible puissance, les turbines axiales opèrent généralement 
avec des rapports de pression faible (inférieur à 8) pour des vitesses de fluide élevées 
(Bao et Zhao, 2013 ; Weiβ et al., 2018). Cependant, les turbines axiales à action sont en mesure 
de fonctionner à des ratios de pressions plus élevés du fait que cette technologie est adaptée 
pour fonctionner avec des vitesses de fluides très élevés, permettant ainsi d’atteindre des 
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puissances de l’ordre du kW tout en conservant des performances (rendement) satisfaisantes 
pour la turbine axiale. 

La turbine étudiée dans ces travaux de thèse et présentée dans cette partie IV.2. est une 
micro-turbine axiale hermétique à action et à admission partielle. Le choix de cette technologie 
de turbomachine repose notamment sur les points soulevés au sein des paragraphes précédents. 
De plus, cette turbine, développée par la société Enogia (Gazet et al., 2015), du fait de son 
couplage hermétique avec la génératrice et de sa lubrification avec le fluide de travail, permet 
de réduire la complexité globale du système ORC au sein duquel elle est intégrée. L’attention 
portée à ce type d’organe de détente se retrouve au sein de la littérature, avec un accroissement 
depuis une dizaine d’année des travaux menés sur les turbomachines, et notamment les turbines 
axiales, au sein de cycles organiques de Rankine de petite taille. La Figure 4.42 illustre cet 
accroissement avec la répartition du nombre de références issu de la littérature 
(Landelle et al., 2017b), dans le cas de cycles ORC de puissance inférieure à 10 kW de 
production électrique.    

 

Figure 4.42 : Accroissement du nombre de références cumulé de turbomachines au sein de la littérature  

 L’intérêt porté à cette micro-turbine est accru du fait de l’utilisation de fluides de travail 
envisagée pour remplacer les fluides classiquement utilisés dans les ORC et considérés comme 
nocifs pour l’environnement. De plus, à la lecture de l’état de l’art, le fluide de 
dimensionnement, le Novec649, n’a jamais été caractérisé au sein d’une turbomachine, tout 
comme les mélanges zéotropes composés de Novec649 et de HFE7000. Les fluides purs 
HFE7000 et HFE7100 ont de leur côté déjà été étudiés, mais ne représentent qu’une très faible 
proportion des fluides présents dans les travaux de la littérature. Enfin, les fluides de type HFE 
possèdent des vitesses soniques plus faibles en comparaison des autres fluides organiques 
(HFC, HC et HFO), du fait de leur masse molaire plus élevée, telle qu’illustré au sein du 
Tableau 4.9, ce qui représente également un intérêt pour l’organe de détente de l’installation 
AMORCE. En effet, plus les vitesses soniques sont faibles, plus le nombre de Mach atteint par 
le fluide au sein de cet organe sera élevé, et s’agissant ici d’une turbine à action supersonique, 
cela entraînera de meilleurs rendements de l’organe de détente. 
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Tableau 4.9 : Données caractéristiques du point de design de la turbine 

Type de fluide Fluide 
Masse molaire 

[g.mol-1] 

Vitesse sonique moyenne [m.s-1] 

100 °C 
(2,5 – 15 bar) 

110 °C 
(2,5 – 15 bar) 

HFC R-134a 102 171 175 

R-227ea 170 126 129 

R-236fa 152 130 134 

R-245fa 134 143 140 

R-365mfc 148,1 136 139 

R-404a 97,6 177 180 

HFO R-1234yf 114 159 162 

R-1234zeE 114 158 161 

HFE 

 

HFE7000 200,1 115 118 

HFE7100 250 103 105 

Fluoroketone Novec649 316 91 89 

 

Les travaux présentés dans les sous-parties IV.2.2. et IV.2.3. s’intéressent donc à l’étude 
de cette micro-turbine axiale supersonique à action, avec dans un premier temps sa qualification 
à son point de design, puis plus globalement avec l’ensemble des différents fluides de travail 
utilisés. 

 

IV.2.2. Turbine axiale et conditions de design  

 Le point de design, ou point de fonctionnement optimal, d’un organe de détente 
correspond au point de fonctionnement entraînant le couple de performances, puissance 
produite et rendement interne, le plus élevé. Lors du dimensionnement de ce type de composant, 
cet optimum est défini par les données fluidiques du système global (températures, débit et 
pressions du cycle thermodynamique), par les spécificités de l’élément utilisant la puissance 
produite (fréquence du réseau électrique) et par les caractéristiques géométriques de la 
turbomachine. Une fois ce point de design déterminé, il est possible de caractériser le 
fonctionnement et les performances de l’organe de détente dans des conditions différentes de 
cet optimum, conditions off-design, à partir de modélisation numérique, modèle 0D ou modèle 
CFD (Macchi et Perdichizzi, 1981 ; Kenneth et Nichols, 2012 ; Persico et Pini, 2017). Certains 
modèles nécessitent la connaissance de nombreuses caractéristiques géométriques propres au 
rotor et au stator de l’organe de détente, à savoir (détaillé ici de manière non-exhaustive) : la 
hauteur et le nombre des aubes fixes et mobiles, l’espacement entre le rotor et le stator, 
l’espacement inter-aubes (fixe et mobile) et les sections de passages en découlant, l’épaisseur 
et les angles d’inclinaison des aubes, les jeux radiaux, etc., tandis que d’autres modèles utilisent 
plus particulièrement des grandeurs adimensionnelles. Trois de ces nombres adimensionnels 
propres aux turbomachines, présentés par les équations (4.92) à (4.94), sont étudiés ici afin de 
qualifier le comportement de la turbine axiale expérimentale (caractérisation de son rendement 
interne, ηis).  
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𝑉 =
�̇�௨௧,௦

�̇�
 (4.92) 

Le rapport volumique Vr permet de décrire le taux de détente atteignable par le fluide 
de travail lors de son passage au sein de la turbine, en tenant notamment compte des effets de 
compressibilité du fluide lié au nombre de Mach élevé atteint dans les turbomachines ; avec 
�̇�𝒐𝒖𝒕,𝒊𝒔 le débit volumique du fluide en sortie de la turbine dans le cas d’une transformation 
isentropique (cas idéal) et �̇�𝒊𝒏 le débit volumique d’entrée. 

𝑁௦ = 𝑁௧ ∙
�̇�௨௧,௦

,ହ

𝛥ℎ௦
,ହ  (4.93) 

𝐷௦ = 𝐷௧ ∙
𝛥ℎ௦

,ଶହ

�̇�௨௧,௦
,ହ (4.94) 

La vitesse spécifique Ns et le diamètre spécifique Ds permettent de définir par leur valeur 
le point de fonctionnement optimal d’un organe de détente pour un diamètre de rotor Drotor 
donné et une vitesse de rotation Nrotor fixée, avec Δhis la différence d’enthalpie isentropique du 
fluide de travail lors de sa détente (cas d’une transformation idéale). Ces vitesse et diamètre 
spécifiques étant définis par la technologie de l’organe de détente choisi et par les spécificités 
de l’élément consommateur de la puissance produite. 

Un quatrième nombre caractéristique des turbomachines, le paramètre de taille SP, peut 
également être mentionné ; issu du diamètre spécifique tel que décrit par l’équation (4.95), ce 
nombre dimensionnel vient prendre en compte l’effet de taille de l’organe de détente considéré. 
En effet, le diamètre spécifique Ds est adimensionnel et permet de comparer des organes de 
détente de dimensions différentes entre eux. Par conséquent, à l’inverse le paramètre de taille 
SP tient compte de la dimension de l’organe de détente. Or, dans le cas d’une étude menée sur 
un seul et même organe de détente, le diamètre de rotor n’influera donc pas et l’un ou l’autre 
de ces deux paramètres peut être choisi indistinctement. 

𝑆𝑃 =
𝐷௧

𝐷௦
=

�̇�௨௧,௦
,ହ

𝛥ℎ௦
,ଶହ  (4.95) 

 Ces quatre paramètres caractéristiques des turbomachines ne nécessitent pas la 
connaissance de dimensions spécifiques de l’organe de détente (excepté pour le diamètre du 
rotor) ; leur choix repose notamment sur la contrainte inhérente à la turbine axiale présente sur 
le banc d’essais ORC AMORCE étudié dans cette thèse. En effet, la très grande majorité des 
données géométriques de l’organe de détente n’est pas connue à ce jour, le constructeur de la 
turbine n’ayant pas communiqué ces informations et la spécificité de la turbine, une 
turbo-génératrice hermétique, ayant limité les possibilités de mesure in-situ de ces diverses 
grandeurs. Seule l’utilisation de tels nombres caractéristiques et de modèles en dépendant peut 
être ici menée à bien, la modélisation fine de cette turbine ne pouvant être faite de manière plus 
adéquate. 

 

IV.2.2.1. Cartographie de performances 

Le choix des nombres caractéristiques Ns, Ds, Vr, et SP, définis comme étant 
représentatifs du comportement de l’organe de détente, doit être avant toute chose validé. Les 
travaux de cartographie de performances menés par Baljé (1981) sur les organes de 
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compression et de détente sont couramment employés, en tant que première étape, pour 
effectuer le dimensionnement et le choix de la technologie d’un organe de détente selon les 
besoins d’un système donné (Kenneth et Nichols, 2012 ; Manfrida et Fiaschi, 2016 ; 
Persico et Pini, 2017). Il est également possible de replacer sur ces cartographies un organe de 
détente selon ses caractéristiques propres et donc de déterminer ses performances (rendement 
interne). Cette méthodologie est ainsi appliquée à la micro-turbine axiale étudiée ici avec le 
point de fonctionnement optimal du fluide de dimensionnement. Les caractéristiques du point 
nominal et les valeurs des nombres caractéristiques nécessaires à l’utilisation de la cartographie 
de Baljé sont répertoriées dans le Tableau 4.10 Le diamètre du rotor, nécessaire au calcul du 
diamètre spécifique Ds, a été estimé au vu des dimensions de la turbine afin de permettre 
l’analyse de cette dernière.  

Tableau 4.10 : Données caractéristiques du point de design de la turbine 

Paramètres Données 

Type de fluide Novec649 

Débit massique 0,055 [kg.s-1] 

Température  d’entrée 107,2 [°C] 

Pression d’entrée 4,02 [bar] 

Pression de sortie 0,38 [bar] 

Ns 0,0084 

6,81 

[SI] 

[US] 

Ds 9,32 

3,91 

[SI] 

[US] 

Rendement expérimental 
total à statique mesuré 

61,5 [%] 

 

Le principe de cartographie de Baljé repose sur l’utilisation des nombres adimensionnels 
Ns et Ds afin de déterminer le rendement interne de l’organe de détente. Plusieurs particularités 
concernant le rendement et les paramètres Ns et Ds sont à prendre en compte afin de pouvoir 
utiliser cette cartographie de performances. À savoir : 

- La transformation effectuée par le fluide de travail au sein de la turbine est 
considérée selon son évolution entre l’état total en entrée de turbine et l’état statique 
en sortie de turbine. Cette définition d’une transformation d’un état total à un état 
statique ne considère la composante de vitesse du fluide en mouvement que pour 
l’état initial de cette transformation. En effet, lors de la détente d’un fluide au sein 
d’une turbomachine, la part d’énergie cinétique liée à la composante de vitesse en 
sortie de détente n’est pas correctement récupérée par l’organe de détente. De ce 
fait, sa quantification au sein d’un modèle 0D est complexe et limiter l’état de sortie 
du fluide à son état statique n’entraînera qu’une très faible approximation. 
L’équation (4.96) présente la définition de l’enthalpie totale avec son lien à 
l’enthalpie statique et la vitesse du fluide (Nederstigt, 2017). De ce fait, le calcul de 
la différence d’enthalpie isentropique Δhis est effectué entre l’état total d’entrée et 
l’état isentropique statique de sortie, le débit de sortie �̇�𝒐𝒖𝒕,𝒊𝒔 est calculé à l’état 
isentropique statique et le débit d’entrée �̇�𝒊𝒏 est calculé à l’état total. 
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ℎ௫, = ℎ௫ +
𝑢௫

ଶ

2
 (4.96) 

Avec pour le fluide de travail un point donné, h0 l’enthalpie totale, h l’enthalpie 
statique et u sa vitesse.  

- Lié à cela, le rendement isentropique (rendement interne) est également considéré 
entre les états total et statique ; par conséquent, le rendement isentropique de la 
turbine ηis initialement défini par l’équation (3.17) s’écrit sous la forme de l’équation 
(4.97).  

𝜂௦,௧௨ =  
∆ℎௗ

∆ℎ௦
=  

ℎ,,௧௨, −  ℎ,௨௧,௧௨

ℎ,,௧௨, −   ℎ,௨௧,௦,௧௨
 (4.97) 

- Les valeurs de la vitesse spécifique et du diamètre spécifique sont exprimées selon 
les unités du système impérial et non selon celles du système international, telles 
que figurant dans le Tableau 4.10 ; de plus, dans leur forme utilisée par Baljé, ces 
deux nombres caractéristiques ne sont pas calculés de manière adimensionnelle 
(Baljé, 1962 ; Baljé, 1981 ; Kenneth et Nichols, 2012). La démonstration des calculs 
des valeurs de Ns et Ds suivant les différents systèmes d’unités est effectuée au sein 
de l’Annexe 8.  

Figure 4.43 : Performances de la micro-turbine axiale à son point de design selon la cartographie de 
Baljé (schéma adapté de Kenneth et Nichols, 2012) 

Le point de design de la turbine expérimentale en Novec649 peut donc être replacé au 
sein de la Figure 4.43 précédente. Ainsi, la turbine expérimentale replacée au sein de la carte 
de performances de Baljé possède un rendement isentropique total à statique de 52 %. On 
observe un écart de 9,1 % entre le rendement expérimental et le rendement défini par Baljé, 
correspondant à une sous-estimation de 15 % du rendement réel. Plusieurs observations peuvent 
être énoncées à partir du point de design et de cette cartographie ; en effet, la valeur du 
rendement défini par la cartographie reste proche de la valeur réelle obtenue 
expérimentalement. De plus, la performance de cette turbine obtenue à partir des valeurs Ns et 
Ds classe cet organe de détente correctement parmi le domaine correspondant aux turbines 
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axiales à admission partielle. Ce type particulier de turbine axiale correspond à celui de la 
micro-turbine axiale installée dans l’installation expérimentale AMORCE. Il convient 
également de prendre en compte que cette cartographie est utilisée à titre d’analyse qualitative 
et non quantitative, les travaux de Baljé (1981) risquant d’être imprécis dans le cas de fluides 
organiques et de turbomachines de faible taille (Rahbar et al., 2015 ; Manfrida et Fiaschi, 2016). 
Cette analyse permet donc de conclure que les paramètres de vitesse spécifique Ns et de 
diamètre spécifique Ds sont des paramètres permettant de caractériser correctement le 
fonctionnement et les performances de l’organe de détente.  

 

IV.2.2.2. Performances et modélisation 0D 

Tel qu’exposé dans le paragraphe d’introduction de la sous-partie IV.2.2., différents 
types de modèles numériques existent afin de dimensionner des organes de détente ou d’en 
prédire les performances. Certains modèles nécessitent notamment l’emploi de données 
géométriques ; en revanche, d’autres modèles utilisent uniquement des paramètres 
caractéristiques des turbomachines et des nombres adimensionnels (excepté pour le paramètre 
de taille SP). Les corrélations développées par Astolfi (2014 ; Astolfi et Macchi, 2015) 
correspondent à ce dernier type de modélisation 0D et sont basées sur les paramètres Ns, Ds, SP 
et Vr. Dans ses travaux, Astolfi, a défini plusieurs corrélations prédictives de rendement de 
turbines (radiale et axiale), à partir des résultats de performances de plusieurs centaines 
d’organes de détente différents déterminés grâce au code de calcul Axtur développé au sein du 
Département Energie de l’Ecole Polytechnique de Milan. Ces corrélations permettent de 
caractériser des turbomachines allant jusqu’à trois étages de détente et reposent sur une 
formulation du rendement interne défini par l’équation (4.98). 

𝜂௦,௧௨ =   𝐴 ∙



ୀ

𝐹 (4.98) 

Avec Ai les coefficients de régression des paramètres Fi dont dépend l’équation de 
rendement ηis,tur. Le Tableau 4.11 regroupe les différents coefficients et paramètres composant 
les corrélations, issues des travaux d’Astolfi, de turbomachines de détente mono-étagées.  

Les trois corrélations présentées dans le Tableau 4.11 sont définies dans le cas de 
turbomachines axiales mono-étagées, de manière spécifique ou plus généralement pour des 
turbines axiales et radiales. Elles sont de ce fait applicables à la turbine étudiée dans cette thèse. 
Ainsi, le point de design est étudié selon chacune d’entre-elles et les rendements correspondants 
calculés. Le Tableau 4.12 regroupe les valeurs du rendement expérimental et celles issues des 
trois corrélations d’Astolfi. 
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Tableau 4.11 : Coefficients et paramètres constitutifs des corrélations de rendement d’Astolfi (2014) 
corrélation (a) de turbines axiales et radiales,                                                                             
corrélation (b) spécifique au turbines axiales,                                                                            
corrélation (c) de turbines axiales et radiales 

  Corrélations : (a) (b) (c) 

 n Fi Ai 

 0 1 9,08E-01 9,31E-01 8,28E-01 

f(SP) 

1 SP – – -8,36E-02 

2 ln(SP) -5,25E-02 – 7,87E-02 

3 ln(SP)2 -4,80E-02 -2,13E-02 3,06E-02 

4 ln(SP)3 -1,71E-02 -1,31E-02 5,74E-03 

5 ln(SP)4 -2,44E-03 2,32E-03 – 

f(VR) 

6 Vr – -2,19E-03 5,01E-03 

7 ln(Vr) 4,96E-02 – -2,13E-02 

8 ln(Vr)2 -4,89E-02 -1,07E-02 – 

9 ln(Vr)3 1,17E-02 – – 

10 ln(Vr)4 -1,00E-03 -6,91E-04 – 

f(Ns) 

11 Ns – – 2,65E+00 

12 Ns
2 – – -1,19E+01 

13 Ns
3 – – 1,32E+01 

Termes 
croisés 

14 ln(Vr) . ln(SP) 5,65E-02 – – 

15 ln(Vr)2 . ln(SP) -1,86E-02 -3,20E-03 – 

16 ln(Vr) . ln(SP)2 1,29E-02 – – 

17 ln(Vr)3 . ln(SP) 1,78E-03 – – 

18 ln(Vr)3 . ln(SP)2 -2,12E-04 -4,20E-04 – 

19 ln(Vr)2 . ln(SP)3 7,87E-04 7,72E-05 – 

20 Ns
2 . ln(Vr) – – 2,16E+00 

21 Ns . ln(Vr)2 – – -1,41E-01 

22 Ns
3 . ln(Vr) – – -7,01E+00 

24 Ns
3 . ln(SP) – – 6,60E-01 

25 Ns . ln(SP)3 – – -2,95E-03 
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Tableau 4.12 : Performances du point de design de la turbine expérimentale selon les corrélations d’Astolfi 

Type de rendement 
Valeur 

[%] 
Ecart à l’expérimental 

(diminution) [%] 

Expérimental 61,5 – 

Corrélation Astolfi (a) 55,6 -9,6 

Corrélation Astolfi (b) 54,9 -10,7 

Corrélation Astolfi (c) 56,9 -7,5 

 

Au vu des valeurs de rendement calculées grâce aux corrélations d’Astolfi, on peut ici 
observer que les nombres caractéristiques de paramètre de taille SP, de rapport volumique Vr 
et de vitesse spécifique Ns permettent de caractériser correctement le fonctionnement et les 
performances de l’organe de détente. On retrouve ici une conclusion similaire aux observations 
menées dans le cas de la cartographie de Baljé pour le terme Ns, mais également pour le terme 
SP, qui se trouve être une adaptation du terme Ds employé par Baljé, tel que présenté par 
l’équation (4.95). Cependant, certaines différences sont à noter dans le cas des corrélations 
d’Astolfi ; ce dernier introduit un paramètre supplémentaire, le rapport volumique Vr, et ne tient 
pas toujours compte du terme Ns (seule la corrélation (c) tient compte de ce paramètre). Au-
delà de l’ajout d’un troisième paramètre descriptif, Vr, la prise en compte du paramètre de 
vitesse spécifique, Ns, reste essentielle au regard des résultats du Tableau 4.12. En effet, la 
corrélation permettant d’atteindre l’écart le plus faible avec la valeur de rendement 
expérimentale est la corrélation (c) qui se trouve être la seule à tenir compte de ce paramètre 
caractéristique des turbomachines. 

Suite à l’analyse du point de design, il a pu être défini que les paramètres Ns et SP (ou 
Ds) restent les paramètres les plus appropriés pour caractériser le comportement de 
turbomachines ; ils seront donc conservés pour l’étude off-design (étude globale) des 
performances de la turbine axiale expérimentale. À ces deux nombres s’ajoutera également le 
paramètre de rapport volumique Vr ; en effet, son emploi permet de réduire de moitié l’écart de 
valeurs entre le rendement modélisé et le rendement expérimental (écart avec Baljé : 15 %, 
écart avec Astolfi : 7,5 %).  

 

IV.2.2.3. Dimension interne et paramètre intrinsèque 

 Il a été expliqué que les données géométriques de la turbine expérimentale n’étaient pas 
connues initialement et que seul le diamètre du rotor a pu être estimé, du fait de la confidentialité 
et des secrets de fabrication liés à ce composant. Une dernière caractéristique géométrique de 
cette turbine axiale est cependant quantifiable grâce au fluide de design. Il s’agit de la valeur 
de la section critique inter-aubes du stator A* qui correspond à la section de passage la plus 
faible traversée par le fluide de travail ; les Figures 4.441 (a) et (b) représentent cette dimension 
caractéristique. 
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(a) (b) 

Figure 4.44 : Section critique inter-aubes A*, (a) schéma d’une turbine axiale,                                
(b) représentation CFD d’une turbine axiale d’un ORC (schéma adapté de Bufi, 2016) 

Lors de l’écoulement du fluide de travail entre les aubes fixes du stator, le fluide vient 
à être accéléré jusqu’à atteindre un blocage sonique lors de son passage dans la plus petite 
section inter-aubes, la section critique A*. Ce comportement physique se traduit notamment par 
une évolution du nombre de Mach (Ma) qui se trouve égal à 1 au niveau de cette section, comme 
représenté sur la Figure 4.44 (b) ; il est alors possible de déterminer la section critique 
(Nederstigt, 2017), tel que défini par l’équation (4.99). 

𝐴∗ =  
�̇�

𝜌,,௧௨, ∙ 𝑐,,௧௨, ∙ ቂ
2

𝛾 + 1ቃ

ఊାଵ
ଶ∙(ఊିଵ)

 
(4.99) 

Avec ρf,in,tur,0 et cf,in,tur,0, respectivement la densité totale du fluide et la vitesse totale du 
son dans le fluide en entrée de la turbine, définies par les équations (4.100) et (4.101). Ces deux 
paramètres dépendent de la pression totale du fluide en entrée de la turbine Pf,in,tur,0 déterminée 
par l’équation (4.102). 

𝜌,,௧௨, =  𝜌,,௧௨∙ ቆ
𝑃,,௧௨

𝑃,,௧௨,
ቇ

ି
ଵ
ఊ

 (4.100) 

𝑐,,௧௨, =  ඨ
𝛾 ∙ 𝑃,,௧௨,

𝜌,,௧௨,
 (4.101) 

𝑃,,௧௨, =  𝑃,,௧௨ ∙ ቂ1 + ቀ
ఊିଵ

ଶ
ቁ ∙ 𝑀𝑎ଶቃ

ം

ംషభ       avec dans ce cas précis :     𝑀𝑎 = 1 (4.102) 

Afin de représenter de manière plus précise la détente du fluide de travail au sein de la 
turbine (détente réelle), et de ne pas définir les fluides organiques selon le modèle simplifié des 
gaz parfaits, cette détente est représentée avec le modèle polytropique. L’expression de ce 
modèle polytropique est ici considéré telle que la variation de masse volumique du fluide 
dépende uniquement de la variation de pression correspondante. Ce modèle, dit barotrope, est 
pertinent dans le cas de gaz dense (ce qui est le cas des fluides de travail utilisés dans cette 
thèse), afin de tenir compte de cette propriété thermodynamique intrinsèque et donc de 
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représenter au mieux la détente au sein de la turbine (Bufi, 2016). Le coefficient polytropique 
γ, employé dans les équations (4.99) à (4.102), est calculé à partir de l’équation (4.103).  

𝑃,,௧௨

𝜌,,௧௨
ఊ

=  
𝑃,௨௧,௧௨

𝜌,௨௧,௧௨
ఊ
 (4.103) 

 En effet, grâce aux essais expérimentaux menés avec le fluide de dimensionnement, le 
Novec649, et avec l’équation (4.103) exprimée sous la forme linéarisée 𝑙𝑜𝑔



௨௧
=  𝛾 ∙ 𝑙𝑜𝑔

ఘ

ఘ௨௧
 ; 

le coefficient polytropique γ peut être déterminé comme étant le coefficient directeur de cette 
linéarisation. La Figure 4.45 illustre et confirme cette représentation, avec un coefficient 
polytropique γ en Novec649 de 0,96. 

 
Figure 4.45 : Coefficient polytropique du Novec649 

Comme illustré par la Figure 4.45, le fluide de dimensionnement est représenté 
correctement selon le modèle polytropique, ce qui permet de calculer, au point de design, la 
section critique A*. Cette dimension géométrique est un paramètre intrinsèque de l’organe de 
détente, ce qui va permettre de statuer sur le fonctionnement de l’organe de détente avec 
d’autres fluides que le fluide de design (HFE7000, mélanges zéotropes de Novec649 et 
HFE7000, HFE7100), ainsi que de la pertinence de l’analyse off-design envisagée à partir des 
observations et conclusions menées dans les sous-parties IV.2.2.1. et IV.2.2.2.. 

 

IV.2.3. Turbine axiale et conditions de off-design  

 La sous-partie IV.2.2. a permis de mettre en avant différents paramètres caractéristiques 
des turbomachines entraînant une estimation adéquate des performances de l’organe de détente 
expérimental au point de design. Cette sous-partie IV.2.3. s’intéresse à la généralisation des 
précédentes analyses et conclusions afin d’étudier la micro-turbine pour l’ensemble des essais 
menés durant cette thèse, avec notamment différents fluides purs et mélanges, et donc de 
caractériser son fonctionnement off-design.  

 

IV.2.3.1. Validation du comportement off-design 

 Comme exposé dans la sous-partie IV.2.2.3. et représenté avec la Figure 4.44 (b), le 
fluide de travail entraîne un blocage sonique au niveau de la section critique inter-aubes ; il 
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s’agit là du type de fonctionnement de cette technologie de turbine axiale. Afin de pouvoir 
caractériser le comportement off-design de la turbine pour l’ensemble des essais 
expérimentaux, il convient dans un premier temps de vérifier que ce mode de fonctionnement 
particulier est respecté quel que soit le fluide de travail employé, et quel que soit l’essai 
expérimental. Pour ce faire, la dimension géométrique intrinsèque du stator, la section critique 
A*, est utilisée. En effet, il est possible à partir des données expérimentales d’un essai off-
design et de l’équation (4.99) de recalculer le débit massique du fluide de travail, ce qui, dans 
le cas où cet essai se trouve respecter réellement le blocage sonique, entraînera une valeur du 
débit massique similaire à celle obtenue par le bilan à la source froide. La Figure 4.46 présente 
la comparaison des débits massiques du fluide de travail, pour les 212 essais expérimentaux des 
différents fluides purs et mélanges, selon leur calcul par le bilan thermique à la source froide 
(modèle condenseur) et leur calcul lié au respect de la condition sonique (modèle turbine). 

 
Figure 4.46 : Comparaison des débits massiques du fluide de travail, tous essais confondus, issus 

des modèles condenseur et turbine 

 Tel que représenté par le graphique de la Figure 4.46, et précédemment abordé dans la 
sous-partie III.3.3.2., les débits massiques des différents fluides purs et mélanges possèdent tous 
une erreur relative inférieure à 9 %, et 95 % d’entre eux se trouvent dans l’intervalle d’erreur 
de plus ou moins 5 %. Ainsi, quel que soit le fluide de travail et pour tous les essais 
expérimentaux, la condition de blocage sonique est correctement atteinte. Par conséquent, 
l’ensemble de ces essais off-design entraîne un comportement approprié de la micro-turbine 
axiale, permettant l’utilisation des paramètres caractéristiques des turbomachines, Ns, SP, et Vr, 
discutée dans la sous-partie IV.2.2..  

Nota : Les courbes linéarisées de l’équation (4.103) pour les différents fluides purs et mélanges 
permettant de déterminer les coefficients polytropiques pour chacun des fluides de 
travail, sur le principe de la Figure 4.45, sont regroupées au sein de l’Annexe 9. 

  

IV.2.3.2. Performances off-design de la turbine 

 

Rendement isentropique corrélé :  

Lors de l’étude des corrélations d’Astolfi dans la sous-partie IV.2.2.2., il a été mis en 
évidence l’importance de la vitesse spécifique Ns en plus du paramètre de taille SP et du rapport 
volumique Vr. La corrélation (c) tenant compte de ces trois paramètres a de fait entraîné 
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l’estimation la plus adéquate du rendement isentropique total à statique de l’organe de détente 
au point de design. Par conséquent, cette corrélation semble la plus appropriée afin d’étudier le 
comportement off-design de cette turbine ; les rendements de l’ensemble des essais 
expérimentaux sont donc calculés dans un premier temps à partir de cette corrélation. Les 
Figures 4.47 (a) et (b) illustrent la comparaison des rendements obtenus à partir de la corrélation 
(c) d’Astolfi avec les rendements expérimentaux.  

 
(a) 

 
(b) 

Figure 4.47 : Comparaison entre les rendements expérimentaux et ceux issus de la corrélation d’Astolfi 
(a) tous essais confondus, (b) distinction entre les différents fluides de travail 

Au regard de la dispersion relativement importante des résultats de rendements 
isentropiques de la Figure 4.47 (a), la corrélation (c) d’Astolfi, dépendant uniquement des 
paramètres Ns, SP et Vr, ne permet pas une représentation fidèle de l’ensemble des conditions 
off-design de cette turbine. En effet, tel qu’illustré, plus de 36 % des résultats calculés par la 
corrélation se trouvent avoir une valeur à plus de 10 % de celle du rendement isentropique 
expérimental correspondant. Par conséquent, les trois données caractéristiques des 
turbomachines, que sont la vitesse spécifique Ns, le paramètre de taille SP et le rapport 
volumique Vr, ne permettent pas, à eux seuls, de rendre compte des performances globales de 
cette turbine pour l’ensemble des fluides purs et mélanges de type HFE ; il convient donc de 
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trouver un paramètre supplémentaire permettant de corriger cette dispersion. L’ensemble des 
résultats de la Figure 4.47 (a) est analysé selon chacun des différents fluides de travail tel que 
représenté par la Figure 4.47 (b). On remarque notamment que le type de fluide semble jouer 
un rôle important sur la dispersion initialement observée ; de ce fait, il parait pertinent de tenir 
compte d’un paramètre inhérent aux propriétés thermodynamiques du fluide de travail. Dans la 
partie IV.1. de modélisation des échangeurs du cycle ORC, une influence similaire des 
propriétés des fluides organiques a été mise en évidence, et à plus forte raison celle des 
propriétés critiques. Ces paramètres critiques intrinsèques des fluides de travail ont été 
également étudiés ici afin de corriger la dispersion des résultats. Pour ce faire, un travail 
similaire à celui effectué par Astolfi (2015) a été mené. Des corrélations, issues des trois 
paramètres initiaux Ns, SP et Vr corrigés des propriétés critique du fluide, définies selon 
l’équation (4.98), sont établies et optimisées à partir des termes les plus pertinents. Ainsi, la 
corrélation optimale permettant de modéliser le rendement isentropique total à statique de la 
turbine pour l’ensemble des essais expérimentaux est définie par l’équation (4.104) :  

𝜂௦,௧௨ =  𝑓(𝑆𝑃 , 𝑉 , 𝑁௦ ,
𝑇,௧௨

𝑇௧
) (4.104) 

 Le rapport entre la température d’entrée de la turbine et la température critique, après 
l’étude des différents paramètres critiques Tcrit, Pcrit, ρcrit, et de leur influence sur la corrélation 
basée sur les paramètres Ns, SP et Vr, correspond au paramètre correctif, lié aux propriétés 
critiques, le plus pertinent. Les coefficients et paramètres optimums de cette corrélation corrigée 
du rapport de température sont présentés au sein du Tableau 4.13 : 

Tableau 4.13 : Coefficients et paramètres constitutifs de la corrélation de rendement issue des 
paramètres SP, Vr, Ns corrigés du rapport de température 

 n Fi Ai 

f(SP) 1 SP 5,06E+02 

f(VR) 
2 ln(Vr) -1,64E+00 

3 ln(Vr)2 2,75E+00 

f(Ns) 
4 Ns 4,08E+01 

5 Ns
2 7,43E+04 

Termes 
croisés 

6 SP . ln(Vr) -4,32E+02 

7 SP . ln(Tin/Tcrit) -1,91E+03 

8 ln(Vr) . Ns -5,76E+02 

9 ln(Vr) . ln(Tin/Tcrit) 1,29E+01 

10 Ns . ln(Tin/Tcrit) -1,31E+03 

 

Les résultats de rendement isentropique déterminés à partir de cette corrélation corrigée 
de la température critique et tenant compte des paramètres les plus pertinents et de leurs 
associations couplées (termes croisés) sont représentés en Figures 4.48 (a) et (b) avec un 
coefficient de détermination R2, pour l’ensemble des essais, égal à 0,8. 
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(a) 

 
(b) 

Figure 4.48 : Comparaison entre les rendements expérimentaux et ceux issus de la corrélation 
corrigée du rapport de température                                                                                                      

(a) tous essais confondus, (b) distinction entre les différents fluides de travail 

 Ainsi, la corrélation, déterminée à partir de l’équation (4.98) et des paramètres et 
coefficients du Tableau 4.13, permet de corriger la mauvaise distribution initiale de la 
corrélation (c) d’Astolfi. Telle qu’illustrée sur les Figures 4.48 (a) et (b), la quasi-totalité des 
essais se situe à plus ou moins 15 % de la valeur expérimentale avec 93 % d’entre eux se 
trouvant à moins de 10 %. 

 

Puissance adiabatique modélisée : 

 Une corrélation de rendement isentropique d’une micro-turbine axiale a été définie dans 
cette sous-partie IV.2.3.., Cette corrélation construite à partir de nombres caractéristiques des 
turbomachines tient notamment compte des propriétés intrinsèques du fluide de travail la 
traversant ; cette correction liée aux propriétés critiques a permis de modéliser correctement le 
rendement isentropique de six fluides de travail de type HFE, dont trois mélanges zéotropes et 
trois fluides purs. Au-delà de l’intérêt premier d’étudier le comportement d’un organe de 
détente avec des fluides exotiques et de l’intérêt second d’avoir été en mesure de déterminer 
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une corrélation de rendement ; l’étude de ce composant est notamment de permettre une 
modélisation complète et correcte de l’évolution du fluide de travail en son sein afin d’être en 
mesure de passer d’un modèle de composant à un autre du point de vue du système ORC global. 
Deux modèles d’échangeurs, de source chaude et de source froide, ont été développés 
précédemment dans la partie IV.1. de ce chapitre ; couplé à ceux-ci, celui de la turbine 
permettrait une simulation 0D du fonctionnement réel d’un cycle ORC. Pour que cette 
modélisation soit complète, la corrélation de rendement isentropique est appliquée à l’ensemble 
des essais afin de déterminer la puissance adiabatique corrélée du fluide. Cette puissance 
adiabatique corrélée est ainsi comparée à la puissance adiabatique expérimentale, telle que 
représentée en Figure 4.49.  

 
Figure 4.49 : Comparaison entre la puissance adiabatique expérimentale et la puissance corrélée, 

tous fluides confondus 

On peut observer à partir de la Figure 4.49 que la prédiction, de la puissance adiabatique 
du fluide de travail, issue de la corrélation développée dans cette partie IV.2. s’avère 
relativement précise. Tout comme pour le rendement isentropique, on retrouve 93 % des 
résultats à moins de 10 % d’incertitude de la valeur expérimentale, mais cette fois-ci avec une 
bien meilleure répartition ; en effet, le coefficient de détermination R2 est ici égal à 0,9. Cette 
modélisation des performances de la turbomachine est d’autant plus satisfaisante qu’aucune 
dimension interne de ce composant n’a permis sa modélisation (le diamètre du rotor ayant été 
seulement estimé) ; et que cet organe fonctionne entre deux niveaux de pression différents, 
rendant sa modélisation plus complexe en comparaison des échangeurs de chaleur du cycle 
ORC. On remarque néanmoins qu’une valeur en HFE7100 reste assez éloignée de l’ensemble 
des points corrélés à partir de la corrélation de rendement et qu’elle le reste une fois la puissance 
adiabatique modélisée (Figure 4.49). Afin de comprendre le comportement spécifique de cet 
essai, la comparaison globale des résultats effectuée en Figure 4.49 est réduite au fluide de 
travail HFE7100 et représenté en Figure 4.50. 
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Figure 4.50 : Comparaison entre la puissance adiabatique expérimentale et la puissance corrélée 

avec le fluide HFE7100 

 Les résultats de puissance adiabatique en HFE7100 issue de la corrélation de rendement 
sont représentés en tenant compte des incertitudes expérimentales, telles qu’illustrées par les 
barres d’erreurs. On peut observer que ces incertitudes de mesures peuvent être conséquentes, 
en tenant compte de ces incertitudes de mesures, l’essai initialement hors gamme tend alors à 
s’approcher d’une puissance prédite à 15 % du résultat expérimental ; passant d’un résultat 
prédit initialement à 23,2 % de la valeur réelle à 15,2 % de celle-ci (valeur acceptable au regard 
de l’ensemble des résultats). 

 

Influence du nombre de Reynolds :  

La corrélation de rendement isentropique total à statique déterminée dans cette 
partie IV.2., définie à partir de l’équation (4.98) et selon les paramètres et coefficients du 
Tableau 4.13, permet de prédire correctement les performances de la micro-turbine axiale 
expérimentale telles que représentées avec la Figure 4.49. Cette corrélation permet notamment 
d’appréhender le comportement off-design de la turbine d’un régime de fonctionnement à 
l’autre et surtout d’un fluide de travail à l’autre (en fluide pur ou en mélange zéotrope). Lors de 
l’établissement de cette corrélation, l’influence du nombre de Reynolds n’a pas été prise en 
compte ; l’hypothèse estimant que l’importance de ce nombre adimensionnel se trouve 
négligeable, en comparaison des paramètres adimensionnels Ns, SP et Vr, a été considérée 
valable du fait d’un nombre de Reynolds au point de design de 1.106 (Macchi et Astolfi, 2017). 
Cependant, cette valeur, pour l’ensemble des 212 essais expérimentaux, vient à varier entre 
3,9.105 et 1,3.106 ; il semble donc nécessaire de s’assurer de la validité de cette hypothèse. Dans 
le cas de faibles valeurs de ce nombre adimensionnel (inférieures à 106), il peut être nécessaire 
de l’intégrer aux paramètres caractéristiques des turbomachines, pour tenir compte des pertes 
visqueuses (Macchi et Astolfi, 2017). En effet, lors de l’évolution du fluide de travail au sein 
d’une turbomachine, une certaine proportion de ce fluide est dite « perdue » et n’entraîne pas 
de création de travail au niveau du rotor (au sens d’une perte de transfert d’énergie entre le 
fluide et le rotor). Ces pertes sont notamment liées aux effets de viscosités du fluide de travail 
(Denton, 1993), le nombre de Reynolds caractérisant les forces inertielles et visqueuses d’un 
fluide en mouvement se trouve donc être le paramètre pertinent pour étudier l’influence de ces 
pertes sur les performances de la micro-turbine axiale (Baljé, 1964). Afin d’étudier l’influence 
éventuel de ce nombre caractéristique, défini par l’équation (4.105), la dégradation du 
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rendement du point de design ηis,tur,design est étudiée suivant la variation du nombre de Reynolds, 
telle que définie par l’équation (4.106). 

𝑅𝑒௧௨ =  
𝜌,௨௧,௧௨ ∙ 𝑢௧ ∙ 𝐷௧

𝜇,௨௧,௧௨
 (4.105) 

 Avec urotor la vitesse linéaire équivalente de rotation du rotor et Drotor son diamètre. 

1 − 𝜂௦,௧௨

1 − 𝜂௦,௧௨,ௗ௦
=  𝑎 + (1 − 𝑎) ∙ ൬

𝑅𝑒௧௨,ௗ௦

𝑅𝑒௧௨
൰



 (4.106) 

 Cette corrélation (4.106), applicable aux turbomachines, permet de calculer le 
rendement de l’organe de détente ηis,tur à partir du rendement au point de design ηis,tur,design une 
fois corrigé des pertes liés au nombre de Reynolds Retur. Avec a la fraction des pertes considérée 
indépendante du nombre de Reynolds et (1-a) la fraction en dépendant. La valeur de l’exposant 
n varie selon les auteurs de la littérature, cependant les travaux menés par Wiesner (1979) ont 
permis de définir et valider que cet exposant est lui-même dépendant du rapport entre les 
nombres de Reynolds du point de design et des points off-design. La forme de l’équation 
(4.106) choisie ici, pour étudier l’influence de ce nombre adimensionnel, est celle proposée par 
Capata et Sciubba (2012 ; 2015), telle que définie par l’équation (4.107). En effet, bien que la 
technologie de turbine étudiée dans leurs travaux soit radiale et non axiale, le comportement 
des pertes visqueuses est ici considéré similaire ; de plus, les dimensions de micro-turbines 
étudiées dans leurs travaux correspondent aux dimensions du rotor de la micro-turbine de cette 
thèse. Par ailleurs, le nombre de corrélations disponible au sein de la littérature, permettant de 
prendre en compte l’influence du nombre de Reynolds, est limité. Lors de l’application de ces 
corrélations, moins adaptées à la turbine étudiée en comparaison de celle définie par l’équation 
(4.107), les résultats obtenus se sont trouvés être très similaires à ceux présentés ci-dessous. 

1 − 𝜂௦,௧௨

1 − 𝜂௦,௧௨,ௗ௦
=  0,5 + 0,5 ∙ 

𝑅𝑒௧௨,ௗ௦

𝑅𝑒௧௨
൨

,଼ସ∙൬
ோೠೝ,ೞ

ோೠೝ
൰

బ,మఱ

 
(4.107) 

L’application de l’équation (4.107) a permis de tracer la variation du rendement 
isentropique ηis,tur représenté en Figure 4.51, pour l’ensemble des valeurs du nombre de 
Reynolds obtenues lors des essais expérimentaux.  

 
Figure 4.51 : Influence du nombre de Reynolds sur les performances de la turbine axiale       

(d’après la corrélation de Capata et Sciubba (2015)) 
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 Au regard de la variation du rendement isentropique de la turbine, illustrée par la 
Figure 4.51, plusieurs constatations peuvent être énoncées : 

- Bien que présente, l’influence du nombre de Reynolds semble relativement faible 
au regard des résultats obtenus avec la corrélation définie par l’équation (4.107). En 
effet, la variation du rendement, dans le cas le plus défavorable de off-design, 
n’excède pas plus de 2 % en dessous de la valeur du point de design (61,5 %) comme 
représenté au sein de la Figure 4.51.  

- La répartition des rendements définie par l’équation (4.107) selon le type de fluides 
de travail ne représente pas correctement celle des rendements expérimentaux. A 
titre d’exemple, illustré en Figure 4.48 (b), le HFE7100 possède les rendements 
expérimentaux les plus faibles, ceux du HFE7000 venant ensuite ; tandis qu’au sein 
de la représentation de la Figure 4.51, le HFE7000 possède les rendements les plus 
élevés.  

- L’observation précédente a décrit la répartition des fluides de travail, définie au sein 
de la Figure 4.51, comme ne représentant pas la réalité ; cependant, le HFE7100 se 
trouve dans les deux cas posséder les plus faibles valeurs de rendement (Figure 4.48 
(b) et 4.51). Cette particularité est directement issue des propriétés propres au fluide 
HFE7100 et plus spécifiquement sa masse volumique. En effet, en comparaison des 
autres fluides, celle du HFE7100 est deux fois plus faible. Cette propriété influence 
directement la valeur du nombre de Reynolds et par conséquent le rendement 
isentropique obtenu à partir de l’équation (4.107) comme illustré au sein de la 
Figure 4.51. Cependant, on peut observer sur la Figure 4.48 (b) que le rendement 
isentropique défini à partir de l’équation (4.104) prend correctement en compte ce 
comportement, du fait de l’emploi du rapport volumique Vr qui tient compte de 
l’effet de la densité du fluide de travail. 

Suite aux observations menées dans le paragraphe précédent, il est possible de conclure 
que l’hypothèse initial de négliger l’influence du nombre de Reynolds est correcte pour la 
micro-turbine et les fluides de type HFE étudiés dans ces travaux de thèse, son effet se trouvant 
être du deuxième ordre par rapport aux paramètres caractéristiques de la corrélation définis par 
l’équation (4.104). La description de cette corrélation définie dans la sous-partie IV.2.2., à partir 
des paramètres Ns, SP, Vr, corrigés de la température critique, représente correctement les 
performances de cet organe de détente tout en tenant compte des propriétés thermodynamiques 
et de transport des fluides organiques. 
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V.1. Résultats expérimentaux et cycle ORC 

 

L’intérêt principal avancé, au sein de la littérature scientifique, concernant l’utilisation 
de mélanges zéotropes, en tant que fluides de travail pour les cycles thermodynamiques de 
Rankine, est la possibilité offerte par ces fluides spécifiques d’améliorer les échanges au niveau 
des sources de chaleur et donc possiblement d’accroître les performances globales du système 
(Bamorovat Abadi et Kim, 2017 ; Herbele et al., 2012 ; Lecompte et al., 2015). Plus 
particulièrement, comme cela a été détaillé dans le chapitre II de ce manuscrit, et sera rappelé 
dans la sous-partie V.3.1.1., le glissement de température, présent lors des étapes de changement 
de phases d’un mélange zéotrope, est censé offrir de meilleurs échanges thermiques entre le 
fluide de travail et la source de chaleur concernée (source chaude en évaporation et source 
froide en condensation). Cependant, seul un nombre restreint d’études expérimentales vient 
infirmer ou confirmer cette hypothèse et aucune n’a été menée jusqu’ici avec des mélanges 
zéotropes composés de fluides organiques de type Hydrofluoroether (HFE) ou s’y apparentant. 
Les résultats présentés dans cette partie V.1. s’intéressent au comportement et performances 
engendrés par l’utilisation de mélanges zéotropes de type HFE au sein d’une installation 
expérimentale mettant en œuvre un cycle de Rankine à fluides organiques. 

Nota : Dans un souci de clarté au sein de cette partie V.1., et pour permettre l’étude des 
résultats expérimentaux de l’installation ORC expérimentale AMORCE, l’échangeur 
situé au niveau de la source froide sera désigné ici sous le nom de « condenseur » et les 
deux échangeurs situés au niveau de la source chaude seront considérés conjointement 
comme un seul et unique échangeur global qui sera désigné ici sous le nom générique 
d’« évaporateur ». 

 

V.1.1. Stabilité et adaptabilité du cycle thermodynamique 

 Au-delà de la variation de composition d’un mélange zéotrope et de son influence sur 
les performances globales d’un cycle ORC, en comparaison de celles obtenues avec les fluides 
purs le composant, les études expérimentales existantes s’intéressent principalement à 
l’influence de la source chaude et plus particulièrement aux variations de température et de 
puissance de cette source de chaleur sur les performances globales du cycle, à savoir le 
rendement premier principe de l’ORC et la puissance produite par l’organe de détente 
(Bamorovat Abadi et al., 2015 ; Tiwari et al., 2018 ; Yang et al., 2014). Quelques études se 
sont également penchées sur la dynamique du système et l’influence des paramètres de réglage 
d’un cycle ORC, tels que les débits, les puissances et les températures des sources de chaleur, 
ainsi que le débit et les pressions du fluide de travail (Bao et Zhao, 2016 ; Cai et al., 2020 ; 
Tiwari et al., 2018). Cependant, aucune de ces études ne s’est intéressée à l’évolution du 
comportement et des performances de ces sources de chaleur du fait de leur interdépendance 
liée au cycle organique de Rankine.  

Les résultats présentés dans les sous-parties V.1.1.2. et V.1.1.3. décrivent l’influence sur 
les pressions du cycle ORC et les échanges effectués au niveau des sources de chaleur lors de 
la variation du débit de chacune de ces sources. La sous-partie V.1.1.1. permet quant à elle 
d’introduire de manière schématique et simplifiée le fonctionnement d’un cycle organique de 
Rankine et des sources de chaleur correspondantes. En effet, cette représentation et ces 
explications, basées sur la variation de température des sources chaude et froide va permettre 
d’étudier, dans un cas simple, l’influence de ces sources de chaleur sur le comportement et 
l’adaptation d’un cycle ORC.  
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V.1.1.1. Comportement « naturel » d’un cycle ORC  

Les explications énoncées au sein de cette sous-partie V.1.1.1. correspondent à une 
représentation théorique et simplifiée de l’adaptation « naturelle » d’un cycle de Rankine à 
fluide organique. Les Figures 5.1 (a), (b) et (c) présentées par la suite permettent donc d’illustrer 
de façon schématique les propos développés dans cette sous-partie. Les éventuelles valeurs 
présentes au sein de ces figures ne sont utilisées qu’à titre d’illustration. L’influence des 
températures des sources de chaleur ici abordée permet de mettre en lumière le comportement 
naturel du système thermodynamique ; ceci afin de préparer le lecteur aux analyses effectuées 
dans les prochaines sous-parties. Ces analyses portent sur les résultats expérimentaux et 
l’influence de paramètres plus complexes agissant sur le système. 

Au sein d’un cycle ORC, un fluide organique, pur ou mélange, est utilisé comme fluide 
de travail pour permettre la conversion d’énergie thermique issue de la source chaude en énergie 
mécanique, puis électrique, au niveau de l’organe de détente. Afin de permettre le bon 
fonctionnement du cycle, le fluide de travail se trouve seul en circulation au sein de l’installation 
thermodynamique (exception faite d’une éventuelle présence d’huile de lubrification en très 
faible proportion). Pour ce faire, en premier lieu, l’installation est mise au vide primaire, puis 
le fluide de travail, épuré de tout autre composant que le fluide pur (ou mélange de fluides), est 
introduit dans l’installation. Une fois présent au sein de l’ORC, le fluide de travail se trouve 
alors à un état d’équilibre thermodynamique du fait de la température à laquelle il se trouve 
(équilibre de température et pression de saturation au sein du circuit fluidique de volume fermé). 
Lors du fonctionnement de l’installation, l’ensemble du cycle ORC tend vers un équilibre 
thermodynamique global du fait des différents paramètres influant sur le système. Ainsi, la 
pression basse est imposée du fait de l’équilibre entre le fluide de travail et la source froide. 
Lors de sa circulation dans l’installation ORC, le fluide traverse l’organe de compression 
(généralement une ou plusieurs pompes en série), ce qui lui permet de passer du niveau de 
pression bas au niveau de pression haut, du fait de la différence de pression ΔP que la pompe 
est en mesure de transmettre au fluide. La pression haute du cycle est donc définie à partir de 
la courbe caractéristique de fonctionnement de la pompe, liée aux propriétés du fluide de travail 
utilisé, adaptée aux pertes de charges engendrées par le circuit fluidique (principalement la perte 
de charge imposée par l’organe de détente). La vision précédente de définition des pressions 
basses et hautes du cycle ORC est une première vision qui doit être tempérée du fait des 
échanges réels avec les sources de chaleur. En effet, au sein des échangeurs de chaleur, le fluide 
de travail vient à récupérer ou céder une puissance thermique selon les conditions de 
fonctionnement et de surfaces d’échange. De ce fait, si la puissance transférée ou transférable 
avec la source de chaleur vient à diminuer, il est possible que la source chaude ou la source 
froide vienne à imposer ou limiter une valeur de pression basse ou haute, allant possiblement 
jusqu’à réduire l’écart de pression ΔP du cycle. La quantité de fluide présente dans l’installation 
peut également influencer cet écart de pression. En effet, dans le cas d’une charge trop faible 
de fluide, le phénomène de cavitation risque de se produire dans la pompe, venant de fait 
perturber son fonctionnement ainsi que l’écart de pression imposé. A l’inverse, dans le cas 
d’une charge trop importante de fluide, la pression basse risque d’augmenter du fait d’une 
quantité de liquide trop importante venant comprimer la phase vapeur du fluide de travail. 
Concernant le lien entre les sources de chaleur et les pressions d’un cycle organique de Rankine, 
l’exemple le plus caractéristique correspond à la variation des températures des sources de 
chaleur ; les Figures 5.1 (a), (b) et (c) illustrent cette analyse au travers de trois diagrammes 
Température-Entropie (diagrammes T-s).   
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(a) 

  
(b) (c) 

Figure 5.1 : Evolution du cycle organique de Rankine sous la forme de diagrammes T-s suivant la 
variation des températures des sources de chaleur                                                                               

(a) Th,in = 100 °C et Tc,in = 13,5 °C, (b) Th,in = 90 °C et Tc,in = 13,5 °C, (c) Th,in = 100 °C et Tc,in = 25 °C 

La Figure 5.1 (a) représente schématiquement le diagramme T-s d’un cycle ORC dans 
le cas d’une source chaude avec une température d’entrée de 100 °C et d’une source froide avec 
une température d’entrée de 13,5 °C. La pression basse du cycle est imposée par l’équilibre 
entre le fluide de travail et la source froide du fait de l’échange thermique entre les deux fluides 
au sein du condenseur. On retrouve notamment cet équilibre, illustré sur la Figure 5.1 (a), avec 
le pincement de température qui se trouve au point de rosée (ΔTrosée,c = 3 °C). On peut également 
observer que le pincement de température de la source chaude est atteint au point de bulle 
(ΔTbulle,e = 3 °C). Ce pincement signifie que la surface d’échange n’est plus suffisante pour 
permettre à l’échange thermique de s’effectuer de manière optimale, venant de fait limiter la 
valeur de pression haute du système et réduire l’écart de pression ΔP du cycle. En effet, dans 
le cas contraire où la surface d’échange serait suffisante (ou surdimensionnée) pour l’échange 
thermique, le pincement de température se situerait entre les températures d’entrée de la source 
chaude et de sortie du fluide de travail de l’évaporateur. Dans le cas de la diminution de la 
température de la source chaude, de 100 °C à 90 °C, le cycle ORC initialement représenté par 
la Figure 5.1 (a) se trouve maintenant représenté par la Figure 5.1 (b). Lors de la diminution de 
la température de la source chaude, Figure 5.1 (b), la pression basse reste imposée par la source 
froide et identique à celle de la Figure 5.1 (a), alors que la valeur de la pression haute vient à 
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diminuer, telle que traduite par la diminution de l’écart de pression ΔP (passant d’une valeur 
de 2,39 bar à 1,7 bar). On peut également observer une diminution de la puissance échangée à 
la source chaude mais également une diminution de la puissance échangée à la source froide. 
Par conséquent, la variation d’un paramètre de la source chaude, ici la température de cette 
source, vient influer directement sur la source opposée du cycle thermodynamique. On retrouve 
un comportement et une influence similaires dans le cas où la température de la source froide 
vient à varier (passant de 13,5 °C à 25 °C), comme représenté par l’évolution du cycle ORC 
entre la Figure 5.1 (a) et la Figure 5.1 (b). La pression basse augmente du fait de l’équilibre du 
fluide de travail avec la source froide ; la pression haute, initialement limitée par la source 
chaude, reste identique, ce qui entraîne une diminution de l’écart de pression ΔP (passant d’une 
valeur de 2,39 bar à 2,24 bar). On observe également une diminution des puissances échangées 
au niveau des sources de chaleur du fait d’un nouvel équilibre thermodynamique du cycle et 
donc l’illustration de l’influence de la source froide sur la source chaude. 

 

V.1.1.2. Variation et influence de la pression basse du cycle 

 Lors des différentes campagnes d’essais menées avec les fluides purs et mélanges, la 
variation du débit de la source froide a été effectuée sur une grande plage de valeurs afin 
d’étudier l’influence de ce paramètre sur le comportement de l’installation ORC expérimentale. 
Les Figures 5.2 (a) et (b) présentent l’influence de cette variation de débit froid sur la pression 
basse du cycle thermodynamique, avec des températures de source froide Tc,in et de source 
chaude Th,in identiques entre les différents essais, respectivement de 13,5 °C et de 110 °C, et 
avec deux débits de source chaude fixés à 3500 l.h-1 et 1500 l.h-1.  

 
(a) 
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(b) 

Figure 5.2 : Evolution de la pression basse du cycle ORC selon le débit de la source froide            
(a) Débit chaud de 3500 l.h-1, (b) Débit chaud de 1500 l.h-1 

On peut observer, avec les Figures 5.2 (a) et (b), que l’influence du débit froid sur la 
pression basse est identique quel que soit le fluide de travail et quel que soit le débit de source 
chaude ; en dessous de 1000 l.h-1, la pression basse vient à augmenter selon la diminution du 
débit froid. Ce comportement est lié à l’échange de chaleur présent au sein du condenseur et à 
la conservation du bilan thermique entre le fluide de travail et le fluide froid. En effet, entre 
2500 l.h-1 et 1000 l.h-1, la surface d’échange présente au condenseur est suffisante pour 
compenser la diminution du coefficient d’échange de la source froide (du fait de la diminution 
du débit froid), ainsi la puissance échangée reste identique, telle que représentée en Figure 5.3, 
et la pression basse n’est pas modifiée. En dessous de cette valeur, la surface d’échange n’est 
plus suffisante pour permettre la conservation de cette puissance et celle-ci diminue 
(Figure 5.3). Du fait d’une puissance extraite plus faible au niveau de la source froide, 
l’ensemble du cycle thermodynamique s’adapte, et en premier lieu la pression basse du cycle 
augmente pour permettre à cette puissance de diminuer. L’augmentation de la pression basse 
entraîne une diminution de la chaleur latente de condensation et de la chaleur sensible de 
refroidissement du fluide de travail à l’état de vapeur, et par conséquent une diminution de la 
puissance échangée au niveau de la source froide.  

 
Figure 5.3 : Evolution de la puissance cédée à la source froide selon le débit de la source froide  
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Comme expliqué dans le paragraphe précédent, lorsque le débit de la source froide 
diminue, la puissance échangée au condenseur au-delà d’un certain débit vient à diminuer, ce 
qui entraîne une augmentation de la pression basse. Telle qu’évoquée au début de cette sous-
partie et avec les Figures 5.1 (a), (b) et (c), la variation de la pression basse peut entraîner une 
modification de l’ensemble du cycle et plus particulièrement une adaptation de l’écart de 
pression ΔP. En effet, la pompe volumétrique de l’installation expérimentale contraint le fluide 
de travail à évoluer d’une pression basse à une pression haute avec une valeur de ΔP 
initialement constante (les courbes caractéristiques de la pompe de circulation sont présentées 
en Annexe 10). Ainsi, plus la pression basse augmente, plus la pression haute augmente 
également (Figure 5.4). Cependant, tel qu’illustré précédemment avec l’exemple de variation 
des températures des sources de chaleur, cette augmentation de la pression haute peut être 
limitée par la source chaude, ce qui entraîne une diminution de l’écart de pressions ΔP, illustrée 
en Figure 5.5. On peut remarquer cependant que le fluide de travail composé à 80 % de 
Novec649 conserve une valeur de ΔP relativement constante ; par conséquent, pour ce fluide 
de travail donné et quel que soit le débit de source froide, la source chaude ne vient pas limiter 
l’augmentation de la pression haute du cycle ORC. 

 
Figure 5.4 : Evolution de la pression haute du cycle ORC selon le débit de la source froide  

 
Figure 5.5 : Evolution de l’écart de pression ΔP du cycle ORC selon le débit de la source froide  
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Au travers des Figures 5.2 et 5.3, il a pu être mis en évidence l’influence de la source 
froide sur le cycle ORC au niveau du condenseur, avec la diminution de la puissance cédée par 
le fluide de travail et l’augmentation de la pression basse du cycle. Ces variations, au-delà de 
la seule influence de la variation du débit froid, influent sur l’échange thermique global du 
condenseur mais également sur les propriétés thermodynamiques du fluide de travail, et vont 
de ce fait entraîner conjointement des modifications des performances du condenseur. Les 
Figures 5.4 et 5.5 ont permis quant à elles de décrire la forte dépendance et adaptation du cycle 
ORC selon l’évolution de la source froide. Ainsi, les performances de l’évaporateur vont de fait 
varier suivant les fluctuations du débit de la source froide, et ceci d’autant plus que l’on retrouve 
le même principe de diminution de la puissance cédée par la source chaude que celui observé à 
la source froide. En effet, la pression haute du cycle évoluant, la puissance transmise par la 
source chaude au fluide de travail va également évoluer et donc influencer les performances de 
l’évaporateur.  

 

V.1.1.3. Variation et influence de la pression haute du cycle 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 5.6 : Evolution de la pression haute du cycle ORC selon le débit de la source chaude           
(a) Débit froid de 2500 l.h-1, (b) Débit froid de 300 l.h-1 
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Tout comme pour la source froide, la variation du débit de la source chaude a été étudiée 
lors de différents essais en fluides purs et mélanges zéotropes, permettant ainsi l’analyse de son 
influence sur le comportement et les performances du cycle ORC. De la même manière que 
dans la sous partie V.1.1.2., l’évolution de la pression haute est étudiée suivant la variation du 
débit de la source chaude, avec des températures de source froide Tc,in et de source chaude Th,in 
identiques, respectivement de 13,5 °C et de 110 °C, et avec deux débits de source froide fixés 
à 2500 l.h-1 et 300 l.h-1, tels que présentés en Figures 5.6 (a) et (b). On retrouve, comme 
précédemment, des variations similaires entre les différents fluides de travail lors de la variation 
du débit chaud, avec une pression haute stable entre 3500 l.h-1 et 1500 l.h-1 et venant à diminuer 
à partir de 1000 l.h-1. Du fait de contraintes expérimentales, seuls le Novec649 pur et les 
mélanges zéotropes composés à 80 % et 50 % de cette espèce ont pu être étudiés sur la plage 
de variation complète du débit chaud, allant de 300 l.h-1 à 3500 l.h-1 (présenté en Figure 5.6 (a) 
avec un débit froid de 2500 l.h-1). Cependant, au regard des Figures 5.6 (a) et (b), le 
comportement reste identique quel que soit le fluide de travail et le débit de source froide (les 
graphiques de l’évolution de la pression haute selon le débit chaud pour des débits froids fixés 
à 2000 l.h-1, 900 l.h-1, 600 l.h-1 et 450 l.h-1 sont présents en Annexe 11). Par conséquent, il est 
légitime de considérer que la diminution de la pression haute en dessous d’un débit chaud de 
1000 l.h-1, observé en Figure 5.6 (a) pour le Novec649 pur et les mélanges composés à 80 % et 
50 % de cette espèce, se retrouve également pour le mélange composé à 25 % de Novec649 et 
le HFE7000 pur. Il est à noter également que les essais de la Figure 5.6 (a) ont été effectués 
pour le débit froid fixé le plus élevé, ce qui entraîne les valeurs de pression basse les plus faibles 
et donc les valeurs de pression haute les plus basses (en comparaison de débits froids plus élevés 
comme présenté en Figures 5.2 et 5.4) et permettant ainsi au débit chaud une plus grande plage 
de variation avant que celui-ci ne vienne influer sur la pression haute. Les Figures 5.7 et 5.8 
représentent respectivement l’évolution de la pression basse du cycle ORC et l’écart de pression 
ΔP selon la variation du débit de la source chaude.  

 
Figure 5.7 : Evolution de la pression basse du cycle ORC selon le débit de la source froide 
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Figure 5.8 : Evolution de l’écart de pression ΔP du cycle ORC selon le débit de la source froide  

On remarque, avec la Figure 5.7, que la pression basse du cycle n’est pas influencée par 
la diminution du débit de la source chaude alors que l’écart de pression ΔP, présenté en Figure 
5.8, vient au contraire à diminuer. Ce comportement est lié au fait que la pression basse est 
établie, telle que mentionnée dans la sous-partie V.1.1.1., avec l’équilibre issu de l’échange 
thermique entre le fluide de travail et la source froide. Par conséquent, la pression basse du 
cycle ORC se trouve fixée. Ainsi, lorsque la pression haute diminue, seul l’écart de pression 
ΔP diminue. 

 Dans cette sous-partie V.1.1.3., l’influence de la variation du débit de la source chaude 
a été étudié. On peut ici mettre en évidence qu’à l’inverse de la source froide, la source chaude 
influe faiblement sur le comportement du cycle ORC. Afin d’analyser l’importance des 
différentes variations décrites dans les sous-parties V.1.1.2. et V.1.1.3., l’analyse des 
performances du condenseur et de l’évaporateur, ainsi que des performances globales du cycle 
ORC, est menée dans la sous-partie V.1.2.. 

 

V.1.2. Performances des sources de chaleur 

Les performances du condenseur et l’évaporateur sont étudiées suivant les rendements 
exégétiques définis précédemment au sein du chapitre III, par les équations (3.11), (3.12) et 
(3.13), respectivement pour les rendements second principe de source chaude ouverte, de source 
chaude fermée et de source froide. Les performances globales de l’ORC sont quant à elles 
analysées suivant les rendements premier et second principes définis par les équations (3.3), 
(3.6) et (3.7). 

 

V.1.2.1. Comportement du condenseur au sein du cycle ORC 

 Au vu de l’absence de variation de la pression basse du cycle, telle qu’expliquée dans 
la sous-partie V.1.1.2., suite à la diminution du débit de la source chaude, l’influence de cette 
variation de débit chaud sur les performances du condenseur semble de ce fait peu 
vraisemblable. La Figure 5.9 représente l’évolution du rendement exergétique du condenseur 
selon la variation du débit chaud pour différents débits de source froide. 
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Figure 5.9 : Evolution du rendement exergétique du condenseur selon le débit de la source chaude  

Comme pour la pression basse du cycle ORC (Figure 5.7), le rendement second principe 
du condenseur est constant, quelle que soit la valeur du débit de la source chaude et pour 
l’ensemble des différents débits de source froide. Cependant, il a été décrit au travers des 
Figures 5.2 (a) et 5.3 que la diminution du débit d’une source, lorsqu’elle entraîne une variation 
de la pression du fluide de travail, engendre à une diminution de la puissance échangée. Par 
conséquent, la diminution de la pression haute observée en Figure 5.6 (a) est liée à une 
diminution de la puissance transférée entre la source chaude et le fluide de travail (graphique 
de la variation de la puissance cédée par la source chaude, présenté en Annexe 12). Du fait de 
cette diminution de puissance thermique transférée au niveau de l’évaporateur, le cycle ORC 
s’adapte et la puissance cédée au niveau du condenseur à la source froide diminue également 
(graphique de variation de puissance cédée à la source froide présenté en Annexe 13) ; les 
performances du condenseur en sont donc également influencées. Néanmoins, tel que 
représenté en Figure 5.9, lorsque le débit de la source chaude est à sa plus faible valeur de 
300 l.h-1, le rendement exergétique du condenseur reste identique. Ceci provient du fait que la 
variation de puissance échangée à la source froide, dans le cas de ce débit de source chaude, est 
faible et ne vient modifier que très légèrement les performances globales du condenseur. A titre 
d’exemple, le Novec649, fluide de travail le plus influencé par cette variation, subit une 
diminution de 500 W de la puissance cédée à la source froide, ce qui se traduit par une 
diminution de 1,3 % du rendement exergétique au condenseur (passant de 7,9 % à 7,8 % de 
rendement second principe). 

 A l’inverse de la source chaude, la source froide influe fortement le système global ainsi 
que le fluide de travail au sein du condenseur. De ce fait, les performances de cet échangeur de 
chaleur sont directement corrélées aux variations de la source froide, telles qu’illustrées par la 
Figure 5.10.  
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Figure 5.10 : Evolution du rendement exergétique du condenseur selon le débit de la source froide 

Nota : Du fait de la très faible influence causée par la variation de la source chaude (discutée 
précédemment et présentée avec la Figure 5.9), les valeurs des rendements exégétiques 
au condenseur sont moyennées entre les différentes valeurs obtenues lors de la variation 
de la source chaude, et ceci pour chaque valeur de débit froid fixée. 

On observe une augmentation du rendement exergétique lors de la diminution du débit de 
la source froide. Cette évolution du rendement global du condenseur traduit notamment 
l’accroissement du produit exergétique de la source froide. En effet, lors de la diminution du 
débit de la source froide, et du fait de la conservation de bilan thermique entre le fluide de 
travail et cette source, la température de sortie du fluide froid vient à augmenter et permet ainsi 
à la source froide d’augmenter son potentiel exergétique. Cet accroissement du rendement 
second principe représente donc une réduction des irréversibilités existantes lors de l’échange 
de chaleur au sein du condenseur. Cette amélioration des performances s’observe tant lors de 
l’étape de refroidissement de la vapeur du fluide de travail que durant son étape de condensation 
et de sous-refroidissement, telle que décrite respectivement par les équations (5.1) et (5.2) et 
avec les Figures 5.11 (a) et (b). Il est important de noter que cet accroissement de performances 
a lieu quand bien même la puissance cédée à la source froide diminue et la pression du fluide 
de travail au sein du condenseur augmente. Ces deux phénomènes ont à l’inverse pour effet de 
réduire les performances d’échanges du condenseur.  

 
(a) 
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(b) 

Figure 5.11 : Evolution des performances au sein du condenseur selon le débit de la source froide 
(a) refroidissement, (b) condensation et sous-refroidissement 

𝜂ூூ, =
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧, − ℎ,, − 𝑇 ∙ ൫𝑠,௨௧, − 𝑠,,൯൧

�̇� ∙ ൣℎ,, − ℎ,௨௧, − 𝑇 ∙ ൫𝑠,, − 𝑠,௨௧,൯൧
 (5.1) 

𝜂ூூ,௦ =
�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,௦ − ℎ,,௦ − 𝑇 ∙ ൫𝑠,௨௧,௦ − 𝑠,,௦൯൧

�̇� ∙ ൣℎ,,௦ − ℎ,௨௧,௦ − 𝑇 ∙ ൫𝑠,,௦ − 𝑠,௨௧,௦൯൧
 (5.2) 

Si l’on s’intéresse aux performances optimales du condenseur, celles-ci sont obtenues 
pour le débit de source froide le plus faible de 300 l.h-1. La Figure 5.12 regroupe les différentes 
valeurs de rendement second principe au condenseur obtenues dans le cas de fonctionnement 
optimal pour les différents fluides de travail. 

 
Figure 5.12 : Evolution du rendement exergétique optimal du condenseur selon le fluide de travail   

A partir des résultats présentés au sein de la Figure 5.12, il est possible de comparer entre 
eux les différents fluides purs et mélanges utilisés en tant que fluides de travail dans 
l’installation ORC expérimentale. Les fluides organiques analysés ici correspondent aux deux 
fluides purs Novec649 et HFE7000 ainsi qu’aux trois mélanges zéotropes issus de ces deux 
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premiers fluides et composés respectivement à hauteur de 80 %, 50 % et 25 % massique en 
Novec649. On remarque au regard des performances obtenues que le HFE7000 entraîne le 
meilleur rendement exergétique du condenseur, suivi par le Novec649 puis des mélanges 
zéotropes pour lesquels, plus la proportion en Novec649 est élevée, plus les performances sont 
faibles. Ces résultats viennent s’opposer à l’hypothèse initialement émise d’amélioration des 
performances apportées par le glissement de température des mélanges zéotropes ; et ceci 
d’autant plus que le fluide de travail possédant les plus faibles performances au niveau du 
condenseur se trouve être le mélange, composé à 80 % de Novec649, qui possède le glissement 
de température le plus élevé (Tableau 3.2 du chapitre III) tel que représenté par la Figure 5.13.  

 
Figure 5.13 : Evolution du rendement exergétique optimal du condenseur selon le glissement de 

température du fluide de travail au condenseur   

Afin de comprendre ce comportement, il est nécessaire de s’intéresser à la répartition du 
transfert de chaleur entre le fluide de travail et la source froide au sein du condenseur pour 
comprendre quels paramètres viennent influer sur cette répartition des performances entre les 
différents fluides de travail. Le Tableau 5.1 regroupe cette répartition pour les différents fluides 
purs et mélange, concernant les performances optimales obtenues avec un débit de source froide 
de 300 l.h-1. La puissance échangée lors du sous-refroidissement du fluide de travail, à l’état 
liquide en sortie de l’étape de condensation, ne représente pas plus de 6,5 % de l’échange global 
au sein du condenseur (en moyenne 2,3 % pour les cinq fluides de travail). Par conséquent, 
cette étape, et la puissance échangée correspondante, est considérée conjointement à l’étape de 
condensation. 

Tableau 5.1 : Répartition des puissances échangées au sein du condenseur pour les étapes de 
refroidissement en phase vapeur et de condensation effectuées par le fluide de travail 

Fluide de travail 
Proportion de puissance 
de refroidissement [%] 

Proportion de puissance 
de condensation [%] 

Novec649 34,4 65,6 

80%Novec649 - 20%HFE7000 33,5 66,5 

50%Novec649 - 50%HFE7000 31,4 68,6 

25%Novec649 - 75%HFE7000 30,0 70,0 

HFE7000 26,6 73,4 
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Comme observé avec les données du Tableau 5.1, l’étape de condensation représente la 
part la plus importante de l’échange thermique au sein du condenseur. De ce fait, les 
phénomènes présents durant cette étape viennent directement définir les performances globales 
du condenseur. Cependant, l’amélioration des performances attendue suite à l’utilisation des 
mélanges zéotropes et du principe de glissement n’a pas été obtenue, comme cela a pu être 
observé au travers des Figures 5.12 et 5.13. Il convient donc de s’intéresser aux phénomènes 
régissant l’étape de condensation afin de comprendre la répartition des performances obtenues 
au sein de la Figure 5.12. La Figure 5.14 représente la répartition de la différence de température 
moyenne logarithmique ΔTLM correspondant à l’étape de condensation uniquement, pour les 
différents fluides de travail selon leur glissement de température.  

 
Figure 5.14 : Evolution du ΔTLM optimal de l’étape de condensation selon le glissement de 

température du fluide de travail au condenseur   

On observe que le fluide de travail permettant la plus faible valeur de ΔTLM,condensation est 
le Novec649. Cependant, la valeur basse de ΔTLM,condensation aurait dû être atteinte par un des 
mélanges selon l’hypothèse initiale d’amélioration liée au glissement de température des 
mélanges zéotropes. On remarque également, en comparant les comportements entre les 
différents fluides des Figures 5.12 et 5.14, que le classement des performances globales au 
condenseur (Figure 5.12) ne peut pas être décrit à partir du seul paramètre qu’est le 
ΔTLM,condensation. Il convient donc de s’intéresser à un second paramètre relatif à l’étape de 
condensation, à savoir le coefficient de transfert diphasique du fluide de travail. En effet, lors 
de l’étude des échangeurs de chaleur effectuée dans le chapitre IV, il a pu être observé que le 
coefficient de transfert diphasique du fluide de travail joue un rôle très important lors de l’étape 
de condensation. La Figure 5.15 regroupe les coefficients diphasiques des différents fluides de 
travail correspondant aux résultats présentés au sein de la Figure 5.12 précédente.  
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Figure 5.15 : Coefficients de transfert diphasique des différents fluides de travail pour les 

rendements exergétiques optimaux au condenseur  

Le classement des coefficients de transfert diphasique de l’étape de condensation des 
fluides de travail est identique à celui des rendements exergétiques décrivant les performances 
globales du condenseur. Ces résultats confirment donc dans le cas présent, où l’échange de 
chaleur avec la source froide est effectué en majorité lors de l’étape de condensation, que les 
performances de la source froide dépendent de celles du fluide de travail employé au sein du 
cycle ORC et plus précisément des coefficients de transfert diphasique du fluide de travail. Les 
moindres performances obtenues avec les mélanges zéotropes, et à plus forte raison avec les 
mélanges possédant les glissements de température les plus élevés, peuvent être expliquées par 
la spécificité de ce type de mélange, du fait des différences de cinétique de condensation de 
chaque composant, comme discuté au sein de la partie IV.1 du chapitre IV. En effet, tel qu’étudié 
par Silver (1947) puis Bell et Ghaly (1973), lors de la condensation d’un mélange, le composant 
le plus volatile vient à former une résistance de transfert au niveau de la surface d’échange, 
entraînant une dégradation de l’échange thermique de l’étape diphasique.  Or, plus le glissement 
de température est important au sein d’un mélange plus la différence de volatilité entre les 
espèces composant ce mélange est importante, et par conséquent plus la dégradation de 
l’échange diphasique est forte. Les performances du condenseur étant directement liées à 
l’étape de condensation et au coefficient de transfert du fluide de travail, la dégradation 
engendrée et accentuée par le glissement de température des mélanges peut donc expliquer le 
classement entre les fluides purs et les mélanges zéotropes présenté au sein des Figures 5.12 et 
5.15.  

 

V.1.2.2. Comportement de l’évaporateur au sein du cycle ORC 

A l’inverse du condenseur et de l’influence du débit de la source chaude sur ses 
performances, il a été mis en évidence dans la sous-partie V.1.1.2. la dépendance de la pression 
haute du cycle aux variations du débit froid, et par conséquent la dépendance des performances 
de l’évaporateur à cette source froide. Les Figures 5.16 (a) et (b) représentent l’évolution des 
rendements exergétiques de la source chaude considérée en tant que source fermée5 et source 
ouverte5. 

                                                 
5 Les définitions de « source fermée » et « source ouverte » ont été données au sein de la sous-partie III.3.2.1. du chapitre III. 
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(a) 

 
(b) 

Figure 5.16 : Evolution des performances au sein de l’évaporateur selon le débit de la source froide 
(a) source fermée, (b) source ouverte 

Concernant le rendement de source fermée, Figure 5.16 (a), on observe une augmentation 
importante du rendement second principe en dessous d’une valeur de débit froid de 600 l.h-1 
pour le Novec649 et les mélanges zéotropes composés à 25 % et 50 % massique de ce fluide 
pur ; tandis que le HFE7000 et le mélange composé à 80 % de Novec649 ne semblent pas 
influencés par la diminution du débit de la source froide. Concernant les trois premiers fluides 
de travail, on retrouve ici l’influence de la pression haute qui vient à augmenter, avec la 
diminution du débit froid (telle qu’illustré avec la Figure 5.4), ce qui entraîne un accroissement 
des valeurs d’enthalpie pour le fluide de travail et donc un produit exergétique ainsi qu’un 
rendement exergétique plus élevés. A l’opposé, le HFE7000 et le mélange à 80 % en Novec649 
ne semblent pas bénéficier de l’accroissement du produit exergétique lié à l’augmentation de la 
pression haute du cycle, tel qu’illustré au sein de la Figure 5.16 (a) avec des valeurs de 
rendement second principe constantes. Les performances de ces deux fluides de travail 
semblent de fait plus fortement influencées par la diminution de la puissance échangée avec la 
source chaude, suite à la diminution du débit froid, que les trois autres fluides organiques. En 
effet, tel que discuté précédemment et présenté au sein de la Figure 5.17, lors de la diminution 
du débit de la source froide au-delà d’une certaine valeur, la puissance échangée au niveau de 
la source chaude diminue, ce qui diminue les performances globales de cette source ; et dans le 
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cas du HFE7000 et du mélange à 80 % compense l’accroissement du produit exergétique obtenu 
lors de l’augmentation de la pression haute. Cette compensation se traduit par les valeurs de 
rendement constantes observées pour ces deux fluides au sein de la Figure 5.16 (a). 

 
Figure 5.17 : Evolution de la puissance échangée à la source chaude selon le débit de la source froide 

Les résultats et l’analyse des performances présentées jusqu’ici portent sur les essais en 
fluides purs et mélanges obtenus avec un débit de source chaude fixé à 1500 l.h-1. En effet, 
l’influence du débit de la source chaude sur la pression haute du cycle et sur la puissance 
échangée à l’évaporateur n’impacte le système qu’en dessous d’un débit de 1000 l.h-1, comme 
illustré par les Figures 5.6 (a) et A12. De plus, les essais effectués avec le débit de source chaude 
le plus faible (300 l.h-1) ont été réalisés uniquement pour le débit froid de 2500 l.h-1 (ne 
permettant pas d’étudier l’influence de la source froide pour ce débit chaud fixé). Cependant, 
le comportement de la source chaude observé et décrit jusqu’ici, lors de la variation du débit de 
la source froide, au sein des Figures 5.16 (a) et (b), est identique quel que soit le débit de source 
chaude (les graphiques de l’évolution des performances de l’évaporateur, selon le débit froid 
pour des débits chauds fixés à 3500 l.h-1, 3000 l.h-1, 2500 l.h-1 et 2000 l.h-1, sont présents en 
Annexes 14 et 15). 

Concernant le rendement de source ouverte, Figure 5.16 (b), on peut observer que la 
variation du débit froid influence très peu les performances de l’évaporateur. Cette influence 
est présente uniquement dans le cas du débit froid le plus faible de 300 l.h-1 pour les mélanges 
composés à 25 % et 50 % en Novec649. Ce comportement stable, quel que soit le fluide de 
travail, traduit notamment la spécificité d’un échange effectué avec une source de chaleur de 
type ouverte. En effet, dans le cas d’une source ouverte, lorsque le débit et la température de la 
source chaude ne varient pas, la ressource exergétique reste constante ; et dans le cas présent 
cette ressource exergétique est conséquente du fait d’un état de sortie du fluide chaud 
correspondant à l’état de référence. De plus, tel qu’expliqué précédemment, le produit 
exergétique du fluide de travail au niveau de la source chaude n’évolue pas ou peu avec la 
variation du débit froid du fait des effets antagonistes de l’augmentation de la pression haute et 
de la diminution de la puissance échangée à l’évaporateur. Par conséquent, ces caractéristiques, 
propres à la source de chaleur ouverte (ressource exergétique importante), et à l’évolution du 
produit exergétique du fluide de travail dans le cas expérimental étudié ici, entraînent le 
comportement du rendement exergétique de source ouverte observé avec la Figure 5.16 (b).  

Dans le cas de la diminution du débit de la source chaude et de son influence sur les 
performances de l’évaporateur, on observe une stagnation voire une faible diminution du 
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rendement second principe de source fermée, telle que représentée au sein des Figures 5.18 (a) 
et (b), puis une augmentation de ce rendement lorsque le débit chaud est inférieur à 1000 l.h-1 
(Figure 5.18 (a)).  

 
(a) 

 
(b) 

Figure 5.18 : Evolution des performances au sein de l’évaporateur dans le cas d’une source fermée 
selon le débit de la source chaude (a) Débit froid de 2500 l.h-1, (b) Débit froid de 300 l.h-1 

Lors de la diminution du débit de la source chaude entre 3500 l.h-1 et 1000 l.h-1, le fluide 
de travail est très peu influencé par cette variation, tel que représenté au sein des Figures 5.6 (a) 
et (b) avec des valeurs de pression haute stables. En effet, tant que le débit de source chaude est 
supérieur à 1000 l.h-1, la surface d’échange de l’évaporateur est suffisante pour permettre à 
l’échange thermique de rester constant entre le fluide chaud et le fluide de travail (Figure A12) ; 
au-delà, les conditions de fonctionnement ne permettent plus de maintenir la puissance 
initialement échangée, ce qui entraîne de ce fait la diminution de la pression haute du cycle 
(Figure 5.6 (a)). Tant que la surface se trouve être suffisante pour la réalisation de l’échange 
thermique, le produit exergétique reste constant ; par conséquent, la variation de la ressource 
exergétique vient seule influencer le rendement second principe de source fermée de 
l’évaporateur. Telle qu’illustrée avec les Figures 5.18 (a) et (b), cette ressource exergétique 
augmente, se traduisant par une diminution du rendement exergétique entre 3500 l.h-1 et 
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1000 l.h-1 de débit chaud. En effet, la diminution du débit de la source chaude entraîne une 
diminution de la température de sortie de cette source. Ces deux phénomènes, antagonistes, 
influent sur la ressource exergétique de cet échangeur ; de fait, la diminution de température 
entraîne une plus forte augmentation de la ressource exergétique que la variation du débit chaud 
n’entraîne de diminution. Par conséquent, le rendement second principe de l’évaporateur 
diminue également. Au-delà de 1000 l.h-1, la surface de l’évaporateur ne permet plus à la 
puissance échangée de rester constante (Figure A12), ce qui entraîne une diminution de la 
pression haute (Figure 5.6 (a)) et dans ce cas une légère diminution du produit exergétique. 
Cependant, du fait d’une puissance plus faible à transférer au fluide de travail, la ressource 
exergétique se trouve alors réduite ; à l’inverse du comportement observé entre 3500 l.h-1 et 
1000 l.h-1 de débit chaud, cette fois-ci la diminution de débit chaud influence plus fortement la 
ressource exergétique que la diminution de la température de sortie de cette source. Cette 
diminution de la ressource exergétique de l’évaporateur est bien plus conséquente que celle du 
produit exergétique (liée à la diminution de pression haute). Ainsi, le rendement second principe 
de source fermée vient à augmenter tel que décrit par la Figure 5.18 (a). 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 5.19 : Evolution des performances au sein de l’évaporateur dans le cas d’une source ouverte 
selon le débit de la source chaude (a) Débit froid de 2500 l.h-1, (b) Débit froid de 300 l.h-1 
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 Concernant le rendement second principe de l’évaporateur dans le cas d’une source de 
chaleur ouverte, Figures 5.19 (a) et (b), celui-ci est croissant suivant la diminution du débit de 
la source chaude et cela quel que soit le fluide de travail et la valeur du débit de la source froide. 
En effet, l’état thermodynamique de sortie du fluide chaud est fixe et correspond à l’état de 
référence ; par conséquent, plus le débit de la source chaude diminue, plus la ressource 
exergétique diminue et le rendement second principe de source ouverte augmente. 

Au regard des résultats de la sous-partie V.1.2.2. présentés jusqu’ici, il a pu être mis en 
évidence que les performances les plus élevées de l’évaporateur sont atteintes dans le cas des 
débits conjugués des sources chaude et froide les plus faibles. Il a pu également être observé 
que l’évolution des performances de cet échangeur, lors de la fluctuation des débits des sources 
de chaleur, est identique quel que soit le type de fluide de travail pour les différents débits fixés, 
de même que le classement de ses performances d’un fluide à l’autre. De ce fait, il est légitime 
de considérer que l’accroissement des performances observé en dessous de 1000 l.h-1, au sein 
des Figures 5.18 (a) et 5.19 (a) pour le Novec649 pur et les mélanges composés à 80 % et 50 % 
de cette espèce, se retrouve également pour le mélange composé à 25 % de Novec649 et le 
HFE7000 pur. Ainsi, les performances optimales de l’évaporateur seraient atteintes dans le cas 
des débits chaud et froid de 300 l.h-1. Ainsi, les résultats présents au sein des Figures 5.18 (b) 
et 5.19 (b) permettent de comparer les performances des fluides de travail entre eux. Les Figures 
5.20 (a) et (b) regroupent les différentes valeurs de rendement second principe optimales de 
l’évaporateur selon la composition du fluide de travail. Les performances présentées au sein de 
la Figure 5.20 (a) correspondent aux valeurs moyennées des résultats présents au sein de la 
Figure 5.18 (b). Les performances de la Figure 5.20 (b) correspondent quant à eux aux résultats 
obtenus pour un débit chaud de 1500 l.h-1 et un débit froid de 300 l.h-1, présents au sein de la 
Figure 5.19 (b).  

 
(a) 
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(b) 

Figure 5.20 : Classification des fluides de travail selon les rendements exergétiques équivalents aux 
cas de performances optimales de l’évaporateur (a) source fermée, (b) source ouverte 

A partir des résultats présentés en Figure 5.20 (a) et (b), on observe, tout comme dans le 
cas de l’analyse effectuée au condenseur dans la sous-partie V.1.2.1., que les performances 
optimales de l’évaporateur ne sont pas obtenues grâce aux essais effectués en mélanges 
zéotropes, et cela que la source de chaleur soit considérée comme une source fermée 
(Figure 5.20 (a)), ou comme une source ouverte (Figure 5.20 (b)).  

Dans le cas où la source de chaleur est considérée comme étant une source ouverte 
(Figure 5.20 (b)), on observe un comportement proche de celui du condenseur ; à savoir que les 
performances les plus hautes sont atteintes avec le HFE7000 et qu’une diminution de ces 
performances suit l’accroissement du glissement de température du mélange zéotrope. 
Cependant dans le cas présent de l’évaporateur, le Novec649 pur se classe, du fait du rendement 
exergétique de source ouverte qu’il entraîne, entre les mélanges composés à 50 % et 80 % en 
Novec649 (Figure 5.20 (b)), ce qui n’était pas le cas au sein du condenseur (Figure 5.12). Cette 
répartition entre les différents fluides de travail, au regard de leurs performances, découle de 
l’influence des coefficients de transfert propres aux fluides de travail. Ici, à l’inverse du 
condenseur, la répartition des échanges de chaleur entre les étapes monophasiques et diphasique 
est moins marquée et il convient donc de ne pas limiter le comportement de l’évaporateur au 
seul comportement de l’étape de transfert diphasique. Le Tableau 5.2 regroupe la répartition 
des échanges de chaleur entre les différentes étapes monophasiques et diphasique présentes au 
sein de l’évaporateur.  

Tableau 5.2 : Répartition des puissances échangées au sein de l’évaporateur pour les étapes de chauffe 
en phase liquide, d’évaporation et de surchauffe en phase vapeur effectuées par le fluide de travail 

Fluide de travail Proportion de puissance 
de chauffe [%] 

Proportion de puissance 
d’évaporation [%] 

Proportion de puissance 
de surchauffe [%] 

  Novec649 48,4 45,3 6,2 

  80%Novec649 - 20%HFE7000 42,2 49,3 8,5 

  50%Novec649 - 50%HFE7000 36,3 52,1 11,7 

  25%Novec649 - 75%HFE7000 34,8 52,8 12,4 

  HFE7000 35,7 53,2 11,1 
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Telle qu’énoncée dans le précédent paragraphe et présentée au sein du Tableau 5.2, 
l’influence des étapes monophasiques de chauffe à l’état liquide et de surchauffe à l’état vapeur 
du fluide de travail est plus importante qu’au sein du condenseur (refroidissement de la vapeur 
et sous-refroidissement du liquide condensé). En lien avec cette analyse, il convient donc de 
prendre en compte l’étape monophasique de chauffe du fluide de travail en plus de l’étape 
diphasique d’évaporation afin de caractériser le comportement des performances décrites par la 
Figure 5.20 (b). L’étape de surchauffe, bien que plus importante qu’en condensation 
(correspondant dans ce cas à l’étape de sous-refroidissement), est de l’ordre de 10 % de 
l’échange total, et se trouve donc être négligeable quant à son influence sur les performances 
globales de l’évaporateur en comparaison des étapes monophasiques de chauffe et diphasique 
d’évaporation. Ainsi, les Figures 5.21 (a) et (b) regroupent les valeurs des coefficients de 
transfert diphasique et monophasique des différents fluides de travail correspondantes aux 
résultats présentés au sein de la Figure 5.20 (b).  

 
(a) 

 
(b) 

Figure 5.21 : Coefficients de transfert des différents fluides de travail pour les rendements 
exergétiques optimaux à l’évaporateur                                                                                                

(a) coefficients diphasiques d’évaporation, (b) coefficients monophasiques de chauffe 

Au travers des classements entre les différents fluides de travail observés avec les 
Figures 5.21 (a) et (b), on retrouve pour les deux étapes caractéristiques monophasique et 



Chapitre V – Cycle Organique de Rankine et mélanges zéotropes 

196 
 

diphasique que le mélange composé à 80 % en Novec649 possède les coefficients d’échange 
les plus faibles entraînant le rendement second principe le plus faible observé en Figure 5.20 
(b). Concernant le Novec649 pur et le classement des performances qui en découle, tel que 
présenté au sein de la Figure 5.20 (b), l’influence de l’étape de chauffe monophasique en est ici 
illustrée. En effet, ce fluide pur possède le coefficient de transfert le plus élevé dans le cas de 
l’étape diphasique, Figure 5.21 (a), et le plus faible dans le cas de l’étape monophasique, Figure 
5.21 (b) ; or, les étapes monophasique et diphasique représentent respectivement 48,4 % et 
45,3 % de l’échange global (Tableau 5.2). Par conséquent, l’influence du coefficient de transfert 
monophasique est très importante et vient réduire fortement celle du coefficient de transfert 
diphasique d’évaporation, telle qu’illustrée par le classement du rendement exergétique en 
Novec649 pur. Le HFE7000 et les mélanges composés à 25 % et 50 % en Novec649 sont donc 
moins influencés par l’étape monophasique et leurs coefficients correspondants. De ce fait, le 
classement des performances de l’évaporateur présenté en Figure 5.20 (b) correspond à celui 
observé en Figure 5.21 (a) corrigé de l’influence du coefficient monophasique, présenté en 
Figure 5.21 (b). Ainsi, le HFE7000 entraîne les performances les plus élevées, suivi du mélange 
à 25 % et 50 %, ces deux compositions se trouvant avoir sensiblement les mêmes rendements 
second principe du fait de l’influence des coefficients monophasiques sur le classement initial 
des coefficients diphasiques ; puis vient le Novec649 et enfin le mélange à 80 %. 

Dans le cas où la source de chaleur est considérée comme étant une source fermée, Figure 
5.20 (a), on ne retrouve pas le même comportement que celui observé dans le cas d’une source 
ouverte, Figure 5.20 (b), avec un classement des performances selon les coefficients de transfert 
de chaleur des étapes monophasique et diphasique couplés. Dans le cas précédemment décrit, 
le fluide de travail vient seul influencer les performances à partir de ses coefficients de transfert. 
En effet, pour la comparaison effectuée en source de chaleur ouverte au sein de la Figure 
5.20 (b), les températures d’entrée de la source chaude et les températures de référence, 
permettant de définir le potentiel exergétique de cette source, sont constantes et identiques entre 
les différents fluides de travail. Par conséquent, la ressource exergétique permettant le calcul 
des performances de l’évaporateur en source ouverte est identique pour les cinq fluides de 
travail ; de ce fait, seules les variations entraînées par le fluide de travail vont venir influencer 
les performances globales de l’évaporateur, ces performances dépendent donc des coefficients 
de transfert monophasique et diphasique comme expliqué dans le paragraphe précédent. Or, 
dans le cas présent, l’évaporateur est étudié selon le principe d’une source de chaleur fermée ; 
par conséquent, la variation de puissance échangée avec cette source peut également influencer 
le comportement des performances globales de l’évaporateur. Cette influence se retrouve 
directement au travers des Figures 5.20 (a) et (b) avec un classement différent entre les fluides 
de travail suivant la définition de source ouverte ou fermée. Un parallèle peut être fait entre 
l’analyse de l’évaporateur en source fermée et celle du condenseur, du fait que cette dernière 
est également effectuée en considérant une source fermée. Cependant, il peut être mis en avant 
que dans le cas de cet échangeur situé au niveau de la source froide, seuls les coefficients 
d’échanges (et uniquement ceux de l’étape diphasique) du fluide de travail viennent à influencer 
les performances de l’échangeur. Dans le cas du condenseur, les éventuelles variations de la 
puissance transmise entre le fluide de travail et le fluide froid n’ont pas d’influence sur le 
comportement des performances du fait qu’aucune perte thermique n’est considérée au niveau 
de cette échangeur. Le comportement des performances globales du condenseur dépend donc 
uniquement du comportement du coefficient d’échange diphasique de condensation. Dans le 
cas de l’évaporateur en source fermée, il convient de prendre en compte l’influence de la 
variation de puissance transmise entre le fluide chaud et le fluide de travail. En effet, telles que 
présentées au sein de la sous-partie III.3.3.3., des pertes thermiques réelles de l’ordre de 1 % à 
1,5 % existent au niveau de l’évaporateur et peuvent atteindre jusqu’à 10 % de la puissance 
cédée par le fluide chaud lors de l’exploitation des résultats expérimentaux (du fait des 
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incertitudes expérimentales). De ce fait, ces pertes thermiques peuvent influencer plus ou moins 
fortement le rendement exergétique de source fermée de l’évaporateur.  

Suite à l’analyse des résultats présentés au sein de cette sous-partie V.1.2.2., il a pu être 
mis en évidence que les performances de l’évaporateur de ce cycle ORC, en fluides purs et 
mélanges zéotropes de type HFE, dépendent directement du comportement des coefficients de 
transfert des fluides de travail utilisés, eux-mêmes corrigés de l’influence de la puissance 
transmise entre le fluide chaud et le fluide de travail lors de l’existence de pertes thermique au 
sein de cet échangeur. Ces résultats ont également mis en lumière la forte dépendance de 
l’évaporateur selon le comportement de l’étape de chauffe monophasique du fluide de travail. 
De plus, si l’on vient à comparer les rendements exergétiques de source fermée des étapes 
monophasique et diphasique (en considérant conjointement l’évaporation et la surchauffe 
comme précédemment), tels que présentés au sein du Tableau 5.3 pour les résultats initialement 
étudiés au sein de la Figure 5.20 (a), on peut remarquer que l’étape de chauffe monophasique 
possède les performances exergétiques les plus faibles. Il semble donc nécessaire de s’intéresser 
à l’optimisation des échanges thermiques de cette étape afin d’accroître son rendement second 
principe et ainsi celui de l’évaporateur. Une étude spécifique d’une architecture nouvelle d’un 
cycle ORC permettant l’amélioration de cette étape du cycle organique de Rankine est menée 
au sein de la partie V.3. de ce chapitre V.  

Tableau 5.3 : Rendements exergétiques de source fermée des étapes de chauffe monophasique et 
d’évaporation diphasique de l’évaporateur 

Fluide de travail Rendement exergétique 
de chauffe [%] 

Rendement exergétique 
d’évaporation [%] 

Novec649 57,0 87,4 

80%Novec649 - 20%HFE7000 48,9 78,3 

50%Novec649 - 50%HFE7000 54,5 80,7 

25%Novec649 - 75%HFE7000 53,9 78,1 

HFE7000 50,2 76,0 

 
 

V.1.2.3. Performances globales du cycle ORC 

 Tel qu’introduit dans le premier paragraphe de la sous-partie V.1.2., les performances 
globales du cycle ORC de l’installation expérimentale AMORCE sont étudiées suivant les 
rendements premier et second principes. Ces deux définitions, permettant d’étudier les 
performances thermodynamiques d’un système de conversion d’énergie, sont classiquement 
utilisées au sein de la littérature mais ne traduisent pas la même notion des performances d’un 
système thermodynamique. En effet, le rendement premier principe, ou rendement thermique, 
permet de définir quantitativement la conversion d’une forme d’énergie en une autre, et dans le 
cas présent d’un cycle ORC, la conversion de chaleur en électricité. Alors que le rendement 
second principe, ou rendement exergétique, permet quant à lui de définir plus qualitativement 
cette transformation (Jamet, 2013). Ces performances sont étudiées dans un premier temps 
suivant ces deux définitions, et avec la distinction entre les deux types de source de chaleur 
ouverte et fermée, en fonction de l’énergie utile produite par le système, la production 
d’électricité de la turbogénératrice. Cette comparaison est effectuée pour les cinq fluides de 
travail analysés jusqu’à présent, afin d’étudier l’intérêt apporté par l’emploi de mélanges 
zéotropes au sein d’un cycle organique de Rankine ; les Figures 5.22 et 5.23 (a) et (b) présentent 
l’évolution des différents rendements de ce système. 
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Figure 5.22 : Evolution du rendement premier principe du cycle ORC selon la puissance produite 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 5.23 : Evolution du rendement second principe du cycle ORC selon la puissance produite   
(a) source de chaleur fermée, (b) source de chaleur ouverte 
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 On peut observer avec les Figures 5.22 et 5.23 (a) et (b) que le fluide de travail 
permettant d’atteindre les meilleures performances de fonctionnement pour l’installation ORC 
expérimentale est le Novec649 pur. Lors de la variation de l’ensemble des paramètres de 
réglage de l’installation, ce fluide de travail entraîne la production d’électricité au niveau de la 
turbogénératrice la plus grande, pour les rendements de cycle les plus élevés. Comme 
mentionné dans le premier paragraphe de cette sous-partie, l’étude des performances globales 
de l’ORC selon les rendements issus du second principe permet une analyse qualitative de la 
conversion de chaleur en électricité effectuée par le système ; on retrouve l’intérêt de cette 
analyse lorsque l’on vient à s’intéresser aux trois valeurs se détachant de l’ensemble des 
résultats au sein des Figures 5.23 (a) et (b). Ces valeurs correspondent aux essais menés en 
Novec649 pur et en mélanges composés à 80% et à 50% en Novec649 pour lesquels les 
rendements exergétiques de l’évaporateur sont les plus élevés, tel que discuté précédemment et 
décrit avec les Figures 5.18 (a) et 5.19 (a). La seule analyse des rendements issus du premier 
principe, tels que présentés avec la Figure 5.22, ne permet donc pas de mettre en évidence ce 
comportement et de le prendre en compte. Ainsi, dans le cas hypothétique où le besoin en 
production d’électricité ne dépasserait pas 0,25 kW, il serait alors plus approprié de faire 
fonctionner l’installation avec du Novec649 en tant que fluide de travail et des débits de source 
chaude et froide respectivement de 300 l.h-1 et 2500 l.h-1, ce qui permettrait d’exploiter au mieux 
la source de chaleur à disposition comme le démontrent les valeurs de rendements obtenues en 
source fermée de 11,8 % et en source ouverte de 5,6 %. A l’inverse, dans le cas où le rendement 
premier principe aurait été l’unique paramètre de choix pour ce cas d’étude hypothétique, il 
aurait été préférable de produire plus d’électricité que les 0,25 kW nécessaires, quitte à ne pas 
l’utiliser et la dissiper, afin d’atteindre le meilleur rendement du cycle ORC.  Cependant, ce 
choix engendrerait des rendements du cycle plus faibles selon le type de source chaude fermée 
ou ouverte, avec des valeurs de 11,5 % et de 0,5 % respectivement. Dans cette réflexion basée 
uniquement sur le rendement premier principe du cycle, le fluide de travail est identique au cas 
précédent et les débits des sources chaude et froide sont respectivement de 3500 l.h-1 et de 2500 
l.h-1. 

 Au regard de l’analyse des performances globales de l’installation expérimentale, deux 
observations peuvent être soulignées : 

- Les mélanges zéotropes composés des fluides purs HFE7000 et Novec649 ne permettent 
pas d’atteindre de meilleures performances pour le système global en comparaison du 
fluide pur Novec649. Ce comportement découle notamment du fait que l’organe de 
détente ait été dimensionné pour le Novec649 pur, fluide de design de cette micro-
turbine axiale hermétique à action et à admission partielle. 

- Les performances globales du système et leurs comportements se trouvent fortement 
liés à ceux des éléments composant le cycle ORC en lui-même. 

Afin de comprendre les phénomènes entraînant les résultats décrits par les deux 
observations précédentes, les rendements second principe globaux de l’ORC sont étudiés selon 
les rendements de la source froide, de la source chaude et de l’organe de détente. Il a pu être 
observé avec les Figures 5.22 et 5.23 (a) et (b) précédentes que les rendements les plus élevés 
de l’ORC sont atteints avec les productions d’électricité les plus grandes. Par conséquent, il 
semble pertinent de s’intéresser en premier lieu à la répartition des performances de l’ORC 
selon celles de la turbogénératrice. Cette comparaison est présentée au sein de la Figure 5.24. 
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Figure 5.24 : Evolution du rendement second principe du cycle ORC selon le rendement électrique 

isentropique de la turbine  

En comparant les performances globales de l’ORC avec celles de la turbine, il est possible 
de conclure que le comportement de cet organe vient directement imposer les performances du 
cycle thermodynamique. En effet, plus le rendement de la turbine, défini par l’équation (3.19), 
est important plus la production d’électricité est grande, et de fait tel qu’illustré par la Figure 
5.23 (a), plus le rendement exergétique de l’ORC est important. Le rendement de l’organe de 
détente dépend quant à lui directement du jeu de pression au sein du cycle, ou plus 
spécifiquement du ratio de pression π (équation (3.2)), comme représenté avec la Figure 5.25. 

 
Figure 5.25 : Evolution du rendement électrique isentropique de la turbine selon le ratio de pression π  

En effet, plus le ratio de pression est important, plus la différence d’enthalpie isentropique 
Δhis entre l’entrée et la sortie de la turbine est grande. Cet accroissement du ratio de pression et 
de la différence d’enthalpie entraîne un accroissement des paramètres caractéristiques de cette 
turbomachine (partie IV.2. du chapitre IV) dont dépend son rendement. Par conséquent, 
l’augmentation du ratio de pression au sein du cycle ORC se traduit par une augmentation du 
rendement de l’organe de détente. Or, sur l’ensemble des essais effectués avec les différents 
fluides, le Novec649 pur est le fluide de travail qui permet d’atteindre les ratios de pression les 
plus élevés, lors des variations des paramètres du système (débits des sources chaude et froide). 
Cette spécificité du Novec649 vient donc expliquer les performances optimales obtenues avec 
ce fluide pur, en comparaison du HFE7000 pur et des mélanges zéotropes composés de ces 
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deux fluides. Le classement des performances globales de l’ORC entre les différents fluides, 
observé au sein des Figures 5.22 et 5.23 (a) et (b), se traduit également avec la variation des 
valeurs de ratio de pression entre les différents fluides de travail ; ce ratio de pression étant 
croissant du HFE7000 pur jusqu’au Novec649 pur avec entre ces deux fluides les mélanges de 
composition croissante en Novec649. 

Au-delà de l’influence de l’organe de détente sur les performances de l’ORC, il a été 
démontré précédemment que les débits des sources de chaleur, et donc des rendements de ces 
sources, jouent un rôle important sur le rendement global du cycle. La Figure 5.26 présente la 
variation du rendement exergétique du l’ORC selon celle du rendement exergétique du 
condenseur. On peut observer grâce à cette figure que les rendements les plus élevés pour le 
cycle ORC sont atteints lorsque les rendements sont les plus faibles au niveau du condenseur. 
Ce comportement antagoniste provient des variations des pressions haute et basse du cycle 
engendrées par les variations de la source froide. En effet, lorsque le débit de la source froide 
diminue, les performances du condenseur augmentent (Figure 5.10) et les pressions basse et 
haute augmentent également (Figures 5.2 (a) et (b) et 5.4). Cependant, l’accroissement 
simultané des pressions du cycle, suite à la diminution du débit de la source froide, se traduit 
par une diminution du ratio de pression π (équation (3.2)), telle que représentée en Figure 5.27. 

 
Figure 5.26 : Evolution du rendement second principe du cycle ORC selon le rendement second 

principe du condenseur  

 
Figure 5.27 : Evolution du ratio de pression π du cycle ORC selon le débit de la source froide  
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Or, comme expliqué avec l’influence du comportement de la turbine sur le cycle ORC, 
plus le ratio de pression de ce cycle est faible plus ses performances le sont également. Par 
conséquent, dans le cas présent d’un cycle organique de Rankine constitué d’un unique 
échangeur au niveau de la source froide, il n’est pas possible d’obtenir simultanément les 
performances optimales pour ce composant du cycle et le cycle en lui-même. Les performances 
globales de l’ORC sont maintenant étudiées suivant la variation des performances de 
l’évaporateur, telles que représentées au sein des Figures 5.28 (a) et (b). 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 5.28 : Evolution du rendement second principe du cycle ORC selon le rendement second 
principe de l’évaporateur                                                                                                                     

(a) source de chaleur fermée, (b) source de chaleur ouverte 

 Au regard de l’évolution des performances en sources fermée et ouverte des Figures 
5.28 (a) et (b), on retrouve l’influence couplée de la variation des débits chaud et froid sur les 
performances de l’évaporateur, et donc sur les performances globales de l’ORC tels que 
représenté au sein de ces deux figures. De la même manière que pour l’analyse propre à 
l’évaporateur de la sous-partie V.1.2.2., le débit de la source froide vient fortement influencer 
le comportement des rendements de la Figure 5.28 (a) dans le cas de la source chaleur 
considérée fermée, tandis que ce débit ne vient influencer que très faiblement le comportement 
des rendements dans le cas de la source de chaleur considérée ouverte (Figure 5.28 (b)). Il a pu 
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être mis en évidence suite à la comparaison entre les performances du cycle ORC et du 
condenseur que le débit de la source froide entraînant les performances les plus élevées du cycle 
thermodynamique correspond au débit froid le plus élevé de 2500 l.h-1. De ce fait, les résultats 
présentés au sein des Figures 5.8 comprenant initialement la plage entière de variation du débit 
de la source froide sont maintenant réduits à ce seul débit froid optimal de 2500 l.h-1, tels que 
représentés avec les Figures 5.29 (a) et (b). 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 5.29 : Evolution du rendement second principe du cycle ORC selon le rendement second 
principe de l’évaporateur pour le débit froid de 2500 l.h-1                                                                  

(a) source de chaleur fermée, (b) source de chaleur ouverte 

 Les résultats présentés au sein des Figures 5.29 (a) et (b) dans le cas du débit froid 
optimal de 2500 l.h-1 sont eux-mêmes détaillés suivant leur valeur de débit de source chaude. 
Ainsi, on retrouve très clairement, au sein des Figures 5.29 (a) et (b), le comportement imposé 
par le débit chaud sur les performances de l’évaporateur et donc sur les performances globales 
de l’ORC, tel qu’étudié initialement au sein des Figures 5.18 (a) et 5.19 (a). Contrairement à 
l’optimisation couplée du cycle ORC et du condenseur, qui ne peut être obtenue du fait de la 
variation imposée au ratio de pression π par le débit de la source froide, celle du cycle ORC et 
de l’évaporateur est possible et correspond aux mêmes paramètres de fonctionnement du 
système. En effet, lors de la variation du débit de la source chaude, les pressions haute et basse 
restent identiques jusqu’à 1000 l.h-1 de débit chaud, et lorsque le débit de 300 l.h-1 est atteint, la 
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variation conjointe des pressions haute et basse permet au ratio de pression de rester constant ; 
par conséquent, les performances du cycle ORC et de l’évaporateur sont optimales en ce point 
précis. La Figure 5.30 décrit la variation du ratio de pression π suivant l’évolution du débit de 
la source chaude pour le débit froid optimal de 2500 l.h-1. 

 
Figure 5.30 : Evolution du ratio de pression π du cycle ORC selon le débit de la source chaude pour 

le débit froid de 2500 l.h-1  

L’ensemble des résultats analysés jusqu’à présent a porté sur l’étude de cinq des six 
fluides de travail utilisés au sein de l’installation ORC expérimentale AMORCE. Ces cinq 
fluides, deux fluides purs (le Novec649 et le HFE7000) et trois mélanges (composés à 80%, 
50% et 25% en Novec649), ont permis l’analyse des performances globales du cycle ORC et 
l’étude de l’influence des mélanges zéotrope de type HFE. Il a pu être observé au travers de la 
sous-partie V.1.2. que les performances optimales sont atteintes avec le Novec649 pur, tant pour 
les différents composants du cycle que pour le cycle ORC en lui-même. En effet, bien que les 
mélanges zéotropes entraînent un glissement de température durant les étapes de changement 
de phase, les mécanismes de transfert de chaleur propres à ces mélanges ainsi que leurs 
propriétés thermodynamiques intensives ne permettent pas d’obtenir de meilleures 
performances lors de leur utilisation au sein d’un ORC, en comparaison du Novec649. Ceci 
notamment pour les performances globales de l’ORC, du fait des ratios de pression atteignables 
par ce fluide pur, plus élevés que les autres fluides de travail, entraînant les performances 
optimales du cycle thermodynamique étudié.  

 
Figure 5.31 : Evolution du rendement premier principe du cycle ORC selon la puissance produite 

pour l’ensemble des six fluides de travail étudiés expérimentalement 
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Un sixième fluide de travail, le HFE7100, n’a pas été intégré à l’analyse et à la 
comparaison des résultats expérimentaux précédents. En effet, lors des campagnes d’essais 
menées sur l’installation AMORCE, il n’a pas été possible d’effectuer de mélange de ce fluide 
pur avec du Novec649 ou du HFE7000 afin d’en étudier les performances ; seuls les essais en 
HFE7100 pur ont pu être effectués. Cependant, les résultats des essais en HFE7100 ont permis 
d’atteindre des performances plus élevées que celles obtenues en Novec649, telles qu’illustrées 
par la Figure 5.31. Les performances en HFE7100 sont supérieures à celles obtenues avec les 
autres fluides de travail ; ceci est essentiellement lié au fait que les ratios de pression 
atteignables par ce fluide sont plus élevés que ceux atteints par le Novec649. Les plages de 
variation du ratio de pression pour les différents fluides de travail sont regroupées au sein du 
Tableau 5.4. 

Tableau 5.4 : Variation des ratios de pression pour les six fluides de travail étudiées 

Fluide de travail Ratios de pression π 

Novec649 6,2  – 10,6 

80%Novec649 - 20%HFE7000 5,4  –   8,6 

50%Novec649 - 50%HFE7000 4,0  –   7,2 

25%Novec649 - 75%HFE7000 4,0  –   6,2 

HFE7000 3,8  –   6,1 

HFE7100 9,5  – 15,7 

 

L’influence de la variation des sources de chaleur sur les performances obtenues en 
HFE7100 est identique à celle observée avec les cinq autres fluides de travail. De plus, tout 
comme le HFE7000, le HFE7100 est un fluide organique de type Hydrofluoroether ; par 
conséquent, dans le cas où l’on viendrait à effectuer des mélanges de Novec649 et HFE7100, 
ces derniers se comporteraient sensiblement de la même manière que les mélanges de Novec649 
et HFE7000 étudiés tout au long de cette partie V.1.. Ainsi, tout comme pour les résultats 
observés en Figure 5.22, les performances globales du cycle ORC viendraient à s’accroître du 
Novec649 pur jusqu’au HFE7100 pur avec entre ces deux fluides les mélanges de composition 
croissante en HFE7100. Tout au long de cette partie V.1., l’analyse des résultats expérimentaux 
s’est portée sur les performances du cycle ORC lors de l’utilisation de fluides purs et de 
mélanges zéotropes. Cette analyse avait notamment pour objectif de comprendre le 
comportement engendré par l’utilisation de mélanges zéotropes de type HFE au sein d’un cycle 
thermodynamique et les possibilités d’optimisation apportées par leur utilisation. Il a pu être 
observé que ces mélanges viennent à faire varier les performances (rendements premier et 
second principe) de l’installation de la même manière que les fluides purs, mais qu’ils 
n’entraînent pas nécessairement de meilleures performances en comparaison des fluides purs 
les composants, et ici du fluide pur Novec649. Lors des travaux préliminaires aux essais 
expérimentaux menés sur l’installation ORC AMORCE, il avait été envisagé l’éventualité que 
les mélanges composés de Novec649 et de HFE7000 ne permettent pas d’accroître directement 
les performances de l’ORC ; cependant, un des axes de recherche abordés par l’utilisation de 
ces mélanges zéotropes était également celui d’obtenir des fluides de travail moins dangereux 
pour l’environnement au regard de leur valeur de GWP. Au cours des essais expérimentaux et 
tel qu’étudié tout au long de cette partie, le fluide de travail le moins performant s’est trouvé 
être le HFE7000 pur, qui possède la plus grande valeur de GWP, tandis que le Novec649 pur 
s’est trouvé être le fluide de travail le plus performant, avec la plus faible valeur de GWP 
(Tableau 3.2 (a) et (b)). Par conséquent, lors de l’utilisation du mélange Novec649/HFE7000 
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et de l’accroissement de la proportion de HFE7000 au sein de ce mélange, il n’a été possible ni 
d’accroître les performances du cycle ORC, ni de réduire la valeur de GWP du fluide de travail. 
Néanmoins, tel qu’exposé dans ce paragraphe et décrit par la Figure 5.31, l’utilisation de 
HFE7100 pur entraîne de meilleures performances pour le cycle thermodynamique en 
comparaison du Novec649 pur. Or, le HFE7100 possède une valeur de GWP égale à 320, tandis 
que le Novec649 a un GWP égal à 1. De ce fait, suivant la valeur seuil de GWP choisie pour le 
fluide de travail d’une installation ORC, il est alors possible de faire varier la composition du 
mélange HFE7100/Novec649, allant du HFE7100 pur avec les meilleures performances de 
cycle mais la plus forte valeur de GWP, jusqu’au Novec649 qui entraîne de plus faibles 
performances mais possède un faible GWP. Cette variation de composition d’un fluide pur à 
l’autre permet ainsi de trouver le bon compromis, en termes de performances et de nocivité, 
pour le fluide de travail à utiliser au sein d’une installation à cycle organique de Rankine. 
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V.2. Volatilité et composition circulante de mélanges zéotropes 

  

V.2.1. Composition variable d’un mélange 

À la lecture de l’état de l’art des mélanges zéotropes utilisés en tant que fluides de travail 
au sein d’installations de Cycle Organique de Rankine, chapitre II, deux problématiques liées 
au principe du mélange de fluides en lui-même peuvent être mises en avant (Bamorovat Abadi 
et Kim, 2017). Il s’agit des notions de « décalage de composition du mélange », appelé « shift 
» en anglais, et du « fractionnement du mélange », appelé « fractionating » en anglais, dans 
l’installation ORC. Le shift se traduit par un décalage entre la composition de remplissage 
initiale et la composition de ce même mélange lors de sa mise en œuvre et sa circulation durant 
le fonctionnement de la machine thermodynamique. Ce décalage est particulièrement lié au 
principe de « retard différentiel de changement de phase », appelé « two-phase hold-up », des 
espèces du mélange dans les échangeurs de chaleur du fait de vitesses différentes des espèces 
en phase liquide et phase gaz. Ce phénomène traduit notamment le fait que le mélange n’est pas 
parfaitement homogène. La différence d’affinité des espèces du mélange lors de l’utilisation 
concomitante d’une huile de lubrification pour le système peut également influencer la charge 
circulante et accentuer le décalage de composition (Chen et Kruse, 1995). Le fractionnement 
quant à lui correspond, dans le cas de cycles thermodynamiques, à la séparation des espèces 
composant le mélange lors des étapes de changements de phase, évaporation et condensation, 
du fait d’un écart trop important entre les températures de saturation des fluides purs composant 
le mélange zéotrope. 

La notion de « fractionnement » de composition pour des mélanges zéotropes utilisés 
au sein de cycles thermodynamique tels que les cycles de réfrigération, les pompes à chaleur et 
les cycles de Rankine à fluide organique, n’est que peu étudiée dans la littérature. En effet, les 
mélanges zéotropes composés d’espèces avec un fort écart de température de saturation sont 
peu utilisés dans la mise en œuvre de cycles thermodynamiques. Un mélange souvent utilisé, 
le mélange eau-ammoniac, présente cependant un glissement de température important, avec 
un glissement de température pouvant atteindre plus de 90 K (Modi et Haglind, 2017 ; Fronk et 
Garimella, 2016). Il est notamment mis en œuvre au sein d’un cycle spécifiquement adapté à 
son utilisation, le cycle de Kalina, et n’est donc pas considéré ici. Chys et al. (2012) 
recommandent dans leurs travaux, afin d’éviter un risque de fractionnement trop important, un 
écart maximal de 45 °C entre les températures de saturation des espèces composant le mélange. 
Heberle et al. (2012) préconisent de leur côté de ne pas dépasser un glissement zéotropique 
supérieur à 15 K.  

Le décalage de composition et son impact sur les cycles thermodynamiques sont étudiés 
depuis une vingtaine d’année. Chen et Kruse (1995) font partie des premiers à s’y être intéressés 
et ont développé un modèle permettant de calculer le retard différentiel de changement de phase 
ainsi que la composition réelle circulante au sein d’une machine à cycle thermodynamique. De 
nombreux auteurs se sont basés sur ces premiers travaux afin d’analyser l’impact du shift sur 
différents mélanges zéotropes et différents systèmes. La très grande majorité de cette littérature 
développe de nouveaux modèles pour les composants de leurs systèmes (Zhao et Bao., 2014 ; 
Zhou et al., 2017 ; Tian et al., 2018) ; à savoir, organe de compression, organe de détente, 
échangeur source chaude et échangeur source froide. Cependant, ces nouveaux modèles 
découlent tous du modèle initial de Chen et Kruse (1995) pour la détermination du décalage de 
composition. La nouveauté apportée par ces différents travaux provient de l’utilisation de 
corrélations spécifiques pour définir les valeurs des paramètres thermodynamiques, permettant 
la résolution du modèle global de calcul issu de Chen et Kruse (1995).  
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L’influence de la charge initiale en fluide R-407C, mélange zéotrope composé à 52 % 
de R134a, 25 % de R125 et 23 % de R32, couplée à la présence d’un réservoir liquide en sortie 
de condenseur a ainsi pu être étudiée par Haberschill et al. (2002) pour un cycle de réfrigération 
et par Rajapaksha et Suen (2004) pour une pompe à chaleur réversible. De leur côté, Zhao et 
Bao (2014) et Bao et Zao (2016), dans le cas d’une machine à cycle organique de Rankine 
utilisant un mélange isobutane/pentane, se sont intéressés à l’influence obtenue sur le 
phénomène de shift lors de la variation des paramètres du système, à savoir : la température de 
source chaude, la température de source froide, le débit de source chaude, le débit de fluide de 
travail, la dimension de l’échangeur source chaude et la quantité de fluide de la charge initiale.  

Chen et Kruse (1995) et Youbi-Idrissi (2003) se sont intéressés au décalage de 
composition de mélanges zéotropes fonctionnant au sein d’une machine thermodynamique en 
présence d’huile de lubrification. Ils ont notamment étudié l’influence sur ce décalage de la 
solubilité des espèces composant le mélange au sein de l’huile de lubrification du système. Il a 
pu être mis en avant, grâce à leurs travaux, que malgré un impact réel sur le décalage de 
composition, ce phénomène ne représente qu’une faible proportion de ce décalage au regard du 
phénomène de retard différentiel de changement de phase. 

Xu et al. (2012) proposent quant à eux une méthode basée sur la résolution directe des 
équations de conservation de la masse, de conservation de la quantité mouvement et de 
conservation de l’énergie. Cette méthode permet une détermination plus précise que le modèle 
défini par Chen et Kruse (1995), cependant sa complexité rend son utilisation peu fréquente. 
Leur travail a d’un autre côté permis de corriger le modèle de Chen et Kruse (1995). En effet 
dans leur modèle, ces derniers utilisent le modèle de fraction de vide de Hughmark et Pressburg 
(1961) qui engendre de fortes déviations des calculs, il convient d’utiliser à la place le modèle 
de fraction de vide de Smith (1969) qui permet de réduire fortement ces déviations. 

Lors de travaux expérimentaux de comparaison de la composition circulante obtenue 
expérimentalement à celle déterminée par calcul, la méthode de détermination expérimentale 
est effectuée majoritairement par chromatographie en phase gazeuse (Chen et Kruse, 1995 ; 
Xu et al., 2012 ; Bouteiller, 2017 ; Kim et al., 2007 ; Fukuda et al., 2012 ; Lakshmi Narasimhan 
et Venkatarathnam, 2010).  

Plusieurs autres méthodes de détermination expérimentale existent : caractérisation par 
méthode optique (Bouteiller, 2017), par détente isenthalpique (Sumida et al., 1998) et 
(Johansson et Lundqvist, 2001), par capacitance électrostatique (Oguni et al., 1998), par 
écart/accord de température et pression de saturation (Arnou et al., 2019), ou encore par 
densimétrie. 

Cependant, toutes ces méthodes de caractérisation sont complexes, coûteuses ou non 
adéquates (du fait de modifications d’architecture) pour un système déjà existant, à l’exception 
de la caractérisation par densimétrie qui possède une mise en œuvre relativement simple. En 
effet, la densité mesurée d’un échantillon de mélange circulant permet de déterminer 
directement sa composition. Néanmoins, les incertitudes expérimentales de mesures de masse 
et de volume viennent à influencer très fortement cette méthode de caractérisation. En effet, 
dans le cas où un échantillon de fluide circulant est prélevé afin de déterminer sa composition 
par densimétrie, la quantité prélevé doit être faible pour ne pas influencer le système. Or, du 
fait de cette faible quantité de fluide, les incertitudes de mesures (masse, volume) engendrent 
de trop forte variation du résultat obtenu pour être représentatif de la composition circulante.  

Une dernière méthode présentée dans ce chapitre, tirant parti de la forte volatilité des 
composés organique constituants d’un mélange zéotrope, permet expérimentalement une 
caractérisation de la composition circulante, avec une mise en œuvre plus aisée que les diverses 
méthodes précédemment citées. 
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Nota : La méthode de mesure de masse volumique ou densimétrie est trop incertaine telle 
qu’expliquée ci-dessus. Cependant, du fait que la masse volumique d’un fluide lui soit 
une caractéristique thermodynamique propre et intrinsèque, utiliser cette propriété 
permettrait de caractériser la composition d’un mélange circulant de manière certaine. 
La réflexion menée dans ce chapitre tient compte du principe d’une caractérisation de 
composition sans modification architecturale. Cependant, dans le cas contraire, 
l’implémentation d’un débitmètre à effet Coriolis permettrait de caractériser directement 
la composition circulante car cet instrument mesure également la masse volumique du 
fluide le traversant. 

Cette partie V.2 décrit la mise en œuvre d’une méthode de caractérisation de 
composition circulante d’un mélange zéotrope au sein d’une installation ORC. Ce mélange est 
composé à 79,4 % massique de Novec649 et 20,6 % massique de HFE7000. La méthode de 
caractérisation ainsi que le dispositif mis en place pour l’effectuer sont détaillés. La 
détermination d’une composition circulante expérimentale est menée ; l’influence de cette 
nouvelle valeur de composition en comparaison de la composition de charge est également 
investiguée au regard du fonctionnement du cycle ORC et de ses performances. Enfin, une 
analyse expérimentale et une discussion sur la caractérisation d’une composition circulante en 
présence d’huile sont effectuées. 

 

V.2.2. Caractérisation de la composition circulante 

 La méthode et les différents dispositifs, employés dans cette thèse, afin de caractériser 
la composition circulante d’un mélange zéotrope sont décrits dans cette sous-partie. Le choix 
de cette méthode repose notamment sur une mise en œuvre facilitée du fait de la forte volatilité 
des composés organiques volatils que sont les fluides frigorigènes utilisés comme fluides de 
travail au sein du banc d’essais ORC. 

  

V.2.2.1. Méthode de caractérisation 

La méthode de caractérisation expérimentale de la composition circulante, au sein d’une 
machine à cycle thermodynamique, tient compte de la volatilité du mélange circulant et plus 
particulièrement des espèces composant ce mélange. En effet, les fluides organiques possèdent 
des pressions de vapeur saturante différentes, du fait de leurs propriétés physico-chimiques, ce 
qui va entraîner une volatilité différente selon l’espèce mise en contact avec une atmosphère 
ambiante contrôlée. Il est donc possible, utilisant ce principe de différence de volatilité, de 
déterminer une vitesse ou durée d’évaporation caractéristique d’un corps pur ou d’un mélange 
de corps purs pour un échantillon de masse donnée. A partir de la durée d’évaporation, ou 
densité de flux massique d’évaporation, d’un échantillon de composition inconnue, et en la 
comparant avec une courbe caractéristique d’étalonnage de référence, il est possible de 
déterminer cette composition. Il convient donc d’établir au préalable la courbe de référence. 
Pour ce faire, les durées ou densités de flux massique du mélange étudié, pour différentes 
proportions, doivent être déterminées. Ces valeurs spécifiques peuvent être obtenues 
expérimentalement par évaporation d’échantillons étalons, ou par calculs issus de modèles 
empiriques provenant de la littérature. 

Ce sont les travaux de Hertz (1882), Knudsen (1915) et Langmuir (1916) qui les 
premiers ont permis de définir la densité de flux massique d’évaporation d’un fluide dans une 
atmosphère contrôlée, avec la relation de Hertz-Knudsen-Langmuir (Eames et al., 1995), 
présentée avec l’équation (5.3) : 
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𝜑 =  𝛼 ∙  ඨ
𝑀

2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑅 ∙ 𝑇௦
 ∙ ( 𝑃௩௦ − 𝑃 ) (5.3) 

 La densité de flux massique d’évaporation φ du fluide dépend de ses propriétés 
physiques (masse molaire M, pression partielle de la vapeur Pp) et des conditions d’évaporation 
(pression de vapeur saturante Pvs, température du liquide Tls). 

Découlant de la relation de Hertz-Knudsen-Langmuir, de nombreuses formules 
empiriques ont par la suite été définies (Braconnier et al., 2008). Berton (1966), puis 
Chaineaux et al. (2006) redéfinissent notamment, dans le cas d’une évaporation à l’air libre, 
cette densité d’évaporation comme étant principalement fonction de la pression ambiante Pa et 
de la vitesse de l’air u de l’atmosphère contrôlée, ainsi que de la masse molaire et de la pression 
de vapeur saturante de l’espèce s’évaporant. La pression partielle de la vapeur dans 
l’atmosphère devient alors négligeable. L’équation (5.4) présente la formule établie par 
Chaineaux et al. (2006) :  

𝜑 = 𝛼 ∙ 𝑢 ∙ 𝑀ఉ ∙
𝑃௩௦

𝑃
 (5.4) 

Au regard des différentes corrélations de la littérature, la pression de vapeur saturante 
ressort comme un paramètre caractéristique de la densité d’évaporation. Or, dans le cas d’un 
mélange zéotrope réel, celui-ci est dit parfaitement miscible, il ne comporte que de faibles 
déviations de comportement par rapport au cas du mélange idéal, et de ce fait, il est considéré 
pouvoir suivre la loi de Raoult. Découlant de cette loi, Triolet et Sallé (2009) définissent qu’il 
est ainsi possible d’exprimer la densité de flux d’évaporation d’un mélange en fonction des 
densités de flux d’évaporation propres aux corps purs le constituant, tel que présenté par les 
équations (5.5) et (5.6) :  

𝜑 =  𝜑

ே

ୀଵ

 (5.5) 

𝜑 = 𝛼 ∙ 𝑢 ∙ 𝑀
ఉ ∙

𝑃௩௦, ∙ 𝑥,

𝑃
 (5.6) 

Grâce aux équations (5.5) et (5.6) il est possible de déterminer la durée totale 
d’évaporation tévap d’un fluide donné, pur ou mélange, en connaissant la masse de fluide 
évaporée mfluide et la surface d’évaporation S en contact direct avec l’atmosphère ambiant, 
comme illustré par l’équation (5.7) :  

𝑡é௩ =
𝑚௨ௗ

𝜑 ∙ 𝑆
 (5.7) 

 Dans le cas de l’évaporation d’un échantillon de mélange de composition inconnue à 
caractériser, les paramètres dits « invariants », de masse de fluide évaporée mfluide et de surface 
de contact S, sont fixés expérimentalement. Les paramètres dits « variants », de vitesse de l’air 
u, de pression ambiante Pa et de température ambiante sont quant à eux mesurés. La durée 
d’évaporation de l’échantillon obtenue va permettre de déterminer la composition de ce 
mélange en la comparant aux durées de la courbe de référence. Cette courbe de référence, de la 
variation du temps d’évaporation d’un échantillon de masse donnée en fonction de sa 
composition, peut être établie grâce aux équations précédentes et pour des paramètres « 
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invariants » et « variants » identiques à ceux définis et mesurés expérimentalement lors de 
l’évaporation de l’échantillon de composition inconnue. Lorsque l’évaporation de l’échantillon 
inconnu est effectuée dans un récipient dit « semi clos », tel qu’un bécher, il convient de prendre 
en compte cette spécificité qui va affecter la vitesse d’évaporation (Triolet et Sallé, 2009). Il est 
nécessaire de corriger la formule de densité de flux massique ou de durée d’évaporation pour 
effectuer le tracé de la courbe de référence, comme présenté avec les équations (5.8), (5.9) et 
(5.10) : 

𝜑,é =
𝜑

𝐶é
 (5.8) 

𝑡é௩,é = 𝑡é௩ ∙ 𝐶é (5.9) 

𝐶é =
10 ∙ ℎ

√𝑆
+ 1 (5.10) 

 Le coefficient correctif Cgéom tient compte de la géométrie du récipient contenant le 
fluide s’évaporant, avec h la hauteur séparant la surface libre du fluide du bord du récipient. 

 Cependant, les équations (5.4) à (5.10) dépendent de paramètres empiriques α et β ; de 
ce fait, afin de mener à bien la détermination des compositions de mélanges circulant, il 
convient notamment de contrôler que ces valeurs empiriques sont appropriées au cas du 
mélange s’évaporant étudié. Pour cela, il est nécessaire de vérifier que les durées d’évaporation 
obtenues par calcul et celles obtenues par évaporation d’échantillons étalons sont les mêmes. 
Comme expliqué auparavant, du fait que le mélange étudié soit un mélange zéotrope, seules les 
durées d’évaporation expérimentales des fluides purs étalons sont nécessaires pour effectuer 
cette comparaison. 

 La conception de la courbe caractéristique de référence est donc effectuée de deux 
manières différentes, à savoir : 

- Expérimentalement, avec la préparation d’échantillons étalons en fluides purs et en 
mélanges de diverses compositions. 

- Semi-empiriquement, avec l’application des formules (5.4) à (5.10) et la caractérisation 
des paramètres empiriques grâce aux échantillons étalons en fluides purs. 

Nota : De la même manière que pour les échantillons étalons en fluide pur, les échantillons 
étalons en mélange, ayant été effectués pour la courbe caractéristique expérimentale, 
permettront de vérifier la concordance entre les deux méthodes de tracé de la courbe de 
référence. 

 La comparaison de ces deux méthodes, expérimentale et semi-empirique, permettra 
également de statuer sur le principe de méthode de caractérisation généralisée proposée dans 
les travaux de Triolet et Sallé (2009). 

 

V.2.2.2. Dispositifs et caractérisation expérimentale 

La sous-partie V.2.2.1. a permis de définir une méthode expérimentale afin de 
caractériser un échantillon d’un mélange zéotrope de composition initialement inconnue. 
L’installation expérimentale AMORCE, machine à cycle organique de Rankine, fonctionnant 
notamment avec comme fluides de travail du Novec649 (fluide de dimensionnement de 
l’installation), du HFE7000 et le mélange zéotrope associé de ces deux espèces, a permis 
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l’application concrète de la méthode d’évaporation et de caractériser la composition circulante 
d’un mélange. 

 La sous-partie V.2.2.2. présente ici la méthodologie et les dispositifs permettant la 
caractérisation expérimentale d’un mélange zéotrope binaire. 

 

Dispositif d’échantillonnage : 

Afin de caractériser la composition d’un mélange circulant au sein de l’installation 
ORC, il est nécessaire de pouvoir effectuer des prélèvements de ce fluide de travail lors du 
fonctionnement du banc d’essais. Pour cela, différents lieux d’échantillonnage existent et sont 
représentés sur la Figure 5.32.  

 
Figure 5.32 : Répartition des points de prélèvement de l’installation expérimentale AMORCE 

Ces points de prélèvement sont au nombre de quatre et sont répartis tels que : 

- Point N°1 : Sortie de la pompe de circulation ; fluide à haute pression et basse température 
- Point N°2 : Sortie de la pompe de gavage ; fluide à basse pression (en réalité à moyenne  

pression, cependant cette pression est seulement à une valeur de 0,4 bar au-
dessus de la pression basse, par conséquent ce point est considéré à basse 
pression) et basse température 

- Point N°3 : Entrée de la turbine ; fluide à haute pression et haute température 
- Point N°4 : Sortie de la turbine ; fluide à basse pression et haute température 

Le principe de ces différentes localisations de prélèvement réside dans la possibilité de 
comparer la composition circulante du fluide de travail inter-composants du fait de couples 
pression-température spécifiques pouvant influencer cette composition. 

Le système de prélèvement est composé d’un volume fermé (bonbonne), d’un jeu de 
vannes et de flexibles/tuyauteries qui permet le raccordement au point d’échantillonnage ainsi 
que l’isolement hermétique du système de prélèvement. Pour effectuer un échantillonnage de 
mélange circulant, le système raccordé est tout d’abord mis au vide grâce à une pompe à vide. 
Un manomètre de pression permet de suivre cette étape. Une fois le vide, primaire, atteint dans 
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le système de prélèvement, les vannes séparant le système d’échantillonnage au banc d’essais 
sont ouvertes, ce qui entraîne le transfert du mélange depuis l’installation dans la bonbonne. 
Une balance de précision permet de suivre ce transfert de masse (système identique au système 
de remplissage-vidange du circuit ORC présenté en Figure 3.5 du chapitre III). La Figure 5.33 
présente une photo du système de prélèvement raccordé au point d’échantillonnage N°1 : 

 
Figure 5.33 : Système d’échantillonnage de mélange circulant couplé à l’ORC au point N°1 

 

Echantillonnage : 

La méthodologie de prélèvement des échantillons est présentée ci-dessous : 

- Mise au vide du système de prélèvement raccordé au point d’échantillonnage, le 
manomètre permet de suivre le tirage au vide. Vanne Ve fermée ; Vannes V1, V2, V3 
et V4 ouvertes.  

- Isolement hermétique du système de prélèvement une fois le vide effectué. 
Fermeture de la vanne V4 et arrêt de la pompe à vide. 

- Ouverture de la vanne Ve permettant le transfert du fluide de travail circulant depuis 
l’installation dans le système de prélèvement. 

- Suivi du transfert de la masse souhaitée avec la balance de précision ; le manomètre 
permet de suivre l'équilibrage de pression entre le système de prélèvement et 
l’installation ORC. 

- Fermeture des vannes Ve et V1 une fois la masse souhaitée prélevée atteinte. 

En fonctionnement, la partie du circuit à haute pression se trouve proche de 4 bar, le 
prélèvement de l’échantillon au Point N°1 est effectué aisément du fait de l’écart de pression 
avec le système de prélèvement tiré au vide. Dans le cas du prélèvement au Point N°2, celui-ci 
est également relativement aisé malgré une valeur de basse pression autour de 0,5 bar ; en effet, 

ORC 

Balance Vanne V4 Manomètre Vanne V3 

Pompe à vide 

Bonbonne de 
prélèvement 

Vanne V2 Vanne V1 Vanne Ve 
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le fluide de travail est à l’état liquide et le ballon tampon liquide se trouve juste en amont du 
point de prélèvement N°2.  

Dans le cas des Point N°3 et Point N°4, la méthode de prélèvement ici utilisée n’est pas 
adéquate pour caractériser une composition circulante en phase vapeur. En effet, une fois 
l’échantillon de fluide circulant effectué dans le système de prélèvement, il est transféré dans 
un flacon de stockage afin de permettre par la suite sa caractérisation. Lors de son transfert dans 
le flacon, le fluide est ramené aux conditions ambiantes de l’atmosphère contrôlé, il va se 
vaporiser en partie et donc être perdu. Dans le cas d’un prélèvement de fluide circulant en phase 
liquide (Point N°1 et Point n°2), la proportion de fluide vaporisé dans l’atmosphère représente 
une quantité négligeable de l’échantillon et ne va donc pas influencer la composition de la phase 
liquide recueillie dans le flacon. Dans le cas où l’échantillon de fluide circulant proviendrait de 
la phase vapeur (Point N°3 et Point N°4), la proportion de fluide vaporisé dans l’atmosphère 
serait de l’ordre de 70 % de l’échantillon prélevé et donc impacterait très fortement la 
composition de la phase liquide recueillie dans le flacon. De plus, la caractérisation du liquide 
recueilli des échantillons obtenus en Point N°1 et Point N°2 correspond à une phase initiale 
liquide circulante. Dans le cas des échantillons qui proviendraient des Point N°3 et Point N°4, 
la caractérisation du liquide recueilli correspondrait uniquement à une composition du 
condensat et non à la composition de la phase vapeur circulante initiale. 

Par conséquent, seuls les Point N°1 et Point N°2 peuvent permettre la caractérisation de 
la composition circulante au sein du système. Cette spécificité liée à la méthode de 
caractérisation utilisée ne permet donc pas de connaitre et de vérifier la composition circulante 
en amont et aval de la turbine (phase vapeur). Le but des quatre localisations d’échantillonnage 
était initialement de comparer la composition circulante en tous points inter-composants du 
système, et de déterminer s’il existait une variation de la composition circulante.  

Cependant, la question de variation de composition circulante en différents points d’un 
système à cycle thermodynamique a été traitée au travers de travaux de la littérature 
scientifique. Dans leurs travaux expérimentaux, Chen et Kruse (1995), ont caractérisé la 
composition circulante en phase liquide et en phase gaz d’un mélange R-23/R-152a au sein 
d’une installation de réfrigération. Les compositions ont été déterminées à l’aide d’un 
chromatographe en phase gazeuse et les résultats obtenus mettent en avant que la composition 
circulante reste fixe en tous points inter-composants lors d’un fonctionnement à l’état stable. 
Pour un système similaire et une méthode de caractérisation identique, deux autres mélanges, 
le R-125/R-236fa et le R-509A, ont été étudiés et analysés par Bobbo et al. (1998). Plusieurs 
essais comparatifs ont été effectués, l’écart moyen de composition obtenu entre les échantillons 
en phase gaz et phase liquide ne dépasse pas 0,2 % pour le R-125/R-236fa et 0,1 % pour le 
R-509A. De leur côté, Kim et al. (2007) avancent les mêmes conclusions dans le cas d’un 
mélange CO2/Propane. Tallitsch et Hrnjak (2001) se sont intéressés dans leurs travaux, pour un 
système de réfrigération, à la variation au cours du temps de la composition circulante en régime 
de fonctionnement établi. Les résultats obtenus traduisent une stabilité de la composition 
circulante une fois le régime stationnaire atteint, avec comme fluide de travail le mélange 
R-407C.  

De cette littérature scientifique expérimentale, il est donc possible de conclure que la 
composition circulante d’un mélange zéotrope, bien que différente de sa composition de charge 
du fait des phénomènes présentés dans la sous-partie V.2.1., reste constante, dans le cas d’un 
fonctionnement stable, en n’importe quel endroit du système à cycle thermodynamique étudié. 
Cette conclusion concerne la composition circulante inter-composant de systèmes ne 
comportant qu’une seule ligne de circulation de fluide de travail. Ainsi, la caractérisation 
expérimentale de la phase vapeur aux Point N°3 et Point N°4 n’est pas nécessaire pour étudier 
la composition circulante de l’installation ORC. 
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Dispositif de caractérisation de la composition expérimentale : 

Une fois le prélèvement effectué, celui-ci est transféré dans le récipient d’évaporation 
afin de mesurer sa densité de flux massique d’évaporation, ou durée d’évaporation. Le système 
permettant cette caractérisation comprend une balance de précision avec enregistrement en 
temps réel de la variation de masse d’un échantillon pesé sur la balance et le récipient contenant 
l’échantillon, ici un bécher. Le dispositif est présenté en Figure 5.34 :  

 

Figure 5.34 : Système de mesure de la densité massique d’évaporation d’un échantillon 

 

Caractérisation :  

La méthodologie de caractérisation des échantillons est présentée ci-dessous :  

- L’échantillon à analyser est déposé dans le bécher selon la masse de fluide définie à 
faire évaporer (masse de fluide à évaporer identique entre les échantillons provenant 
de l’ORC et les étalons en fluides purs et mélanges).  

- La variation de masse du bécher est suivie et enregistrée au cours du temps avec la 
balance de précision jusqu’à évaporation totale de l’échantillon caractérisé. 

La caractérisation des échantillons et autres étalons en fluides purs et mélanges est 
effectuée dans une salle thermalisée (atmosphère ambiante contrôlée), ceci afin d’éviter le plus 
possible les variations de température qui influenceraient fortement la durée d’évaporation des 
fluides organiques et donc ne permettraient pas une caractérisation correcte de la composition 
des échantillons provenant de l’installation ORC. 

 

V.2.3. Etude expérimentale d’une composition circulante 

Dans le but de mettre en œuvre la méthode de caractérisation d’une composition 
circulante, un essai en mélange est effectué sur l’installation ORC AMORCE. Les paramètres 
de réglage de cet essai (source chaude, source froide, pompes) ont été définis afin qu’il soit le 
plus représentatif d’un point de fonctionnement respectant le cahier des charges initial de 
l’installation et donc du fonctionnement normal de l’ORC. Ceci, afin de pouvoir analyser la 
composition circulante d’un mélange zéotrope proche d’un cas concret. 

Bécher 

Balance     
de précision 
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Les principales caractéristiques et performances de l’essai réalisé sont récapitulées dans 
le Tableau 5.5 ci-dessous : 

Tableau 5.5 : Paramètres et performances de l’essai de caractérisation de la composition circulante 

Paramètres Valeurs expérimentales 

ChargeNovec649 [%]massique  79,4 

ChargeHFE7000 [%]massique  20,6 

Tsat,normal,Novec649 [°C]  49,1 

Tsat,normal,HFE7000 [°C]  34,2 

�̇�h [kg.s-1]  0,4 

�̇�c [kg.s-1]  0,25 

�̇�f [kg.s-1]  0,051 

Th,in,évap [°C]  110,6 

Tc,in,cond [°C]  13,3 

Pf,in,turb [bar]  4 

Pf,out,turb [bar]  0,52 

Ẇel,tur [W]  192 

𝜂is,tur [%]  53,4 

𝜂el,is,tur [%]  18,2 

𝜂th [%]  2 

𝜂II,open [%]  0,9 

𝜂II,closed [%]  8,2 

 

V.2.3.1. Méthode d’analyse des résultats 

Telle qu’énoncée dans la sous-partie V.2.2. précédente, la caractérisation d’un 
échantillon (étalon ou issu de l’installation) est effectuée en évaporant une quantité donnée de 
fluide organique sur une balance de précision, ce qui rend possible l’analyse de la vitesse, ou 
de la durée, d’évaporation d’un échantillon comme représentée sur la Figure 5.35. 

 
Figure 5.35 : Variation de la masse d’un échantillon de 3,1g de fluide au cours de son évaporation 



Chapitre V – Cycle Organique de Rankine et mélanges zéotropes 

217 
 

 On peut observer sur le graphique de la Figure 5.35 deux zones distinctes caractérisant 
deux évolutions différentes du débit spécifique d’évaporation. La première zone avec une pente 
constante est dite « Zone stable » car elle correspond à un débit d’évaporation constant. La 
seconde est dite « Zone d’inflexion » et traduit une diminution progressive du débit spécifique 
d’évaporation. En effet, au fur et à mesure que l’échantillon présent dans le bécher s’évapore, 
la quantité de fluide diminue ce qui entraîne au-delà d’un certain point des modifications de la 
surface d’évaporation en contact avec l’atmosphère ambiant mais également des variations de 
tension superficielle. Ces variations de l’échantillon présent dans le bécher engendrent par 
conséquent une diminution du débit spécifique d’évaporation ou encore un accroissement de la 
durée d’évaporation du fluide encore présent dans le bécher. 

 Cette spécificité liée à la méthodologie expérimentale d’évaporation (deux zones 
distinctes) permet de définir deux méthodes de caractérisation d’un échantillon, ou en d’autres 
termes, de définir deux temps d’évaporation ; à savoir le temps total d’évaporation et le temps 
caractéristique d’évaporation tels que représentés par les Figures 5.36 (a) et (b). 

  
(a) (b) 

Figure 5.36 : Méthodes de caractérisation d’un échantillon                                                                
(a) durée « totale », (b) durée « caractéristique »  

 

Nota : Dans un souci de clarté et de cohérence pour la suite des analyses exposées ici, les 
termes de « temps » ou « durée » d’évaporation « totale » ou « caractéristique » seront 
principalement employés pour caractériser les échantillons évaporés. En effet, les 
échantillons, tant les préparations étalons que les prélèvements de fluide circulant, sont 
analysés dans des conditions identiques d’atmosphère de contrôle, de méthode 
d’évaporation, de masse évaporée et de dispositif employé ; par conséquent, caractériser 
des échantillons par leur temps ou durée d’évaporation équivaut à les caractériser par 
leur densité de flux massique ou vitesse d’évaporation. 

Le temps total d’évaporation d’un échantillon de fluide, Figure 5.36 (a), correspond à la 
perte en masse de 99,68 % de cet échantillon et non à la perte totale de la masse de fluide à 
évaporer. Ce choix expérimental est lié à la forte augmentation de la durée d’évaporation de la 
« Zone d’inflexion ». En effet, du fait du ralentissement du phénomène d’évaporation, le temps 
total réel pour évaporer complètement le fluide contenu dans le bécher s’accroît énormément 
en comparaison du temps total d’évaporation limité à 99,68 %. Cette valeur limite est également 
définie par un retour à une vitesse d’évaporation stable, comme cela peut être observé en fin de 
la « Zone d’inflexion » sur la Figure 5.35.   
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Le temps caractéristique d’évaporation d’un échantillon de fluide correspond quant à lui 
à la durée spécifique obtenue grâce à la tangente de la « Zone stable » d’évaporation, tel que 
représenté sur la Figure 5.36 (b). 

Le Tableau 5.6 regroupe les temps moyens d’évaporation totale et caractéristique 
obtenus pour les échantillons étalons en fluides purs et mélanges zéotropes.  

Tableau 5.6 : Temps totaux et caractéristiques des échantillons étalons de fluides organiques 

Type d’étalon 
(fraction massique) 

Temps total 
d’évaporation [s] 

Temps caractéristique 
d’évaporation [s] 

Novec649 4091 3126 

75%Novec649 - 25%HFE7000 3570 2520 

50%Novec649 - 50%HFE7000 3184 2185 

25%Novec649 - 75%HFE7000 3023 2059 

HFE7000 2957 2044 

 
A partir des temps totaux et caractéristiques obtenus, tels qu’expliqué dans la sous-partie 

V.2.2.1., il est possible de tracer les courbes de référence étalon à partir desquels la composition 
circulante d’un échantillon inconnu sera déterminée. Ces courbes sont analysées dans la 
sous-partie V.2.3.2. 

 

V.2.3.2. Courbes de références semi-empiriques et expérimentale 

Les durées d’évaporation totale des échantillons étalons, répertoriées précédemment 
dans le Tableau 5.6, ont permis de tracer la courbe de référence telle que représentée en 
Figure 5.37 : 

 
Figure 5.37 : Courbes de référence empirique et expérimentale  

La courbe de référence des étalons expérimentaux correspond à la courbe bleue. Cette 
courbe de référence traduit la variation des durées d’évaporation des échantillons selon le type 
de fluide évaporé, fluide pur ou mélange. La courbe rouge, quant à elle, correspond à cette 
même variation obtenue empiriquement à partir de modèles semi-empiriques présentés dans les 
équations (5.5) à (5.10), correspondant aux travaux de Triolet et Sallé (2009). Enfin, une 
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seconde courbe de référence empirique, courbe noire, est représentée et découle des travaux 
menés par l’Environmental Protection Agency (1987), ou EPA. Les formules semi-empiriques 
définies par ces derniers sont très similaires à celles avancées par Triolet et Sallé (2009). 
L’équation (5.11) présente le calcul de densité de flux massique défini par l’EPA : 

𝜑 = 𝛼 ∙ 𝑢,଼ ∙ 𝑀
ఉ ∙

𝑃௩௦, ∙ 𝑥,

𝑇
 (5.11) 

On peut observer un écart entre la courbe de référence expérimentale et les deux courbes 
empiriques de la Figure 5.37 ; cette déviation découle de valeurs empiriques non adéquates dans 
le cas du mélange Novec649-HFE7000 étudié. Les valeurs choisies dans un premier temps, 
étaient respectivement identiques à celles définies dans les travaux de Triolet et Sallé (2009) et 
de l’Environmental Protection Agency (1987). Cette différence entre les courbes empiriques et 
expérimentale illustre la nécessité d’adapter les paramètres empiriques des équations issues de 
la littérature. Dans un premier temps, le coefficient α est adapté afin que le tracé des courbes 
empiriques corresponde au cas du mélange étudié. La Figure 5.38 représente de nouveau les 
courbes de référence expérimentale et empiriques avec cette fois une valeur optimisée pour ce 
coefficient empirique. L’optimisation a été effectuée de telle sorte à ce que les temps 
d’évaporation en fluide pur HFE7000 soient identiques.  

 
Figure 5.38 : Courbes de référence empiriques et expérimentale, α = 64,21 

Au regard de la comparaison entre les tracés des courbes de référence de la Figure 5.38, 
les courbes empiriques décrivent correctement l’évolution de la variation de composition du 
mélange allant d’un fluide pur à l’autre. Cependant, les valeurs de composition obtenues grâce 
à ces mêmes courbes restent impactées d’une incertitude trop importante. Par exemple, pour un 
temps d’évaporation total de 3900 s, un échantillon inconnu serait sous-estimé avec une 
composition empirique de 78,4 % dans le cas de Triolet et Sallé (2009) et surestimé avec une 
composition empirique de 98,6 % dans le cas de l’Environmental Protection Agency (1987), à 
défaut d’une composition réelle de 91,8 %. 

Les différents écarts observés entre les courbes de références, tant pour les durées 
d’évaporation (Figure 5.37) que pour les valeurs de composition du mélange (Figure 5.38), 
proviennent de trois principaux facteurs : 

- Le premier facteur concerne le type de fluide étudié ; en effet, les formules 
empiriques issues de la littérature n’ont pas été établies pour les types de fluides 
organiques analysés dans cette étude et par conséquent les coefficients et exposants 
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empiriques employés dans la littérature ne sont pas adaptés au mélange Novec649-
HFE7000. 

- Le second facteur recoupe le premier et concerne les conditions expérimentales dans 
lesquelles ont été effectués les essais expérimentaux ayant permis l’établissement 
des diverses formules empiriques de la littérature. En effet, l’application de telles 
formules dans le cas présent s’avèrent bien souvent à la limite de leurs domaines de 
validité. De plus, dans leur but premier, ces équations ont été établies pour décrire 
l’évolution de la concentration d’espèces organiques dans une atmosphère contrôlée, 
lors de l’évaporation accidentelle d’un fluide organique. Ces formules empiriques 
ne portent pas sur l’évaporation complète d’un fluide organique et ne prennent donc 
pas (ou peu) en compte l’impact de la variation de la quantité de fluide organique 
source s’évaporant. 

- Un troisième et dernier facteur, et non des moindres, vient à impacter le tracé des 
courbes empiriques d’évaporation d’un mélange zéotrope. Il s’agit du principe 
même de mélange zéotrope et de son comportement pouvant être considéré comme 
assimilable à celui d’un mélange idéal. Il a été défini, dans la sous-partie V.2.2.1., 
qu’un mélange zéotrope répond à la loi de Raoult et peut être exprimé directement 
comme fonction des fractions molaires des fluides purs le composant. Cependant, 
cette hypothèse peut s’avérer plus ou moins proche de la réalité comme observé avec 
la Figure 5.39. 

 
Figure 5.39 : Courbes de références, expérimentales et issues de la loi de Raoult, des durées 

d’évaporation totales et caractéristiques 

 La Figure 5.39 illustre le comportement du mélange dit idéal avec le tracé des courbes 
d’évaporation totale et caractéristique issues de la loi de Raoult. Les équations permettant 
d’obtenir ces courbes « idéales » sont décrites ci-après. Issu de cette loi, le débit massique 
d’évaporation d’un échantillon de mélange peut s’exprimer en fonction des fluides purs le 
composant et donc en fonction des débits massiques des échantillons en fluides purs 
correspondant. Ainsi le débit massique d’un mélange 𝝓m s’exprime selon l’équation (5.12) : 

𝜙 =  𝜙 ∙ 𝑥,

ே

ୀଵ

 (5.12) 
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 Ou 𝝓i représente le débit massique de l’espèce pur i et xmol,i sa fraction molaire au sein 
du mélange. 

 De plus, tel que présentée par l’équation (5.7), la durée d’évaporation d’un échantillon 
peut s’exprimer à partir de la masse de cet échantillon, de sa densité de flux massique et de sa 
surface d’évaporation. Dans le cas où la surface d’évaporation est identique entre les différentes 
espèces pures et en combinant les équations (5.7) et (5.12), on peut donc exprimer le temps 
d’évaporation d’un mélange par l’équation (5.13) : 

𝑡é௩, = 𝑚 ∙  𝜙 ∙ 𝑥,

ே

ୀଵ

 (5.13) 

 La Figure 5.39 permet de comparer les tracés des mélanges idéalisés aux tracés des 
mélanges réels. On peut observer que les courbes issues de la loi de Raoult et réels ne sont pas 
confondues. Par conséquent, les mélanges zéotropes ne se comportent pas exactement comme 
des mélanges dits idéaux. Il est cependant envisageable d’adapter les corrélations empiriques 
grâce aux paramètres empiriques α et β, afin de pallier cette différence et de représenter 
correctement le comportement réel de mélanges. Le coefficient α optimisé ne permet pas à lui 
seul de corriger cet écart entre les courbes empiriques et la courbe expérimentale comme 
observé précédemment avec la Figure 5.38 ; il convient donc d’optimiser en parallèle l’exposant 
empirique β. La Figure 5.40 présente la variation conjointe des paramètres α et β pour la 
corrélation empirique issue des travaux de Triolet et Sallé (2009). La variation dans le cas de 
EPA (1987) n’est pas effectuée ici ; en effet, dans le cas où l’ensemble des paramètres 
empiriques des corrélations est optimisé, ces deux formules bien que différentes dans leur 
expression de base entraînent des résultats de calculs identiques. 

 
Figure 5.40 : Optimisation paramétrique de la courbe empirique issue des travaux de Triolet et Sallé 

(2009), dans le cas d’une durée d’évaporation totale 

 On observe avec l’évolution des tracés empiriques sur la Figure 5.40 qu’il n’est pas 
possible de représenter fidèlement le tracé réel expérimental. Par conséquent, les formules 
issues de la littérature ne permettent pas d’obtenir les temps réels d’évaporation du mélange 
zéotrope étudié ici malgré une optimisation des paramètres empiriques. Ceci s’explique 
notamment par l’expression même de ces formules empiriques qui bien que dépendantes de la 
pression de vapeurs saturante des espèces pures composant le mélange, n’intègrent pas de 
coefficient d’activité (loi de Henry) qui permettrait de réduire l’écart résiduel entre le mélange 
réel et le mélange idéal. La courbe optimum d’évaporation empirique (courbe avec α = 85,47 
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et β = 0,578) entraînant jusqu’à 14,15 % d’écart maximal entre la composition empirique et la 
composition réelle (cas le plus défavorable pour une composition réelle de 39 %). 

Nota : Il peut être également remarqué que la courbe empirique optimum avec comme valeurs 
de paramètres empiriques, α = 85,47 et β = 0,578, reproduit correctement la variation 
du mélange Novec649-HFE7000 dans son cas de mélange idéal ; elle correspond en tout 
point à la courbe d’évaporation totale issue de la loi de Raoult de la Figure 5.39.  

Au regard de l’analyse menée dans cette sous-partie et des résultats obtenus, l’utilisation 
de corrélations empiriques issues de la littérature ne parait pas suffisamment précise dans un 
but d’une caractérisation rigoureuse de la composition d’un échantillon de mélange inconnu, et 
ceci quand bien même les paramètres empiriques de ces formules sont adaptés au cas du 
mélange étudié. Il convient donc d’établir la courbe de référence à partir d’échantillons étalons 
en fluides purs et mélanges afin de déterminer la composition réelle exacte d’un échantillon de 
mélange de composition initialement inconnu. Il était mentionné dans la sous-partie V.2.3.1. 
deux méthodes différentes pour déterminer le temps d’évaporation représentatif d’un 
échantillon ; à savoir, le temps total d’évaporation et le temps caractéristique d’évaporation. La 
discussion et l’analyse de la sous-partie V.2.3.2. portait sur le temps total d’évaporation, 
cependant les conclusions et résultats sont identiques dans le cas où la durée représentative d’un 
échantillon serait choisie comme étant le temps caractéristique et non le temps total. 

 

V.2.3.3. Caractérisation d’une composition circulante 

Grâce à la courbe de référence du temps d’évaporation en fonction de la composition du 
mélange Novec649-HFE7000, tracée à partir des échantillons étalons en fluide purs et 
mélanges, il est donc possible de déterminer la composition d’un échantillon de mélange 
circulant de composition inconnue. Telle qu’expliquée dans la sous-partie V.2.2.2., la 
caractérisation de la composition circulante au sein d’une machine à Cycle Organique de 
Rankine peut être effectuée à partir d’échantillons liquides prélevés en aval de la pompe de 
circulation (Point N°1) et amont de cette même pompe (Point N°2). 

Le Tableau 5.7 regroupe les temps d’évaporation totaux et caractéristiques obtenus pour 
les échantillons de fluide circulant ainsi que la fraction massique en Novec649 correspondante, 
déterminée grâce à la courbe de référence expérimentale.  

Tableau 5.7 : Durées d’évaporation des échantillons de fluide circulant et compositions correspondantes 

Type d’échantillon 

(localisation) 
 Evaporation totale  Evaporation caractéristique 

 Durées [s] Composition [%]  Durées [s] Composition [%] 

Point N°1  3772 85,6  2770 86,8 

Point N°2  3735 83,8  2721 84,7 

Ecart entre points   37 1,8  49 2,1 

 

Les compositions des échantillons de fluide circulant sont relativement proches entre 
elles, quelle que soit la méthode utilisée ou la localisation de l’échantillon, avec un écart entre 
l’entrée et la sortie de la pompe de circulation n’excédant pas 2,1 %. On remarque cependant 
un léger écart entre les compositions déterminées selon la méthode d’évaporation totale ou 
selon la méthode d’évaporation caractéristique pour un même type d’échantillon. Cet écart 
découle de la démarche employée pour déterminer le temps caractéristique, Figure 5.36 (b). 
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Cette détermination, liée à la tangente de la partie linéaire d’évaporation, ne tient pas compte 
de certains effets liés à la variation de la surface de contact avec l’atmosphère ambiante de 
l’échantillon, en toute fin d’évaporation. Cependant, cet écart entre évaporation totale et 
évaporation caractéristique étant de l’ordre du pourcent, il est considéré négligeable. Les écarts 
de composition entre localisation d’échantillonnage et entre méthodes de caractérisation sont 
utilisés en tant qu’incertitude de mesure afin de déterminer la composition circulante. Ainsi, la 
Figure 5.41, reprend les résultats présentés dans le Tableau 5.7 et permet de déterminer la 
composition circulante moyennée dite réelle :  

 
Figure 5.41 : Caractérisation de la composition circulante 

La composition circulante réelle au sein de l’installation expérimentale est déterminée 
en moyennant les compositions circulantes issues des temps totaux des échantillons prélevés 
aux points N°1 et N°2 après réajustement grâce aux temps caractéristiques. Cette correction des 
temps totaux tient compte de l’incertitude induite par les deux méthodes de détermination. Les 
équations (5.14) et (5.15) définissent le calcul de la composition circulante réelle : 

𝑥௦௦,௨,é =  
ൣ𝑥௦௦,௧௧,௫ − 𝛥𝑥௫൧ + ൣ𝑥௦௦,௧௧, + 𝛥𝑥൧

2
 (5.14) 

𝛥𝑥 = 𝑥௦௦,, − 𝑥௦௦,௧௧, (5.15) 

Avec, l’indice tot faisant référence aux compositions déterminées à partir des durées 
totales et l’indice carac faisant référence aux compositions déterminées à partir des durées 
caractéristiques. 

Ainsi, la composition circulante réelle au sein de l’installation ORC, dans le cas de 
l’essai présenté au sein du Tableau 5.5 précédent et calculée à partir des équations (5.14) et 
(5.15), est de 84,6 %. Au regard de la composition de charge réelle de 79,4 %, on observe un 
décalage de composition du mélange, ou shift, de 5,2 %. Cette nouvelle valeur de composition 
(composition circulante) bien que proche de la composition de charge initiale peut avoir un 
impact important sur les performances du système. En effet, les calculs thermodynamiques du 
système se basent sur une composition donnée de mélange et bien souvent cette composition 
est choisie comme étant la composition de charge et non la composition réelle circulante.  
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V.2.3.4. Compositions de charge et circulante 

Du fait de la variation de composition entre la composition de charge et la composition 
circulante, les performances du cycle ORC obtenues lors de l’essai de caractérisation du 
mélange zéotrope, présentées au sein du Tableau 5.5, doivent être recalculées grâce au modèle 
système ORC en modifiant la valeur de la composition prise en compte pour les calculs 
thermodynamiques. Ce faisant, il sera alors possible de comparer les résultats obtenus avec la 
composition circulant avec ceux initiaux en composition de charge, et donc de quantifier 
l’impact de ce décalage sur les performances du cycle. Le Tableau 5.8 reprend les résultats 
présentés dans le Tableau 5.5 auxquels sont ajoutés les résultats obtenus dans le cas de la 
composition circulante. 

Tableau 5.8 : Influence de la composition de charge sur les performances de l’installation ORC 

Paramètres Valeurs expérimentales 
Composition de charge Composition circulante 

ChargeNovec649 [%]massique 79,4 84,6 

ChargeHFE7000 [%]massique 20,6 15,4 

Tsat,normal,Novec649 [°C] 49,1 49,1 

Tsat,normal,HFE7000 [°C] 34,2 34,2 

�̇�h [kg.s-1] 0,4 0,4 

�̇�c [kg.s-1] 0,25 0,25 

�̇�f [kg.s-1] 0,051 0,052 

Th,in,évap [°C] 110,6 110,6 

Tc,in,cond [°C] 13,3 13,3 

Pf,in,turb [bar] 4 4 

Pf,out,turb [bar] 0,52 0,52 

Ẇel,tur [W] 192 192 

𝜂is,tur [%] 53,4 54,6 

𝜂el,is,tur [%] 18,2 18,5 

𝜂th [%] 2 2 

𝜂II,open [%] 0,9 0,9 

𝜂II,closed [%] 8,2 8,2 

 

Au vu des résultats comparatifs regroupés au sein du Tableau 5.8, de très faibles 
modifications des performances du système peuvent être observées. Et plus particulièrement, 
concernant les performances de l’organe de détente, la turbine axiale. Une variation de 1,2 % 
est à noter pour le rendement isentropique de la turbine et de 0,3 % concernant le rendement 
électrique isentropique. Ces deux variations représentent respectivement une augmentation de 
2,2 % et de 1,6 % des rendements calculés initialement avec la composition de charge. Par 
conséquent, l’erreur de calcul des performances du cycle ORC entre la composition de charge 
et la composition circulante est faible ; ce qui permet de valider l’utilisation de la composition 
de charge initiale lors de calculs thermodynamiques d’un cycle ORC. 
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V.2.4. Composition circulante et huile de lubrification  

Un certain nombre de machines thermodynamiques nécessite une lubrification des 
organes qui composent leur système, tels que les organes de compression ou de détente ; de 
l’huile de lubrification vient de ce fait à circuler de manière concomitante avec le fluide 
frigorigène de travail. Il a été énoncé dans la sous-partie V.2.1. que l’impact de l’huile sur le 
système est négligeable. Cependant, afin de déterminer les performances réelles d’une 
installation thermodynamique et de permettre son optimisation, caractériser la quantité d’huile 
circulante peut être nécessaire. En effet, le couple huile de lubrification - fluide frigorigène tend 
vers un comportement de mélange zéotrope (Youbi-Idrissi, 2003 ; Dickes, 2019) ; ceci entraîne 
des spécificités du point de vue des propriétés thermodynamiques du fluide de travail circulant 
(fluide frigorigène - huile), et d’autant plus dans le cas où le fluide frigorigène s’avère être lui-
même un mélange zéotrope. La quantité totale d’huile de lubrification nécessaire au bon 
fonctionnement des composants du système global est un paramètre connu, et bien souvent 
défini directement par les fabricants de machines thermodynamiques, d’organes de 
compression ou d’organes de détente. La masse d’huile en circulation dans le système est, quant 
à elle, une donnée plus complexe à obtenir. Un des moyens fiables afin de déterminer cette 
quantité d’huile circulante est d’effectuer un prélèvement de fluide de travail en fonctionnement 
et d’en isoler la proportion d’huile en présence. 

Cette sous-partie V.2.4. décrit une méthode expérimentale de caractérisation complète 
d’un fluide de travail circulant en présence d’huile ; à savoir, la quantité d’huile circulante mais 
également la composition circulante du fluide frigorigène dans le cas où celui-ci se trouve être 
un mélange zéotrope binaire. 

 L’installation à cycle organique de Rankine, AMORCE, utilisée jusqu’à présent a 
permis de caractériser la composition circulante d’un fluide de travail sans présence d’huile de 
lubrification. Par conséquent, l’étude de caractérisation d’un fluide de travail en présence 
d’huile de lubrification porte sur des échantillons de type étalons purs auxquels une quantité 
d’huile a été ajoutée. Dans le cas d’une installation utilisant une huile de lubrification de façon 
concomitante au fluide de travail, les méthodologies et dispositifs de prélèvement et de 
caractérisation décrits jusqu’à présent resteraient identiques. Néanmoins, la méthode d’analyse 
quant à elle va considérer uniquement le temps caractéristique d’évaporation comme étant 
représentatif de l’échantillon. En effet, la présence d’huile peut influer plus ou moins fortement 
la durée totale d’évaporation de l’échantillon du fait des aspects de solubilités. 

 La Figure 5.42 présente l’évolution au cours du temps de la masse d’un échantillon de 
fluide frigorigène en présence d’huile de lubrification. 

 
Figure 5.42 : Méthode de caractérisation d’un échantillon en présence d’huile de lubrification 



Chapitre V – Cycle Organique de Rankine et mélanges zéotropes 

226 
 

 Tel qu’illustré avec la Figure 5.42, lors de l’évaporation d’un échantillon contenant de 
l’huile de lubrification, il est possible de déterminer le temps caractéristique d’évaporation de 
cet échantillon ainsi que la masse d’huile présente. En effet, lorsque la masse de l’échantillon 
vient à se stabiliser, en fin de zone d’inflexion, cela permet de quantifier l’huile présente dans 
l’échantillon et donc circulante. Cette masse d’huile ainsi obtenue va permettre de préparer les 
échantillons étalons avec huile de lubrification en fluides purs et mélanges pour tracer la courbe 
de référence de caractérisation de la composition circulante d’échantillons inconnus. Le 
Tableau 5.9 regroupe les temps d’évaporation caractéristiques en fluides purs Novec649 et 
HFE7000, avec et sans présence d’huile. Les échantillons expérimentaux comparés dans ce 
tableau contenaient tous 3,1g de fluide et dans le cas des échantillons en présence d’huile, 0,31g 
d’huile de lubrification. 

Tableau 5.9 : Durées d’évaporation d’échantillons étalons en fluides purs avec et sans présence d’huile 

Type d’échantillon HFE7000 Novec649 

Durée d’évaporation [s] 
Sans huile 2044 3126 

Avec huile 1989 3038 

Ecart de durée          [%]   2,7 2,8 

 

On peut observer des temps d’évaporation, ainsi qu’un comportement, très similaires 
entre les échantillons avec et sans présence d’huile. Il est donc possible d’en déduire que le 
comportement de la courbe caractéristique du temps d’évaporation en fonction de la 
composition dans le cas d’une évaporation en présence d’huile sera identique à la courbe 
caractéristique sans présence d’huile. On remarque cependant une diminution du temps 
caractéristique d’évaporation de 2,7 % et de 2,8 % respectivement pour le HFE7000 et le 
Novec649 lors de la présence de l’huile de lubrification. Ces variations de durée d’évaporation 
sont liées aux différences d’affinités pouvant exister entre les fluides organiques et l’huile de 
lubrification ; il est donc nécessaire, une fois la quantité d’huile circulante connue, d’établir des 
échantillons étalons en fluides purs et mélanges afin de tracer correctement la courbe de 
référence en présence d’huile de lubrification. Au regard de ces résultats, il parait donc 
cohérent, à partir d’un échantillon de mélange de composition inconnue circulant au sein d’une 
installation thermodynamique en présence d’huile de lubrification, de déterminer la quantité 
d’huile circulante dans le système mais également la composition réelle du fluide frigorigène. 
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V.3. Architecture spécifique de cycle organique de Rankine 

  

V.3.1. Optimisation des performances d’un cycle organique de Rankine  

  L’utilisation de mélanges zéotropes au sein de cycles thermodynamiques et plus 
particulièrement de cycles organiques de Rankine est envisagée pour des raisons 
environnementales, de réduction des risques inhérents aux fluides de travail (inflammabilité ou 
explosivité) ou encore économiques (Bamorovat Abadi et Kim, 2017 ; Modi et Haglind, 2017). 
Cependant, l’intérêt principal envisagé par l’utilisation de ces mélanges est l’amélioration des 
performances du système dans lequel ils sont employés, comme cela a été détaillé dans les 
chapitres précédents et tel que rappelé au sein de la sous-partie V.3.1.1.. Cette partie V.3. 
présente donc une analyse et une étude expérimentale d’optimisation d’un cycle organique de 
Rankine basées sur une réflexion similaire au principe d’amélioration apportée par le glissement 
de température des mélanges zéotropes. Ce principe d’optimisation de l’échange thermique 
entre le fluide de travail et la source de chaleur, lors des étapes diphasiques, est ici transposé à 
l’étape de chauffe monophasique du fluide de travail. Les discussions et résultats présentés dans 
les sous-parties V.3.1. et V.3.2. décrivent les améliorations de performances, pour un cycle 
ORC, conséquentes à la modification du circuit fluidique de la source chaude. 

 

V.3.1.1. Cycle thermodynamique et irréversibilités 

Les mélanges zéotropes utilisés en tant que fluides de travail au sein de cycles 
organiques de Rankine sont censés améliorer les performances globales du système du fait du 
glissement de température présent lors des étapes de changements de phases. En effet, comme 
il a déjà pu être expliqué dans ce manuscrit, la variation de température en évaporation et en 
condensation permet une optimisation du transfert thermique dans les échangeurs et donc une 
réduction des irréversibilités, ou pertes exergétiques, induites pendant les étapes diphasiques du 
fluide de travail (Bamorovat Abadi et Kim, 2017 ; Herbele et al., 2012 ; Lecompte et al., 2015). 
Les Figures 5.43 (a) et (b) illustrent cette spécificité liée au glissement de température avec la 
représentation de deux diagrammes température-Entropie (T-s) en fluide pur (a) et en mélange 
zéotrope (b), avec des sources de chaleur et des puissances échangées identiques. 

 

(a) (b) 

Figure 5.43 : Irréversibilités des échanges thermiques lors des étapes diphasiques du cycle ORC    
(a) en fluide pur, (b) en mélange zéotrope 
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Il peut être observé sur les deux diagrammes T-s précédents, et représenté par la 
Figure 5.44, qu’une part importante d’irréversibilités se trouve présente lors de l’étape de 
transfert thermique monophasique à la source chaude. 

 

Figure 5.44 : Irréversibilités des échanges thermiques lors de l’étape de chauffe monophasique 

 Un moyen couramment utilisé afin de réduire ces irréversibilités consiste à introduire 
un échangeur interne, ou récupérateur, dans le cycle ORC. Cet échangeur, présenté 
précédemment dans la sous-partie IV.1.2., permet de valoriser et de récupérer une partie de la 
puissance résiduelle du fluide de travail disponible en sortie de l’organe de détente et de la 
transmettre à ce même fluide en sortie de l’organe de compression, et cela avant que l’échange 
thermique avec la source chaude ne soit effectué. Ainsi, la part de l’échange thermique issue de 
la source chaude pour amener le fluide de travail à saturation est réduite, réduisant de fait les 
irréversibilités présentes initialement lors de cette étape de chauffe sensible 
(Deethayat et al., 2015 ; Li et al., 2011). La Figure 5.45 illustre l’utilisation de cet échangeur 
dans un cycle organique de Rankine et la réduction des irréversibilités en résultant. 

 

Figure 5.45 : Irréversibilités des échanges thermiques lors de l’étape de chauffe monophasique en 
présence d’un récupérateur au sein du cycle ORC 

 La puissance récupérée �̇�récup initialement transférée à la source froide est maintenant 
cédée au fluide de travail en sortie de l’organe de compression ; par conséquent, sur le même 
principe que pour l’étape de chauffe monophasique, on observe, sur la Figure 5.45,  une 
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réduction des irréversibilités lors de l’étape de refroidissement monophasique de la vapeur en 
sortie de l’organe de détente. 

 Cependant, le choix d’un échangeur interne peut représenter un coût conséquent lors du 
dimensionnement d’une installation ORC et cela d’autant plus dans le cas d’une installation de 
petite puissance. De plus, l’utilisation de cet échangeur entraîne une certaine complexité pour 
le fonctionnement du cycle ORC (pertes de charge, régulation et stabilisation interne du cycle 
thermodynamique). Enfin, bien que permettant un accroissement des performances au niveau 
des échanges de chaleur monophasiques liquide et vapeur, l’utilisation d’un échangeur interne 
n’entraîne pas obligatoirement une amélioration des performances globales du système. 
(Modi et Haglind, 2017 ; Lecompte et al., 2015 ; Guo et al., 2016 ; Rahbar et al., 2017) 

 Avec ou sans l’utilisation d’un échangeur interne au sein du cycle ORC, la proportion 
de pertes exergétiques de l’étape de chauffe monophasique est importante, Figures 5.44 et 5.45. 
De la même manière qu’avec la réduction des irréversibilités liée à l’utilisation de mélanges 
zéotropes, permettant aux profils de température des sources de chaleur d’être au plus proche 
des profils de température du fluide de travail en évaporation et en condensation ; il est 
envisageable de réduire fortement les irréversibilités de l’étape de chauffe monophasique dans 
le cas où le profil de température de la source chaude viendrait à épouser le profil de température 
du fluide de travail, tel que décrit par la Figure 5.46. 

 

Figure 5.46 : Réduction des irréversibilités des échanges thermiques lors de l’étape de chauffe monophasique 

 Afin d’approcher ce type de configuration de cycle ORC et de source chaude, deux 
solutions, nécessitant plus ou moins de complexité, peuvent être mises en œuvre ; à savoir : 

- séparation de la source chaude unique en deux sources distinctes   
- séparation du débit initial de la source chaude en deux débits de fluide distincts 

Le premier cas envisageable, permettant de réduire les irréversibilités lors de l’étape de 
chauffe monophasique, a été étudié par Kong et al. (2019). Au sein de leurs travaux, deux 
sources de chaleur distinctes peuvent être utilisées, séparément ou conjointement, afin de 
permettre au fluide de travail de passer de l’état de liquide basse température haute pression en 
sortie de pompe à l’état de vapeur haute température haute pression en entrée de l’organe de 
détente. Lors de l’utilisation conjointe et optimisée (températures respectives, débits respectifs) 
de ces deux sources, de l’eau à l’état de vapeur saturante pour l’étape d’évaporation du fluide 
de travail et de l’eau chaude à l’état liquide pour l’étape de chauffe sensible du fluide de travail, 
le rendement second principe du cycle ORC a pu atteindre une valeur de 66 %, correspondant 
à une augmentation de ce rendement du cycle de 16 % et de 22 %, en comparaison des cas 
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optimisés ou chacune des sources de chaleur est étudiée seule, respectivement pour la vapeur 
saturante (ηII,optim,seul = 57 %) et pour l’eau chaude liquide (ηII,optim,seul = 54 %).  

Le second cas envisageable nécessite, tout comme pour le premier, la présence de deux 
échangeurs de chaleur, un préchauffeur et un évaporateur, afin de séparer les étapes de chauffe 
monophasique du fluide de travail et d’évaporation avec une éventuelle surchauffe de ce même 
fluide. La séparation de l’échange de la source chaude au sein de deux échangeurs distincts 
permet d’extraire, grâce à un piquage, une partie du débit de la source chaude à l’intermédiaire 
du préchauffeur et de l’évaporateur. Ainsi, dans le cas d’une circulation à contre-courant au 
sein des échangeurs et avec la diminution du débit de source chaude circulant dans le 
préchauffeur (augmentation du débit extrait au piquage intermédiaire), il est alors possible de 
réduire plus ou moins fortement les irréversibilités liées au transfert de chaleur de l’étape 
monophasique, du fait de la diminution de la température de sortie de la source chaude 
correspondante à la diminution du débit (conservation du bilan d’énergie). Cette seconde 
méthode permettant d’accroître les performances de la source chaude correspond au graphique 
présenté en Figure 5.46. A la lecture de l’état de l’art scientifique, aucune étude numérique ou 
installation expérimentale portant sur ce type d’architecture spécifique et sur l’optimisation 
apportée par cette méthode n’a pu être constatée. Suite à cette réflexion d’optimisation possible 
de source chaude, l’installation ORC expérimentale AMORCE a été modifiée pour permettre 
la réalisation d’une campagne d’essais afin de vérifier la faisabilité et les performances de cette 
architecture. Une étude préliminaire, mené grâce au logiciel EES, a permis d’appuyer cette 
réflexion et a donné lieu au dépôt d’un brevet lors de la première année de cette thèse. 

 

V.3.1.2. Cycle thermodynamique et cogénération 

L’installation expérimentale étudiée dans ces travaux de thèse a pour but de simuler la 
valorisation de chaleur fatale, telle que présentée dans le chapitre III. Lors du couplage de ce 
type de source de chaleur avec un système thermodynamique et ici un cycle organique de 
Rankine, il n’est pas toujours possible d’exploiter entièrement la ressource énergétique 
disponible de ce type de source. En d’autres termes, après que la source de chaleur a cédé une 
partie de sa puissance thermique, permettant le bon fonctionnement du cycle thermodynamique, 
une part résiduelle de chaleur à plus basse température, plus ou moins importante, se trouve à 
son tour non exploitée. En effet, dans le cas de la variation d’une source de chaleur de 150 °C 
à 80 °C (une fois l’échange thermique avec l’ORC effectué), il est encore possible de valoriser 
cette source de chaleur du fait de l’écart existant entre cette température de 80 °C et la 
température de la source de référence basse (air ambiant ou source froide), par exemple de 
15 °C. Dans cette hypothèse de réflexion, la source de chaleur est encore en mesure de céder 
une puissance thermique permettant à la source de référence basse, initialement à 15 °C, 
d’atteindre cette température de 80 °C. Ainsi, dans le cas présenté dans ce paragraphe, si le 
système global vient à permettre la production couplée d’énergie électrique et d’énergie 
thermique (en produisant de l’eau chaude sanitaire, ECS, à 80 °C), on parle alors d’un système 
de cogénération. Il est également possible d’étendre cette réflexion au condenseur, en valorisant 
l’énergie récupérée par la source froide, on parle cette fois d’un système de multi-génération 
(production électrique avec valorisation thermique de la source chaude et de la source froide 
après avoir respectivement cédée et récupérée la puissance thermique nécessaire au 
fonctionnement du cycle thermodynamique). 

Un certain nombre de travaux de la littérature scientifique, décrivent la mise en œuvre 
de systèmes permettant la cogénération ou la multi-génération d’énergies électrique et 
thermique. Sun et al. (2019) se sont intéressés à la valorisation d’air chaud en sortie d’un 
turbomoteur d’avion supersonique. Cet air chaud est utilisé en tant que source chaude d’un 
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cycle ORC permettant un accroissement de la production globale d’électricité de 20,7 % par 
rapport au fonctionnement du turbomoteur seul. La source froide, après avoir récupérée la 
puissance du fluide de travail du cycle ORC, est valorisée à sa température de sortie en 
permettant le refroidissement interne des pales du rotor du turbomoteur. L’utilisation couplée 
de cycle de type Rankine ou organique de Rankine avec un cycle de réfrigération à absorption 
est un système de cogénération répandu afin de produire de manière concomitante de 
l’électricité et du froid. Kizilkan et Yamaguchi (2020) se sont intéressés à ce type de couplage 
avec une production d’électricité à partir d’un cycle au CO2 transcritique et d’une source de 
chaleur issue de collecteurs solaire. La source froide du cycle transcritique correspond au 
générateur de vapeur assurant le bon fonctionnement d’un cycle de réfrigération à absorption 
au sein duquel le couple H2O-LiBr permet d’atteindre des performances plus élevées de 
production de froid en comparaison du couple NH3-H2O. De leur côté, Voeltzel et al. (2020) 
ont adapté l’utilisation classique d’un cycle de réfrigération NH3-H2O en dérivant, en sortie du 
générateur de vapeur une partie, du débit d’ammoniac en phase vapeur haute pression et haute 
température vers un expandeur scroll afin de produire de l’électricité en complément du froid 
déjà produit par le cycle à absorption. Des systèmes avec des architectures plus complexes 
peuvent permettre la production d’électricité et de froid à différent niveaux de température. 
Ouyang et al. (2020) ont étudié la production de froid et d’électricité respectivement grâce à 
une machine de réfrigération à absorption et à deux cycles organiques de Rankine. La source 
de chaleur du premier cycle ORC correspond aux fumées d’une turbomachine marine, qui après 
avoir cédée la puissance thermique nécessaire à l’évaporateur de ce premier cycle permet 
ensuite le fonctionnement du générateur de vapeur du cycle à absorption. La chaleur cédée au 
condenseur par le fluide de travail du premier cycle ORC sert à évaporer le fluide de travail du 
second cycle ORC et donc à produire une puissance électrique supplémentaire. Cette production 
électrique issue de deux ORC en cascade est rendue possible du fait de la température élevée 
de la source de chaleur primaire. Lié aux températures élevées présentes dans ce type de 
turbomachine, des circuits de refroidissement internes sont nécessaires afin de maintenir le bon 
fonctionnement mécanique de cet organe ; la puissance thermique ainsi évacuée est également 
valorisée afin de préchauffer chacun des fluides de travail des cycles ORC en cascade. Basés 
sur une valorisation de source de chaleur similaire, les travaux de Feili et al. (2020) ont étudié 
une architecture complexe afin de produire du froid et de l’électricité en parallèle d’une 
production d’hydrogène. Leur système de multi-génération est basé sur un cycle de Hirn avec 
resurchauffe de la vapeur en sortie d’une première turbine afin d’assurer le bon fonctionnement 
d’une seconde turbine. Les états de vapeurs surchauffées du fluide de travail, en entrée de 
chacune des turbines, sont atteints grâce à la valorisation des fumées de combustion d’une 
turbomachine marine. L’énergie électrique produite par la seconde turbine est spécifiquement 
allouée à la production embarquée d’hydrogène en vue d’un stockage ou d’une utilisation au 
sein du turbomoteur. Une fois le fluide de travail détendu au sein de la première turbine, une 
partie seulement est détendue au sein de la deuxième turbine du fait d’un soutirage de fluide. 
Le fluide de travail provenant de ce soutirage et le fluide de travail issu de la seconde turbine 
permettent le fonctionnement de deux circuits internes comportant chacun un condenseur, un 
évaporateur et un éjecteur. Ces deux circuits internes permettent une production de froid grâce 
aux évaporateurs, et cela à deux niveaux de température différents. 

De manière générale dans la littérature scientifique, les différents systèmes existant de 
cogénération ou de multigénération à partir d’une source de chaleur ne viennent plus à 
considérer de valorisation possible à partir de cette source en dessous d’une température de 
80 °C. Cependant, du fait des avancées scientifiques actuelles et des nouvelles technologies de 
systèmes de conversion et de valorisation d’énergie, de tels niveaux « bas » de source de chaleur 
sont maintenant envisageables. Les recherches menées par Jradi et Riffat (2014) ont pu 
démontrer l’intérêt de valoriser une source de chaleur entre 60 °C et 80 °C, ayant au préalable 
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servi de source de chaleur pour un cycle ORC, afin de régénérer un absorbeur d’humidité. La 
source froide, après récupération de l’énergie cédée par le fluide de travail du cycle ORC au 
condenseur, se trouve à une température proche de 50 °C et peut être valorisée afin de servir de 
puissance de chauffage pour le confort de bureaux. Dans leurs travaux, Santos et al. (2020) 
cherchent à répondre aux besoins de consommation d’énergies thermique et électrique 
d’habitations résidentielles en étudiant un système de micro-cogénération. Leur système est 
composé d’un cycle ORC, afin de produire une puissance électrique pouvant atteindre un 
maximum supposé de 2 kW (l’organe de détente, un scroll, n’étant pas couplé à une 
génératrice), et de la valorisation de l’énergie cédée au condenseur afin d’amener la source 
froide à une température d’intérêt. Selon le besoin résidentiel final, cette source froide est 
amenée à une température entre 40 °C et 50 °C pour un besoin en ECS, et entre 60 °C et 90 °C 
pour un besoin de chauffage pour le confort de l’habitat. 

Ainsi, l’architecture spécifique de cycle organique de Rankine présentée dans cette 
partie V.3., entraînant des températures de rejet de la source chaude de l’ordre de 80 °C ou 
moins, peut être envisagée comme un système de cogénération et non comme un système 
permettant uniquement de produire de l’énergie électrique par l’intermédiaire d’un cycle ORC. 
De plus, la modification d’architecture apportée à la source chaude est envisagée pouvoir 
permettre une valorisation de cette source dans des cas de fonctionnement que ne pourrait 
permettre l’architecture classique d’un cycle organique de Rankine. 

 

V.3.2. Etude expérimentale d’une architecture spécifique de cycle ORC 

Afin de valider les deux concepts d’optimisation du cycle ORC présentés dans les sous-
parties V.3.1.1 et V.3.1.2, l’installation expérimentale AMORCE est adaptée et une campagne 
d’essais est réalisée. Les sous-parties V.3.2.1 et V.3.2.2 décrivent respectivement le dispositif 
expérimental employé et les analyses des résultats obtenues lors de la campagne d’essais. 

  

V.3.2.1. Dispositif et méthodologie expérimental  

Tel que mentionné précédemment, afin d’optimiser l’étape de chauffe sensible du fluide 
de travail, un piquage de fluide est réalisé à l’intermédiaire des deux échangeurs présents au 
niveau de la source chaude. Cette modification de l’architecture de la source chaude est décrite 
par le schéma PFD de la Figure 5.47 et les photos de l’installation en Figures 5.48 (a) et (b).  

 

Figure 5.47 : PFD du cycle ORC avec piquage inter-échangeurs de la source chaude 
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(a)                 (b) 

Figure 5.48 : Photos de l’installation expérimentale AMORCE (a) sans piquage, (b) avec piquage 

Suite à la création du piquage de fluide, divers éléments de mesure et de contrôle sont 
ajoutés au circuit chaud afin de permettre le réglage et l’enregistrement des débits du fluide 
chaud circulant au sein des deux échangeurs. Le PFD de la source chaude modifiée, initialement 
présenté dans le chapitre III avec la Figure 3.3, est présenté en Figure 5.49.  

 
Figure 5.49 : PFD du circuit de la source chaude avec piquage 

Tel que représenté sur la Figure 5.49, deux vannes ont été ajoutées en sortie du 
préchauffeur et sur la ligne de piquage afin de régler le débit du fluide chaud circulant dans le 
préchauffeur. Le pilotage automatique de ces deux vannes n’a pas pu être fait directement, par 
conséquent, leur réglage est effectué manuellement. Le débitmètre électromagnétique 
initialement présent sur le circuit chaud, Figure 3.3, se trouve sur la ligne de piquage ; un second 
débitmètre électromagnétique, de même gamme de mesure et d’incertitude, est implanté en 
sortie du préchauffeur.  

L’installation, et plus spécifiquement la source chaude, ainsi adaptée, a permis la 
réalisation de plusieurs essais avec différents débits au sein du préchauffeur afin d’observer la 
modification de l’échange thermique lors de l’étape de chauffe monophasique du fluide de 
travail. Le débit de source chaude au sein du préchauffeur correspond au seul paramètre modifié 
au cours de cette campagne d’essais. Les différents paramètres expérimentaux de réglage de 
l’installation sont répertoriés dans le Tableau 5.10. La variation de débit au sein du préchauffeur 
a été effectuée suivant le rapport de débits Rchaud, décrit par l’équation (5.16), permettant ainsi 
de fixer le débit de piquage, décrit par l’équation (5.17) : 

𝑅௨ௗ =
�̇�,é

�̇�,é௩
 (5.16) 

�̇�,௨௧, = �̇�,é௩ ∙ (1 − 𝑅௨ௗ) (5.17) 

Entrée eau 
Source chaude 

Sortie eau 
Source chaude 

Sortie eau 
Piquage 

Vanne de 
réglage 

Débitmètre
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Le débit global, ou débit de l’évaporateur, est fixé constant à la valeur de 200 l.h-1 et le 
rapport de débit varie entre 1 et 0,2. La valeur haute de 1 correspond au cas de fonctionnement 
classique de la source chaude, sans piquage de fluide ; la valeur basse est fixée à 0,2, en effet 
en dessous de cette valeur le fonctionnement stable du cycle ORC n’est plus possible.  

Tableau 5.10 : Paramètres de réglage expérimentaux  

Paramètre variant Gamme de variation 

Source 
chaude 

Température d’entrée     110    °C 

Débit global     200      l.h-1 

Débit préchauffeur     40 – 200 l.h-1 

Source froide Débit global        2500    l.h-1 

Fluide  
de travail 

Type de fluide HFE7100 

Charge de fluide     2,9      kg 

Débit global        0,031    kg.s-1 

 

V.3.2.2. Performances du cycle ORC et cogénération 

Performances du cycle thermodynamique : 

L’analyse des performances du préchauffeur, au sein duquel l’étape de chauffe 
monophasique du fluide de travail s’effectue principalement ou en totalité, est considérée selon 
les rendements second principe en étudiant la source de chaleur comme étant une source ouverte 
ou une source fermée. En effet, d’après le type de source de chaleur valorisé par l’installation 
expérimentale ORC étudié dans ces travaux de thèse, source de chaleur fatale, le rendement 
exergétique de source ouverte est celui devant être appliqué. Cependant, du fait d’une possible 
valorisation de la source chaude consécutive à son utilisation par le cycle ORC, le rendement 
exergétique de source fermée est également appliqué. De la même manière, les performances 
globales de la source chaude et du cycle ORC sont étudiées selon ces deux définitions du 
rendement issu du second principe. Ces différents rendements correspondent à ceux définis au 
sein du chapitre III par les équations (3.9) et (3.10) pour le préchauffeur, par les équations (3.11) 
et (3.12) pour la source chaude et par les équations (3.6) et (3.7) pour le cycle ORC. Cependant, 
à la différence des équations présentées dans ce précédent chapitre, le débit de la source chaude  
circulant dans le préchauffeur �̇�𝒉,𝒑𝒓é ne sera pas constamment identique à celui circulant dans 
l’évaporateur �̇�𝒉,é𝒗𝒂𝒑 du fait de la variation du rapport de débits Rchaud. Par conséquent, il est 
nécessaire de distinguer ces deux débits chauds au sein des différentes expressions des 
rendements exergétiques et donc d’écrire respectivement les équations (3.11), (3.12), (3.6) et 
(3.7) sous la forme des équations (5.18), (5.19), (5.20) et (5.21).  

𝜂ூூ,, = 

�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,é௩ − ℎ,,é − 𝑇 ∙ ൫𝑠,௨௧,é௩ − 𝑠,,é൯൧

�̇�ℎ,é𝑣𝑎𝑝 ∙ ൣℎℎ,𝑖𝑛,é𝑣𝑎𝑝 − ℎℎ,𝑜𝑢𝑡,é𝑣𝑎𝑝 − 𝑇𝑟𝑒𝑓 ∙ ൫𝑠ℎ,𝑖𝑛,é𝑣𝑎𝑝 − 𝑠ℎ,𝑜𝑢𝑡,é𝑣𝑎𝑝൯൧ + �̇�ℎ,𝑝𝑟é ∙ ൣℎℎ,𝑖𝑛,𝑝𝑟é − ℎ𝑟𝑒𝑓 − 𝑇𝑟𝑒𝑓 ∙ ൫𝑠ℎ,𝑖𝑛,𝑝𝑟é − 𝑠𝑟𝑒𝑓൯൧
 

(5.18)
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𝜂ூூ,,௦ௗ = (5.19)

�̇� ∙ ൣℎ,௨௧,é௩ − ℎ,,é − 𝑇 ∙ ൫𝑠,௨௧,é௩ − 𝑠,,é൯൧

�̇�ℎ,é𝑣𝑎𝑝 ∙ ൣℎℎ,𝑖𝑛,é𝑣𝑎𝑝 − ℎℎ,𝑜𝑢𝑡,é𝑣𝑎𝑝 − 𝑇𝑟𝑒𝑓 ∙ ൫𝑠ℎ,𝑖𝑛,é𝑣𝑎𝑝 − 𝑠ℎ,𝑜𝑢𝑡,é𝑣𝑎𝑝൯൧ + �̇�ℎ,𝑝𝑟é ∙ ൣℎℎ,𝑖𝑛,𝑝𝑟é − ℎℎ,𝑜𝑢𝑡,𝑝𝑟é − 𝑇𝑟𝑒𝑓 ∙ ൫𝑠ℎ,𝑖𝑛,𝑝𝑟é − 𝑠ℎ,𝑜𝑢𝑡,𝑝𝑟é൯൧
 

 
𝜂ூூ, = 

�̇�,௧௨

�̇�ℎ,é𝑣𝑎𝑝 ∙ ൣℎℎ,𝑖𝑛,é𝑣𝑎𝑝 − ℎℎ,𝑜𝑢𝑡,é𝑣𝑎𝑝 − 𝑇𝑟𝑒𝑓 ∙ ൫𝑠ℎ,𝑖𝑛,é𝑣𝑎𝑝 − 𝑠ℎ,𝑜𝑢𝑡,é𝑣𝑎𝑝൯൧ + �̇�ℎ,𝑝𝑟é ∙ ൣℎℎ,𝑖𝑛,𝑝𝑟é − ℎ𝑟𝑒𝑓 − 𝑇𝑟𝑒𝑓 ∙ ൫𝑠ℎ,𝑖𝑛,𝑝𝑟é − 𝑠𝑟𝑒𝑓൯൧
 

(5.20)

 
𝜂ூூ,௦ௗ = (5.21)

�̇�,௧௨

�̇�ℎ,é𝑣𝑎𝑝 ∙ ൣℎℎ,𝑖𝑛,é𝑣𝑎𝑝 − ℎℎ,𝑜𝑢𝑡,é𝑣𝑎𝑝 − 𝑇𝑟𝑒𝑓 ∙ ൫𝑠ℎ,𝑖𝑛,é𝑣𝑎𝑝 − 𝑠ℎ,𝑜𝑢𝑡,é𝑣𝑎𝑝൯൧ + �̇�ℎ,𝑝𝑟é ∙ ൣℎℎ,𝑖𝑛,𝑝𝑟é − ℎℎ,𝑜𝑢𝑡,𝑝𝑟é − 𝑇𝑟𝑒𝑓 ∙ ൫𝑠ℎ,𝑖𝑛,𝑝𝑟é − 𝑠ℎ,𝑜𝑢𝑡,𝑝𝑟é൯൧
 

 

 
Figure 5.50 : Evolution des rendements second principe du préchauffeur selon le rapport de débits 

La Figure 5.50 décrit l’évolution des rendements exergétiques du préchauffeur suivant 
la variation du rapport de débits des échangeurs de chaleur. Comme pressenti avec la réflexion 
exposée dans la sous-partie V.3.1.1., lorsque l’on vient à prélever un débit de fluide de la source 
chaude de plus en plus important à l’intermédiaire des deux échangeurs, correspondant à la 
diminution du ratio de débits, les rendements exergétiques sont de plus en plus élevés. Ainsi, 
on peut observer un accroissement de 29,1 % du rendement de source fermée et de 274,5 % du 
rendement de source ouverte, lors de la diminution du rapport de débit de la valeur de 1 à la 
valeur de 0,2. Le gain obtenu sur le rendement second principe de source ouverte est très 
important ; en effet, l’état du fluide de la source chaude en sortie de préchauffeur tend à devenir 
de plus en plus proche de l’état de référence (état du fluide considéré à la température d’entrée 
de la source froide). Cette évolution de l’état de sortie du fluide chaud s’explique du fait de la 
diminution du débit dans le préchauffeur, ou plus exactement de la diminution de la température 
de sortie du fluide chaud au préchauffeur. Plus le débit diminue dans le préchauffeur, plus la 
température de sortie du fluide diminue (conservation du bilan d’énergie) ; et donc l’état de 
sortie réel s’approche de plus en plus de l’état de référence. Les différents diagrammes 
Température-Entropie présentés en Figure 5.51 traduisent cette évolution.  
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(a) (b) 

  
(c) (d) 

 

(e) 

Figure 5.51 : Evolution du cycle organique de Rankine sous la forme de diagrammes T-s suivant la 
variation du rapport de débits                                                                                                              

(a) Rchaud = 1 , (b) Rchaud = 0,81 , (c) Rchaud = 0,62 , (d) Rchaud = 0,33 , (e) Rchaud = 0,2 
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Le rapport de débits entraînant le rendement exergétique le plus important au 
préchauffeur possède la valeur de 0,2. Le diagramme Température-Entropie expérimental 
décrivant ce rendement optimum est exposé en Figure 5.51 (e) ; on retrouve ici le comportement 
décrit dans la sous-partie V.3.1.1. et illustré par la Figure 5.46. 

L’amélioration des performances d’un des composants du système thermodynamique, 
le préchauffeur, ou plus exactement l’étape de chauffe monophasique, est supposée permettre 
l’amélioration des performances globales de la source chaude et du cycle organique de Rankine. 
Cette conjecture est ici vérifiée telle qu’illustrée par l’évolution des rendements exergétiques 
de la source chaude et du cycle ORC complet, décrite par les Figures 5.52 et 5.53. 

 
Figure 5.52 : Evolution des rendements second principe de la source chaude selon le rapport de débits 

 

 
Figure 5.53 : Evolution des rendements second principe du cycle ORC selon le rapport de débits 

On peut observer avec les Figures 5.52 et 5.53, un accroissement des rendements 
exergétiques de source fermée et ouverte respectivement de 9,7 % et 105,1 % pour la source de 
chaleur et de 4,9 % et 96,1 % pour le cycle ORC. Ces performances globales accrues, grâce à 
l’optimisation de fonctionnement du préchauffeur, sont néanmoins limitées, du fait des 
caractéristiques géométriques du préchauffeur, qui se trouve être sous-dimensionné au regard 
de ce cas de fonctionnement et de variation de la source chaude (débit chaud de 200 l.h-1 dans 
l’évaporateur et variation du débit chaud dans le préchauffeur). En effet, lors de l’évolution du 
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cycle organique de Rankine, décrite à travers les Figures 5.51 (a) à (e), on remarque une 
diminution de la température du fluide de travail à l’entrée de l’évaporateur à partir d’un rapport 
de débits de 0,33. Cette diminution de température entraîne une réduction du rendement 
exergétique de l’évaporateur, défini par l’équation (3.8),  telle que décrite par la Figure 5.54 (du 
fait de l’augmentation des irréversibilités présentes à l’évaporateur) ; la réduction du rendement 
second principe de l’évaporateur limite donc, dans une certaine mesure, le gain sur les 
performances globales obtenues par l’optimisation du préchauffeur. 

 
Figure 5.54 : Evolution du rendement exergétique de l’évaporateur selon le rapport de débits 

 Afin d’analyser au mieux l’intérêt du piquage et le gain de performances pour 
l’installation expérimentale étudiée, une comparaison est effectuée entre les résultats présentés 
dans cette partie V.3 et la littérature expérimentale disponible. Pour ce faire, la base de donnée, 
construite initialement par Landelle et al. (2017) est utilisée ; cette base de donnée, 
majoritairement composée d’installations en fluides purs, a été complétée tout au long de cette 
thèse des données, d’installations expérimentales en mélanges zéotropes, nouvellement 
publiées dans la littérature scientifique. La comparaison entre cette littérature et les résultats en 
présence du piquage est menée en intégrant les essais expérimentaux avec un rapport de débits 
nul et optimum, ceci permettant d’illustrer l’influence de cette architecture spécifique. Les 
Figures 5.55 et 5.56 présente cette comparaison respectivement pour les rendements second 
principe de l’ORC en considérant une source fermée et une source ouverte. 

 
Figure 5.55 : Comparaison des rendements second principe de l’ORC en source fermée avec la littérature 
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Figure 5.56 : Comparaison des rendements second principe de l’ORC en source ouverte avec la littérature 

 Cette comparaison est effectuée en ordonnant les rendements des installations 
expérimentales considérées, de la valeur la plus faible à la plus élevée, selon une distribution 
d’effectif cumulé croissant. Cette méthode de classement, appliquée par Landelle et al. (2017) 
au sein de leurs travaux, permet de classer une installation expérimentale selon ses 
performances pour une gamme de température de source chaude et de puissance produite par 
l’ORC données. Les installations considérées possèdent des sources de chaleur de température 
inférieure à 200 °C et produisent une puissance électrique jusqu’à 10 kW. Ainsi à titre 
d’exemple, avec la Figure 5.56, 20 % des installations prises en compte pour cette comparaison 
possèdent un rendement exergétique supérieur à 10 %. En s’intéressant aux performances de 
l’ORC liées à l’influence du piquage, on retrouve les gains de rendements présentés en 
Figure 5.53, suite à l’optimisation du rapport de débits avec la valeur de 0,2 ; on peut également 
observer, dans le cas du rendement de source fermée (Figure 5.55), que l’installation 
expérimentale AMORCE se classe ici dans le premier tiers des installations de la littérature en 
terme de performances. Ce classement, évoluant peu avec l’optimisation du rapport de débits, 
est lié en grande partie au faible niveau de production électrique de l’ORC, de l’ordre de 
0,15 kW. En effet, pour étudier correctement l’influence de la modification d’architecture de la 
source chaude, le débit de fluide chaud en entrée d’évaporateur a été réduit à une valeur de 
200 l.h-1, ceci afin d’analyser correctement la variation de l’échange thermique de l’étape 
monophasique liquide dans le préchauffeur. Ce faible débit de source chaude a entraîné une 
diminution de la pression haute du cycle et donc de la production d’énergie utile à la turbine. 
Néanmoins, si l’on s’intéresse au rendement exergétique de l’ORC en source ouverte 
(Figure 5.56), l’installation se classe dans le second tiers des installations selon ses 
performances avec un débit de piquage nul (Rchaud = 1) ; de plus, une fois le rapport de débits 
optimisé (Rchaud = 0,2), l’installation se trouve au niveau du 80ème percentile et donc parmi les 
installations les plus performantes malgré la faible puissance produite à la turbine. Ces 
performances, en source ouverte, viennent confirmer les observations et analyses menées 
jusqu’ici et confirme l’intérêt pour un cycle organique de Rankine, valorisant une source de 
chaleur fatale, d’optimiser les échanges de chaleur au sein des échangeurs du système et plus 
particulièrement pour l’étape de chauffe monophasique du fluide de travail. 

 

Cogénération : 

La présence de ce piquage à l’intermédiaire du préchauffeur et de l’évaporateur a permis 
d’optimiser les performances et le fonctionnement du cycle organique de Rankine. Telle que 
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présentée dans cette sous-partie, cette spécificité d’architecture entraîne une variation de la 
température du fluide chaud en sortie du préchauffeur ; l’évolution de cette température, ainsi 
que celle de la température en sortie de piquage, est décrite au sein de la Figure 5.57. 

 
Figure 5.57 : Evolution des températures de la source chaude en sortie de piquage et de préchauffeur 

selon la variation du rapport de débits 

Lorsque le ratio de débits diminue, la température en sortie de préchauffeur diminue 
également, variant de 79 °C à 42,5 °C. A contrario, la température du fluide chaud extrait par 
le piquage reste constante autour d’une valeur de 91 °C. En parallèle et lié à cela, le débit de 
fluide chaud en sortie de préchauffeur diminue et celui en sortie de piquage augmente. Dans le 
cas où l’on souhaiterait effectuer de la cogénération à partir du système présenté jusqu’ici et 
valoriser de nouveau la source chaude à la suite de son utilisation au sein des échangeurs ; on 
peut logiquement observer une diminution de la puissance disponible en sortie de préchauffeur 
et à l’inverse une augmentation de la puissance disponible en sortie de piquage, telles que 
représentées par la Figure 5.58 et calculées selon les équations (5.22) et (5.23).  

 
Figure 5.58 : Evolution des puissances disponibles de la source chaude en sortie de piquage et de 

préchauffeur selon la variation du rapport de débits 

Nota : Les puissances disponibles en sortie de préchauffeur et de piquage sont calculées à 
partir de la température de référence de 13,5 °C (température d’entrée de la source froide 
représenté sur les Figures 5.51 (a) à (e)).  
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�̇�,௨௧,é = �̇�,é ∙ 𝑐𝑝,௨௧,é ∙ ൫𝑇,௨௧,é − 𝑇൯ (5.22) 

�̇�,௨௧, = �̇�,௨௧, ∙ 𝑐𝑝,௨௧, ∙ ൫𝑇,௨௧, − 𝑇൯ (5.23) 

Une fois cette puissance disponible déterminée, il convient de statuer sur son utilisation 
et par conséquent sur les niveaux de température pour lesquels elle peut être valorisée. Telle 
qu’exposée dans les deux derniers paragraphes de la sous-partie V.3.1.2., la valorisation de 
source de chaleur à des températures de 80 °C ou inférieures, notamment à des fins de 
production thermique pour l’habitat (ECS, chauffage de confort), est maintenant envisageable. 
De récentes études ont également étudiées l’utilisation de source de chaleur à 80 °C, pour le 
fonctionnement de cycles organique de Rankine utilisant des fluides de nouvelle génération 
moins dangereux pour l’environnement (Lu et al., 2018), et autour de 60 °C, pour les réseaux 
de chaleur urbain de 4ème génération (Lund et al., 2018). Ainsi, ces deux températures de 80 °C 
et 60 °C ont été choisies comme températures d’intérêts afin de valoriser la puissance résiduelle 
de la source de chaleur une fois le cycle ORC pourvu de la puissance thermique nécessaire à 
son fonctionnement. Les puissances disponibles de cogénération sont considérées suivant la 
puissance globale de cogénération définie par l’équation (5.24), représentée au sein de la 
Figure 5.59 selon la température d’intérêt souhaitée. 

�̇�, = �̇�,௨௧,é +  �̇�,௨௧, (5.24) 

 

 
Figure 5.59 : Puissances de cogénération à la source chaude 

L’évolution des puissances de cogénération, aux températures d’intérêts de 60 °C et de 
80 °C, traduit l’avantage apporté par la modification d’architecture de la source chaude. En 
effet, dans le cas d’une valorisation à 60 °C, on peut observer une diminution de la puissance 
de cogénération disponible en dessous d’un rapport de débits de 0,6. Cette chute de puissance 
est dû au fait que la température de la source chaude en sortie du préchauffeur est inférieure à 
la température d’intérêt de 60 °C (Figures 5.51 (d) et (e), Figure 5.57). Sans la présence du 
piquage, une fois le rapport de débits inférieur à 0,6 il ne serait plus possible d’effectuer de 
cogénération. Cette analyse est d’autant plus flagrante si l’on s’intéresse à une température de 
valorisation de 80 °C ; en effet, seule une valorisation de la source chaude s’avère alors possible 
en sortie de piquage, la température en sortie de préchauffeur étant inférieure à la température 
d’intérêt quel que soit le rapport de débits.  
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Il a pu être étudié dans cette partie V.3. l’amélioration des performances d’un cycle 
organique de Rankine suite à l’optimisation de l’échange thermique entre la source de chaleur 
et le fluide de travail, lors de l’étape de chauffe monophasique de ce fluide. La réflexion 
préliminaire à ces résultats est basée sur la transposition du principe d’optimisation apporté par 
les mélanges zéotropes, lors de l’étape diphasique, appliqué ici à l’étape de chauffe 
monophasique. Lors de l’étude des échanges thermiques propres à cette étape monophasique et 
de leur influence sur les performances globales du système, la valorisation de la source chaude 
consécutive à son utilisation au sein du cycle ORC a pu être également caractérisée. Ainsi, 
l’analyse des possibilités de cogénération offertes par l’optimisation du débit de piquage a 
permis de confirmer, tout comme l’optimisation des performances thermodynamiques du cycle 
ORC, l’intérêt de l’architecture spécifique exposée dans cette partie V.3.. 
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VI.1. Résumé des travaux de thèse 

 

Les travaux de thèse présentés au sein de ce manuscrit découlent de deux constatations 
majeures quant aux enjeux énergétiques et environnementaux actuels :  

- La nécessité d’accroître l’utilisation des énergies renouvelables de manière pérenne et 
d’optimiser l’efficacité énergétique des systèmes existants. 

- La transition indispensable des systèmes producteurs d’énergie avec des adaptations ou 
des alternatives plus respectueuses de l’environnement. 

Il a été souligné dans la bibliographie générale que l’accroissement de la population 
mondiale au cours des derniers siècles ainsi que son besoin grandissant de consommation 
d’énergie se heurtent à la raréfaction des ressources fossiles et à leur coût croissant associé. Ce 
premier constat implique une transformation radicale des modes de consommation et de 
production. L’optimisation de systèmes de production et de consommation d’énergie existants 
est donc une des premières étapes nécessaires à cette transition. L’Ademe, dans son rapport sur 
la chaleur fatale de 2017, a mis en lumière la quantité importante de chaleur valorisable au sein 
de l’industrie française. Cette ressource thermique annuelle de 109,5 TWh, initialement perdue, 
représente 36 % des besoins thermiques de cette même industrie. Les cycles de Rankine à 
fluides organiques (ORC) sont un des moyens envisagés pour valoriser cette ressource 
énergétique, du fait que 75 % de cette chaleur fatale industrielle se situe à des températures 
inférieures à 200 °C. Cependant, ce type de système de conversion d’énergie se heurte de son 
côté aux enjeux environnementaux actuels. En effet, les fluides de travail classiquement utilisés 
au sein de ce type de cycle thermodynamique sont pour la plupart nocifs pour l’environnement 
et font l’objet de restrictions de plus en plus drastiques (Protocole de Montréal, Protocole de 
Kyoto). De ce fait, il s’avère nécessaire de trouver des fluides de remplacement afin de 
continuer à utiliser et développer ce type de système et donc de s’inscrire au cœur des deux 
problématiques mises en avant ici. Les recherches dans ce domaine se sont intensifiées depuis 
une quinzaine d’années et des fluides moins nocifs ont pu être identifiés pour succéder à ceux 
traditionnellement utilisés. Néanmoins, lors de leur utilisation en lieu et place de ces derniers, 
les performances obtenues pour les cycles ORC ne se sont pas toujours montrées équivalentes. 
Une des solutions étudiées pour pallier cela consiste à employer des mélanges zéotropes en tant 
que fluides de travail. Du fait de la présence d’un glissement de température, lors des étapes de 
changement de phase, avec ce type de mélange, ils sont considérés accroître l’efficacité des 
transferts thermiques des échangeurs de chaleur des installations ORC et donc offrir de 
meilleures performances pour le système global. Cependant, peu de données expérimentales 
permettent d’étayer ce comportement pressenti et anticipé lors de modélisations numériques du 
fait du nombre très restreint d’installations ORC existantes utilisant des mélanges zéotropes. 
Ces travaux étudient le comportement des mélanges zéotropes au sein d’un cycle ORC mais 
également l’intérêt apporté par leur utilisation pour le système global et ses composants.  

Les résultats et analyses présentés dans ce manuscrit sont issus des données 
expérimentales d’une installation ORC. Ces données ont été obtenues lors de campagnes 
d’essais en fluides purs et mélanges zéotropes de substitution aux fluides de travail jugés plus 
fortement nocifs. Les trois fluides purs étudiés sont le HFE7000, le HFE7100 et le Novec649, 
et possèdent tous une valeur d’ODP nulle pour des valeurs de GWP respectives de 530, 320 et 
1. L’association du HFE7000 pur et du Novec649 pur a été effectuée, pour diverses proportions 
massiques de ces deux fluides, afin d’obtenir les différents mélanges zéotropes étudiés 
expérimentalement. La composition en Novec649 des trois mélanges zéotropes créés est de 
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25 %, 50 % et 80 %, avec respectivement des valeurs de GWP de 398, 266 et 107, et des valeurs 
d’ODP nulles. 

L’ensemble des données expérimentales a notamment permis le développement de trois 
modèles numériques semi-empiriques ; les deux premiers concernent les échangeurs de chaleur 
du cycle ORC, tandis que le troisième porte sur l’organe de détente du cycle, une micro-turbine 
axiale à action et à admission partielle. Ces modèles ont permis de décrire le comportement réel 
des fluides de travail et les phénomènes physiques et thermodynamiques qui leur sont propres, 
faisant intervenir différents nombres adimensionnels phénoménologiques ou liés à leurs 
propriétés.  

La modélisation des échangeurs de chaleur d’un cycle ORC fait intervenir différentes 
corrélations de transfert thermique. L’intérêt, concernant ces corrélations, s’est principalement 
porté sur celles de changement de phase. En effet, il a pu être observé au sein de la littérature 
que malgré un nombre important de corrélations de transfert de chaleur diphasique, peu d’entre 
elles concernent les échangeurs à plaques et aucune n’est spécifiquement appropriée aux fluides 
de type HFE. De plus, le nombre de corrélations adaptées aux mélanges zéotropes est également 
très restreint. Ainsi, huit corrélations d’évaporation ont été retenues, tandis que six l’ont été en 
condensation. A cela s’ajoutent quatre corrélations spécifiques aux mélanges, dont trois d’entre 
elles s’utilisent de manière couplée avec une corrélation d’évaporation ou de condensation, 
selon le cas considéré. Malgré un choix rigoureux des corrélations les plus adaptées en 
condensation et en évaporation, il a pu être observé une dispersion importante des résultats 
prédits pour l’ensemble des essais en fluides purs et mélanges zéotropes. Ces corrélations ont 
donc été enrichies de nombres adimensionnels afin de tenir compte de cette dispersion. Un 
premier nombre adimensionnel, le nombre d’ébullition Bo, s’est trouvé être fortement corrélé 
aux résultats initialement prédits. Cependant, ce seul paramètre adimensionnel n’a pas permis 
à lui seul de corriger cette dispersion pour l’ensemble des différents fluides de travail. Plusieurs 
autres paramètres adimensionnels, reposant sur les propriétés critiques des fluides de travail, 
lui ont donc été associés. Ainsi, une corrélation d’évaporation optimale intégrant les paramètres 
Bo, Tsat,moy / Tcrit, P / Pcrit et ρv / ρcrit, a pu être définie, tout comme pour la condensation avec les 
paramètres Bo et Tsat,moy / Tcrit. Ces deux corrélations diphasiques sont intégrées aux modèles 
globaux d’échangeur chaud et d’échangeur froid. Ces modèles permettent une caractérisation 
du transfert de chaleur en terme de puissance échangée à plus ou moins 15 % dans le cas de 
l’évaporation et de l’ordre de 7 % dans le cas de la condensation. Au vu de ces résultats, les 
modèles d’échangeurs chaud et froid, et les corrélations semi-empiriques décrivent avec 
précision les échanges thermiques analysés, d’autant plus que leur construction et leur gamme 
de validité se rapportent à six fluides de travail dont trois mélanges zéotropes.  

Il existe différentes méthodes de modélisation au sein de la littérature afin d’étudier les 
performances d’un organe de détente. Du fait du nombre très restreint de données géométriques 
connues sur la micro-turbine, la modélisation 0D se trouve être la seule en mesure de décrire 
son comportement et ses performances. Afin de définir ce modèle, quatre nombres 
caractéristiques des turbomachines Ns, Ds, SP et Vr, ont été étudiés. Le rendement isentropique 
expérimental du point de design de cette turbine a été comparé en premier lieu à celui issu de 
la cartographie de Baljé grâce aux paramètres Ns et Ds. Cette cartographie de performances, 
bien que définie dans les années 1970 - 1980, est toujours utilisée car permettant d’appréhender 
qualitativement et quantitativement le fonctionnement d’un organe de détente au point de 
design. Ainsi, qualitativement, on retrouve bien la zone des turbines axiales à admission 
partielle, et quantitativement, l’écart de rendement à l’expérimental obtenu est de 15 %, ce qui 
est acceptable. D’autant plus que cette représentation ne tient pas compte des effets de taille des 
organes de détentes. Les travaux menés par Astolfi ont donné lieu à des corrélations de 
rendement permettant de tenir compte de cet effet de taille et de modéliser le comportement de 
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design et de off-design de turbines axiales. Ces corrélations sont basées sur trois paramètres 
caractéristiques des turbomachines Ns, SP et Vr. On retrouve ici les deux paramètres identifiés 
précédemment, et avec SP, correspondant au rapport entre le nombre Ds et le diamètre du rotor 
de la turbine, qui permet de prendre en compte cet effet de taille. Des trois corrélations définies 
par Astolfi et calculées pour le point de design, celle tenant compte du paramètre Vr en plus des 
paramètres Ns, SP entraîne le plus faible écart de 7,5 % avec le rendement isentropique 
expérimental. Par conséquent, ces résultats confirment la pertinence de ces trois paramètres 
caractéristiques des turbomachines pour représenter le comportement général de cet organe. Ce 
comportement off-design correspond donc à l’ensemble des configurations de fonctionnement 
de la turbine en fluides purs et mélanges zéotropes. Ainsi, ces rendements off-design sont 
calculés grâce à cette corrélation et comparé à ceux expérimentaux. On observe alors une très 
forte dispersion des résultats, avec plus ou moins 50 % d’erreur, celle-ci étant notamment liée 
au type de fluide étudié. De ce fait, une nouvelle corrélation a été établie sur le même principe 
que celle définie par Astolfi, en tenant compte cette fois des propriétés critiques des fluides de 
travail. Ainsi, grâce aux paramètres adimensionnels Ns, SP, Vr et Tin,tur / Tcrit,   l’ensemble des 
rendements prédits par cette corrélation se trouve pour 99,5 % d’entre eux à près de 15 % des 
valeurs expérimentales et 93 % sont à moins de 10 % de ces dernières, quels que soient les 
fluides purs ou mélanges considérés.  

L’ensemble des résultats expérimentaux en Novec649 pur, en HFE7000 pur et en 
mélanges Novec649/HFE7000, ont permis l’étude à l’échelle système de l’installation ORC 
AMORCE. Il a été observé que la source froide influe fortement sur les pressions du cycle ORC 
et donc sur les rendements exergétiques des échangeurs chaud et froid en source fermée. A 
l’inverse, la source chaude influe peu sur les pressions du système. De ce fait, le rendement 
exergétique de source fermée de l’échangeur chaud varie peu et le rendement exergétique de 
l’échangeur froid reste constant. Dans le cas d’une source ouverte, le rendement exergétique de 
l’échangeur chaud correspondant n’est pas influencé par la source froide et l’est très fortement 
par la source chaude. En comparant les rendements globaux de l’ORC avec ceux des 
composants, on observe de fortes interdépendances entre eux. Les évolutions des rendements 
du cycle et du condenseur sont parfaitement opposées. L’accroissement du rendement du 
condenseur se traduit par une variation des pressions du cycle ainsi qu’une diminution de la 
production d’électricité et par conséquent entraîne une diminution du rendement global de 
l’ORC. A l’inverse, les performances globales du cycle varient de la même manière que les 
rendements de l’échangeur chaud et de la turbine. En effet, lors de la diminution du débit chaud, 
les pressions du cycle ne sont que peu influencées ; par conséquent, la production électrique est 
sensiblement constante et la ressource exergétique de la source chaude diminue, entraînant un 
accroissement des rendements de l’échangeur chaud et du cycle ORC. Concernant la turbine, 
les résultats expérimentaux confirment le fonctionnement attendu ; un meilleur rendement de 
la turbine entraîne une meilleure production d’électricité et donc de meilleures performances 
du cycle. Les performances globales du mélange Novec649/HFE7000 obtenues avec les 
différentes compositions étudiées se classent du Novec649 pur au HFE7000 pur, 
respectivement du plus performant au moins performant et du moins nocif au plus nocif (au 
regard de leur valeur de GWP). Dans le cas présent, le fluide pur Novec649 reste plus 
intéressant en comparaison du Novec649/HFE7000. Néanmoins, un troisième fluide pur, le 
HFE7100, a pu être étudié expérimentalement et offre les meilleures performances globales 
pour l’installation ORC, avec cependant une valeur de GWP supérieure à celle du Novec649.  

Une fois la composition optimale d’un mélange zéotrope déterminée (composition de 
charge), une quantité globale de ce mélange est introduite au sein du cycle ORC en tant que 
fluide de travail. Cependant, il est possible que cette composition de charge ne soit pas 
équivalente à la composition circulante en fonctionnement. On parle alors de décalage ou de 
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« shift » de composition. Ce phénomène survient du fait de mécanismes de diffusion limitants 
lors des étapes de changement de phase. Une méthode originale de prélèvement du fluide de 
travail en circulation et de caractérisation de sa composition circulante a été imaginée, 
développée et appliquée afin de caractériser cet écart éventuel de composition. La méthode de 
caractérisation repose sur la forte volatilité des composés organiques que sont les fluides purs 
et mélanges zéotropes de type HFE. En effet, les différentes compositions d’un mélange donné 
possèdent des vitesses d’évaporation différentes. Ainsi, en mesurant la durée d’évaporation 
d’un échantillon de fluide de travail de masse donnée, il est possible de déterminer sa 
composition en comparaison des durées d’évaporation d’échantillons étalons définis pour une 
masse identique. Cette méthode a pu être testée et permet de caractériser correctement la 
composition circulante d’un fluide de travail. Les résultats obtenus avec cette nouvelle méthode 
originale ont permis de définir que l’écart entre les compositions de charge et circulante est de 
5,2 % avec respectivement des compositions en Novec649 de 79,4 % et de 84,6 %. Il existe 
donc un « shift » de la composition circulante comme mentionné dans la bibliographie. 
Cependant, cette variation de composition engendre uniquement des écarts de rendement de la 
turbine de 1,2 % et de 0,3 % respectivement pour le rendement isentropique et le rendement 
électrique isentropique. Par conséquent, bien qu’existant, ce décalage de composition peut être 
négligé dans l’exploitation des données expérimentales. Cette méthode permet également de 
déterminer la quantité d’huile de lubrification circulante avec le fluide de travail, dans le cas 
d’installations ORC comprenant des composants mécaniques nécessitant ce type de 
lubrification. Il est possible d’étendre cette méthode de caractérisation à d’autres types de 
machines à cycles thermodynamiques tels que les pompes à chaleur ou les machines de 
réfrigération. 

Lors de l’étude de l’ensemble des résultats expérimentaux, il a été mis en évidence la 
nécessité d’accroître les performances d’échange thermique de l’étape de chauffe du fluide de 
travail. En effet, dans le cas optimal de rendement de l’échangeur chaud, le rendement 
exergétique de cette étape monophasique n’est que de 50 %, tandis que celui des étapes couplées 
d’évaporation et de surchauffe est de l’ordre de 80 %. Fondé sur le même principe de réduction 
des irréversibilités offert par le glissement de température dans le cas des mélanges zéotropes, 
il convient d’obtenir des profils similaires d’évolution de température pour la source chaude et 
le fluide de travail, afin d’optimiser l’échange de chaleur de cette étape monophasique. Ainsi, 
les étapes de chauffe monophasique et d’évaporation couplée de la surchauffe de la vapeur sont 
séparées au sein de deux échangeurs distincts, un préchauffeur et un évapo-surchauffeur. Cette 
réflexion a pu être étudiée expérimentalement du fait de l’existence de deux échangeurs à 
plaques distincts au niveau de la source chaude. Les résultats expérimentaux ont permis de 
confirmer cette amélioration de l’étape monophasique de chauffe. De plus, grâce à cette 
modification d’architecture de la source chaude, la chaleur résiduelle de cette source peut être 
réutilisée dans un but de cogénération pour le système global selon un panel de fonctionnement 
bien plus large que dans le cas d’une architecture dite traditionnelle.  

 

VI.2. Notions clefs 
 

Les différentes conclusions et points d’intérêt apportés par ces travaux de thèse et décrits 
au sein de ce chapitre sont rappelés ci-dessous : 

- Développement de modèles semi-empiriques d’échangeurs de chaleur pour 
l’évaporation et la condensation de fluides purs et mélanges zéotropes de type HFE. 
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- Développement d’un modèle semi-empirique d’une micro-turbine axiale à action et à 
admission partielle permettant de caractériser le fonctionnement aux points de design et 
de off-design de ce composant. 

- Démonstration expérimentale du bon fonctionnement de l’installation ORC avec 
l’ensemble des fluides de travail de type HFE étudié, purs et mélanges ; cependant, 
l’utilisation de mélanges zéotropes n’entraîne pas nécessairement de meilleures 
performances pour le cycle thermodynamique. 

- Les mélanges zéotropes de type HFE peuvent être utilisés au sein d’une installation 
ORC en tant que paramètre d’ajustement, permettant à celle-ci de répondre aux 
restrictions environnementales en vigueur tout en conservant les performances les plus 
élevées possibles. 

- Les coefficients de transfert diphasique des mélanges de type HFE sont plus faibles que 
ceux des espèces pures les composants. 

- Une méthode originale de caractérisation de la composition d’un échantillon de mélange 
zéotrope basée sur la volatilité des espèces organiques a été développée et validée 
expérimentalement. 

- Le décalage entre la composition de charge et celle circulante d’un mélange zéotrope de 
type HFE est présent et de l’ordre de 5 %.  Cependant, son influence sur les 
performances du cycle ORC et de ses composants est négligeable. 

- Une architecture nouvelle d’un cycle ORC, permettant d’accroître les performances 
globales de conversion d’énergie du système, a été développée et testée 
expérimentalement. 

 

VI.3. Perspectives 

 

 L’étude d’un cycle ORC expérimental utilisant des fluides de travail de type 
Hydrofluoroéthers a été menée dans ces travaux de thèse. Trois fluides purs, le Novec649, le 
HFE7000 et le HFE7100, ainsi que trois compositions du mélange Novec649/HFE7000 (80 %, 
50 % et 25 % en Novec649) ont été testés. Afin d’étayer l’ensemble des résultats présentés dans 
ce manuscrit, il serait pertinent d’effectuer d’autres compositions de ce mélange, avec cette 
fois-ci une variation de 10 % de composition. Il a été observé que les performances de ce 
mélange étaient plus faibles que celles du fluide de design pour une température de source 
chaude de 110 °C. Cependant, il serait pertinent de vérifier ce comportement pour des 
températures plus élevées de source chaude, le comportement des mélanges pouvant évoluer 
suivant ce paramètre, tel que relevé au sein de la littérature. Le HFE7100 a permis quant à lui 
d’obtenir les meilleures performances pour le cycle thermodynamique ; de ce fait, il serait 
intéressant de tester le mélange Novec649/HFE7100. En effet, ce mélange peut être une 
solution envisageable afin de créer un fluide de travail optimal entraînant les meilleures 
performances pour le cycle ORC tout en respectant une valeur limite de GWP. Les HFE ne sont 
pas les seuls fluides actuellement étudiés comme alternatives aux fluides classiquement utilisés. 
De fait, l’étude de mélanges zéotropes composés d’Hydrocarbures couplés uniquement entre 
eux ou avec des fluides de type Hydrofluoroléfines semble être intéressante. Ces mélanges 
représentent le double avantage d’être moins nocifs et plus performants que leurs espèces pures 
apparentées au sein d’un cycle ORC. Il est souligné ici que les mélanges zéotropes peuvent 
permettre de créer un fluide adéquat pour un cycle ORC donné, d’autant plus que ces mélanges 
ne se limitent pas uniquement à des compositions binaires de fluides purs, offrant donc une 
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infinité de possibilités. Ce dernier point d’intérêt est très important ; en effet, le développement 
d’un fluide de travail spécifique pour un cycle thermodynamique représente des investissements 
extrêmement importants (plusieurs centaines de millions d’euros), de plus le marché des ORC 
ne représente qu’une très faible part du marché global des fluides frigorigènes, en comparaison 
notamment de celui des cycles frigorifiques.  

 Ces travaux de thèse ont également pu souligner deux points importants : premièrement, 
la nécessité d’accroître les performances d’échange thermique de l’étape monophasique de 
chauffe du fluide de travail afin d’améliorer les performances du cycle ORC, deuxièmement, 
l’optimisation antagoniste des échanges de chaleur au niveau de la source froide et des 
performances globales du cycle ORC. En considérant ces deux principes, il est possible de 
transposer l’idée d’optimisation de l’étape monophasique de chauffe à l’étape monophasique 
de refroidissement de la vapeur du fluide de travail. Ce faisant, l’optimisation des échanges 
avec la source froide ne dégraderait pas les performances globales du cycle thermodynamique. 
Bien que la séparation en deux échangeurs puisse être envisagée, elle ne semble pas la plus 
appropriée du fait que la possibilité de cogénération offerte par ce principe au niveau de la 
source chaude ne se retrouve pas au niveau de la source froide. Néanmoins, l’ajout d’un 
échangeur interne, proposé par nombre d’auteurs de la littérature et utilisé au sein de plusieurs 
installations expérimentales, semble être une solution à étudier. Celui-ci permet de valoriser 
tout ou partie de l’énergie thermique de la vapeur en sortie de l’organe de détente. 

 La mesure du débit du fluide de travail a été effectuée par bilan thermique au niveau du 
condenseur. L’implantation d’un débitmètre permettrait d’accroître la précision de mesure de 
ce paramètre. Cette installation sera utilisée par la suite pour d’autres travaux de recherche ; de 
ce fait et en lien avec ces travaux de thèse, l’ajout d’un débitmètre Coriolis est prévu afin de 
permettre de meilleures analyses expérimentales. De plus, ce type de débitmètre permet de 
caractériser la composition circulante d’un mélange car mesurant la masse volumique du fluide 
de travail le traversant. Cet ajout permettra également de valider la méthode de mesure de 
composition circulante liée à la volatilité des fluides organiques développée dans cette thèse. 
Cette dernière méthode peut, quant à elle, être élargie à d’autres types d’installations à cycle 
thermodynamique.  

 Lors des essais expérimentaux préliminaires aux campagnes d’essais de cette thèse 
(première mise en service et réglage de l’installation), la très forte influence sur les 
performances et le comportement de l’installation ORC liée à la présence d’incondensables a 
pu être remarquée. En effet, du fait des propriétés des HFE étudiés, la pression basse du cycle 
ORC est inférieure à la pression atmosphérique, ce qui a entraîné des intrants d’air dans le 
système. Il convient donc d’être réellement attentif à leur présence et leur possible infiltration 
causée par une mauvaise étanchéité du système. Enfin, la charge optimale de l’installation a été 
déterminée avec le fluide de design de cette installation ORC et conservée identique pour 
l’ensemble des fluides de travail dans le but d’effectuer une comparaison de performances 
équivalente. Cependant, tout comme l’évolution de composition observée avec les mélanges 
zéotropes, il est possible que la charge optimale d’un fluide de travail donné au sein d’une 
installation ORC puisse être différente lors de l’utilisation d’un autre fluide de travail au sein 
de cette même installation.   

 Le modèle de turbine axiale développé ici demande à être encore approfondi. En effet, 
bien qu’ayant permis de décrire correctement le comportement de cet organe et ceci pour 
l’ensemble des fluides de travail étudiés, une optimisation peut être effectuée en supposant 
certains paramètres géométriques. Les résultats obtenus avec ces nouvelles hypothèses seront 
alors comparés aux résultats expérimentaux afin d’évaluer la pertinence des valeurs choisies. 
De plus, la création d’un modèle global de cycle ORC, grâce aux modèles développés durant 
cette thèse, serait très intéressante. Ce modèle global permettrait d’obtenir un modèle prédictif 
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des performances d’un cycle ORC utilisant des fluides de type HFE et d’optimiser la 
composition de mélanges zéotropes suivant les critères des performances choisis (puissance 
produite, rendement du cycle, nocivité du fluide de travail).  
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Annexe 1 : Photos de l’installation expérimentale ORC AMORCE 

 

Les Figures A1 (a), (b) et (c) présentent respectivement une vue de face de l’installation 
ORC avec la chaudière simulant la source chaude basse température, une vue de dos où sont 
visibles les circuits fluidiques des sources chaude et froide, et une vue du dessus de l’ORC avec 
la turbine, les capteurs haute et basse pression, ainsi que le condenseur et l’évaporateur apparents. 

 
(a) 

 
(a) 
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(c) 

Figure A1 : Installation ORC expérimentale (a) Vue de face, (b) Vue de dos, (c) Vue de dessus 
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Annexe 2 : Fiche de données de sécurité du Novec649 
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Annexe 3 : Fiche de données de sécurité du HFE7000 
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Annexe 4 : Fiche de données de sécurité du HFE7100 
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Annexe 5 : Données d’étalonnage des capteurs de pression 

 

Capteur haute pression :  

L’étalonnage du capteur haute pression a été effectué au sein du laboratoire, une fois 
son raccordement à l’installation ORC et au système d’acquisition de données réalisé. 

Tableau A5.1 : Données d’étalonnage du capteur haute pression 

Pression atmosphérique étalon 

[barabsolu] 

Pression capteur HP 

[barabsolu] 

Tension d’acquisition 

[V] 

0,9906 

0,9930 2,776 

0,9924 2,775 

1,9452 3,539 

2,9536 4,344 

3,9701 5,162 

4,4818 5,571 

4,9723 5,962 

5,9681 6,759 

6,5284 7,210 

6,9570 7,552 

 

 

 
Figure A5.1 : Détermination du polynôme de mesure du capteur haute pression 
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Capteur basse pression :  

L’étalonnage du capteur basse pression a été effectué au sein du laboratoire, une fois 
son raccordement à l’installation ORC et au système d’acquisition de données réalisé. 

Tableau A5.2 : Données d’étalonnage du capteur basse pression 

Pression atmosphérique étalon 

[barabsolu] 

Pression capteur HP 

[barabsolu] 

Tension d’acquisition 

[V] 

0,9906 

0,1382 2,022 

0,2813 2,631 

0,3868 3,082 

0,4883 3,514 

0,6146 4,05 

0,6751 4,31 

0,9913 5,658 

1,4989 7,821 

2,0001 9,957 

 

 

 
Figure A5.2 : Détermination du polynôme de mesure du capteur basse pression 
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Annexe 6 : Données d’étalonnage des débitmètres 

 

Débitmètre source froide :  
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L’étalonnage du débitmètre de source froide a été effectué par un organisme de 
métrologie agréé. Le certificat d’étalonnage de cet organisme, présenté plus haut, a permis 
d’établir le polynôme de mesure de ce débitmètre, permettant l’acquisition et la lecture des 
débits de fluide le traversant, présenté en Figure A6.1.  

Tableau A6.1 : Données d’étalonnage du débitmètre source froide 

Intensité 

[mA] 

Résistance de shunt de mesure  

[Ω] 

Débit 

[l.h-1] 

Tension d’acquisition 

[V] 

4,007 

100 

0 0,4007 

7,488 543,23 0,7488 

10,415 1000,44 1,0415 

13,608 1500,06 1,3608 

16,345 1927,50 1,6345 

20,003 2500,00 2,0003 

 

 

 
Figure A6.1 : Détermination du polynôme de mesure du débitmètre source froide 
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Débitmètre source chaude (sortie piquage) :  
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L’étalonnage du débitmètre de source chaude (sortie piquage) a été effectué par un 
organisme de métrologie agréé. Le certificat d’étalonnage de cet organisme, présenté plus haut, 
a permis d’établir le polynôme de mesure de ce débitmètre, permettant l’acquisition et la lecture 
des débits de fluide le traversant, présenté en Figure A6.2.  

Tableau A6.2 : Données d’étalonnage du débitmètre source chaude (sortie piquage) 

Intensité 

[mA] 

Résistance de shunt de mesure  

[Ω] 

Débit 

[l.h-1] 

Tension d’acquisition 

[V] 

4,023 

500 

0 2,0115 

7,233 560,35 3,6165 

10,465 1125,60 5,2325 

13,612 1676,90 6,8060 

16,899 2252,30 8,4495 

19,981 2792,50 9,9905 

 

 

 
Figure A6.2 : Détermination du polynôme de mesure du débitmètre source chaude (sortie piquage) 
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Débitmètre source chaude (sortie préchauffeur) :  
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L’étalonnage du débitmètre de source chaude (sortie préchauffeur) a été directement 
effectué par le fournisseur de ce composant. Le certificat d’étalonnage, présenté plus haut, a 
permis d’établir le polynôme de mesure de ce débitmètre, permettant l’acquisition et la lecture 
des débits de fluide le traversant, présenté en Figure A6.3.  

Tableau A6.3 : Données d’étalonnage du débitmètre source chaude (sortie préchauffeur) 

Intensité 

[mA] 

Résistance de shunt de mesure  

[Ω] 

Débit 

[l.h-1] 

Tension d’acquisition 

[V] 

5,792 

500 

688 2,896 

8,832 1850 4,416 

20,032 6130 10,016 

 

 

 
Figure A6.3 : Détermination du polynôme de mesure du débitmètre source chaude (sortie préchauffeur) 
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Annexe 7 : Données d’étalonnage des capteurs de température 

L’étalonnage des capteurs de température a été effectué directement au sein du laboratoire. 

  
(a) (b) 

  
(c) (d) 

  
(e) (f) 

  
(g) (h) 
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(i) (j) 

 
(k) 

Figure A7.1 : Détermination des polynômes de mesure des capteurs de température                        
(a) Tfluide,in,pompe volumetrique , (b) Tfluide,in,prechauffeur , (c) Tfluide,in,turbine , (d) Tfluide,in,evaporateur ,                         
(e) Tfluide,in,pompe centrifuge , (f) Tfluide,in,condenseur , (g) Tchaud,in,evaporateur , (h) Tfroid,in,condenseur ,                            

(i) Tchaud,in,prechauffeur , (j) Tfroid,out,condenseur , (k) Tchaud,out,prechauffeur  

 

 

 
Figure A7.2 : Ecart de température entre les valeurs des capteurs et les valeurs de la sonde platine étalon 
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Annexe 8 : Facteurs de conversion des paramètres Ns et Ds 

  

La vitesse spécifique Ns et le diamètre spécifique Ds sont deux nombres adimensionnels. 
Cependant, au sein de la cartographie de Baljé, ils sont exprimés de manière dimensionnelle et 
selon le système métrique anglo-saxon. Cette Annexe 8 présente la clarification de l’analyse 
dimensionnelle permettant d’exprimer, selon le système anglo-saxon et à partir du système SI, 
les paramètres Ns et Ds selon les unités de la cartographie de Baljé.  
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Les différents facteurs multiplicatifs utilisés pour les équations (A8.2) et (A8.4), 
permettant de passer du système SI au système anglo-saxon, sont directement issus ou 
déterminés à partir des facteurs de conversion présentés au sein de la Figure A8. 
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Figure A8 : Facteurs de conversion entre le système métrique impérial et le système métrique international  
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Annexe 9 : Coefficients polytropiques des fluides de travail de type HFE 

 

  
(a) (b) 

  
(c) (d) 

  
(e) (f) 

Figure A9 : Coefficients polytropiques des fluides de travail                                                             
(a) Novec649, (b) 80%Novec649 - 20%HFE7000, (c) 50%Novec649 - 50%HFE7000,                                          

(d) 25%Novec649 - 75%HFE7000, (e) HFE7000, (f) HFE7100 
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Annexe 10 : Documentation et courbes caractéristiques de la pompe de 
circulation 
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Annexe 11 : Variation de la pression haute du cycle ORC selon le débit 
de la source chaude pour différentes valeurs de débit froid 

 
Les Figures A11 (a) à (d) présentent l’évolution de la pression haute du cycle ORC selon 

le débit chaud pour des débits froids fixés à 2000 l.h-1, 900 l.h-1, 600 l.h-1 et 450 l.h-1. 

 
(a) 

 
(b) 

 
(c) 
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(d) 

Figure A11 : Evolution de la pression haute du cycle ORC selon le débit de la source chaude         
(a) Débit froid de 2000 l.h-1, (b) Débit froid de 900 l.h-1, (c) Débit froid de 600 l.h-1,                       

(d) Débit froid de 450 l.h-1 
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Annexe 12 : Variation de la puissance échangée à la source chaude 
selon le débit de la source chaude 

 
La Figure A12 présente l’évolution de la puissance cédée par la source chaude selon le 

débit chaud pour le débit froid fixé à 2500 l.h-1. 

 

Figure A12 : Evolution de la puissance transmise par la source chaude selon le débit de la source chaude 
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Annexe 13 : Variation de la puissance échangée à la source froide selon 
le débit de la source chaude 

 
La Figure A13 présente l’évolution de la puissance transmise à la source froide selon le 

débit chaud pour le débit froid fixé à 2500 l.h-1. 

 

Figure A13 : Evolution de la puissance cédée à la source froide selon le débit de la source froide  
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Annexe 14 : Variation du rendement exergétique de la source chaude 
considérée fermée selon le débit de la source froide pour 
différentes valeurs de débit chaud 

 
Les Figures A14 (a) à (d) présentent l’évolution du rendement second principe de la 

source chaude considérée fermée selon le débit froid pour des débits chauds fixés à 3500 l.h-1, 
3000 l.h-1, 2500 l.h-1 et 2000 l.h-1. 

 
(a) 

 
(b) 
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(c) 

 
(d) 

Figure A14 : Evolution des performances au sein de l’évaporateur en source fermée selon le débit 
de la source froide                                                                                                                              

(a) Débit froid de 3500 l.h-1, (b) Débit froid de 3000 l.h-1, (c) Débit froid de 2500 l.h-1,                   
(d) Débit froid de 2000 l.h-1 
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Annexe 15 : Variation du rendement exergétique de la source chaude 
considérée ouverte selon le débit de la source froide pour 
différentes valeurs de débit chaud 

 
Les Figures A15 (a) à (d) présentent l’évolution du rendement second principe de la 

source chaude considérée ouverte selon le débit froid pour des débits chauds fixés à 3500 l.h-1, 
3000 l.h-1, 2500 l.h-1 et 2000 l.h-1. 

 
(a) 

 
(b) 



Annexes 

298 
 

 
(c) 

 
(d) 

Figure A15 : Evolution des performances au sein de l’évaporateur en source ouverte selon le débit 
de la source froide                                                                                                                              

(a) Débit froid de 3500 l.h-1, (b) Débit froid de 3000 l.h-1, (c) Débit froid de 2500 l.h-1,                   
(d) Débit froid de 2000 l.h-1 
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Résumé 
 
 
 
 

Les cycles de Rankine à fluides organiques (de l’anglais Organic Rankine Cycle, ORC) 
sont des machines thermodynamiques qui permettent de convertir de l’énergie thermique, 
notamment à basse température (inférieure à 120°C dans notre cas), en énergie électrique. 
Habituellement ce type de cycle thermodynamique utilise un fluide pur comme fluide de 
travail ; ici ce travail a également porté sur l’utilisation d’un mélange de plusieurs fluides. En 
effet, un type spécifique de mélange, les mélanges zéotropes, est pressenti pouvoir permettre 
un accroissement des performances des cycles ORC. Cependant, peu d’études expérimentales 
sur un cycle complet ont permis de confirmer cette tendance. Cette thèse a pour but d’étudier 
expérimentalement le comportement d’une machine thermodynamique avec différents fluides 
de travail (purs ou mélanges), et vise à en optimiser les performances. Ces travaux s’inscrivent 
également dans un contexte général de renouvellement de fluides frigorigènes, plus respectueux 
de l’environnement, dans le but de remplacer les fluides actuellement utilisés dans les machines 
thermodynamiques tels que les ORC.  

Le présent document dresse en premier lieu une présentation des cycles organiques de 
Rankine et de la spécificité apportée par l’utilisation des mélanges zéotropes au regard des 
questions énergétiques et environnementales actuelles. Trois fluides purs, le Novec649, le 
HFE7000 et le HFE7100, ont été étudiés, ainsi que des mélanges de Novec649 et de HFE7000 
de différentes proportions massiques. Tous ces fluides possèdent un indice de destruction de la 
couche d’ozone (ODP) nul et un faible indice de réchauffement climatique (GWP) en 
comparaison des fluides classiquement utilisés. Plusieurs campagnes expérimentales ont été 
menées sur un cycle ORC complet, permettant de valoriser une source de chaleur d’une dizaine 
de kilowatts thermiques à une température située entre 100°C et 110°C sur une configuration 
classique d’ORC, ainsi que sur une nouvelle architecture. Les essais ont été analysés à l’échelle 
du système global et à l’échelle des composants, préchauffeur, évaporateur, condenseur et 
turbine. Une nouvelle méthode de mesure de la composition circulante des mélanges a été 
conçue, développée et mise en pratique. Des modèles physiques des composants, reposant sur 
une approche semi-empirique, ont également été élaborés et programmés dans le logiciel EES 
couplé à la base de propriétés thermodynamiques REFPROP. Ces modèles (corrélations 
d’échange thermique diphasique, rendement isentropique, etc.) sont applicables à des fluides 
purs et des mélanges zéotropes de différentes compositions et ont été validés avec les mesures 
issues des campagnes expérimentales. L’analyse comparative globale de ces résultats a permis 
une meilleure compréhension du comportement des mélanges zéotropes, avec une possibilité 
d’optimisation des performances du cycle ORC grâce à eux.  

 
Mots clefs : Chaleur fatale, Cycle Organique de Rankine, Mélanges zéotropes, Fluides à faibles GWP 
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Abstract 
 
 
 
 

 Organic Rankine Cycles (ORC) are thermodynamic machines that convert heat, 
especially at low temperatures (below 120°C in our case), into electricity. Usually this type of 
thermodynamic cycle uses a pure fluid as working fluid; here this work has also involved the 
use of a mixture of different fluids. Indeed, a specific type of mixture, the zeotropic mixtures, 
is expected to increase the performance of ORC cycles. However, few experimental 
investigations over a complete cycle have been done to confirm this trend. The aim of this thesis 
is to experimentally study the behavior of a thermodynamic machine with different working 
fluids (pure or mixtures), and aims at optimizing its performances. This work is also taking 
place in a general context of the renewal of refrigerants, which are more environmentally 
friendly, with the aim of replacing the fluids currently used in thermodynamic machines such 
as ORCs.  

This document first presents the Organic Rankine Cycles and the specificity brought by 
the use of zeotropic mixtures with regard to current energy and environmental issues. Three 
pure fluids, Novec649, HFE7000 and HFE7100, were studied, as well as mixtures of Novec649 
and HFE7000 of different mass proportions. All these fluids have a zero Ozone Depletion 
Potential (ODP) and a low Global Warming Potential (GWP) compared to the fluids 
conventionally used. Several experimental campaigns have been carried out over a complete 
ORC cycle, allowing the valorization of a heat source of about ten thermal kilowatts at a 
temperature between 100°C and 110°C on a classical ORC configuration, as well as on a new 
architecture. The tests were analyzed at the scale of the overall system and at the scale of the 
components, preheater, evaporator, condenser and turbine. A new measurement method for the 
composition of mixtures has been designed, developed and implemented. Physical models of 
the components, based on a semi-empirical approach, have also been developed and 
programmed in the EES software coupled with the thermodynamic property database 
REFPROP. These models (two-phase heat exchange correlations, isentropic efficiency, etc.) 
are relevant to pure fluids and zeotropic mixtures of different compositions and have been 
validated on measurements from experimental campaigns. The global comparative analysis of 
these results has allowed a better understanding of the behavior of zeotropic mixtures, with the 
possibility of a performances optimization of the ORC thanks to them. 
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