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Introduction

En 1712, Thomas Newcomen congut et commercialisa une machine a vapeur, dont 1’objectif était
de pomper de I’eau accumulée au fond des mines de charbon et d’étain [1]. Cette machine est basée sur
le moteur & vapeur de Denis Papin, ainsi que sur la machine a vapeur de Thomas Savery [2], [3]. Le
rendement de la machine a vapeur de Newcomen était de 0,5 % pour une puissance produite d’environ
4 kW [4]. Le fonctionnement de la machine a vapeur de Newcomen repose sur le principe du balancier.
Tout commence par la production de vapeur grace a la combustion d'un combustible. Cette vapeur
exerce une force de poussée sur un piston, lequel est attaché a I'extrémité d'une poutre. Cette poutre,
articulée en son centre via une liaison pivot, est reliée a l'autre extrémité a un contrepoids. Ce contrepoids
est connecté linéairement a une pompe qui fonctionne en effectuant un mouvement de traction. Ensuite,
de I'eau est injectée dans la chambre du piston, ce qui a pour effet de condenser la vapeur déja présente.
Cette condensation entraine une chute de pression, induisant ainsi le mouvement du piston en sens
inverse. Ce mouvement alternatif se poursuit de maniére continue, permettant ainsi de maintenir la
pompe a eau en action, assurant ainsi le pompage et 1'évacuation efficace de 1'eau. Un schéma de
I’installation est visible en Figure 1.

Coal-fired furnace

Figure 1 : Machine a vapeur de Newcomen — 1712 [4]

Cette machine a vapeur de Newcomen, considérée comme I'une des premieres machines a vapeur
utilisées a des fins pratiques, avait pour objectif principal de pomper de I'eau. A 1'époque, contrairement
aux contraintes d'efficacité actuelles, I'abondance de combustibles incitait les exploitants a ne pas se
concentrer sur les rendements, mais uniquement sur le bon fonctionnement du systéme. En effet,
l'extraction de charbon dépendait étroitement du bon fonctionnement de la machine a vapeur. Cette
préoccupation peut &tre illustrée par les propos de Carnot : « L’ économie du combustible n’est qu ‘une
des conditions a remplir par les machines a feu ; dans beaucoup de circonstances, elle n’est que
secondaire, elle doit souvent céder le pas a la sureté, a la solidité, a la durée de la machine, au peu de
frais de don établissement, etc. » [5]. Ainsi, un des points sur lequel Carnot met I'accent est la nécessité
d'assurer le bon fonctionnement d'un systéme sans défaillance, c'est-a-dire sur la fiabilité d'un systéme.
Cette problématique sera I'élément central de cette thése.

Lors de I’arrét de la réaction nucléaire au sein du coeur du réacteur, les produits de fission présents
dans le cceur continuent de produire de la chaleur : il s’agit de la puissance résiduelle du coeur du
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réacteur. Une solution pour évacuer cette puissance consiste a utiliser une grande quantité d’eau placée
en hauteur, qui par convection naturelle, évacue cette chaleur résiduelle : on parle de condenseurs passifs
de sireté. On dispose ainsi de volumes d’eau trés importants qui s’échauffent jusqu’a ébullition, pendant
une durée relativement longue. L’idée motrice de cette thése est d’utiliser une partie de I’énergie stockée
dans ce volume d’eau bouillante pour servir de source chaude a un cycle thermodynamique au travers
d’un échangeur de chaleur immergé. La puissance générée par le cycle sera utilisée pour alimenter de
maniére autonome une pompe, garantissant un remplissage continu des volumes d'eau en hauteur. Une
solution possible pour exploiter cette chaleur est ’utilisation d’un cycle de Rankine a fluide organique
(ORC), systéme mis en ceuvre tant a I’échelle du laboratoire qu’a I’échelle industrielle depuis plusieurs
dizaine d’années. Le contexte nucléaire de cette thése oblige a une exigence de fiabilité et de robustesse
de ce cycle ORC. Nous retombons sur une contrainte de fiabilité propre aux exigences de la machine de
Newcomen : réussir a pomper de 1’eau de la maniére la plus fiable possible. Bien siir, le changement
d’époque ainsi que de technologie oblige a I’ajout de nouvelles problématiques. Ainsi, une premiére
singularité de ce travail réside dans la nature de la source chaude et le fonctionnement en convection
naturelle de 1’évaporateur du cycle ORC (coté source chaude). Cette difficulté majeure s’ajoute aux
contraintes habituellement demandées a ce type de cycle : maximisation de la performance énergétique,
respect de I’environnement et minimisation de I’encombrement.

Afin de répondre a cette problématique scientifique, le présent manuscrit débutera par le chapitre 1,
consacré a une étude bibliographique des condenseurs de stireté. L'objectif de ce chapitre est de mettre
en lumiére les exigences de slreté du secteur nucléaire et d'introduire les objectifs de fiabilité dans des
situations diverses d'un couplage entre un condenseur de streté et un ORC.

Le chapitre 2 se centrera sur les ORC en expliquant leur fonctionnement, en examinant les
technologies des composants existants et en présentant diverses configurations de couplage entre des
réservoirs d'eau et des cycles thermodynamiques. De plus, ce chapitre examinera les situations hors
nominales qui peuvent affecter les performances et I'intégrité des ORC.

Le chapitre 3 décrira l'installation ORC mise en place au laboratoire. Il débutera par un rappel sur
la conception et I’exploitation du banc d'essais dont une partie pré-existait au démarrage de la theése,
fournissant ainsi un apergu de la base de données du banc et des travaux réalisés. En outre, ce chapitre
abordera une analyse CFD dont les résultats ont motivé une partie de I'instrumentation de la cuve. Enfin,
il présentera le banc d'essais dans sa version évaporateur immergé ainsi que son instrumentation.

Le chapitre 4 se penchera sur les modeles mis en place sur le logiciel de thermodynamique EES
pour 'évaporateur, le condenseur et la turbine. Il exposera les différentes hypothéses ayant conduit a la
création de ces modeles basés sur des nombres adimensionnels en vue d’une mise a I’échelle.

Le chapitre 5 présentera les résultats des campagnes expérimentales, tant au point nominal que dans
des situations hors nominales. L'objectif de ces résultats hors nominaux sera de quantifier leur impact
sur les performances de I'ORC et d'identifier les conditions entrainant un arrét de la production de
puissance. De plus, ce chapitre comparera les résultats expérimentaux avec les modeles théoriques.

Enfin, le chapitre 6 abordera la mise a 1'échelle du systéme en envisageant un dimensionnement de
l'installation a taille réelle. Il se concentrera aussi sur le choix du fluide de travail et de 'architecture du
couplage entre I'ORC et le condenseur de streté.
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Chapitre 1 - Contexte nucléaire

1.1 Contexte général

L’énergie nucléaire a commencé son développement dans les années 1940. Bien qu’originellement
développée a des fins militaires, pendant la seconde guerre mondiale, I'objectif a évolué dans les années
1950, pour inclure le contrdle de la réaction en chaine en vue de la production d'énergie, tant pour la
propulsion nucléaire maritime que pour la production électrogéne.

Actuellement, I’énergie nucléaire produit 10% de 1’électricité mondiale, a partir de 440 centrales
nucléaires répartie sur 32 pays [6], [7]. Il existe de nombreux types de réacteurs nucléaires. Les réacteurs
les plus répandus sont les réacteurs a eau pressurisée (REP) et les réacteurs a eau bouillante (REB)
(Tableau 1). Ces deux types de réacteurs appartiennent a la catégorie des réacteurs a eau 1égere (REL).

Tableau 1 : Répartition des différents réacteurs dans le monde (inspiré de « World Nuclear association : Nuclear Power
Reactors ») [8]

Type de réacteur Pays principaux Nombre Puissance (GWe)
USA, France, Japon, Russie,

Réacteur a eau pressurisée Chine, Corée du Sud 308 294.8
Réacteur a eau bouillante USA, Japon, Suéde 61 61,9
Réacteur a eau lourde pressurisée Canada, Inde 47 24,3
réacteur de grande puissance a tubes de force Russie 1 7,4
Réacteur avancé refroidi au gaz Royaume Unie 8 4,7
Réacteur a neutrons rapides Russie 2 1,4
Réacteur nucléaire a trés haute température Chine ! 0,2
Total 438 394,3

1.2 Réacteur a eau légere

Que ce soit pour les REP ou les REB, le principe de fonctionnement est identique : 1’objectif est de
transformer la chaleur issue d’une réaction nucléaire en énergie mécanique, puis en énergie électrique
par divers procédés de transformation d’enthalpie. La différence entre ces deux types de réacteurs réside
principalement dans le nombre de circuits.

Dans le cas des REP, la chaleur dégagée par les réactions de fission permet d’augmenter la
température de 1’eau circulant dans le ceeur. Cette eau a haute pression (~ 155 bar) et haute température
(~ 330 °C) est al’état liquide sous saturé ; elle circule au sein du circuit primaire. Cette eau rentre ensuite
dans un générateur de vapeur (GV), ou son énergie thermique est transmise au circuit secondaire,
utilisant lui aussi de 1’eau comme fluide caloporteur. Cette eau, a une pression plus basse d'environ 70
bar, subit une transition de 1'état liquide a 1'état vapeur, puis est détendue a travers une turbine couplée
a un alternateur.
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L’énergie de la détente est transformée en énergie mécanique puis en énergie électrique. Un schéma
simplifié du batiment réacteur d’un REP est présenté en Figure 2.

Les REB fonctionnent de maniére trés similaire aux REP, a la différence notable que dans les REB,
le coeur du réacteur et la turbogénératrice sont intégrés dans un méme circuit, formant ainsi un cycle
direct. La pression du circuit primaire est plus faible que pour un REP (~ 75 bar). L’eau du circuit
primaire (~ 285 °C) est sous forme liquide en entrée du cceur et passe a I’état vapeur en sortie du ceeur.
Un schéma simplifié du batiment réacteur d’un REB est présenté en Figure 3.

Vapeur d'eau
5

Circuit secondaire

Vapeur d'eau

Eau liquide Eau liquide

Circuit primaire

Circuit primaire 4

e

1Cuve 2 Barres de controles 3 Combustible 4 Pressuriseur 5 Générateur de vapeur ’ ‘ 1Cuve 2 Barres de contrdles 3 Combustible 5 Pompe 6 Enceinte de confinement ‘

6 Pompe 7 Enceinte de confinement

Figure 2 : Schéma simplifié du bdtiment réacteur d’'un REP  Figure 3 : Schéma simplifié du batiment réacteur d’'un REB
(inspiré de « World Nuclear association : Nuclear Power (inspiré de « World Nuclear association : Nuclear Power
Reactors ») [8] Reactors ») [8]

Que ce soit pour un REB ou un REP, le contréle du flux neutronique et donc I’arrét du cceur de
réacteurs, est provoqué par 1’insertion des barres de commandes. Cependant, méme une fois la réaction
en chaine arrétée par insertion des barres de commandes, le coeur du réacteur continue de produire de la
chaleur : on parle de puissance résiduelle [9].

Pour estimer la valeur de cette puissance résiduelle, différentes méthodes existent. La plus facile a
implémenter consiste a se baser sur des lois statistiques pour décrire le taux de puissance résiduelle [10].
Cette méthode permet une précision de 60% des valeurs fournies avec des procédés plus complets [10].

Suivant cette méthode statistique, la puissance résiduelle dépend de la puissance nominale du cceur,
de sa durée de fonctionnement ainsi que du temps écoulé depuis 1’arrét du cceur [11]. Plusieurs formules
basées sur cette méthode existent [12]. On peut notamment citer la formule de Way and Wigner [13]
(eq (1)) ou encore la formule de Shure and Dudziak [14] (eq (2)):

Presiauenne = 0,0622. P, [t_o'z —(t+ d)_o'z] (1)
A —a —a
Presiquetie = Po- (m) [t7% — (t+d) ] )
Suivant

1071 <t<10: A=6,02eta=0.0639
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10 <t <1,5.10%: A=7,66eta=0.1807
1,5.102 <t < 4.10°: A=13,01eta = 0,2834

Avec P, la puissance nominale thermique du cceur de réacteur, d la durée de fonctionnement du
réacteur et t le temps depuis I’arrét du cceur.

Suivant ces équations, il est possible de tracer la puissance résiduelle pour un réacteur de nouvelle
génération de type réacteur a eau pressurisé européen (EPR), d’une puissance thermique nominale
d’environ 4500 MWth et ayant fonctionné sur une période de 1 an. On obtient la Figure 4 :

—7Way-Wigner

_200 i —Shure-Dudziak
=
s
=3
© 150
©
=
©
‘W
‘© 100
[
(8]
[ 4
©
3
2 50 |
a
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Temps depuis l'arrét du réacteur [h]

Figure 4 : Puissance résiduelle en fonction du temps depuis I’arrét du réacteur sur une période de 3 jours

On remarque que pour les 2 formules, les résultats obtenus sur une gamme de 0 & 3 jours sont trés
proches. Il est important de noter que 2 heures apres I’arrét du réacteur, la puissance produite par le coeur
du réacteur est de I’ordre de 1% de sa puissance nominale thermique. Au bout de 3 jours, cette puissance
est toujours de 1’ordre de 0,5 %.

Ainsi, pour éviter tout risque de surchauffe et donc de fusion du cceur du réacteur, il est primordial
d’extraire la puissance thermique générée au sein du combustible, et de 1’évacuer vers une source froide
finale. Pour ce faire, il existe différents moyens basés sur des systémes passifs ou actifs. Cependant,
dans le cadre de cette thése, la situation étudiée est une situation dites de station blackout (SBO). En
d’autres termes, la centrale est totalement déconnectée de tout apport de puissance externe.

1.3 L’accident de Fukushima Daiichi (Mars 2011)

Le 11 Mars 2011, un séisme survient a proximité des cotes japonaises. Ce séisme est suivi d’un
tsunami qui s’abat sur les cotes Nord-Est du Japon (Figure 5). En plus des dégats humains et matériels
extrémement conséquents, ce tsunami dévaste le site de la centrale nucléaire de Fukushima Daiichi [15].
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4= Higashidori

Figure 5 : Réacteurs nucléaires japonais a proximités de la zone du séisme [16]

Les réacteurs de la centrale de Fukushima sont des REB. Au moment de ’accident, sur les 6
réacteurs présents, seulement le réacteurs 1, 2 et 3 sont en fonctionnement. Nous nous concentrerons sur
le réacteur numéro 1 de la centrale car il est le seul équipé d’un systéme passif de refroidissement du
cceur.

Il est important de souligner que les réacteurs 2 et 3 étaient pourvus d'un systéme de refroidissement
appelé RCIC (Reactor Core Isolation Cooling). Ce systéme repose sur le principe d'une turbopompe,
laquelle extrait de l'eau provenant d’un réservoir tampon du condenseur, puis de la chambre de
condensation. La turbopompe est maintenue en mouvement par la vapeur générée par la cuve du réacteur
[15].

1.3.1 Systémes de refroidissements du réacteur 1

Les REB de la centrale de Fukushima ont une enceinte de confinement proche du REB présenté en
Figure 3. On peut cependant ajouter que, pour les réacteur 1 de Fukushima, I’enceinte du réacteur est de
type Mark1 et est composée de deux éléments : la chambre séche (drywell) qui abrite la cuve réacteur
et la chambre de condensation (wetwell) qui contient de I’eau liquide [17].

Ces deux chambres sont reliées par plusieurs conduits. La chambre de condensation a comme
mission de condenser la vapeur qu’elle recoit en cas de montée en pression de la chambre séche. On
parle de piscine de suppression de pression [15].

En cas de de situation accidentelle, des systémes de refroidissements de secours permettent de retirer
la puissance résiduelle du ceeur. Ces systémes peuvent étre de types actifs ou passifs. Le réacteur 1 est
connecté a deux systéme de refroidissement de secours :

- Un systéme actif, le high pressure coolant injection system (HPCI). Il permet de pomper de
I’eau par turbopompe. Ce systéme posséde plusieurs vannes dont une vanne de régulation et une
vanne d’arrét.

- Un systéme passif : 1’isolation condenser (IC). Ce systéme, de par sa passivité, ne nécessite le
fonctionnement d’aucun matériel tournant. Le fonctionnement de 1’IC est basé sur la convection
naturelle : la vapeur du cceur du réacteur, chaude, monte naturellement jusqu’a 1’échangeur
immergé dans une réserve d’eau froide formant I’IC. La vapeur est ainsi condensée, et retourne
par convection naturelle sous forme liquide dans le cceur du réacteur [15]. L’IC est composé de
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deux voies de circulations pour des questions de diversification de moyen d’activation. Chaque
voie posséde deux jeux de vannes: pilotés en DC a I’extérieur de I’enceinte et en AC a
I’intérieur. Ce choix est provoqué par la capacité des vannes AC a résister a la haute température
et la haute pression. Il est important de noter que ce systéme est dimensionné pour permettre un
refroidissement du cceur sur une période de 10 heures [17]. La Figure 6 reprend la Figure 3 en
intégrant ce systéme de refroidissement.

Vapeur d’eau

Eau liquide

Circuit primaire

S

1 Cuve 2 Barres de contrdles 3 Combustible 4 Pompe 5 Enceinte de confinement

6 Enveloppe de confinement primaire 7 Cuve du condenseur d’isolement

Figure 6 : Schéma simplifié du bdatiment réacteur d'un REB intégrant un IC

D’autres systémes de siireté basés sur des systémes actifs existent, mais ne seront pas détaillés dans
ce rapport. En effet, dans le cadre de cette thése, c’est le systéme de refroidissement d’IC qui nous
intéresse le plus.

1.3.2 Déroulement de I’accident : perspective du réacteur numéro 1

Le jour de ’accident, le réacteur 1 fonctionne a pleine puissance. Le séisme provoque 1’arrét du
ceeur, ¢’est-a-dire I’insertion des barres de contrdle dans le coeur. De plus, la centrale se retrouve coupée
des alimentations ¢€lectriques externes conduisant a I’isolation de la cuve du réacteur (fermeture des
vannes turbine). L’augmentation de la pression dans le coeur provoque le démarrage de 1I’IC qui réduit
immédiatement la pression suivant le pilotage des opérateurs. Les opérateurs pilotent manuellement I’IC
afin de réguler la vitesse de refroidissement du cceur. Pour se faire, la premiére voie de ce systéme est
fermée, tandis que la deuxiéme est fermée puis ré-ouverte a plusieurs reprises. L’état du cceur est pour
I’instant sous controle.

Environ une heure aprés le séisme, un tsunami d’une hauteur supérieure aux digues de protection
frappe la centrale. Cette vague provoque :

- L’endommagement des stations de pompages qui contiennent les pompes de refroidissement.
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- Perte des groupes électrogénes de secours.

La perte de I’ensemble des alimentations électriques provoque I’indisponibilité des capteurs en salle
de commande. Cette indisponibilité empéche les opérateurs de connaitre 1’état de refroidissement du
cceur. Les complexités liées au pilotage des vannes de 1’IC sans indicateurs de la salle des machines,
ajouté a une méconnaissance des opérateurs des indicateurs visuels externes des IC (vapeur en sortie de
batiment), provoque la perte de refroidissement du réacteur 1 [18]. Cette perte de refroidissement sur
une durée de huit heure provoquera la fusion du cceur [15].

La suite des événements apres les huit premiéres heures d’accident ne seront pas détaillées dans ce
rapport.

L’étude de I’accident de Fukushima Daichii souléve un point de réflexions central pour la suite de
la thése. Un systéme passif peut assurer un réle prépondérant face a ce type d’événements extrémes, a
condition toutefois que les organes actifs de mise en route du systéme soient fiables, et qu’un minimum
d’instrumentation et de contréle soient encore opérationnels aprés un événement initiateur de toute sorte.
Le maintien en fonctionnement de ce systéme passif n’aurait de toute fagon pas permis de repousser
significativement I’entrée en fusion du réacteur, du fait du dimensionnement initial de la source froide
affiliée a I’IC (10 heures). Il aurait été nécessaire de prévoir un dispositif additionnel autonome ou du
moins simple a mettre en place par des moyens externes sur site pour pouvoir remplir & nouveau le
réservoir en source froide. C’est dans ce contexte de production électrique de secours en situation
accidentelle que s’inscrit cette theése.

1.4 Les systémes passifs

1.4.1 General

L’TAEA défini les systémes passifs selon quatre catégories [19]:
La Catégorie A correspond a un systéme ne possédant :

o Pas de signaux d’entrées « intelligent »
o Pas de source de puissance externe

o Pas de mouvements mécaniques

o Pas de mouvement de fluide

Des exemples de systéme passifs de catégorie A sont les barrieres physiques du réacteur tel que les
gaines ou encore ’enceinte de confinement. Un autre exemple fondamental de systéme passif de
catégorie A pour un réacteur nucléaire concerne 1’effet de contre réaction neutronique vis-a-vis d’un
échauffement thermique, comme 1’effet Doppler, ou I’effet de dilatation du modérateur.

La catégorie B repose sur la méme structure que la catégorie A, la seule différence étant la possibilité
d’avoir des mouvements de fluides. L’exemple typique concerne une boucle de circulation naturelle
d’un fluide, transportant de la puissance thermique depuis une source chaude vers une source froide,
sans éléments ou organes de fermeture.

La catégorie C reprend les mémes critéres de passivités que la catégorie B, mais avec des organes
mécaniques sans apport d’énergie externe et notamment une énergie d’activation. On peut ainsi prendre
I’exemple d’une soupape de dépressurisation, son activation se faisant par différence de pression entre
deux zones et la détente d’un ressort mécanique.

Pour finir, la catégorie D correspond a des systémes passifs pouvant utiliser un systéme intelligent
pour initier le démarrage. Cette phase d’activation doit se faire par un systéme de contrdle alimenté par
batterie. Les composants actifs doivent se limiter a des instrumentations et des vannes de contrdles pour

26



initier le systéme passif, avec donc un ordre et mouvement unique. Toute initiation manuelle est exclue.
Dans cette catégorie rentrent les systémes de refroidissement du cceur de réacteur basé sur la convection
naturelle enclenché par un jeu de vanne piloté par batterie.

1.4.2 Les technologies de systémes passifs dédiés a 1’évacuation de puissance thermique

Dans cette partie nous parlerons des systémes passifs qui ont pour objectif de refroidir, ou de
dépressuriser le circuit primaire d’un réacteur. Les systémes passifs ayant pour objectif d’agir sur le
contrdle de la réactivité ne seront pas abordés.

Les systémes de refroidissement passifs du cceur sont, dans leur grande majorité, basés sur le
principe de convection naturelle : la présence d’une source froide en hauteur vis-a-vis de la source
chaude est donc nécessaire. Les différentes variantes sont liées a 1’état de I’eau refroidie (liquide ou
vapeur) ainsi qu’au type de source froide.

Dans une architecture de réacteur type REP, le refroidissement du ceeur se fait par le circuit primaire
(exclusivement liquide) ou par le circuit secondaire en utilisant le GV comme échangeur intermédiaire
(vapeur - liquide). Dans cette seconde configuration, 1’eau refroidie passant de 1’état vapeur a 1’état
liquide, on parle de condenseur de sireté (SACO). Dans le cas d’un REB, le refroidissement du coeur
se fait exclusivement en vapeur.

1.4.2.1 Systémes passifs de refroidissement du cceur (vapeur - liquide)

Dans la configuration ou le SACO est connecté au circuit secondaire, un jeu de vanne permet de
passer d’un fonctionnement nominal, ot I’ensemble de la vapeur générée dans les GV se dirige vers la
turbine puis le condenseur, a un fonctionnement de repli destiné a alimenter les condenseurs de sireté.
Ce type de systéme passif rentre donc dans la catégorie D. Dans cette configuration la source froide peut
étre de 1’eau, comme dans le cas des réacteurs chinois HPR1000 et CPR1000 [20], [21], ou de I’air
comme dans le réacteur russe VVER AES 2006 [22]. Ces deux types de SACO sont présentés en Figure
7 et Figure 8. Dans le cas d’une source froide a eau, le point négatif réside dans I’autonomie de
fonctionnement avant perte de source froide. Quant a la source froide en air, le point négatif réside dans
les faibles performances d’échange conduisant a un dimensionnement extrémement important des
échangeurs et des conduites associées de tirage d’air.

Une étude réalisée sur le réacteur HPR1000 montre qu’un refroidissement sur une durée de 72h
nécessite un volume d’eau de 2300 m® d’eau [23]. Pour le réacteur HPR1000, sa puissance nominale
thermique est de I’ordre de 3050 MW'th pour une puissance électrique nominale de 1090 MWe, soit du
méme ordre de puissance que les réacteurs de 2°™ génération présents en France [20].
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Figure 7 : Systeme passif de refroidissement du Figure 8 : Systeme passif de refroidissement du
réacteur HPR1000 [23] réacteur VVER AES 2006 [22]

On peut retrouver ce type de systémes passifs dans des projets de small modular reactor (SMR)
comme le réacteur américain VOYGR de la société NuScale. Dans ce design, présenté en Figure 9, le
principe de refroidissement reste le méme que celui présenté précédemment : en situation accidentelle,
un jeu de vannes isole le circuit secondaire de la turbine et ouvre le circuit de refroidissement. Ce circuit
de refroidissement, par convection naturelle, extrait la puissance thermique du primaire a travers le GV,
et donc du ceeur du réacteur du fait des performances de circulation naturelle du circuit primaire. Dans
cette architecture de réacteur, la source froide finale enveloppe directement la cuve réacteur primaire,
ainsi que la cuve de confinement. Un avantage de ce systéme d’immersion est qu’il évite la présence
d’eau en hauteur qui pose des problémes de génie civil.

Containment

Reactor Vent: —x % — Reactor Vent
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Reactor
Recirculation
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Reactor
Recirculation
Valve

NOT TOSCALE

Figure 9 : SMR NuScale [24]
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1.4.2.2 Systémes passifs de refroidissement du cceur (vapeur — vapeur)

De la méme maniére que I’IC décris dans la section 1.3.1 , les systémes de sauvegarde passifs
peuvent €tre connectés directement sur le circuit primaire comme dans le cas du réacteur américain
AP1000 ou du réacteur chinois CAP1400 (inspiré de I’AP1000) [25], [26]. Dans cette architecture, la
puissance résiduelle est évacuée du ceeur vers une piscine dite in-containment refuelling water storage
tank (IRWST). L’IRWST est placé dans I’enceinte de confinement. De la méme maniére que pour un
SACO, I’activation du systéme passif nécessite 1’activation et la fermeture d’un jeu de vannes. On
retrouve sur un systéme passif de catégorie D. La Figure 10 montre le réacteur américain AP1000.

Loop
Compartment

Figure 10 : AP1000 [26]

Dans le cas de I’AP1000, le refroidissement de la ligne primaire par 'IRWST oblige a la
présence d’un grand volume d’eau a I’intérieur de 1’enceinte réacteur. La taille de 'IRWST est de
fait limitée par le coit de construction du batiment réacteur et des contraintes de tenue en pression
de dimensionnement. Cette limite sur le volume de source froide impacte le temps de
refroidissement. De plus, la vapeur formée par 1’ébullition de I’eau de 'IRWST augmente la
pression au sein de I’enceinte réacteur : il est donc nécessaire de réduire cette pression a I’aide d’un
mode de refroidissement de 1’enceinte métallique formant la troisiéme barriére de confinement du
réacteur.

1.4.2.3 Dépressurisation d’enceinte

Dans le cas de I’AP1000, la dépressurisation de I’enceinte réacteur se fait au travers de deux
moyens présentés en Figure 11. Le premier consiste en une dépressurisation d’enceinte par
circulation d’air. L’air au contact de la paroi réacteur externe, capte la calorie du batiment réacteur,
chauffe et circule au travers d’une cheminée située au-dessus du batiment réacteur. Des entrées d’air
présentent sur les cotés de I’enceinte assurent le tirage ascendant optimum pour 1’échange thermique
avec la paroi chaude métallique. Le refroidissement de la vapeur a I’intérieur de I’enceinte permet
sa condensation. Les condensats sont ensuite réacheminés dans I'IRWST. L’activation de ce
systéme ne demandant aucun mouvement mécanique, ou de signal extérieur, c’est un systéme passif
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de catégorie B. Ce systéme ne permet cependant pas de retirer de grande quantité de calories de par
le faible coefficient d’échange de I’air.

Ainsi, dans le cas de I’AP1000, ce systéme est couplé avec un second systéme basé sur
I’injection en spray d’eau a I’extérieur de 1’enceinte réacteur, et dédié¢ a une meilleure extraction
thermique et refroidissement de 1’enceinte pendant les premiéres heures du transitoire accidentel.
En effet, des volumes d’eau sont stockés en hauteur et permettent d’arroser la surface extérieure de
I’enceinte. L’enceinte extérieur du batiment réacteur est ainsi recouvert d’un film d’eau qui améliore
significativement les performances de refroidissement de 1’enceinte métallique, grice a
1’évaporation du film liquide ruisselant. Ce systéme se déclenche par un jeu de vannes, ce qui en fait
un systéme passif de catégorie D.

Les phénomeénes physiques opérants avec ces systémes de dépressurisation d’enceinte sont
décrits en Figure 11.
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Figure 12 : Simplification des phénomeénes
physiques de dépréssurization d’enceinte pour le
récateur AP1000 [28]

Figure 11 : Passive containment colling systeme (PCCS)
du réacteur AP1000 [27]

D’autres systémes de dépressurisation, basés sur des volumes d’eau en hauteur existent. On peut

notamment citer le passive containment heat removal de I’HPR1000 visible en Figure 13. Une cuve
d’eau, placée en hauteur a I’extérieur du batiment réacteur, contient un échangeur immergé. Cet
échangeur est connecté a un second échangeur a I’intérieur du batiment réacteur appelé Wall Condenser.
La vapeur présente dans le batiment réacteur est ainsi condensée en contact avec 1’échangeur. La calorie
est alors transmise a I’eau de la piscine par circulation naturelle au sein de la boucle entre les deux
échangeurs. De la méme maniére que pour le SACO présenté précédemment, le temps de
refroidissement est 1ié a la quantité d’eau placée en hauteur.
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Figure 13 : Systémes passifs du réacteur HPR1000 [20]

Ainsi, dans le cas des systémes passifs dédiés a 1’évacuation de puissance thermique utilisant I’eau
comme source froide, le probléme principal réside dans le compromis entre temps de refroidissement et
faisabilité technique d’installation de source froide (protégée) en hauteur.

1.5 Cas d’étude

L’accident de la tranche 1 de la centrale de Fukushima Daishii a montré que méme avec la présence
de systémes passifs, un maintien du refroidissement du cceur sur une longue période n’est pas assuré.
L’agence internationale de 1’énergie atomique (IAEA) a lancé dés 2011 des réévaluations des réacteurs
de recherche suivant les enseignements de 1’accident de Fukushima. L’objectif est d’assurer une
cohérence des approches envisagées par les différents pays comme base aux réévaluations de sireté a
venir. Une des conclusions de ces réévaluations se concentre sur la mise en place d’alimentation
électrique d’ultime secours en plus des alimentations électriques existantes (groupe électrogéne mobile
ou batteries de secours) [29]. C’est dans ce contexte de production d’électricité supplémentaire de
maniére autonome sur la centrale en situation accidentelle que s’inscrit cette thése. Notre étude se base
donc sur un accident type SBO. Dans ce scénario les sources électriques de secours sont encore
disponibles, mais limitées.

Notre cas d’étude est basé sur un EPR d’une puissance électrique de 1600 MWe, sa puissance
résiduelle sur une période de 72h suit donc la courbe de puissance présentée en Figure 4. Dans notre
étude, ce réacteur est composé d’un SACO par boucle secondaire connecté au GV (de la méme manicre
que sur ’'HPR1000 présenté en Figure 7). La figure du REP présentée en Figure 2 est modifiée en Figure
14 pour permettre 1’ajout du condenseur de stireté.
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Figure 14 : Schéma simplifié d'un REP couplé a un condenseur de siireté

En effet, notre étude ne peut pas se baser sur un accident type Fukushima Daiichi, car comme nous
avons vu précédemment et comme on peut le voir sur la Figure 15 résumant I’accident en 7 étapes, le
tsunami a provoqué la perte des sources électriques de secours (ii - Figure 15). Or, comme expliqué dans
la section 1.4.1 , les systémes passifs de catégorie D ont besoin d’un signal électrique pour démarrer.
De plus, comme nous 1’avons vu avec la description de 1’accident de Fukushima Daichii, le pilotage des

systémes de sauvegardes, passifs ou non, nécessitent le maintien des contréles commandes, et donc un
apport électrique minimum.
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Figure 15 : Déroulement de I’accident Fuckushima Daichii suivant la Nuclear Regulation Authority (NRA)[30]
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Ainsi, dans ce scénario le condenseur de slireté permet de retirer la puissance résiduelle du coeur
suivant le volume d’eau présent en hauteur. Cependant, comme présenté précédemment, la présence de
grands volumes d’eau en hauteur pose des problémes de colit, de génie civil et de complexité de
réalisation, pour résister aux événements extrémes de type s€éisme ou chute d’avion.

Pour permettre de diminuer le volume de ces piscines de refroidissement, I’objectif est d’utiliser
cette eau a saturation comme source chaude pour un cycle thermoélectrique. L’électricité produite par
ce cycle permettrait donc d’alimenter sa propre pompe de fonctionnement ainsi qu’une pompe annexe
de remplissage de la cuve. Ce couplage donnerait la possibilité de réduire le volume d’eau en hauteur,
et d’avoir un temps de refroidissement largement augmenté.

Dans ce contexte de valorisation de source chaude a 100°C, notre choix s’est porté sur les cycles de
Rankine a fluide organique (ORC) suivant I’architecture présenté en Figure 16. Les éléments numérotés
10, 11, 12 et 13 correspondent aux quatre organes caractéristiques d’un cycle de Rankine. Le numéro
14 correspond a une bache d’eau supposée infinie, et la pompe 15 a une pompe a eau permettant
d’acheminer I’eau de la bache jusqu’a la piscine condenseur.

La force de ce couplage réside dans son autonomie de fonctionnement. En effet, I’ORC, bien que
nécessitant un apport de puissance pour démarrer, consomme sa production électrique pour alimenter sa
propre pompe (organe 13) et la pompe de réalimentation de la piscine condenseur (organe 15). Bien
qu’autonome, ce couplage n’est bien entendu pas passif car composé de machine tournante.

1 Production
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13

Circuit en

Vapeur d'eau \ re
fonctionnement

Circuit secondaire normal (turbine,
condenseur)

Fau liquide
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Circuit primaire
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1Cuve 2 Barres de contrdles 3 Combustible 4 Pressuriseur 5 Générateur de vapeur 6 Pompe 7 Enceinte de confinement 8 Condenseur de sureté 9 Piscine condenseur 10 Evaporateur ORC 11 Turbine ORC
12 Condenseur ORC 13 Pompe ORC 14 Bache d’eau 15 Pompe a eau

Figure 16 : Schéma de principe du couplage entre un SACO et un ORC
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L’objectif de la thése est donc de montrer les forces et limites de ce couplage. L utilisation d’un
ORC dans ce contexte nucléaire oblige a une démonstration de fiabilité : il faut étre sir qu’il puisse
démarrer quelques soient les conditions extérieures. Cette étude sur la fiabilité de ’ORC doit se faire
parallélement a un travail de dimensionnement de I’installation. En effet, 1’étude de fiabilité impactera
de maniére inévitable la taille des composants de I’ORC et donc son dimensionnement. Le
dimensionnement de ’ORC n’a pas pour objectif un dimensionnement unique, mais une gamme de
dimension basée sur des compromis entre différents critéres tel que la puissance produite, le fluide utilisé
et le volume de I’installation.

34



Chapitre 2 — Les cycles de Rankine a fluide organique

Dans un contexte de transition énergétique, les cycles de Rankine a fluide organique (ORC) sont
une technologie clef de valorisation de chaleur. Leur fonctionnement est basé sur le principe des cycles
de Rankine : un cycle thermodynamique capable de transformer la chaleur en puissance mécanique puis
en puissance électrique via une turbogénératrice.

2.1 Fonctionnement d’un cycle ORC

La Figure 17 permet de suivre I’évolution du fluide dans un circuit ORC au travers de sa variation
de température et d’entropie. La circulation du fluide est assurée par une pompe, qui permet de faire
passer le fluide de la basse a la haute pression (4). Ce fluide, sous haute pression, entre dans
I’évaporateur, dans lequel il récupére 1’enthalpie d’une source chaude pour se préchauffer, s’évaporer et
éventuellement se surchauffer (1). Cette vapeur, sous haute pression et haute température, est ensuite
détendue par la turbine qui transforme la différence d’enthalpie créée par la détente en énergie
mécanique (2). Cette énergie mécanique est ensuite transformée en énergie électrique via une
génératrice. Ce fluide, a basse pression mais toujours a haute température, est ensuite refroidi, liquéfié
et éventuellement sous-refroidi, dans le condenseur grace a une source froide (3). Il retourne ensuite
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Figure 17 : Diagramme T-s d'un cycle ORC utilisant le Novec649™ comme fluide caloporteur (a) principe de
fonctionnement d'un ORC (b) [31]
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La grande force de ce cycle réside dans sa capacité a valoriser de la chaleur dite a basse et moyenne
température, soit inférieure a 300 °C [32], [33]. En effet, contrairement a un cycle de Rankine classique
qui utilise I’eau comme fluide de travail, les ORC utilisent des fluides dit organiques. Ces fluides ont la
caractéristique de s’évaporer a une plus basse température, pour des pressions équivalentes, que 1’eau.
Il est ainsi possible de valoriser des sources chaudes comprises entre 20-29 °C dans le cadre des systémes
de conversion d’énergie de la mer par exemple [34].

Sur la Figure 18 représentant la température de la source chaude en fonction de la production
électrique pour différents systémes de conversion d’énergie on observe que pour une source chaude de

100°C, soit de I’eau bouillante a pression atmosphérique, les ORC sont les systémes de conversion
d’énergie les plus répandus.
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Figure 18 : Carte des machines de conversion d'énergie selon la température de la source chaude et le puissance
électrique produite [32], [33]

Cette capacité a valoriser des sources de chaleur de plus basse température que les cycles de Rankine
classiques a permis aux ORC d’étre aujourd’hui bien implantés dans le mix énergétique mondial. En

effet, depuis les premiers ORC construits dans les années 1825 — 1826 [35], les ORC ont su se répandre
et évoluer.

2.2 Les organes de ’ORC

Comme expliqué précédemment, un ORC est composé de 4 organes principaux : le détendeur,
I’évaporateur, le condenseur et la pompe. Pour chacun de ces organes, différentes technologies existent
en fonction de critéres liés a la production électrique et I’implantation de I’ORC.

2.2.1 Les échangeurs thermiques

L’objectif d’un échangeur thermique de chaleur est de transférer la chaleur d’une source a un puit.

La source et le puit peuvent étre deux fluides, ou un solide et un fluide. Dans tous les cas, 1’échange se
fait au travers d’une paroi d’échange [36].
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Chaque utilisation a des contraintes spécifiques qui conduisent a privilégier certaines technologies
d’échangeur. Dans cette partie, nous nous intéresserons aux technologies d’échangeurs les plus
répandues dans les ORC, que ce soit dans le cas des évaporateurs ou des condenseurs : les échangeurs
tubulaires et les échangeurs a plaques [37]. La Figure 19 représente les principaux types d’échangeurs
thermiques a surface en fonction de leur technologie de fabrication.
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Figure 19 : Classification des échangeurs thermiques (a surface) en fonction de la technologie de fabrication [38]

2.2.1.1 Les échangeurs tubulaires

Le grand avantage des échangeurs tubulaires réside dans leur facilité de conception et de
maintenance. Ils permettent aussi de fonctionner sur une plage de puissance extrémement étendue. Les
échangeurs tubulaires sont ainsi les échangeurs les plus répandus dans 1’industrie. On peut distinguer ce
type d’échangeur en trois catégories [37] :

- Les échangeurs monotubes, par exemple I’échangeur serpentin hélicoidale de la Figure 19.

- Les échangeurs bitubes ou coaxiaux comme 1’échangeur coaxial de la Figure 19.

- Les échangeurs multitubes comme les échangeurs tubes et calandre ou en faisceau de tubes de
la Figure 19.

La technologie d’évaporateur tubulaire dépend du domaine d’application ainsi que de la surface
d’échange souhaitée. Il est ainsi possible de modifier la surface d’échange suivant le nombre de tubes,
la présence d’ailettes ...

2.2.1.2 Les échangeurs a plaques

Les échangeurs a plaques correspondent a un empilement de plaques qui forment des canaux. La
composition de ces canaux alterne entre fluide chaud et fluide froid. Ainsi, ces évaporateurs posseédent
un excellent rapport entre la taille d’installation et D’efficacité thermique. IIs ont cependant
I’inconvénient d’avoir de fortes pertes de charges.

Selon le type d’échangeur a plaques, le type de plaques peut étre différent. Il est ainsi possible
d’avoir des plaques lisses, mais aussi des plaques corruguées ou encore nervurées. Ces spécificités
architecturales modifient les surfaces de contact ainsi que 1’écoulement entre les plaques et donc la

qualité des échanges entre les fluides.
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2.2.2 Les détendeurs

Le détendeur est I’organe de I’ORC qui permet de convertir I’énergie thermique du fluide de travail
en énergie mécanique. Cette énergie mécanique peut ensuite étre transformée en énergie électrique au
moyen d’une génératrice. La production électrique étant la fonction centrale d’un ORC, une attention
toute particuliére est donnée a cet organe. Le détendeur est défini selon sa méthode de détente. On sépare
ainsi les détendeurs en deux grandes familles : les détendeurs volumétriques et les turbomachines.

Le choix du type de détendeur est principalement porté par la puissance électrique souhaitée. Ainsi,
Landelle et al. (2017) et Zhao et al. (2019) ont cartographié le type de turbine utilisé en fonction de leur
puissance de production (Figure 20 et Figure 21) [33], [39]. On y observe que les machines
volumétriques sont utilisées pour des puissances maximales de I’ordre de 400 kW. Au-dessus de ces
puissances, seules les turbomachines sont représentées. On observe aussi que bien que permettant des
productions électriques de I’ordre du MW, les turbomachines sont aussi représentées pour des faibles
puissances, descendant méme sous le kW.
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Figure 20 : Carte de répartition des organes de détente de Figure 21 : Carte de répartition des organes de détente de
cycles ORC expérimentaux de la littérature selon leur cycles ORC expérimentaux de la littérature selon leur
rendement électrique global et leur puissance électrique vitesse de rotation et leur puissance électrique produite
produite [33] [39]

2.2.2.1 Les détendeurs volumétriques

Les détendeurs volumétriques sont classés dans quatre catégories : scroll, a vis, rotatifs a palettes ou
apiston. Le fonctionnement de ces détendeurs est basé sur le changement de volume d’enceinte du fluide
de travail. Ce changement de volume d’enceinte permet une chute de pression et donc la création d’un
mouvement mécanique. Ces détendeurs fonctionnent donc avec un rapport volumique fixe, suivant un
mouvement continuel du fluide [40].

Détendeurs scroll

Un détendeur scroll se compose de deux spires orbitales : 1'une mobile, appelée le rotor, et 'autre
fixe, appelée le stator. Le fluide pénétre au centre des deux spires a haute pression. Cette pression élevée
engendre la mise en rotation du rotor. Cette rotation permet la formation d'un volume plus important, et
ainsi la possibilité au fluide de se détendre progressivement tout au long de son parcours a travers le
détendeur scroll et de maintenir la rotation ininterrompue du rotor (Figure 22).
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Le détendeur scroll posséde plusieurs avantages, tels qu'une faible vitesse de rotation, un nombre
réduit de piéces mobiles ainsi qu’une tolérance au diphasique. Ces avantages font du détendeur scroll
un excellent candidat pour les systéemes ORC a petite échelle, allant de 0,1 kW a 10 kW [41], [42].

Ainsi, comme mentionné précédemment, un des avantages de ces détendeurs, réside dans leur
capacité a accepter la présence de gouttelettes de fluide sous forme liquide en entrée de turbine. Cet
avantage est commun avec la technologie a des détendeurs a vis, Cette tolérance permet d’accroitre leur
fiabilité ainsi que d’éviter la surchauffe du fluide en entrée de turbine. Ces types de turbines sont ainsi
de trés bon candidats pour des cycles thermodynamiques tels que les ORC a évaporation partielle
(PEORC) [43]. Dans leurs travaux, Xia et al. (2015) mesurent les effets d’un fluide diphasique en entrée
du détendeur scroll. Ils ont ainsi montré que la diminution du titre vapeur provoque une baisse de
production électrique. Cependant, ils ont aussi montré que les meilleurs performances de rendements
sont atteintes pour les titres vapeurs les plus faibles (de 1’ordre de 0,2) [44].

Figure 22 : Suivie du fluide dans un détendeur scroll [45]
Détendeurs a vis

Le principe de fonctionnement d’un détendeur a vis est basé, de la méme maniére que pour les
détendeurs scroll, sur la détente du fluide de travail tout au long de son passage dans le détendeur par
augmentation de volume. La détente du fluide provoque ainsi la mise en mouvement des pieces
tournantes. Le fonctionnement d’un détendeur a double vis selon la pression et le volume du fluide de
travail est présenté en Figure 23.

11 existe plusieurs technologies de détendeurs a vis, on peut ainsi distinguer les détendeurs a simple
vis [44] ou encore double vis [46]. Le grand intérét des détendeurs a simple ou double vis réside dans la
vitesse de rotation des rotors. Ces grandes vitesses de rotation permettent d’atteindre des puissances de
I’ordre du MW [40].
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Figure 23 : Principe de fonctionnement d'un détendeur a double vis [46]

Détendeurs a piston

Les détendeurs a piston fonctionnent selon un jeu de clapet et de piston. Leur fonctionnement est
décrit selon les 4 étapes de la Figure 24. Ainsi, le fluide a haute pression rentre dans la chambre
d’admission par la soupape d’admission lorsque le piston est en position haute (a). La pression du fluide
pousse le piston (b) jusqu’a sa position basse (¢). Le mouvement linéaire du piston est converti en
mouvement circulaire grace a une bielle et un vilebrequin. Ce mouvement circulaire repousse ensuite le
piston jusqu’a sa position haute, ce qui a pour effet de pousser le fluide a I’extérieur de la chambre
d’admission gréice a une soupape de sortie (d).

Ce type de détendeur est de moins en moins utilisé dans le domaine des ORC de par la complexité
de pilotage des soupapes, du grand nombre de piéces, se son poids élevé et de 1’exigence d’équilibrage
du poids [40].

Entrée fluide Clapets d'isolement Piston Sortie fluide

Vilebrequin

(2) (b) (c) (d)

Figure 24 : Etapes de fonctionnement d'un détendeur a piston [47]

Les détendeurs a palettes

Les détendeurs a palettes sont composés d’un premier cylindre fixe a épaisseur non variable faisant
office de stator. Ce cylindre est composé d’un second cylindre faisant office de rotor contenant des pales
mobiles. La circulation du fluide au sein de I’organe de détente est illustrée en Figure 25. Le fluide rentre
ainsi a I’intérieur du stator (1) et se coince entre deux palettes du rotor (2). Ce fluide a haute pression,
entraine la rotation du rotor. Cette rotation permet I’agrandissement de la chambre ou est pié¢gée le fluide
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par désaxage du rotor (3). Les palettes étant amovibles, 1’étanchéité de la chambre est garantie. Le fluide,
a basse pression sort ensuite de 1’enceinte du stator (4).

1 2
3
c (o

Housing
Rotor

Vane

(5—)

Figure 25 : Etape de fonctionnement d'un détendeur a palettes [40]

Ainsi, malgré des performances plus faibles que pour les autres turbines volumétriques type scroll
ou vis, la force de ce systéme réside dans son architecture simple et donc son faible cotit [40].

2.2.2.2 Les turbomachines

Contrairement au détendeur volumétrique, la chute de pression du fluide de travail dans les
turbomachines n’est pas provoquée par une augmentation du volume de la chambre du détendeur, mais
par une augmentation de la vitesse du fluide. On parle ainsi d’une détente dynamique. Ainsi, dans le cas
des turbomachines, 1’énergie cinétique du fluide de travail est transformée en énergie mécanique par
contact avec les pales du rotor.

En effet, une turbomachine est, pour toute architecture composée d’au moins deux organes : le stator
et le rotor. Le stator a pour objectif de transformer la chute de pression du fluide en vitesse : convertir
I’énergie potentielle du fluide en énergie cinétique. Si la totalité de la chute de pression est réalisée dans
le stator, on parle d’une turbine a action. Le rotor est lui, la partie tournante de la turbine. Il permet de
capter la vitesse du fluide pour la transformer en énergie mécanique au travers de pales : convertir
I’énergie cinétique du fluide en énergie mécanique. Si une partie de la chute de pression du fluide de
travail a lieu dans le rotor, on parle de turbine a réaction. Enfin, le fluide quitte le rotor a basse pression.

On peut différencier les turbomachines en deux familles selon la circulation de la vapeur dans la
turbine. On distingue les turbines axiales et radiales. Les critéres de sélection entre une turbine axiale et
une turbine radiale restent relativement confus, surtout si on consideére les turbines axiales a admission
partielle [48]. Il ressort cependant de la littérature que pour de fortes puissances, les turbines axiales
seraient plus efficaces [49]. A I'inverse dans le cas des ORC de faibles volumes et puissances, les
turbines radiales seraient plus efficaces [50].

Ainsi, parmi les turbomachines présentes dans la littérature, Wang et Peng (2023) ont cartographié
leur puissance de production électrique en fonction de leur vitesse de rotation et de leur type [51]. Les
résultats sont visibles en Figure 26. Sur cette figure les turbines radiales sont représentés par RIT (radial
inflow turbine) et ROT (radial outflow turbine), tandis que les turbines axiales sont représentées par AT
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(axial turbine). On y observe une répartition en puissance entre les turbine radiales et axiales, ou les
hautes puissances (< 1MW) sont représentés par les turbines axiales. On remarque aussi que les turbines
axiales sont aussi représentées dans les faibles puissances. En terme de représentation, le nombre de
turbines radiales est bien supérieur au nombre de turbines axiales. Une maniére plus scientifique de
classer les turbomachines est d’utiliser certains nombres adimensionnels tels que la diamétre spécifique
(Ds) ou encore la vitesse spécifique (Ns). Cette méthode, ainsi que les nombres adimensionnels, sont
explicités en section 4.3 .
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Figure 26 : Carte de répartition des turbomachines de cycles ORC expérimentaux de la littérature selon leur vitesse de
rotation et leur puissance électrique produite [51]

Les turbines radiales

Comme vu précédemment, les turbines radiales sont les turbines les plus représentées dans les ORC.
Sur la Figure 26, on peut voir que les turbines radiales sont séparées en deux sous-catégories : les RIT
et les ROT avec une prédominances des RIT. Cette distinction est régie par le sens d’admission du fluide
au sein de la turbine. Si I’admission du fluide se fait perpendiculairement a I’axe de rotation du rotor,
on parle de RIT (Figure 27). A I’inverse si cette admission est réalisée paralléelement, on parle de ROT
(Figure 28).
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Figure 27 : Radiale inflow turbine (RIT) [52] Figure 28 : Radial outflow turbine (ROT) [52]

La plupart des RIT ont un rendement isentropique d’environ 80 %, pouvant méme atteindre 91,75
% [51]. Ces forts rendements leur permettent d’étre trés compétitives sur le marché et expliquent leur
prédominance. Les ROT quant a eux sont arrivés que plus tard sur le marché, et ont un rendement moyen
plus faible que pour les RIT [40]. De maniére générale, les turbines radiales possédent I’avantage d’étre
résistantes de par leur fabrication en peu de piéces distinctes, de conserver des rendements acceptables
pour des tailles de machines de 1’ordre de la micro-turbine ainsi qu’un bon comportement en off design.

Les turbomachines axiales

Les turbines axiales sont les turbines les plus répandues pour la production de puissance. Environ
90% de la production électrique mondiale provient de turbines axiales [53]. Dans le cadre des ORC,
comme expliqué précédemment, les turbines axiales sont les seules turbines capables de produire une
puissance de 1’ordre du MW, tout en pouvant produire de plus faibles puissances. Cette capacité a
produire sur une grande plage de puissances est illustrée en Figure 29. On y observe que les turbines
axiales, dans le cadre des ORC, peuvent avoir un diamétre de 1’ordre du métre, couplé a de faibles
vitesses de rotation, ou encore des diamétres de 1I’ordre du décimétre couplé a des vitesses de rotation
de 10 000 tours par minute dans le cadre des micro-turbines.

1 . T )
0.1 1 10 100

D max (m)
Figure 29 : Vitesse de rotation des turbines axiales en fonction de leur diametre pour différentes applications [53]
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Pour des raisons de faisabilité technique, il n'est pas envisageable de réduire excessivement le
diamétre du rotor, ce qui restreint l'utilisation des turbines axiales pour la production d'électricité a trés
faible puissance. Ainsi pour pallier ce probléme, une solution est de limiter le nombre de sections de
passage au sein de la turbine. De ce fait, le débit dans les sections restantes est augmenté et peut étre
couplé a des diametres de rotor acceptables. On parle alors de turbine axiale a admission partielle. Cette
admission partielle du débit provoque cependant une chute du rendement [54].

La turbomachine étudié dans cette thése est une micro turbine axiale a admission partielle. Son
principe de fonctionnement sera détaillé dans la section 4.3 .

2.3 Les ORC dans le monde

L'histoire des ORC remonte au XIX° siécle [55]. Selon Ia littérature, 1’idée d’utiliser un fluide
différent de I’eau dans un cycle thermodynamique date de 1826 avec un brevet de T. Howard utilisant
I’éther comme fluide de travail [56]. A la fin des années 1800, des progrés sur les ORC ont lieu, que ce
soit via un brevet sur un détendeur posé par Ofeldt [57], ou encore un moteur inventé par A. Yarrow
[58]. 1l faudra cependant attendre les années 1950 pour voir la commercialisation du premier ORC,
utilisant la géothermie (eau a 91°C) comme source chaude [55].

Depuis cette date, 1’évolution des ORC est soutenue et permet d’avoir aujourd’hui prés de 4.1 GW
de puissance cumulée installée a travers le monde en 2020 [59]. Cette augmentation de la puissance
produite par les ORC a travers le temps est illustrée en Figure 30. On peut voir que le marché global de
I’ORC est a la hausse, avec depuis 2016 une augmentation de la production électrique par ORC de 40%.
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Figure 30 : Evolution du marché des ORC (extrait de Wieland et al., 2021)

Comme vu en Figure 18, I’ORC est une option viable pour les puissances inférieures a 2 MWe,
avec des intéréts majeurs pour les basses températures. Les applications naturelles sont donc I'énergie
solaire, la géothermie, la récupération de la chaleur fatale, et la production d'électricité pour des sites
isolés. En terme de puissance cumulée, la principale source de chaleur de ces installations repose sur la
géothermie avec prés de 77.4 %, suivie de la valorisation de chaleur fatale avec 11.6% et de la biomasse
avec 10.1 %. Cependant, en termes de nombre d'installations cumulées installées dans le monde, 34.5%
concerne la valorisation de chaleur fatale tandis que 32.3 % concerne les sites isolés [59]. Cette
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répartition des ORC au travers de leur puissance et de leur nombre, selon les pays est visible en Figure
31. Il est important de noter que malgré le nombre important d’ORC en Russie, leur puissance cumulée
reste trés faible.
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Figure 31 : Répartition des ORC dans le monde selon leur application (extrait de Wieland et al., 2021)

Parallélement a I’augmentation du marché de I’ORC, le nombre de publications sur les ORC est lui
aussi en augmentation comme on peut le voir sur la Figure 32 qui montre le nombre relatif de
publications sur les ORC dans le temps.
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Figure 32 : Nombre de publications contenant le mot ORC
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Une grande partie des articles sur les ORC se concentre sur 1’étude des fluides organiques suivant
un consensus entre production électrique, critéres chimiques et normes environnementales [47], c’est
I’objet de la partie suivante.

2.4 Fluide de travail

2.4.1 Les fluides de travail

Historiquement, dans les années 1980, les fluides de travail les plus répandus étaient des
Chlorofluorocarbures (CFC). Ces fluides de travail fluorés, possédaient un potentiel de destruction de
la couche d’ozone (ODP — ozone depletion potential) trés élevé ainsi qu’un fort potentiel de
réchauffement climatique (GWP — global warming potential). A titre d’exemple, 1 kg de CFC-12 a le
méme impact qu’un parcours de 90 000 km en berline ou que 10 900 kg de CO, [60]. Ainsi, suite a la
découverte d’un trou dans la couche d’ozone, le protocole de Montréal en 1987 avait pour objectif
d’interdire des fluides possédant un fort potentiel de destruction de la couche d’ozone (ODP) d’ici 1996
[61]. Les Hydrochlorofluorocarbures (HCFC) possédant un ODP non nul, mais proches de 0, furent eux
aussi concernés par ces régulations.

Afin de remplacer ces fluides de travail, les études se portérent sur les Hydrofluorocarbons (HFC)
et les perfluorocarbons (PFC). Ces fluides, bien que possédant un ODP nul, possédaient un GWP
généralement trés élevé. Ainsi, le protocole de Kyoto en 1995 et les accords de Paris en 2015, visant
eux a limiter la production et I’utilisation de fluide a fort potentiel de réchauffement climatique (GWP)
[60], [62], [63]. Enfin, I’accord de Kigali en 2016, un amendement au Protocole de Montréal, prévoit
I’abandon progressif des HFC [60]. On peut résumer ces réglementations sur les fluides de travail
suivant la Figure 33.

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 -

Figure 33 : Date d'interdiction des fluides de travail selon le type de fluide

11 est important de préciser que ces réglementations, et principalement le protocole de Montréal, ont
eu un effet bénéfique sur la préservation de la couche d’ozone. En effet, une des neuf limites planétaires
identifiées concerne I’appauvrissement de 1’ozone stratosphérique [64]. Grace aux respects des
protocoles gouvernementaux mise en place, I’appauvrissement de la couche d’ozone reste, et devrait
rester sous la limite planétaire [65].
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Figure 34 : Les neuf limites planétaires [65]

Suite a ces protocoles, 1’intérét s’est porté sur trois types de fluides dit de remplacements : les
Hydrofluoroléfines (HFO), les Hydrofluoroethers (HFE) et les Hydrocarbures (HC).

2.4.2 Choix du fluide de travail

Le fluide de travail est un élément central pour la production d’un ORC. Les performances de I’ORC
dépendent grandement des propriétés du fluide de travail [66]. Cependant, son choix ne se fait pas
seulement au travers de critéres de performance [67]. On peut ainsi orienter le choix d’un fluide a travers
différents critéres alliant température de source froide, de source chaude, température ambiante,
performance, adéquation avec le lubrifiant de la turbine, facteur écologique et environnementaux,
facilité de manutention, disponibilité et prix [68], [69].

La performance de ’ORC est souvent 1’élément central dans le choix d’un fluide : une étude
préliminaire de production de puissance est donc essentielle pour choisir un fluide adapté. Les
principaux critéres liés a la performance sont le plus souvent liés au couplage pression de saturation et
température des sources froide et chaude. Certaines études ont également montré que le choix optimal
du fluide travail peut inclure certaines propriétés intrinséques des fluides comme la température critique
(Figure 35).
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Figure 35 : Rendement exergétique en fonction de la pression critique pour différents fluides de travail [70]

I1 faut cependant prendre en compte que le fluide choisi aura un impact dans le dimensionnement
de I’installation, indépendamment de son impact sur la production électrique. Par exemple, un fluide
avec une forte masse moléculaire et une haute pression critique nécessite de grandes surfaces d’échange
avec I’évaporateur et donc de grands volumes d’échangeur [68], [71]. De la méme maniére, une pression
haute trop importante aura une incidence sur le choix de 1’organe de détente. Un compromis entre taille
de I’installation et production électrique est donc primordial.

Ensuite, la forme de la courbe de rosée du fluide aura aussi une influence sur le dimensionnement
de I’installation. En effet, on peut séparer les fluides en trois catégories suivant leur courbe de rosée :
fluides isentropique, humide et sec (Figure 36). Les fluides humides possédent une pente de courbe de
rosée négative (0T/0s < 0). Cette caractéristique oblige a surchauffer le fluide avant de le détendre pour
éviter tout risque de rentrée de fluide en diphasique dans la turbine. Les fluides isentropiques possédent
une pente de rosé nulle (0T/0s = 0), tandis que les fluides secs possédent une pente de rosée positive
(0T/0s > 0). Dans ce dernier cas, il n’est pas nécessaire de surchauffer le fluide de travail car il n’y a pas
de risque de condensation lors de la détente. Le type de fluide de travail a donc un impact sur le volume
de I’évaporateur et donc de 1’installation.
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Figure 36 : Fluides isentropique, humide et sec [69]

Méme si le fluide choisi permet un bon compromis entre taille d’installation et performance, il faut
s’assurer de sa disponibilité. Certains fluides sont concernés par des régulations internationales et
nationales. Pour finir, il reste aussi & vérifier que le fluide de travail ne mette pas en danger 1’opérateur
et ne soit pas trop contraignant en terme d’utilisation. Pour se faire il est nécessaire de vérifier sa toxicité
ainsi que son inflammabilité. On peut utiliser des indicateurs comme ceux de I’ASHRAE [72].

Ainsi, pour résumer le choix d’un fluide doit se faire selon différents critéres [67]-[69], [73] :
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- Performances de ’ORC
- Pressions de fonctionnement
- Pression a température ambiante
- Propriétés thermodynamiques et physiques
o Type de fluide (sec, humide ou isentropique)
Chaleurs latente et sensible
Capacité thermique massique
Densité
Couplage température critique et température source chaude (la température maximale
atteinte dans le cycle doit toujours étre 10°C plus faible que la température critique)
- Stabilité et compatibilité du fluide avec les organes de I’ORC (compatibilité avec les joints,
I’huile de lubrification ...)
- Criteéres environnementaux
- Sécurité et facilité de manutention
- Considérations économiques
- Disponibilité

O O O O

La prise en compte de I’ensemble de ces critéres permet de mettre en place une analyse multicritére
sur le choix d’un fluide de travail.

2.5 Le couplage ORC et systémes passifs

L’idée de coupler une piscine de refroidissement, ou encore une piscine de dépressurisation, avec
un cycle thermodynamique avec pour objectif le remplissage de cette méme piscine de refroidissement
parait étre une idée nouvelle dans la bibliographie. Des idées proches ont cependant étaient rencontrées.

2.5.1 Refroidissement du cceur d’un réacteur nucléaire a 1’aide d’un ORC

La référence la plus proche, présentée en Figure 37 est issue d’un brevet. L’eau d’une bache
numéroté 1, supposée infinie, est pompée jusqu’au condenseur d’un ORC numéroté 15. Cette eau
récupére ensuite la chaleur du ceeur au travers d’un échangeur, numéroté 4, connecté au circuit primaire.
La chaleur du cceur est ainsi transmise a ce circuit d’eau. Une partie de cette énergie est ensuite transmise
a I’ORC via un évaporateur numéroté 8. L’énergie produite par I’ORC est transmise sous forme
d’énergie mécanique et électrique pour assurer I’autonomie du circuit.
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Figure 37 : Retrait chaleur résiduelle utilisant un ORC [74]

Ce systéme, bien que basé sur la méme idée que le systéme étudié dans cette thése, c’est-a-dire la
valorisation de la chaleur résiduelle du coeur pour permettre son refroidissement, est trés différent. En
effet, dans le systéme présent, I’ORC vient en complément du systéme SACO sans le dé-fiabiliser.
L’objectif de I’ORC est seulement d’alimenter la piscine SACO qui est la source froide de récupération
de la puissance résiduelle réacteur, et non a directement refroidir le GV du réacteur nucléaire et extraire
les calories. De plus, les puissances en jeu dans la Figure 37 sont soumises a de trés grandes fluctuations
car 1’échangeur 8 est directement alimenté par une tuyauterie provenant du GV. Dans cette thése, la
piscine est a une température constante de 100°C sous une pression de 1 bar permettant justement de
tempérer les fluctuations. Le systéme que nous proposons offre de ce fait un gain en fiabilité trés
important.

Deux autres brevets, basés sur le refroidissement des piscines combustibles possédent des
similitudes avec le systéme étudié dans cette thése.

2.5.2 Refroidissement d’une piscine combustible a I’aide d’un ORC

De la méme maniére que pour les SACO piscine, le temps de refroidissement du combustible dans
une piscine combustible est directement 1ié a la quantité d’eau. Pour trouver une solution a cette
problématique, Il est possible de retirer une partie de 1’énergie accumulée dans la piscine via un
échangeur. Cet échangeur est ensuite utilis¢€ comme évaporateur pour un cycle ORC. Cette technologie
utilise la puissance produite par la turbine (couplage turbine-génératrice) de I’ORC pour alimenter la
pompe de I’ORC, faisant de cette technologie un systéme autonome permettant d’évacuer une partie de
la chaleur stockée dans la piscine. Ce nouveau circuit récupére une partie de I’énergie stockée sous
forme de chaleur dans la piscine (en I’évacuant/valorisant dans un circuit dédié). Il limite ainsi la quantité
d’eau évaporée et ainsi prolonge la durée de refroidissement par la piscine. Un brevet suivant cette idée
a été posé par I’entreprise Holtec International [75].
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Figure 38 : Schéma de principe du refroidissement d 'une piscine combustible [75]

Ainsi, cette technologie, transposée a notre application de refroidissement du cceur, pallie certaines
problématiques exposées précédemment. En effet, une partie de I’énergie stockée dans la piscine est
retirée par ce circuit ORC, ce qui permet de rallonger le temps d’évacuation de la puissance résiduelle
du ceeur pour un volume de piscine donné.

Cependant, bien que permettant de rajouter un degré de liberté a la relation durée de refroidissement
et volume de la piscine, I’efficacité de cette technologie est dépendante du volume des échangeurs qui
évacuent la puissance vers la source froide ultime (air). En effet, pour que ce systéme soit réellement
fonctionnel sur toute la période de refroidissement du réacteur nucléaire, il faudrait que la puissance
extraite par I’échangeur du cycle de refroidissement de la piscine soit du méme ordre de grandeur que
la puissance échangée entre la piscine et le réacteur. Or, le condenseur de ce circuit est un condenseur a
air et comme explicité précédemment, dans le cas du réacteur VVER AES 2006 [22], mettre en place
un cycle retirant la totalité, ou au moins une grande partie, de la puissance résiduelle en utilisant I’air
come source froide, nécessiterait des volumes d’aérocondenseur trés importants en convection naturelle
ou I’ajout d’une soufflerie et donc d’un systéme actif consommateur d’énergie pour passer en convection
force.

En conclusion, bien que permettant d’extraire la puissance résiduelle du cceur du réacteur pour un
temps donné plus important que sans le cycle ORC de I’invention, ce systéme reste d’utilisation réelle
trés limitée et réellement efficace pour des puissances résiduelles de I’ordre de la centaine de kW.

2.5.3 Refroidissement d’une piscine combustible a I’aide d’un ORC

L’idée de ce brevet présenté en Figure 39, est similaire a I’idée du brevet précédent : refroidir des
combustibles usés en les placant dans une réserve d’eau et utiliser les calories de cette réserve d’eau
pour faire fonctionner un cycle ORC (ou un cycle de Stirling dans la publication).

De plus, ce brevet ajoute, par rapport au brevet présenté en Figure 38, un module thermoélectrique
qui utilise la chaleur produite par les combustibles usés pour la transformer en électricité. Cependant la
grande nouveauté de ce brevet réside dans I’utilisation de I’électricité produite par ces différents
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systémes (en complément des calories soustraites a la piscine, d’intérét limité, comme vu au paragraphe
précédent) :

e Une pompe qui sert a diriger I’eau de la réserve au niveau d’un ventilateur, placé en hauteur,
pour la refroidir.

e Une pompe qui est utilisée pour amener I’eau d’une autre source pour pallier 1’évaporation
de I’eau de la réserve.

Ainsi grace a ce systéme de pompage d’eau, il n’y a plus de lien direct entre la notion de durée de
refroidissement et de volume de piscine puisque la pompe permet un apport d’eau constant a la piscine.

Les sources froides de I’ORC ou du cycle de Stirling sont des échangeurs a air. Cependant, cette
architecture posséde plusieurs faiblesses. En effet, les échangeurs vers la source froide du cycle de
Stirling ou de I’ORC sont des échangeurs a air, et donc comme expliqué précédemment, des échangeurs
qui peuvent étre d’un volume trés important (et situés en partic haute pour notre application). De la
méme maniére que pour le brevet précédent, ce systéme reste réellement efficace pour des puissances
résiduelles de la centaine de kW.

Enfin, les échangeurs a air ont la caractéristique de dépendre fortement de la température extérieure
et donc de sa variabilité. Pour assurer leur fiabilité il est nécessaire que le systéme puisse s’adapter aux
variations de température de la zone géographique de la centrale.
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Figure 39 : Schéma de principe d’un circuit de recirculation d’eau autonome pour piscine de refroidissement

combustible [76]
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2.5.4 Refroidissement des réacteurs calogéne de type réacteur piscine et des SMR
2.5.4.1 Réacteurs Calogenes

Les réacteurs calogeénes de type réacteur piscine a basse température (<100°C) permettent un
chauffage urbain [77]. Sans rentrer dans le détail du fonctionnement du cceur, le fonctionnement de ces
réacteurs est basé sur I’immersion du cceur de réacteur dans la piscine réacteur. Cette piscine d’eau
chauffée, a maximum 100°C dans le cas des piscines basses température, peut ensuite servir pour le
chauffage urbain. La puissance de ces réacteurs est de I’ordre de la centaine de MW.
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Un des systémes de streté¢ de ces réacteurs piscine est présenté en Figure 40. Le principe de
fonctionnement est trés proche des systémes présentés en partie 2.5.2 : un évaporateur immergé dans
I’eau de la piscine transmet la chaleur résiduelle a un condenseur a air par convection naturelle. Comme
expliqué dans la partie 2.5.2 et 2.5.3 , ce type de refroidissement ne peut pas étre adapté pour des
réacteurs de puissance nominale de plusieurs GW thermiques, mais peut s’appliquer pour un cceur de
puissance nominale de I’ordre de la centaine de MW thermiques.

Cooling
Tower

Pressurizer
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i (Lgpj HX

Reactor
Pool

L
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Figure 40 : Schéma de principe d’un refroidissement passif d 'une piscine réacteur basse température [78]

Afin d’étudier ce systeme de refroidissement, Xu et al. (2022) ont mis en place un banc d’essais
expérimental présenté en Figure 41. La cuve d’eau est d’une dimension d’environ 20 m’ et a une
température variant entre 70 et 88°C. Cette gamme de température est relativement proche de notre
gamme d’étude (100 °C). Les résultats de cet article se concentrent sur I’efficacité de 1’évaporateur
immergé et sera un article clé que nous utiliserons dans la phase de dimensionnement de notre
évaporateur immergeg.
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Figure 41 : Banc d’essais expérimental d’un systeme de refroidissement d une piscine de réacteur calogene [79]

2.5.4.2 Réacteurs SMR

Un systéme de refroidissement trés proche du systéme présenté en Figure 40 a été congu dans le
cadre d’un projet de SMR. Dans cette architecture, un SACO couplé a une piscine de refroidissement
permet de retirer la puissance résiduelle du ceeur [80]. Un second circuit d’échangeur permet ensuite de
retirer une partie, voir I’ensemble de la chaleur stockée dans la cuve via un évaporateur immergé et une
tour aéro-réfrigérante. Ce systéme de refroidissement, passif, a été dimensionné pour un SMR de
puissance nominale d’environ 300 MW, soit une puissance résiduelle de 1’ordre de quelques MW au
maximum. Cette étude est réalisée au travers d’une simulation en transitoire utilisant le MARS-KS
Code.
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Figure 42 : Couplage entre le SACO piscine d’'un SMR et une boucle de refroidissement passive [80]

Les conclusions de cette étude montrent les effets de la température extérieure sur les performances
du cycle de refroidissement de la piscine. En effet, pour une température extérieure de 40°C, le niveau
de I’eau tombe sous le niveau des évaporateurs pour un temps de refroidissement supérieur a 72h, allors
que pour une température de 50°C, les évaporateurs sont dénoyés a partir de 56h de refroidissement.

L’importance de la température extérieure dans ce type de circuit de refroidissement rentre dans une
étude de fiabilité de ce systéme. Cette méme question de fiabilité se pose, aussi, sur le systéme considéré
dans cette thése et basé sur un ORC. De maniére générale, il est nécessaire de connaitre les situations
défavorables au bon fonctionnement d’un ORC afin de définir une dimension ainsi qu’une gamme de
fonctionnement.

2.6 Fiabilité des ORC

L’utilisation d’un ORC dans un contexte nucléaire pose des contraintes de fiabilité spécifiques. En
effet, il faut s’assurer que dans n’importe quelle condition I’'ORC puisse démarrer et produire une
puissance suffisante au bon fonctionnement du couplage ORC - pompe a eau. Or, certains éléments
externes ou internes & ’ORC peuvent venir dégrader son efficacité, voire son intégrité. Parmi ces
¢éléments, on peut notamment citer la variation de la température de source froide, I’encrassement des
échangeurs, la présence de fluide en diphasique en entrée turbine ou encore la charge en fluide de travail.

2.6.1 Variation température source froide

D’aprés le rendement de Carnot, le rendement moteur d’un cycle thermodynamique, méme dans le
cas d’une réversibilité, ne peut pas dépasser [5] :
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Avec Ty et T désignant la température de la source froide et de la source chaude.

Le rendement de Carnot indique que plus 1’écart entre la température de source froide et chaude est
faible, plus le rendement maximum du cycle sera faible.

Pour traduire cette chute du rendement et donc de la production en fonction du rendement, Liu et al.
(2023), ont comparé les performances d’un méme ORC a deux emplacements géographiques différents
[81]. Leurs résultats sont présentés en Figure 43. On y observe que pour une température de source
chaude presque constante, et une température de source froide qui varie d’environ 20°C, la puissance
produite par I’ORC chute de 960W a 440W. Cette chute de production de puissance se répercute sur le
rendement global qui passe de 3.1% a 2.9%.
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Figure 43 : Température d’évaporation et de condensation, puissance électrique et rendement électrique pour deux
localisation de fonctionnement du méme ORC

Il est donc nécessaire de prendre en compte la chute du rendement global de I’ORC avec
I’augmentation de la température de source froide lors du dimensionnement de notre ORC. En effet, on
ne peut pas connaitre en avance la température extérieure et donc la température de la bache d’eau, le
jour ou le systéme devait étre utilisé. Ainsi, il nous sera nécessaire de dimensionner I’ORC dans le cas
d’une température de source froide la plus défavorable possible.

2.6.2 Encrassement des échangeurs

L’encrassement des échangeurs est défini, de maniére générale, comme le dépot de matériaux ou de
substances indésirables sur une paroi. Six types d’encrassement différents sont définis [82]:

— Encrassement particulaire
— Corrosion
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— Entartrage

— Encrassement biologique

— Encrassement par réaction chimique
— Encrassement par solidification

Cet encrassement, qui peut avoir lieu sur la paroi interne ou externe de 1’évaporateur, va donc venir
limiter I’échange thermique entre la source chaude et I’ORC. Il est représenté comme une résistance
thermique supplémentaire lors de 1I’échange de chaleur entre la source et le fluide de travail :

Rglobal = Rconv_int + Rencrassement_int + Rconduction + Rencrassement_ext + Rconv_ext (2)

Avec Reony int € Reony ext 1a résistance thermique de convection entre le fluide froid et la paroi et
le fluide chaud et la paroi; Rionguction 1@ résistance thermique de conduction;

Rencrassement ext €t Rencrassement ine respectivement la résistance thermique liée a I’encrassement

m?2 K

externe et interne de la paroi en o

Dépot Dépot
interne Paroi  externe

Ecoulement fluide intérieur
AN31L9IX3 224N0S JUSWAIN0IT

Figure 44 : Schéma simplifié encrassement d'une paroi plane

En 2014, I’encrassement des échangeurs a colté aux Etats Unis 14 milliard de dollars a cause de la
perte de production, du nettoyage, du traitement des fluides et de 1’achat de matériel supplémentaire
[83]-[85].

La diminution du coefficient d’échange a la paroi, et donc la baisse de la quantité de chaleur
transmise au fluide peut empécher le fluide d’étre complétement sous forme vapeur en sortie
d’évaporateur et donc en entrée de turbine. Cette présence de fluide en diphasique en entrée de turbine
est un élément défavorable a la production de puissance pour une turbine.
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2.6.3 Fluide de travail en état diphasique en entrée de turbine

Dans le cas des turbines a vapeur d’eau, la présence de fluide en diphasique en entrée de turbine
provoque avec le temps une baisse du rendement de la turbine ainsi qu’une perte de sa durée de vie [66],
[86].

Cette perte de durée de vie et de performance de la turbine est causée par I’impact entre les gouttes
de fluides sous forme liquide et les aubes de la turbine. Ces impacts répétés provoquent une perte de
matériel solide a la surface des aubes de la turbine (Figure 46). Un exemple d’érosion de pales de turbine
est visible en Figure 45.

Figure 46 : Schéma de [’érosion d’une surface a
partir d’impact de gouttes liquides [87]

Figure 45 : Erosion des pales d’une turbine [87]

Des études récentes sur le fonctionnement des turbines axiales montrent qu'il est possible d'opérer
en évaporation partielle avec un fluide de travail de type sec, sans endommager les pales de la turbine.
Ce point sera abordé dans la section 4.3 .

2.6.4 Charge en fluide de travail

La charge en fluide d’un ORC correspond a la quantité de fluide de travail présent dans I’ORC. La
charge du fluide de travail est un sujet trés étudié pour les pompes a chaleur avec pour objectif de trouver
le bon compromis entre quantité de fluide et performance [88].

Dans le cas des ORC, la charge a une influence directe sur la production d’électricité par son
influence sur la basse pression et le sous refroidissement [89]. En général une charge optimale semble
exister. La charge de fluide optimale est impactée par de nombreux facteurs interne ou externe a I’ORC
tel que le débit du fluide de travail ou encore la température de la source chaude (Figure 47).
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Figure 47 : Variation de la charge optimale de fluide en fonction de divers parameétres de | ORC [89]

Dans le cas de I’utilisation d’un ORC dans un contexte nucléaire, la perte de production électrique
de I’ORC en fonction de la charge doit étre prise en compte. En effet, que ce soit a cause d’une perte de
fluide lié¢ a un probléme d’étanchéité de I’ORC ou pour une autre raison (erreur de manutention), il est
nécessaire de bien connaitre les effets de la charge sur la production du systéme.

L’ensembles des éléments défavorables au bon fonctionnement d’un ORC présentés précédemment
ne sont pas tous décolérés les uns des autres, mais a 1’inverse s’impactent les uns les autres. En effet,
dans le cas d’un encrassement de I’échangeur par exemple, la répercussion d’une diminution de quantité
de chaleur échangée avec I’ORC peut étre la présence de diphasique en entrée turbine. De la méme
fagon, une surcharge de fluide dans I’ORC peut provoquer une incapacité de 1’évaporateur a évaporer
I’ensemble du fluide et donc provoquer, de la méme maniére, la présence de fluide en diphasique en
entrée turbine. Il est donc nécessaire de voir tous ces ¢léments défavorables comme un ensemble.

2.7 Démarche scientifique

L’objectif de la thése s’articule sur plusieurs axes. Le premier correspond simplement a la faisabilité
technique de 1’utilisation d’un ORC avec comme source chaude une cuve d’eau bouillante. En effet,
cette architecture peu courante, alliant convection naturelle coté eau et convection forcée coté fluide de
travail est trés peu répandu dans la littérature. Ainsi, afin de démontrer expérimentalement les
performances de ce couplage, un banc d’essais doit étre mis en place. Ce banc d’essais s’appuie sur un
ORC existant, ce qui impose certains organes de I’ORC tels que la pompe, le condenseur et la turbine.
L’évaporateur ainsi que 1’instrumentation et I’architecture de la cuve doivent eux étre dimensionnés afin
de permettre, comme expliqué, une étude nominale mais aussi une étude hors nominale des
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performances du couplage ORC et cuve d’eau a saturation. Cette étude permettra de démontrer la
fiabilité des ORC, et donc leur intérét dans un contexte de siireté nucléaire.

Afin de dimensionner ce couplage ORC et cuve d’eau bouillante, un modéle a échelle expérimentale,
d’abord concentré sur les organes de I’ORC puis sur I’installation compléte est mis en place. Ce modéle
permet ainsi de dimensionner un évaporateur immergé pour un comportement de cuve d’eau et une
gamme de puissance d’ORC donnée. Le modele est mis en place grace aux corrélations de la littérature
et de résultats expérimentaux obtenus sur I’ORC en configuration évaporateur a plaques.

L’étude expérimentale off-design de I’ORC s’appuiera sur plusieurs situations connues comme
dégradant les performances d’un ORC. On peut notamment citer I’augmentation de la température de la
source froide, une mauvaise charge de fluide de travail dans ’ORC, I’entrée de fluide en diphasique
dans la turbine ou encore un fort encrassement de I’ORC. Cette étude off-design s’accompagnera d’une
étude de performances du couplage ORC et cuve d’eau a saturation basée sur la position de 1’évaporateur
immergé dans la cuve ou en variant la puissance de chauffe des éléments chauffants de la cuve. Certaines
études expérimentales en situations dégradées, basées sur 1’étude spécifique de certains organes comme
la turbine ou le condenseur peuvent étre réalisées en configuration évaporateur a plaques.

Une fois les essais expérimentaux, en situation nominale et off-design réalisés, 1’objectif est de
valider les modéles a cette méme échelle expérimentale. Un travail de mise a 1’échelle sur le modéle a
I’échelle expérimental pourra alors étre réalisé afin de permettre un dimensionnement de I’ORC a
I’échelle réelle. Ce dimensionnement doit prendre en compte les résultats de 1’étude hors nominale afin
d’assurer la production électrique demandée sur la plus grande gamme de situations défavorables
possibles.

L’objectif de la thése n’est pas seulement d’apporter un dimensionnement a 1’échelle 1 de ’'ORC
mais aussi une expertise sur comment augmenter la fiabilité d’un ORC. Ainsi, ce modéle a I’échelle 1
permettrait de réaliser différentes études notamment sur I’analyse de 1’architecture ORC et de la cuve
d’eau bouillante ou encore sur le choix du fluide de travail au travers d’une étude multicritére alliant
performance, respect de I’environnements, propriétés intrinséques du fluide, sécurité de 1’opérateur ...

C’est au travers de cette démarche scientifique que ce manuscrit de thése est articulé. En effet le
chapitre 1 a permis d’introduire le principe de fonctionnement des REL. Ensuite, il s’est concentré sur
les systémes de stiretés passifs et notamment les condenseurs de stiretés utilisant 1’eau pour refroidir le
cceur. Ensuite, ce chapitre qui se termine a permis d’introduire les ORC au travers d’une description
générale ainsi que via le prisme de leur utilisation dans un contexte nucléaire. Leur utilisation dans ce
contexte nucléaire oblige a la démonstration d’une certaine fiabilité et donc la connaissance des
situations défavorables a la production électrique des ORC. Le chapitre 3 se concentrera ainsi a décrire
le banc d’essais expérimental mis en place durant cette thése. Ce chapitre montrera comment en partant
d’un ORC a plaques (AMORCE 1), au travers de la connaissance de la phénoménologie d’une cuve
d’eau a ébullition il a été possible de mettre en place un ORC a évaporateur immergé (AMORCE _2).
Le chapitre 4, quant a lui explique le modeéle qui a permis le dimensionnement d’AMORCE 2 et qui
permettra ensuite la mise a 1’échelle de I’ORC. Les résultats expérimentaux, et donc la validation des
modeles théoriques seront montrés dans le Chapitre 5. Ce chapitre aura pour objectif de démontrer la
faisabilité technique de cette architecture ainsi que sa gamme de fonctionnement au travers de 1’étude
des situations dégradées. Pour finir, le Chapitre 6 exploitera ce modeéle a échelle 1 et permettra de
conclure sur les points forts et faibles de 1’utilisation de I’ORC dans ce contexte nucléaire.
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Chapitre 3 - Banc d’essais

Les travaux expérimentaux menés tout au long de cette thése ont été réalisés sur deux bancs
d’essais nommés AMORCE 1 et AMORCE 2. AMORCE 1 correspond a un ORC avec évaporateur a
plaques. Cet ORC était fonctionnel dés le début de la thése. AMORCE 2 correspond au couplage entre
un ORC et une cuve d’eau a saturation. Le complément a ét¢ dimensionné, congu et réalisé pendant la
these.

3.1 Banc d’essais composants ORC : AMORCE 1
3.1.1 Présentation du banc d’essais AMORCE 1

Les premiers essais expérimentaux ont été réalisés sur le banc d’essais AMORCE 1. Le PID de
I’installation est visible en Figure 48. Ce banc d’essais est composé de trois circuits : le circuit du fluide
de travail, le circuit de la source froide et le circuit de la source chaude.
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Figure 48: PID installation AMORCE 1

Figure 49 : Photo du banc expérimental AMORCE 1
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Le circuit fluide de travail, ou plus simplement le circuit ORC, est le circuit permettant la production
électrique avec la turbo génératrice. Le fluide de travail, a basse pression sous forme liquide, est d’abord
légérement comprimé par la pompe centrifuge. Cette pompe assure le rdle d’une pompe de gavage, c’est
a dire qu’elle augmente Iégérement la pression du fluide pour éviter tout risque de cavitation dans la
pompe de circulation. Dans notre circuit, un jeu de vannes permet de passer soit de la pompe 1 aux
pompes 2 et 3 montées en série. Ce montage en parallele, permet de réaliser des essais sur une grande
gamme de débit/pression. Ces pompes de circulation sont suivies d’une vanne pointeau qui augmente la
perte de charge et donc régule le débit si nécessaire. Le fluide sous forme liquide a haute pression entre
ensuite dans un ballon tampon qui limite les fluctuations dues a la pompe volumétrique avant de rentrer
dans le débitmétre. En sortie de débitmeétre, un by-pass en direction de la turbine, permet a une fraction
minime du fluide d’assurer la lubrification de la turbine avec le fluide ORC. Ce systéme de by-pass évite
la présence d’un lubrifiant spécifique, tel qu’une huile, dans le circuit.

Le fluide de travail, a haute pression, est ensuite préchauffé, évaporé et (en général) surchauffé dans
le préchauffeur et 1I’évaporateur, via deux échangeurs a plaques montés en série. La division de
I’évaporateur en deux organes sépare 1’étape de préchauffe du fluide (chaleur sensible) et 1’étape
d’évaporation (chaleur latente). En outre, cette dissociation joue un réle essentiel dans la gestion de la
source de chaleur, notamment en permettant la création de deux sources distinctes a des températures
différentes. De plus, elle régule efficacement la quantité de chaleur qui pénétre dans le circuit en
modulant le débit provenant des échangeurs thermiques. La chaudiére chauffe I’eau du circuit a une
température maximum de 150 °C suivant une puissance maximale de 20kW. Deux vannes pointeaux,
ainsi qu’un systéme de by-pass permettent de réguler le débit de cette source chaude.

Le fluide de travail, sous forme de vapeur surchauffée (en condition nominale) a haute pression, est
ensuite détendu dans une micro turbine axiale & admission partielle. Le fluide est ainsi détendu de sa
pression haute a sa pression basse. La puissance générée par cette chute de pression est convertie en
puissance mécanique grace a la turbine, puis en puissance électrique via une turbo génératrice. Le
fonctionnement de la turbo génératrice est expliqué plus en détail en section 4.3 .

Le fluide de travail a basse pression, mais toujours sous forme vapeur, est ensuite refroidi, condensé
et sous-refroidi via un condenseur. La source froide de I’ORC correspond a un réseau d’eau froide,
maintenue a 13°C pour une pression de 6 bar dans la halle d’essais. Une vanne pointeau permet de
réguler son débit. Aprés le condenseur, un réservoir servant de volume tampon, est noyé en fluide sous
forme liquide. Ce fluide a basse pression retourne ensuite dans la pompe de gavage.

Tableau 2 : Caractéristique des échangeurs

Data Préchauffeur Evaporateur Condenseur
Type [-] Plaques brasées Plaques brasées Plaques brasées
Model [-] SWEPB10TH SWEPB16H SWEPBI12H
Nombre de plaques [-] 20 30 40
Hauteur [mm] 376 289 287
Largeur [mm] 119 119 117

[

Nombre de passes -] 1 1 1

Dans le cadre de cette thése, AMORCE 1 a permis de caractériser certains organes de I’ORC
indépendamment de leur couplage avec une cuve d’eau bouillante. De plus, cette boucle était
fonctionnelle des le début de la thése, ce qui a permis de réaliser les premiers essais expérimentaux sans
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avoir dimensionné le couplage évaporateur immergé et cuve d’eau. Il a ainsi €té possible de caractériser
certains organes de I’ORC tels que la turbine ou le condenseur, qui resteront identiques dans
I’installation AMORCE 2. Ce travail de caractérisation a aussi été un premier élément utile pour le
dimensionnement d’AMORCE 2.

3.1.2 Historique

Historiquement, cette boucle a été dimensionnée en collaboration avec la société ENOGIA avec
pour objectif d’avoir un ORC d’une grande compacité pouvant produire 1 kW d’¢€lectricité a partir d’une
source chaude comprise entre 90 et 110°C. Le volume de I’ORC, armoire électrique comprise, est de
0.25 m®. Le fluide de travail dimensionné pour I’installation est le Novec649™. Une photo ainsi qu’un
schéma de I’ORC sont visibles en Figure 50.
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Figure 50 : Photo et schéma de ['installation expérimental AMORCE présente au CEA (2019) [47]

Des travaux expérimentaux, ayant pour objectifs 1’étude et 1’optimisation énergétique des mélanges
zéotropes, ont été réalisés sur cette boucle durant la thése de Quentin Blondel [47]. Ses travaux
expérimentaux portaient sur 3 fluides purs : le Novec49™, le HFE7000 et le HFE7100 ainsi que sur des
mélanges, dans différentes proportions, de Novec649™ et de HFE7000. Ces résultats donnent accés a
une base de donnée expérimentale sur le banc d’essais.

3.1.3 Les fluides de travail

Dans le cadre de cette thése, deux fluides de travail sont utilisés : le Novec649™ et le HFE7100.Le
diagramme T-s de ces deux fluides est visible en Figure 51. Leurs propriétés physico-chimiques sont
décrites dans le Tableau 3.

63



200

HFE7100

175
150
Novec649
125

100

T[°C]

75

9800 1000 1100 1200 1300 1400 1500 1600 1700 1800
s [J/ka.K]

Figure 51 : Diagramme T-s du Novec649™ et du HFE7100

Comme présentés dans le chapitre 2, le choix de ces deux fluides s’est basé sur des critéres alliant
performances, modéles des propriétés physico-chimiques, environnement et sécurité.

Le HFE7100, Hydrofluoroether, est un fluide de remplacement des fluides de type CFC et HCFC
comme présenté dans le chapitre 2. Ce fluide a d’abord été choisi pour ses performances. En effet, dans
le cadre de production de petite puissance, soit proche de 1kWe, Kaczmarczyk et Zywica (2022), Jradi
et al. (2014) et Zygmunt Kaczmarczyk (2021) ont obtenu, respectivement, un rendement d’installation
de 5.97%, 5.7% et 3.31% avec comme organe de détente un détendeur scroll, une turbine radiale et deux
détendeur scroll en série [90]-[92]. De plus, d’apres des travaux antérieurs réalisés sur le banc d’essais
AMORCE, le HFE7100 est le fluide qui a permis d’obtenir les meilleures performances [47].

Ensuite, comme on peut le voir au Tableau 3, ce fluide posséde un ODP nul et un GWP relativement
faible (~ 320). Sa faible toxicité et son inflammabilité assurent la sécurité des utilisateurs. La température
de saturation du fluide a pression atmosphérique est de 61°C, ce qui entraine la dépression du fluide
lorsque I’ORC est a I’arrét. Cette dépression garantit la conservation du fluide dans I’ORC en cas de
non étanchéité de la boucle. Sa pression de saturation a 100°C est d'environ 3.17 bar, ce qui limite les
contraintes physiques exercées sur les composants de I'ORC. L’ensemble de ces critéres sont des
premiers éléments qui indiquent que ce fluide de travail est adapté a ’application visée.

Sa valeur de GWP restant tout de méme non négligeable, ce fluide n’est pas assuré de ne pas étre
concerné par des prochaines restrictions nationales et internationales. Dans ce contexte, un autre fluide
de travail avec un GWP de 1 a été testé : le Novec649™.

Le Novec649™ est un Fluoroketone trés proche structurellement et chimiquement des HFE. Suivant
des conditions de fonctionnement avec une température de source chaude < 120°C, une température de
source froide de 40°C, et une production électrique de 170 W, Dong et Jeong (2020) ont obtenu un
rendement de cycle de 4.5% [93]. Scaccabarozzi et al. (2018) ont théoriquement comparé les
performances de fluides de types HFC et des HFE. Les résultats montrent que le Novec649™ fait partie
des fluides permettant d’obtenir le meilleur rendement du cycle [94]. Ces critéres de performances,
ajoutés a sa non toxicité, son inflammabilité et son impact quasi nul sur I’environnement font du
Novec649™ un excellent candidat. De plus, de la méme maniére que pour le HFE7100, le Novec649™
est en dépression lorsque I’ORC est a 1’arrét et sa pression haute a 100°C ne dépasse pas 4.5 bar.
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Tableau 3 : Propriétés physico-chimiques du Novec649™ et du HFE7100

Propriétés Novec649 HFE7100
Type de fluide [-] Sec Sec
Masse molaire [g.mol-1] 316 250
Température saturation a Pam [°C] 49,1 61
Chaleur latente a Pam [kJ.kg-1] 88,1 116,4
Température critique [C] 168,7 195,3
Pression de saturation a 100°C [bar] 4,47 3,17
Pression critique [bar] 18,7 22,3
Masse volumique critique [kg.m-3] 606,8 555
ODP [-] 0 0
GWP [-] 1 320
Inflammabilité [-] Non Non
Toxicité [-] Nulle Faible

3.1.4 Parameétre expérimentaux

L’objectif d’ AMORCE 1 est de caractériser en situations nominale et hors nominale les organes de
I’ORC qui resteront identiques lors de 1’ajout de I’évaporateur immergé et de la cuve d’eau. Suivant cet
objectif de caractérisation, il a été possible de faire varier différents paramétres expérimentaux afin
d’étudier les composants turbine et condenseur ainsi que la détermination de rendements du cycle dans
sa globalité.

Pour réaliser ces campagnes d’essais, les parameétres expérimentaux qu’on a pu faire varier
concernent la source chaude et la source froide :

- Le débit source
- La température

Et concernant le fluide de travail :

- Le débit du fluide travail
- Le type de fluide

Le Tableau 4 récapitule ’ensemble des gammes et des paramétres de variation mis en ceuvre
expérimentalement sur AMORCE 1 :

Tableau 4: Parametres expérimentaux étudiés

Parametres variant Gamme de variation
Source chaude Température 100-110 °C
Débit 1000 - 3500 Lh'!
Source froide Température 13-35 °C
Débit 500 -2500 Lh'!
Fluide de travail Type de fluide HFE7100 - Novec649™
Debit global 100 -360 kg.h'!
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Au total sur AMORCE 1, 106 essais ont été réalisés. La grande majorité des essais ont été effectués
en Novec649™ (100 essais).

L’ensemble de ces essais sur AMORCE 1 ont notamment permis d’étudier le comportement de la
turbine et du condenseur en situation dégradée. Les résultats de ces campagnes d’essais seront détaillés
dans le chapitre 5.

3.1.5 Instrumentation
L’ensembles des équipements de mesure présents sur AMORCE 1 sont visibles sur le PID de

I’installation en Figure 48. Les caractéristiques de 1’ensemble de ces éléments de mesures sont
présentées dans le Tableau 5.

Tableau 5 : Caractéristique des éléments de mesures

Incertitude
Variable de mesure Equipement Gamme de
mesure Equipement Mesure
Puissance électrique Wattmetre +030 % +030 %
Débit volumique ' Debltmet’rc? 0-3500 Lh! 1023 % L023 %
source chaude électromagnétique
Débit volurmque ' Debltmet,re. 0-2500 1Lh-! 1033 % L033 %
source froide ¢électromagnétique
Débit massique fluide Débitmétre Coriolis 50-500 kgh!  +£030 % £030 %
de travail
Température Thermocouple type-T 0-1100 °C +0.1 °C +0.1 °C
Pression Capteur de pression absolu 0-7 bar +1 % +1 %
Fréquence turbine Pince amperemétrique 15-1000 Hz +1 % 1 %

L’ensemble des thermocouples présents sur la boucle ORC sont en contact direct avec le fluide de
travail. Au niveau des sources chaude et froide, les thermocouples sont en contact avec la paroi selon la
méthode du doigt de gant.

Afin de coupler ’ORC et une cuve d’eau, il est important de connaitre la phénoménologie d’une
cuve d’eau bouillante chauffée par un élément interne. Ainsi une étude bibliographique et des calculs
CFD sur une cuve d’eau bouillante ont été réalisés.

3.2 Comportement de la piscine condenseur

3.2.1 Etude bibliographique

Le couplage entre ’ORC et le SACO piscine se fait au travers d’un élément central : I’évaporateur
immergé. Contrairement a son utilisation dans le contexte des SMR ou des piscines combustibles, son
objectif n’est pas de retirer de la puissance thermique a la piscine. Dans notre cas le SACO sert
indirectement a alimenter un ORC en source chaude. Le couplage entre 1’évaporateur immergé de I’ORC
et la piscine avec son SACO est central et pose de nombreuses questions d’optimisation notamment
autour de la position de I’évaporateur dans la piscine liée aux phénomenes physiques d’ébullition et de
convection.
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Pour répondre a cette problématique de position de 1’évaporateur dans la cuve il est nécessaire de
s’intéresser a la dynamique de la cuve a saturation chauffée par un condenseur de sireté. De nombreux
articles se concentrent sur le transitoire de montée en température de cette cuve que ce soit
expérimentalement [95], [96] ou numériquement [97]-[100]. Ces articles concluent sur une montée en
température de facon stratifiée (verticalement) de 1’eau de la piscine. Ces études renseignent également
sur le régime d’écoulement de la piscine pour passer de sa température initiale a sa température de
saturation. Cependant I’étude du régime transitoire n’est pas réellement pertinente dans le cadre de notre
étude. En effet, I’ORC ne démarre que lorsque la piscine est entiérement a saturation, ¢’est-a-dire quand
le niveau d’eau de la cuve baisse. Ces articles concluent aussi que la température de la cuve d’eau est
homogene une fois a saturation.

La bibliographie montrant que la température de la cuve était homogene, on a cherché a mieux
caractériser 1’écoulement dans la cuve en se concentrant sur les boucles de recirculation. En effet, la
vitesse ainsi que la forme de ces boucles auront forcément un impact sur le fonctionnement de
I’évaporateur immergé. L’étude bibliographique nous renseigne sur cette phénoménologie : on distingue
différents types de chauffe dans une cuve d’eau bouillante. Ces types de chauffes sont classés en trois
groupes [101]:

o Chauffe par la plaque la plus basse de la cuve (plaque horizontale)
e Chauffe par une plaque latérale a l'intérieur de la cuve (plaque verticale)
e Chauffe par un élément chauffant dans la cuve

Dans le cas d’une chauffe par plaque verticale, un exemple est I’expérience de Rayleigh-Bénard.
Ces études concluent sur une relation directe entre nombres de Nusselt et de Rayleigh [102]. La position
des éléments chauffants dans la cuve étant trés différente de notre cas d’étude, il est délicat de faire un
paralléle avec une cellule de Rayleigh-Bénard.

En ce qui concerne la chauffe par une plaque horizontale, un exemple pertinent est 1'étude de Kumar
et Dewan (2016) [101]. Cependant, comme on peut le voir sur la Figure 52, la cuve est aussi refroidie
a la paroi opposée de la plaque chaude. Ce refroidissement empéche la montée en température de la
cuve et donc 1’ébullition au niveau de 1I’élément chauffant. Cette absence d’ébullition, couplée a la
présence d’une source froide de la méme puissance que la source chaude empéche de faire un paralléle
avec notre étude.
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Figure 52 : (a) Profil de température de la cuve suivant [’axe des x (x = 0 plaque chaude ; x = L plaque froide) ; (b)
Profil des vitesses verticales suivant x ety [101]
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Pour finir, dans le cas d’un élément chauffant dans une cuve, cas qui se rapproche le plus de notre
cas d’étude, la plupart des études se concentrent sur la montée en température de I’eau de la cuve. Les
études expérimentales en régime diphasique existantes se concentrent sur des volumes d’eau de
dimension vraiment trés réduite, ce qui empéche une extrapolation a plus grande échelle [103], [104].

Cette premiére étude bibliographique du comportement de la piscine condenseur ne permet pas de
conclure sur les dimensions d’une cellule convective a I’intérieur de la cuve. Cette cellule permettrait
de créer un mouvement de fluide dans la cuve et donc au niveau de la paroi des tubes de 1’évaporateur
ORC. Ces mouvements de fluide permettraient d’augmenter le coefficient d’échange entre 1’évaporateur
et I’eau. Ainsi pour obtenir des éléments plus pertinents sur une cellule de recirculation, une étude CFD
a été réalisée. Elle est basée sur les travaux expérimentaux de Kim et al. (2017) et les travaux CFD de
Grazevicius et al. (2020) [103], [105].

Kim et al. (2017) ont étudié expérimentalement une cuve d’eau chauffée par un élément interne. Ils
ont utilisé la méthode PIV pour permettre une mesure en direct de la vitesse et du mouvement de 1’eau.
Le volume de la cuve est de 11,2 litres ce qui représente une réduction d’échelle de 1/910 par rapport a
la piscine condenseur étudiée dans I’article. Le volume d’eau présent dans la cuve est de 7,2 litres.
L’élément chauffant dans la cuve, représentant un condenseur de sdreté, est un cylindre vertical d’une
longueur de 150 mm et d’un diamétre de 19,05 mm. Sa puissance de chauffe est de 600 W au maximum,
soit une puissance surfacique d’environ 7 W/cm?. Cette puissance surfacique est représentative des
puissances typiques des condenseurs de streté [106].

Les résultats expérimentaux des mesures de vitesse de la cellule convective pour une hauteur d’eau
de 400 mm sont représentés en Figure 53. Dans cette figure nous pouvons visualiser la phénoménologie
de la cuve a saturation dans le cas d’une chauffe par élément interne. On observe que la vitesse la plus
importante est atteinte au niveau de I’é1ément chauffant, 1a ou a lieu la montée des bulles de vapeur.
Cette vitesse, suivant la montée des bulles est dans la direction ascendante. A 1’inverse a I’opposé de la
cuve, au niveau de la paroi, la vitesse de 1’eau est en direction descendante avec une valeur de vitesse
plus faible qu’au niveau de 1’élément chauffant. On observe aussi qu’au niveau du centre de la cuve les
vitesses sont quasi nulles.

Poal Height {mm)

Pael Width (mm)

Figure 53 : Mesure des vitesses de la cellule convective pour une cuve d’eau en ébullition d’une hauteur de 400 mm

[103]
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Cet article expérimental ne nous permet cependant pas de conclure sur le comportement d’une cuve
d’un volume plus important. Ainsi, pour permettre une extrapolation des observations de cet article,
notre idée a été de réaliser un modele CFD reproduisant le comportement de cette cuve d’eau bouillante
de taille identique et ensuite d’extrapoler cette étude a une échelle plus pertinente.

Grazevicius et al. (2020) ont réalisé un modéle CFD, sous le logiciel Ansys fluent, du comportement
en diphasique de cette méme cuve [105]. Cette modélisation a été réalisée en utilisant le modéle
multiphasique Volume Of Fluids (VOF). Ce modéle permet de simuler deux ou plusieurs fluides non
miscibles en résolvant une seule équation de quantité de mouvement pour les deux fluides et en suivant
une fraction de volume de chaque fluide dans I'ensemble du domaine. Le mod¢le de turbulence SST k
— o a été utilisé. Il comprend deux équations de transport pour représenter les propriétés turbulentes de
I'écoulement. Les équations sont présentées dans 1’article de Grazevicius et al. (2020) [105].

Une série d’hypothéses a été posée afin de permettre la mise en place de conditions initiales et aux
limites.

En conditions initiales :

- La température de 1’air et des parois est originellement de 14°C ;
- Latempérature de 1’eau est originellement de 32°C.

En conditions aux limites :
- Le coefficient d’échange entre Iair et la paroi est de 18,95 W.m™ K.

Les résultats CFD obtenus par Grazevicius et al. (2020) comparés aux résultats expérimentaux de
Kim et al. (2017) sont présentés en Figure 54. On observe la présence d’une cellule convective suivant
une forme relativement proche de celle obtenue expérimentalement. On observe cependant que les
vitesses au niveau supérieur de 1’élément chauffant (partie diphasique) sont supéricures aux vitesses
observées expérimentalement. Ce fait peut étre causé par 1’utilisation de la méthode VOF avec un
maillage assez grossier : chaque bulle ne peut pas étre correctement simulée. En conséquence, a I’échelle
sous-maille, il existe un mélange liquide-vapeur décrit avec une seule vitesse, sans pouvoir différencier
la vitesse de la partie liquide de celle de la partie vapeur. Les bulles entrainent le liquide mais on néglige
le glissement entre les deux phases : nécessairement cela conduit a surestimer la vitesse du mélange. La
méthode de mesure expérimentale par PIV permet quant a elle de voir la vitesse de 1’eau sous forme
liquide. I1 est donc difficile de comparer trés précisément les vitesses de la cellule convective entre CFD
et expérimental au niveau de la zone ascendante.

Au niveau de la zone descendante, les résultats CFD donnent une gamme de vitesse 1égérement
surestimée par rapport aux résultats expérimentaux avec une vitesse maximum de 0,09 m/s comparée a
0,06 m/s. De plus, la forme de la cellule convective obtenue par modélisation differe sur plusieurs points
de celle de la cellule obtenue expérimentalement. En effet, la cellule convective obtenue par CFD est
plus compacte et ne s’étend pas jusqu’aux parois de la cuve. Cette différence au niveau de la
phénoménologie de la cuve pourra avoir un impact sur le choix de la position optimale de 1’évaporateur
immergé de notre ORC.
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Figure 54 : Comparaison entre les profils de vitesses obtenues par Kim et al (2014) (a) et les résultats de simulation
CFD obtenues par Grazevicius et al (2020) (b)

Ainsi, malgré les différences entre 1’étude CFD réalisé par de Grazevicius et al. (2020) et I’étude
expérimentale de référence, cette étude constitue un excellent point de départ pour réaliser notre propre
étude CFD. Une fois notre étude validée grace au cas de référence expérimental, il nous sera possible,
en gardant le méme modé¢le, de réaliser une mise a I’échelle pour observer la phénoménologie de la cuve
expérimentale.

3.2.2 Etude CFD
3.2.2.1 Cuve de taille réduite
Afin de reproduire 1’étude numérique réalisée par Grazevicius et al. (2020), un maillage suivant la

géométrie de la cuve expérimentale de Kim et al. (2017) a été réalisé. Les paramétres du maillage sont
présentés dans le Tableau 6.

Tableau 6 : Qualité du maillage

Valeur minimale Valeur maximale  Valeur moyenne

Orthogonal Quality  0.23 1 0.95
Element quality 0.3 1 0.96
Aspect Ratio 1.04 7.56 1.23
Skewness 0 0.766 0.068
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Il est important de préciser que plusieurs éléments de simulation n’étaient pas explicités dans
I’article de Grazevicius et al. (2020). On peut notamment citer 1’ intensité de backflow ou les schémas
de discrétisations de certains termes de 1’équations de mouvement. Ainsi, dans notre étude, le backflow
est fixé a 5%. Les schémas de discrétisation utilisés dans le modele sont présentés dans le Tableau 7.

Tableau 7 : Schémas de résolutions

Discretization Scheme

Gradient Least Squares Cell Based
Pressure PRESTO

Density Second Order Upwind
Momentum Second Order Upwind
Turbulent Kinetic Energy Second Order Upwind
Specific Dissipation Rate Second Order Upwind
Energy Second Order Upwind

Volume Fraction

Geo-Reconstruct

Afin de vérifier qualitativement que le modele reproduit correctement 1’ébullition au niveau de
I’é1ément chauffant, le taux de vide dans la cuve est présenté en Figure 55. On y observe la présence de
bulles de vapeur au-dessus de 1’élément chauffant, confirmant ainsi I’ébullition au sein de la cuve.

Void fraction
1.00

0.7%

0.00

Ansys
000

Figure 55 : Visuel sur les bulles de vapeurs au travers de la fraction de vide (stage Sirar Chakaroun (2022) — Ecole

ENSE3).

La Figure 56 compare les profils des vitesses, pour une cuve a saturation, des résultats
expérimentaux de Kim et al. (2017), de 1’étude CFD réalisée par Grazevicius et al. (2020) et de notre
étude CFD (stage Sirar Chakaroun (2022) — Ecole ENSE3).

71



On observe que notre étude CFD est cohérente avec celle de Grazevicius et al. (2020). En outre la
surestimation de la vitesse du fluide au-dessus de 1’élément chauffant (zone diphasique) est cohérente
avec ce qui vient d’étre expliqué. Dans notre étude, la vitesse de la cellule, c6t€ monophasique, est treés
proche des résultats CFD déja obtenus et cohérente avec les valeurs expérimentales.

Cependant, notre étude permet de gommer quelques irrégularités présentées précédemment sur le
modele de Grazevicius et al. (2020). En effet, la forme de la cellule convective est trés proche de la
forme de la cellule obtenue expérimentalement. Au niveau de la paroi opposée a 1’é1ément chauffant la
cellule vient se coller a la paroi. De plus, la cellule vient toucher le fond de la cuve jusqu’a rejoindre
I’é1ément chauffant de la méme maniére que sur 1’étude expérimentale.

o 0.100 (m) 0 0.100 (m) o 0.100 (m)
[ s— — = | Se—
0.0%0 0.0% 0.050

(a) (b) (c)

Figure 56 : Comparaison entre les profils de vitesses obtenues par Kim et al (2014) (a) et les résultats de simulation
CFD obtenues par Grazevicius et al (2020) (b) et notre simulation CFD (c)

Ce point de concordance sur la forme de la cellule entre 1’étude expérimentale et notre étude CFD
est central pour la suite des travaux. En effet, un des objectifs de cette étude CFD est de connaitre la
phénoménologie de la cuve afin d’obtenir des premiers éléments de réponses afin de placer
judicieusement 1’évaporateur immergé dans la cuve.

L’objectif du changement d’échelle va étre, en conservant le méme modéle sur une piscine de la
taille de la cuve expérimentale, de réaliser la méme étude sur les cellules convectives. L’objectif sera de
vérifier si les conclusions sur la forme de cette cellule faites a échelle réduite peuvent &tre extrapolées a
I’échelle de la cuve expérimentale.
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3.2.2.2 Cuve de taille expérimentale

Les ¢éléments chauffants présents dans la cuve expérimentale d’AMORCE 2 sont des cannes
chauffantes verticales. Pour des raisons de simplicité de géométrie, une seule canne de 20 kW de
puissance a été modélisée. Sa puissance surfacique est la méme que celle de 1’étude précédente : 7
W/em?,

L'accroissement du volume de la cuve provoque une complexification dans la mise en place du
maillage. En effet, il n'est pas envisageable de maintenir la méme finesse de maillage qui avait été
précédemment établie, car cela entralnerait une quantité excessive de mailles, prolongeant ainsi
considérablement le temps nécessaire pour les calculs. D'un autre coté, il est également déconseillé
d'augmenter trop significativement la taille des mailles, car cette modification provoquerait une perte
importante de la précision de la modélisation, notamment au niveau de la zone diphasique.

Ainsi, apres une étude de dépendance au maillage, la qualité de maillage présenté dans le Tableau 8
a ¢été obtenue. Ce maillage, composé de 2,3 millions d’éléments, est majoritairement composé
d’hexaédres ainsi que de tétra¢dres au niveau de I’é1ément chauffant.

Tableau 8 : Maillage cuve expérimentale

Valeur minimale Valeur maximale  Valeur moyenne

Orthogonal Quality 0,19 1 0,96
Element quality 0,26 1 0,97
Aspect Ratio 1 8,3 1,16
Skewness 0 0,81 0,039

Le taux de vide obtenu est montré sur la Figure 57. On observe bien la présence de bulles de vapeur
au niveau de 1’élément chauffant.

Taux de vide [-]

!1.0

0.0

Figure 57 : Taux de vide - Echelle expérimentale
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La Figure 58 représente la vitesse de I’eau dans la cuve a I’échelle expérimentale. Afin de permettre
une visualisation correcte de la vitesse de 1’eau sur la paroi opposée a 1’élément chauffant, I’échelle a
été maximisée a 0,05 m/s. Cette maximisation d’échelle provoque une saturation au niveau de 1’élément
chauffant. Cette saturation n'a néanmoins aucune incidence sur l'analyse des données, car la vitesse de
I'eau dans cette zone de la cuve n'est pas pertinente dans le cadre de cette étude.

Dans la cuve, on observe bien la présence d’une cellule de recirculation de I’eau. La vitesse de cette
cellule, au niveau de la paroi, a I’opposé de 1I’é1ément chauffant est d’une valeur d’environ 0,03 m/s.
Cette valeur est plus faible que la valeur obtenue expérimentalement et numériquement pour une cuve
a plus petite échelle.
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Figure 58 : Vitesse dans la cuve - Echelle expérimentale

La vitesse de cette cellule convective, obtenue dans le cadre de cette étude, s'applique donc
uniquement aux conditions spécifiques d'une cuve de 1,5 métres de longueur et d'une puissance de
chauffe de 20 kW. Une étude similaire sur une cuve a I'échelle réelle de plusieurs centaines de métres
cubes reste a faire. Cependant, cette étude nécessiterait de connaitre avec précision la géométrie du
SACO. Cette étude demanderait aussi la mise en place d’un maillage trés spécifique afin de conserver
une bonne qualité de maillage sur une cuve de plusieurs centaines de m* d’eau.

De plus, nous n'avons pas réussi a établir une relation entre la puissance de chauffe, le volume de la
cuve et la vitesse de la cellule convective. Par conséquent, il n'est pas possible d'extrapoler ces résultats
pour conclure sur la vitesse de 1’eau en cas de changement d'échelle.

Néanmoins, grace a cette étude CFD, nous avons pu confirmer la présence d'une cellule convective
dans la cuve. Par conséquent, I'un des objectifs de I'étude expérimentale consistera a évaluer les
performances de 1'évaporateur et donc de I'ORC, en fonction des variations de la position des cannes
chauffantes. Etant donné I'impossibilité de déplacer les éléments chauffants, y compris I'évaporateur
immergé dans la cuve, nous avons mis en place un jeu de 10 cannes chauffantes. La méthodologie de
cette instrumentation de la cuve sera détaillée dans la section suivante.
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3.3 Banc d’essais intégral : AMORCE 2

Le point central d’intérét du banc AMORCE 2 est le couplage entre I’évaporateur immergé et la
cuve d’eau a saturation. Ce banc d’essais a comme objectifs de mesurer les performances du couplage
a I’échelle expérimentale, de réaliser une étude de fiabilité et de comprendre la phénoménologie de la
cuve ainsi que les phénoménes physiques influant sur les échanges thermiques de 1’évaporateur
immergé.

Le PID d’AMORCE 2 est présenté en Figure 59. On remarque que la structure d’AMORCE 1 a
été conservée et qu’un systéme de by-pass permet de passer de la configuration évaporateur a plaques
(AMORCE 1) a la configuration évaporateur immergé (AMORCE_2). Ce systéme de by-pass permet
de changer facilement de configuration. La conservation de la structure d’AMORCE 1 permet de
valoriser les essais expérimentaux déja réalisés notamment sur la turbine et le condenseur.
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Figure 59 : PID AMORCE 2

3.3.1 La cuve ’AMORCE 2

La mise en place de la cuve ’AMORCE 2 a été réalisée en alliant 1’objectif de reproduire le
comportement d’une piscine condenseur et les contraintes techniques liées a I’implantation de la cuve
dans une halle de batiment (contraintes de puissance, de charge au sol ...).

La cuve d’AMORCE 2, visible en Figure 60, est composée de 3 parties : une cuve inox, un capot
de protection et un couvercle raccordé a un systéme d’extraction de vapeur.
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Figure 60 : Cuve AMORCE 2

La cuve d’une hauteur de 1,3 m (sans les pieds), d’une longueur de 1,5 m et d’une largeur de 1 m
permet de contenir un volume de 1,5 m*® d’eau. La chauffe de 1’eau se fait au travers de 10 cannes
chauffantes, d’une puissance unitaire de 20 kW. Ces cannes sont réparties équitablement sur 2 surfaces
de la cuve : zone 1 et zone 2. La chauffe maximale dans I’eau est de 4 cannes (soit 80 kW). Sachant que
la puissance maximale de 1’évaporateur de I’ORC est de ’ordre de 10 kW, I’objectif est d’avoir une
capacité de chauffe bien plus importante que la puissance captée a I’ORC. Il n’est pas possible d’allumer
des cannes de la zone 1 et la zone 2 simultanément. La puissance surfacique de ces cannes est de 10.1
W/em?, soit une puissance surfacique du méme ordre de grandeur que les condenseur de sireté [106].
Ce parall¢le de puissance surfacique est central dans un objectif final de mise a I’échelle du banc d’essais
a I’échelle réelle.

Sur la Figure 61, représentant une photo de I’intérieur de la cuve, on peut voir la présence de 3
capteurs de niveaux. Ces capteurs permettent de réguler la quantité d’eau présente dans la cuve. Si le
capteur le plus haut est noyé, cela signifie que la quantité d’eau dans la cuve est trop important, la vanne
de remplissage de la cuve doit alors se fermer. Si le capteur le plus bas se retrouve dénoyé, cela signifie
que le remplissage de la cuve ne se fait plus correctement. Il y a alors un risque que les cannes
chauffantes se retrouvent dénoyées. L’automate ordonne alors I’arrét de 1’alimentation électrique du
banc d’essais. Le dernier capteur de niveau, situé¢ entre les deux autres capteurs, est connecté a la vanne
de remplissage et permet de réguler le niveau de la cuve en ouvrant ou fermant la vanne selon son état,
soit respectivement, dénoy¢€ ou noyé.
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Figure 61 : Intérieur de la cuve AMORCE 2

Deux cannes de thermocouples présentes dans la cuve permettent de mesurer la température de I’eau
sur la hauteur. Ces cannes sont équipées de dix thermocouples chacune, répartis de maniére homogéne
sur la hauteur.

3 hublots sont répartis sur 3 faces différentes de la cuve au niveau de 1I’évaporateur immergé. Deux
hublots, d’un diamétre de 600 mm sont présents sur les longueurs de la cuve, tandis qu’un troisiéme
hublot d’un diamétre de 300 mm est présent sur la largeur. Ces hublots offrent un visuel de I’intérieur
de la cuve et donnent un indicateur visuel sur le fonctionnement de la cuve lorsque celle-ci est en chauffe.

Le capot de protection, en polyéthyléne transparent, permet lui, a I’inverse, de voir I’intérieur de la
cuve lorsque celle-ci est a I’arrét. De plus, ce capot protége I’expérimentateur de toute projection d’eau
bouillante.

Le couvercle, relié a un canal d’extraction, achemine la vapeur d’eau aspirée par la hotte a I’extérieur
du batiment. Des ouvertures présentes sur le coté du couvercle permettent 1’aspiration d’un mélange de
vapeur d’eau et d’air afin d’assurer le bon fonctionnement de la hotte. Son débit d’aspiration est fixé a
500 m*/h, valeur fixé par le service technique du CEA.

La cuve est remplie en eau déminéralisée pour éviter tout risque de dépdt de calcaire non maitrisé
sur les éléments chauffants ou encore I’évaporateur de I’ORC.

3.3.2 L’évaporateur immergé d’AMORCE 2
3.3.2.1 Architecture

Le dimensionnement de 1’évaporateur immergé a été réalisé via un modéle EES 1D présenté en
section 4.2 . Les dimensions de 1’évaporeur sont données dans le Tableau 9.
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Tableau 9 : Dimension de |’évaporateur immergé

Parameétres Unité Valeur
Hauteur [mm] 800
Distance entre les tubes (bord a bord) [mm)] 18
Diamétre d’un tube [mm)] 3.17
Epaisseur d’un tube [mm)] 0.89
Nombre de tube [-] 551
Diamétre de 1’évaporateur [mm] 406.4

De par son architecture particuliére, 1’évaporateur immergé a été intégralement congu et mis en
fabrication en interne au cours de cette thése. Le fluide rentre dans I’évaporateur immergé sous forme
liquide dans un tube de diamétre intérieur 8 mm. Ce faible diamétre couplé a un débit fluide de 180 kg/h
provoque des vitesses de fluide de 1’ordre de 0.6 m/s en Novec649™. Cette vitesse de fluide peut
provoquer une répartition inhomogeéne du fluide au sein des tubes de 1’évaporateur immergé. Ainsi, afin
de réduire 1’énergie cinétique du fluide et permettre la bonne répartition du fluide au sein des tubes de
I’évaporateur immergé, un injecteur inspiré des injecteurs présents dans les stockage thermique a été
dimensionné [107]. L’injecteur dimensionné est un injecteur double plaque visible en Figure 62.

Figure 62 : Photo de I'injecteur double plaque de I’évaporateur immergé

3.3.2.2 Instrumentation

Afin de mesurer la température en paroi de 1’évaporateur immergé, deux tubes de 1’évaporateur ont
été instrumentés grace a 5 thermocouples en paroi placés a équidistance (Figure 63). Cette
instrumentation est basée sur 1’hypothése que le débit dans chacun des tubes de 1’évaporateur est
identique.

Cette hypothése sur le comportement du fluide a I’intérieur des tubes de 1’évaporateur immergé est
couplée a I’hypothése que la température de la cuve est constante selon 1’axe horizontal. Cette hypothése
permet au cannes de TC d’étre représentatives de la température de 1’eau a proximité des tubes et nous
a permis de finaliser I’instrumentation de la cuve.
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Figure 63 : Instrumentation de [’évaporateur immergé

3.3.3 Le circuit source chaude évaporateur a plaques

Comme expliqué précédemment, la configuration AMORCE 1 avec évaporateur a plaques a
été conservée lors de la mise en place d’AMORCE _2. Le fait de conserver les évaporateurs a plaques
nous a permis de mettre en place un systéme de by-pass bas¢ sur le pompage de I’eau de la cuve.
Dans cette configuration, 1’eau de la cuve est pompée au niveau de sa zone de vidange jusqu’aux
évaporateurs a plaques, via le circuit de la chaudicre, pour ensuite retourner dans la cuve au niveau
de la zone de remplissage. Un jeu de vannes permet d’isoler la chaudiére dans cette configuration.

Cette configuration est visible en Figure 64.

Vanne
automatique
By-pass

By-pass pompe chaudiere

Pompe

Figure 64 : Circuit d'eau cuve - évaporateurs a plaques
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Cette configuration a pour but de reproduire une configuration annexe a la configuration
évaporateur immergé présenté en chapitre 1. Dans cette nouvelle architecture, présenté en Figure
65, I’évaporateur de I’ORC n’est plus un évaporateur tubulaire immergé dans la cuve mais un
évaporateur a plaques déporté. Dans cette configuration, une pompe, numérotée 16 en Figure 65,
permet de pomper de I’eau de la cuve jusqu’a I’évaporateur déporté. Cette eau rejoint ensuite le
circuit de remplissage de la cuve. Cette nouvelle configuration est abordée plus en détail en section
6.3.

Circuit secondaire

Circuiten
fonctionnement
normal (turbine,

condenseur)

>
LY

Eau liquide

Circuit primaire

6
(\_Eau iauide
Y

1Cuve 2 Barres de controles 3 Combustible 4 Pressuriseur 5 Générateur de vapeur 6 Pompe 7 Enceinte de confinement 8 Condenseur de sureté 9 Piscine condenseur 10 Evaporateur ORC 11 Turbine ORC 12 Condenseur ORC
13 Pompe ORC 14 Biche d'eau 15 Pompe & eau 16 Pompe & eau évaporateur 3 plaque

Figure 65 : Configuration évaporateur déporté

3.3.4 Parametres expérimentaux

Afin d’étudier le couplage entre une piscine d’eau a ébullition et un condenseur immergé, les axes
d’études se concentrent d’abord sur la caractérisation de la cuve d’eau et de son effet sur la production
de ’ORC. Pour ce faire, sont 1’objet de variations :

- La puissance de chauffe de la source de chaude.
- La zone de chauffe des cannes chauffantes au travers de deux zones 1 et 2 (visible en Figure 60)

Ensuite, afin de caractériser le fonctionnement de I’ORC, différents paramétres internes ou externes,
de la méme maniére que sur AMORCE 1, sont ajustés :

Le débit et la température de la source froide
Le débit du fluide de travail

- Le type de fluide de travail

- Lacharge de fluide de travail

Les parameétres variant ainsi que la gamme de variation sont résumés dans le Tableau 10.
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Tableau 10: Paramétres expérimentaux étudiés sur AMORCE 2

Parameétres variant Gamme de variation
Source chaude Puissance des cannes 20-80 kW
Positionnement des éléments chauffants Zone lou2 [-]
Source froide Température 13-35 °C
Débit 500 -2500 Lh'!
Fluide de travail Type de fluide HFE7100 - Novec649™  [-]
Débit global 150-180 kg.h'!
Charge 16-25 kg

Au total sur AMORCE 2, 110 essais ont été réalisés avec 38 en Novec649™ et 72 en HFE7100.

3.3.5 Instrumentation

Une grande partie des ¢léments de mesure présents sur AMORCE 1 ont été conservés. Il est
cependant intéressant de noter que le débitmétre de la source chaude a été remplacé car il n’est pas
possible de mesurer un débit d’eau déminéralisé avec un débitmétre électromagnétique.

Les éléments de mesure ajoutés sont regroupés dans la cuve et correspondent a des thermocouples.
I1 est important de prendre en compte que la méthode de mesure de la température de la paroi des tubes
se faisant par contact entre le thermocouple et la surface des tubes, dans un bain immergé, 1’incertitude
de mesure a été fixée a + 0.50 °C. Dans un contexte équivalent, une méme valeur d’incertitude a été
fixée dans la littérature [79].

La précision de certains organes de mesure propres au fonctionnement et a la régulation de
I’installation (tels que les capteurs de niveaux) n’influant pas sur les résultats, ne seront pas détaillés.

Tableau 11 : Caractéristiques des organes de mesure sur AMORCE 2

Incertitude
Variable de mesure Equipement Gamme de
mesure Equipement Mesure
Puissance électrique Wattmetre +030 % +030 %
Débit volumique
source chaude Débitmétre vortex 0-1800 Lh’! +0,23 % +0,23 %
(évaporateur immerg¢)
Débit volumlque ' Debltmet’rt? 0-2500 1Lh-! 1033 % L033 %
source froide électromagnétique
Débit massique fluide Débitmétre Coriolis 50-500 kgh!  +£030 % +030 %
de travail
Température fluide de Thermocouple type-T 0-1100 °C +0.1 °C +0.1 °C
travail
, Temp crature , Thermocouple type-T 0-1100 °C +0.1 °C +0.5 °C
évaporateur immergé
Cannes de Thermocouple type-T 0-1100 °C +£0.1 °C £0.1 °C
thermocouple
Pression Capteur de pression absolu 0-7 bar +1 % +1 %
Fréquence turbine Pince amperemétrique 15-1000 Hz +1 % 1 %

81



L’incertitude d’équipement des différents capteurs, couplée a leur incertitude de mesure, permet de
connaitre I’incertitude d’une valeur expérimentale mesurée. Les étalonnages des capteurs de pression,
débit et température sont données en annexe A, B et C.

3.3.6 Propagation d’incertitude

Lors de l'utilisation d'une ou de plusieurs valeurs expérimentales dans une équation, il est essentiel
de prendre en compte l'ensemble des incertitudes associées a ces valeurs pour déterminer l'incertitude
du résultat final. Dans le cadre de cette thése, la méthode de propagation de l'incertitude est mise en
ceuvre en suivant la méthodologie définie par Taylor et Kuyatt (1994) [108]. Cette méthode est définie
en €équation (3). Elle repose sur le principe que I’incertitude U,, d’une variable Y est calculée comme
une fonction des incertitudes Uy, de chacune des variables X; dont elle dépend.

- S
y - aXl VX 3)

Pour conclure cette section sur le banc d'essais expérimentaux, il est nécessaire de rappeler que son
objectif, dans un premier temps, est de caractériser le couplage entre la cuve d'eau a saturation et 'ORC
en fonctionnement nominal. Ensuite, les campagnes d'essais expérimentales se concentreront sur ce
méme couplage, mais dans différentes situations dégradées et off-design décrites en section 2.6 .
L'ensemble de ces résultats expérimentaux permettra de valider un modéle de 'ORC et de la cuve a
I'échelle expérimentale. Ces modeles devront étre basés sur des nombres adimensionnels afin de
permettre une mise a I'échelle du systéme a I'échelle réelle. Ce modéle sera présenté dans le prochain
chapitre.
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Chapitre 4 - Modéle ORC

Le modele ORC est basé sur le couplage des 4 organes principaux du cycle ORC : le condenseur,
I’évaporateur, la turbine et la pompe. Son objectif premier consiste a reproduire de maniére optimale les
résultats expérimentaux en privilégiant 1’utilisations de nombres adimensionnels. La validation de ces
modeles a I'échelle expérimentale permettra, grace a la préservation des nombres adimensionnels, une
mise a I'échelle de la connexion entre ces composants.

4.1 Modéle condenseur
4.1.1 Hypothéses générales

Comme vu dans le chapitre 3, le condenseur du banc d’essais expérimental, ainsi que le condenseur
a I’échelle 1, est un condenseur a plaques. La méthode de modélisation du condenseur est basée sur la
méthode du DTLM (Différence de Température Moyenne Logarithmique). Cette méthode permet, a
partir d’une géométrie d’échangeur connue, de déterminer les températures de sortie cotés source et
fluide.

Afin de modéliser le condenseur, une série d’hypothéses a été posée :

- Aucune perte thermique dans la transmission de chaleur entre le fluide de travail et la source
- Aucune dégradation de I’intégrité du fluide de travail en circulation

- Les transferts de chaleur se font en régime établi

- Latempérature et la vitesse du fluide sont homogénes pour chaque section de passage

- Les pertes de charges au sein de 1’échangeur sont négligées

- Il n’y a pas de transmission de chaleur par conduction dans la partie liquide du fluide

- L’épaisseur des parois est homogéene sur toute leur longueur

Afin d’assurer la correspondance entre les hypothéses du modéle et les essais expérimentaux, il a
fallu s’assurer de différents éléments :

- L’isolation thermique du condenseur

- Ne pas dépasser certaines vitesses de fluide, et donc des débits, pour éviter les pertes de charges
trop importantes. Typiquement, il ne faut pas dépasser une vitesse de fluide de 1 m/s.

- Afin d’assurer d’étre en régime permanent une vérification sur les valeurs est réalisée pendant
les essais expérimentaux. Ensuite, en aval des essais expérimentaux, la stabilité de chaque valeur
est vérifiée pour étre siir de ne pas interpréter des essais non établis.

Le role du condenseur est de condenser le fluide avec un certain sous refroidissement afin d’éviter
tout risque de cavitation dans la pompe. Le condenseur comporte donc trois zones d’échange
correspondant a des phénomenes physiques différents. En effet, dans le cas de la condensation, on parle
de variation de chaleur latente tandis que pour le refroidissement et le sous-refroidissement du fluide on
parle de chaleur sensible. De plus, dans le cas du refroidissement et du sous-refroidissement, les
coefficients d’échanges sont différents. De ce fait, 3 zones sont différenciées dans le modéle : le
refroidissement, la condensation et le sous refroidissement (Figure 66).
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Figure 66 : Zones de modélisation du condenseur

Ainsi, suivant I’hypothése que les échanges thermiques entre le fluide de travail et la source froide
sont réalisés sans pertes thermiques, et selon la méthode du DTLM, il est possible d’écrire le bilan
suivant entre les équations (4), (5) et (6) sur chacune des zones du condenseur :

Q = M. (hc,in - hc,out) 4
Q= Mee. (Ree our — Rt in) (5)
Q=U.S.AT,y (6)

Avec S la surface d’échange entre la source chaude et fluide de travail. Dans le cas des échangeurs
a plaques cette surface est identique c6té fluide et c6té source.

U correspond au coefficient d’échange global, prenant en compte les échanges cotés fluide et
sources ainsi que la conduction au travers de la paroi. Dans le cas des échangeurs a plaques il peut étre
défini comme :

! +24
U a. A ™

Avec e I’épaisseur de la plaque entre la source et le fluide de travail, A la conductivité thermique du
materiau, a. le coefficient d’échange de la source chaude et ay le coefficient d’échange du fluide de
travail.

L’épaisseur de paroi et la conductivité thermique du matériau décrivent la résistance thermique de
la paroi. On comprend ainsi selon 1’équation (7) que pour maximiser le coefficient d’échange U, il faut
minimiser 1’épaisseur de la paroi tandis qu’il faut maximiser la conductivité thermique du matériau.

Ensuite, les coefficient d’échanges des fluides permettent de caractériser les échanges thermiques
coté fluide. De I’équation (7) ressort aussi la notion de fluide dimensionnant. En effet, si un des deux
fluides, que ce soit coté fluide chaud ou froid, posséde un coefficient d’échange bien inférieur a 1’autre
fluide, le coefficient d’échange global sera majoritairement défini par ce fluide. Le coefficient d’échange
thermique du fluide intervient sous la forme d’un paramétre adimensionnel tel que :

Nu= a.— (8)
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Avec Nu le nombre de Nusselt, Dy, la longueur caractéristique et A la conductivité thermique du
fluide.

Le nombre de Nusselt peut étre défini comme le rapport entre le transfert thermique par convection
et le transfert pas conduction. Plus ce nombre est élevé, plus la convection prévaut sur la conduction.

Dans 1’équation (6), ATy, se définit comme :

AT, — AT,

In (2—%) ©)

ATpm =

Avec, dans le cas d’un échangeur contre-courant :

AT, = Tc,in - Tf,out (10)

AT, = Tc,out - Tf,in (1)

L’étape de condensation du fluide de travail étant trés sensible au titre vapeur du fluide de travail,
une discrétisation selon ce méme titre a ét€ mise en place pour permettre une meilleure précision des
résultats. Un schéma explicatif de la discrétisation en fonction du titre vapeur, selon n mailles, est
présenté en Figure 67.

Condensation

% =1 Xpapi = 1——— X, =0
vap ] : vap,i n—i vap‘

Vapeur f ' f ' : LIQUIDE

i=1 i=2 i=n-1 i=n

Figure 67 : Discrétisation de [’étape de condensation selon le titre vapeur du fluide de travail

Ainsi, selon le découpage du condenseur en 3 zones, avec un maillage plus fin pour la zone de
condensation, le coefficient d’échange global U présenté en équation (7) est calculé. Pour ce faire, il est
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nécessaire de calculer les coefficients d’échanges monophasiques coté source et fluide, et diphasiques
coté fluide pendant I’étape de condensation.

4.1.2 Coefficient d’échange
4.1.2.1 Coefficient d’échange monophasique

Dans le condenseur a plaques expérimental, la source froide correspond a de I’eau a 6 bar avec une
température d’entrée fixée par un groupe froid vers 13°C. Son débit est toujours supérieur d’un
coefficient presque 10 au débit fluide de travail. Son état est donc toujours sous forme monophasique
liquide. II en est de méme pour 1’eau de remplissage a 1’échelle 1. De plus, comme vu précédemment,
le fluide de travail est sous forme monophasique pendant 1’étape de chauffe et de surchauffe.

Le groupement pour la recherche sur les échangeurs thermiques (GRETh), définit dans son volume
sur les « perte de pression et transfert de chaleur dans les échangeurs a plaques en simple phase » une
méthode de calcul du Nusselt en monophasique selon I’équation [109] :

Nu = a.Re?.Pri/3 (12)

Avec Re le nombre de Reynolds, Pr le nombre de Prandtl et a et b des constantes selon la géométrie
de I’évaporateur a plaques.

Ainsi, dans I’équation (12), il ressort que le coefficient d’échange thermique dépend de I’écoulement
du fluide dans les canaux et de la géométrie de 1’échangeur.

Le nombre de Reynolds, défini en équation (13), correspond a un nombre adimensionnel qui
permet, selon la vitesse, la viscosité et la géométrie d’un canal, de définir I’écoulement d’un fluide :

. Dh
U (13)
Avec G le débit surfacique, )2 la viscosité dynamique et Dh la longueur caractéristique du canal.

. m
G = " (14)

Avec m le débit massique et A la section de passage du fluide dans 1’échangeur.

Le nombre de Prandtl est un nombre adimensionnel caractérisant le rapport entre la viscosité
cinématique d’un fluide et sa diffusivité thermique. Il est défini selon 1’équation

Pr= p+— (15)
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Avec Cp la capacité thermique massique et A la conductivité thermique du fluide.

Les plaques, d’un échangeur a plaques, sont caractérisées par des corrugations. Ces corrugations ont
un angle, une hauteur ainsi qu’un pas (Figure 68). Des constantes a et b de 1’équation (13) ont été
définies expérimentalement selon la géométrie des plaques [110].
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Figure 68 : Géométrie des plaques corruguées [109]

Les valeurs des constantes a et b pour notre géométrie d’échangeur a plaques corruguées sont
présentées dans le Tableau 12. Ces valeurs ont été choisies selon un angle de corrugation de 45 © et un
rapport entre le pas et la hauteur de corrugation de 3,33.

Tableau 12 : Constantes d’échanges thermiques monophasiques en évaporateur a plaques corrugués [110]

Reynolds a b
50 < Re < 14600 0,347 0,653

4.1.2.2 Coefficient d’échange diphasique

Il existe de nombreuses corrélations de transfert thermique en condensation dans un condenseur a
plaques [111]. Or, une étude de comparaison de corrélation en condensation réalisé sur le méme ORC
en amont de la thése, a conclu que la corrélation qui permet d’obtenir les meilleurs résultats est la
corrélation de Shon [112], [113]
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La corrélation de Shon, présentée dans I’équation (16), est issue de données expérimentales en R-
1233zd(e). Sa gamme de validité est de 500 < Re., < 2500 et 4,8 < Pr; < 5,3.

1,024 _-0294 p 0361 p 0,333
Nugpon = 2,337.Reqq . Rey, -Bogg 7. Pry (16)

Avec Re,q le nombre de Reynolds équivalent, Re;, le nombre de Reynolds liquide en diphasique,
Boegq le nombre d’ébullition équivalent et Pry le nombre de Prandtl en liquide.

Le Re,q, défini en équation (17), correspond a un nombre de Reynolds modifi¢ prenant en compte
le débit surfacique équivalent, Ge,q, défini en équation (19), utilisant la valeur du titre vapeur. Le Boeg,
défini en équation (18), est originellement utilisé dans 1’analyse du transfert de chaleur en ébullition
[114]. 11 est cependant utilisé par Shon (2018) pour inclure I’effet de la variation du flux de chaleur sur
le coefficient d’échange diphasique.

. Dy
Regq = Geq'E (17)
qll
Bo — 18
eq Geq-llv s
1
Goq = G. [1 —x+x. (%)Zl (19)
v

Avec q"' la puissance surfacique, ij, la chaleur latente du fluide, x le titre vapeur du fluide et p; et
Py respectivement la densité du fluide liquide et vapeur.

Dans I’équation de Shon, le titre vapeur du fluide tient une place majeure dans le calcul du
coefficient d’échange. Or, la discrétisation de 1’étape de condensation utilise le titre vapeur comme
moyen de découpage des mailles. Ainsi, chaque maille posséde la méme puissance thermique avec un
titre vapeur centré et donc un coefficient d’échange diphasique et une longueur de maille différents.

Selon une étude de sensibilité du maillage, sur un essai représentatif, un découpage de la zone de
condensation en 35 mailles a été choisi. En effet, ce nombre de maille permet de s’affranchir de la
dépendance en maillage sur le modéle du condenseur (Figure 69). Au-dela de 35 mailles, plus qu’une
absence de répercussion sur le résultat final, une augmentation du nombre de mailles aura un effet négatif
sur le temps de calcul.
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Figure 69 : Dépendance en maillage de l'étape de condensation

Comme vu dans le chapitre 2, un des objectifs de la thése est de démontrer la fiabilité de ’ORC
sous certaines situations dites off-design. Une de ses situations correspond a la variation de la
température de source froide. Cette variation a pour effet direct de monter la pression basse du cycle et
donc de diminuer la puissance produite par le cycle ORC. Cette variation de température de source doit
donc étre prise en compte par le modele, qui doit démontrer une flexibilité de fonctionnement en off-
design. Cette flexibilité permettra, lors de la mise a 1’échelle, de dimensionner un condenseur pouvant
remplir son réle méme en situation défavorable.

4.2 Modele évaporateur immergé

La méthode de modélisation de 1’évaporateur immergé est, de la méme maniére que pour le
condenseur, basée sur la méthode du AT;,, a contre-courant. L hypothése du contrecourant peut étre
posée grace a I’étude de la phénoménologie de la cuve d’eau dans le chapitre 3. De plus, il est possible
d’utiliser la méthode du AT}, en posant I’hypothése qu’il y a un gradient thermique au niveau des tubes
de I’évaporateur lorsque celui-ci est en fonctionnement. L’estimation de ce gradient selon la puissance
de chauffe ainsi que la position des cannes dans la cuve fait I’objet d’une étude en section 5.4.1 .

Méme avec la présence d’un gradient thermique, et donc d’une différence d’enthalpie de I’eau entre
la partie haute et basse de 1’évaporateur immergg, 1’étude CFD ne nous a pas permis de connaitre la
vitesse de I’eau a la paroi de I’évaporateur immergé. Sans connaitre la vitesse il nous est impossible de
poser une hypothése sur un débit d’eau circulant au niveau des tubes de 1’évaporateur. Il nous est donc
impossible de transposer la démarche classique utilisée pour le condenseur.

Cependant, la configuration de 1’évaporateur, étant immergé dans la cuve, nous conduit a poser
I’hypothése que I’ensemble des échanges thermiques entre le fluide de travail et 1’eau se font par
convection. On peut ainsi écrire le bilan suivant sur 1’évaporateur immerge :

Q = my. (e out — hyein) (20)
Q =U.S.AT,y, @1

&9



Q = Qequ- S (Teau - Tp) 22)

AVEC Upqy le coefficient d’échange de I’eau, Teq,, la température de 1’eau proche de la paroi et T,
la température de la paroi a I’extérieur du tube.

La méthode de résolution du bilan est la méme que celle présentée dans la partie condenseur. La
différence majeure réside dans les corrélations utilisées pour calculer les coefficients d’échanges
thermiques.

De la méme maniére que pour le condenseur, 1’évaporateur immergé est découpé en 3 zones selon
1’état du fluide. On peut ainsi distinguer une maille de préchauffe, une maille d’évaporation et une maille
de surchauffe. Ce découpage en 3 zones est visible en Figure 70.

-

Surchauffe

-—-—----

Préchauffe

=

Figure 70 : Découpage de |’évaporateur immergé

La géométrie de I’échangeur immergé étant tubulaire, la surface d’échange a I’extérieure des tubes
et a 'intérieur des tubes est différente. De plus, le comportement du flux de chaleur dans un tube doit
prendre en compte cette variation de surface. Le calcul du coefficient d’échange global devient ainsi :

1
U «a, 2.1

1 d d d
+ tube,out ll’l( tube,out)_l_ tube,out 23)

dtube,in aft- dtube,in
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Suivant ce découpage, un calcul des coefficients d’échanges en convection naturelle monophasique
coté source, ainsi qu’en convection forcée monophasique et diphasique coté fluide de travail est
nécessaire.

4.2.1 Coefficient d’échange
4.2.1.1 Coefficient d’échange monophasique en convection naturelle

Les échanges convectifs par immersion dans un bain d’eau sont trés largement étudiés dans la
littérature, avec des études concernant, par exemple, les condenseurs de sireté [115]. Cependant, dans
notre cas d’étude, la source chaude est de 1’eau a saturation et non un élément chaud placé dans un
fluide. Ainsi, il n’est pas immédiat de faire un paralléle avec les coefficients d’échanges en convection
naturelle de la littérature et une étude plus précise est nécessaire.

Le calcul du coefficient d’échange en convection naturelle est basé sur 3 nombres adimensionnels :

- Le nombre de Prandtl défini dans la section 4.1.2.1 .

- Le nombre de Grashof :

Le nombre de Grashof caractérise le mouvement d’un fluide dans un phénomeéne de convection
naturelle [116]. Il peut étre défini de plusieurs maniéres selon les hypotheses.

Si la température de paroi est définie comme constante, le nombre de Grashof peut s’écrire :

3
Dext,tube

Gr = p*.g.B.(Teau — Tp)- 2 (24)

Avec Gr le nombre de Grashof, g I’accélération due a la pesanteur, § le coefficient de dilation
thermique et Dgy ¢ype l€ diamétre extérieur d’un tube de 1’évaporateur.

Le coefficient de dilation thermique £ est défini comme :

,8 _ 1 <peau - pp) 55
—-T Py (25)

Avec p, la masse volumique de I’eau a la paroi.

A flux thermique constant, le nombre de Grashof peut étre défini comme :

4
’ Dext,tube

Gr* = p%.g.8.q9". 2 (26)

Avec q'' la puissance surfacique.
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- Le nombre de Rayleigh :

Le nombre de Rayleigh caractérise la convection naturelle, et permet de définir le régime
d’écoulement. Il est défini comme :

Ra = Gr.Pr 27

Avec Gr le nombre de Grashof qui peut étre défini selon I’hypothése de température de paroi
constante (équation (24)), ou I’hypothése de flux thermique constant (équation (26)).

Les expériences de convection naturelle montrent que si le « critére d'élancement » (tiré de 1’anglais
slenderness criterion) est satisfait, le nombre de Rayleigh doit tenir compte de la surface du tube, c’est-
a-dire de la longueur et du diamétre du tube [79]. Ce «critére d'élancement », peut étre défini
comme [117], [118]:

D

=
A=
=~

< 35 (28)

Avec Gry, défini selon la longueur du tube et non son diamétre.

Dans notre gamme d’étude, le « critére d'élancement » est respecté puisque le résultat de 1’équation
(28) est d’environ 13.

Selon ce critére, le Rayleigh peut étre redéfini comme [79], [119]:
- D
Ra = Gr.Pr.Z (29)

Avec Ra le Rayleigh modifié selon les critéres de surfaces.

Notre gamme d’étude correspond & un Ra d’environ 103.

Suivant ces nombres adimensionnels, de nombreuses corrélations existent afin de calculer le
coefficient d’échange convectif selon la gamme de Rayleigh classique Ra et la géométrie étudiée. Notre
nombre de Rayleigh, dans la cuve a échelle expérimentale, est de I’ordre de 10°, ce qui correspond & un
écoulement en régime laminaire (< 10%) [116].

En écoulement laminaire en tube vertical, la plupart des corrélations sont de la forme [116]:

1
Nu = C.Ra4 (30)

On peut ainsi citer la corrélation de Ostrach (1953) (équation (31)) ou encore la corrélation de
McAdams laminaire (1954) (équation (32)) [120], [121].
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1
Nu = 0,555.Ra4 3D

1
Nu = 0,53.Ra4 (32)

Avec 103 < Ra < 10°.

Dans le cas d’une étude expérimentale sur les condenseurs de sireté, la corrélation de McAdams a

permis d’obtenir pour des tubes horizontaux des coefficients d’échange de 1’ordre de 1000 W.m?.K
[122]

Le MARS Code, (de I’anglais Multi-dimensional analysis of reactor safety), est un code mise en
place par I’institut coréen de recherche sur les énergies avancées (KAERI) avec pour objectif de produire
un code d’analyse réaliste des systémes thermo hydrauliques avec une capacité d’analyse
multidirectionnelle [ 123]. Dans ce code, la corrélation utilisée pour calculer le coefficient d’échange en
convection naturelle pour des tubes verticaux est la corrélation de Churchill et Chu (1975) [124], [125]:

2

1
0,387.Ra6
Nu =1 0,825. 5 (33)

049276
(1+(©2)°)

Avec Ra > 1071,

Cette corrélation est donc utilisée a la fois pour de la convection naturelle en écoulement laminaire
et turbulent. Dans le cas d’une étude expérimentale sur les condenseurs de sireté, cette corrélation a
permis d’obtenir des coefficients d’échanges de 1’ordre de 1000 W.m?2. K [122].

Dans, un contexte similaire a notre étude, de valorisation de chaleur d’une cuve d’eau, Xu et al
(2021) et Lu et al (2016), utilisent la définition du Rayleigh modifié proposée en équation (29) avec une
série de corrélations en convection naturelle [79], [119]. On peut notamment citer la corrélation de
Churchill and Chu présentée précédemment en équation (33) mais aussi la corrélation de Nagendra et
al. (1969) présentée en équation (34) ou encore la corrélation de Yang (1980) présentée en équation (35)
[126], [127].

1
Nu = 0,57.Ra* (34)

1
Nu = 0,59.Ra* + 0.52 (35)

Avec pour Nagendra et al. (1969) Ra > 10* et pour Yang (1980) 0,0001 < Ra < 1,05.10°.

La corrélation de Nagendra et al. (1969) a été établie pour une gamme de nombre de Rayleigh
légérement supérieure a notre gamme d’étude. Cette différence n’étant que trés faible, cette corrélation
a été retenue dans 1’étude. D’autres corrélations telles que McAdams (1954) en turbulent ou encore Fuji
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et al (1970) ont été testées par Xu et al. (2021) et Lu et al. (2016), mais leur gamme de validité étant
trop éloignée de notre cas d’étude, elles ne seront pas détaillées [121], [128].

4.2.1.2 Coefficient d’échange monophasique en convection forcée

Beaucoup d’¢éléments extérieurs ont contraint le dimensionnement de 1’évaporateur immergé a
I’échelle expérimentale. En effet, afin d’éviter une charge au sol trop importante, la hauteur d’eau dans
la cuve, et donc la hauteur de I’évaporateur, a été limitée a 1 m. De plus, comme expliqué dans le chapitre
3, I’évaporateur tubulaire immergé s’est greffé a un ORC existant, ¢’est-a-dire avec une gamme de débit
fluide de travail fixée.

Ainsi, afin de compenser le faible coefficient d’échange de 1’eau en convection naturelle il a fallu
maximiser la surface d’échange. Or, selon ces contraintes de hauteur d’eau, le meilleur moyen pour
maximiser la surface d’échange a été I’implantation d’une grande quantité de tubes. Cette grande
quantité de tubes couplée au débit fixé circulant dans 1’installation a conduit a de faibles vitesses de
fluide liquide a I’intérieur des tubes. Ces faibles vitesses, bien que permettant de grandement limiter les
pertes de charge, provoquent un écoulement laminaire a I’ intérieur des tubes : la valeur du Reynolds de
fluide liquide est toujours inférieure a 2300.

Selon ces valeurs de Reynolds laminaire, la littérature propose de considérer la valeur du nombre
de Nusselt comme une constante. Cette valeur est fixée selon I’hypothése que la longueur du tube est
suffisante pour avoir des profils de vitesse et de température établis. Dans ce contexte couplé a un flux
de chaleur uniforme a la paroi, on peut poser [129] :

Ny, = 4.36 (36)

Cette valeur de Nusselt peut donc s’appliquer pour tous les essais liquides monophasique du fluide
de travail.

En monophasique vapeur, le régime d’écoulement dans les tubes devient turbulent. Suivant ce
régime d’écoulement la valeur du Nusselt est calculée selon la corrélation de Dittus Boelter (1930) [129],
[130]:

Nu, = 0,0243.Re®. Pro# (37)

Avec Re,qp le nombre de Reynolds en phase vapeur.

Cette corrélation nous permet donc de calculer le coefficient d’échange monophasique vapeur de
I’ensemble des essais.
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4.2.1.3 Coefficient d’échange diphasique en convection forcée
4.2.1.3.1 Général

Lors de 1’évaporation d’un fluide, deux phénoménes distincts interviennent. Le flux de chaleur
échangg est alors décomposé en deux composants [131]:

- L’ébullition nucléée est définie par 1’apparition de gouttes de vapeur qui vont permettre des

échanges thermiques.

- L’ébullition convective, caractérisée par les paramétres d’écoulement, correspond au

changement de phase d’un fluide par échauffement a la paroi.

De maniere plus générale, il existe 6 catégories de modeles afin de modéliser les échanges
thermiques [132], [133]. Les modéles utilisés dans cette thése pour I’estimation des coefficients
d’échanges sont regroupés dans trois catégories : les modéles de superposition, asymptotiques et
d’intensification [131].

Le modéle asymptotique, proposé par Kutateladze (1961), permet de combiner les modeles
d’ébullition nucléée et convective selon des coefficients [134]. L’ordre du modele est caractérisé par le
nombre n. Il peut s’écrire de la forme :

1
agipn = (Sap, + Fag,)n (38)

Dans le cas ou n = 1, on obtient le mod¢le de superposition. Ce modéle peut ainsi s’écrire de la
forme :

Adiph = Sany + Fagy 39)

Dans le cas de ces deux modéeles, il faut tenir compte d’un facteur de suppression S sur 1’ébullition
nucléée et d’un facteur de d’accroissement F sur 1’ébullition convective.

Le modéle d’intensification est quant a Iui basé sur le coefficient d’échange monophasique liquide,
et fait intervenir un coefficient d’intensification fonction des conditions de chauffe et d’écoulement. Ce
modele, défini par Shah (1976), s’€crit sous la forme [135] :

Aaiph = V. yiq (40)

Ces modéles sont appliqués au travers de diverses corrélations détaillées dans la prochaine section
du manuscrit.

4.2.1.3.2 Corr¢lations de coefficient d’échange en évaporation

Horak et al. (2021) ont comparé des corrélations de calcul du coefficient d’échange du fluide en
diphasique dans le cas de tubes verticaux avec un écoulement a trés faible débit [136]. Ces corrélations
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sont utilisées pour calculer le coefficient d’échange diphasique du R134a, du R404A et du R407C. Parmi
ces corrélations, deux nous intéressent pour notre cas d’étude : Sun et Mishima (2009) et Kim et
Mudawar (2013) [137], [138].

Corrélation de Lazarek et Black (1982), de Tran et al. (1996) et de Sun et Mishima (2009)

La corrélation de Sun et Mishima (2009), est issue des travaux de Lazarek et Black (1982), présentés
en équation (41). Lazarek et Black ont montré que le coefficient d’échange avait une plus grande
dépendance au flux de chaleur qu’au titre vapeur [139].

857
. BOO,714-

Nuigzarer = 30. Rel% 41

Avec Re;, le nombre de Reynolds en liquide only et Bo le nombre d’ébullition présenté en équation
(44).

- Yn
Re;, = G;,.— 42
lo lo U (42)
Avec G, le débit surfacique en phase liquide.

. m
Gio = 7 3)

Et le nombre d’ébullition Bo :

"

Bo =

G. iy @)

Tran et al. (1996), et ensuite Yu et al. (2002), ont posé I’hypothése que le mécanisme de nucléation
était plus important que le mécanisme de convection. Ils ont ainsi remplacé le nombre de Reynolds par
le nombre de Weber :

G?.Dy,

0.p1

We, = (45)

Avec o la tension superficielle.

Cette nouvelle hypothése a permis a Tran et al. (1996) de mettre en place la corrélation
suivante [ 140]:

pr\~ o4
Arran = 8,4-105.300'6.Wel°'3_(p_) "
v
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Ainsi, en couplant les conclusions de Lazarek et Black (1982) aux résultats de Tran et al. (1996) et
de Yu et al. (2002) qui ont montré que le nombre de Weber, présenté en équation (45), était beaucoup
plus dépendant du flux de chaleur qu’au titre vapeur, Sun et Mishima (2009) ont mis en place une
nouvelle corrélation présentée en équation (47) [140], [141], [137].

6.Re*%. Bo®5*

0101 (P (47)
Wer 7=, (Pu)

Nug,, =

Avec We; le nombre de Weber en phase liquide.

Corrélation de Kim and Mudawar (2013)

La corrélation de Kim and Mudawar (2013) est quant a elle, basée sur le modéle asymptotique. Elle
s’écrit sous la forme :

1
_ 2 2 2
Agim = (anb,Kim + acv,Kim)Z (48)

Avec :

Pery,\*7 P,
U Kim = 2345.(30.—6’“) ) (1 —=x)"951| @,
nb,Kim [ Perint Pcrit ( ) liq (49)
Perp,\ %08 054 11\%% /p,\025
Aop kim = 5,2.(30.—) We, 7% + 3,5. (—) <_) O
ch,Kim [ Perint 1 Xtt I lig (50)

Avec Per le périmétre du tube, Py la pression haute de I’ORC, P+ la pression critique du fluide
de travail, a4 le coefficient d’échange monophasique liquide du fluide calculé selon la corrélation de
Dittus Boelter présenté en équation (37) et X;; le coefficient de Lockhart—-Martinelli en liquide turbulent
et vapeur turbulent, présente en équation (51). Ce coefficient dépend du régime d’écoulement des phases
vapeur et liquide [142].

o= GG
tt Hy . x . P

Dans leur article, Kim et Mudawar (2013) comparent leur corrélation avec de nombreuses
corrélations classiques de la littérature. Dans notre cas d’étude d’évaporation en tube vertical a faible
débit, certaine de ces corrélations sont applicables. On peut notamment citer la corrélation de Shah
(1982), de Cooper (1984), de Gungor et Wintertone (1986), de Liu et Winterton (1991) et enfin de
Warrier et al. (2002) [140], [143]-[147].
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Corrélation de Shah (1982)

La corrélation de Shah (1982), basée sur le modéle d’intensification, permet de calculer le
coefficient d’échange thermique en ébullition pour des tubes horizontaux ou verticaux selon un régime
d’écoulement ascendant ou descendant. Le calcul du coefficient d’intensification dépend du régime
d’ébullition dans le tube [131]. Le régime d’ébullition peut étre défini selon trois nombres
adimensionnels : le nombre de convection, présenté en équation (52), le nombre d’ébullition, présenté
en équation (44), et le nombre de Froude, présenté en équation (53) [143].

1—x\"8 0,5
Co = ( ) .(&) (52)
x P
2

Fry (53)

~ pi-g.Dn

Le coefficient d’accroissement est ainsi calculé en fonction de ces trois nombres, comme montré en
équation (54). Ce manuscrit ne détaillera pas la méthode de calcul du facteur d’accroissement.

_ %dipn,Shah _

U4 f(CO, BO, Frl) (54)

aliq

Le coefficient d’échange monophasique liquide est calculé selon la corrélation de Dittus Boelter
(1930) présenté en équation (37).

Corrélation de Cooper (1984), de Gungor et Winterton (1986) et de Liu et Winterton (1991)

La corrélation de Cooper (1984) a été mise en place pour représenter 1’ébullition d’un fluide sur une
paroi dans un volume de fluide suffisamment grand pour éviter tout effet de sillage [148]. Dans le cas
d’une plaque verticale, cette corrélation s’écrit sous la forme [144]:

0,12

Pp Py
Acooper = S5 < ) . [_ logyo (

Pcrit Pcrit

—-0,55
)] .M_O’S. ql/0.67 (55)

Avec M la masse molaire du fluide de travail.

La corrélation de Gungor et Winterton (1986), présentée en équation (56), est basée sur le modele
de superposition. Elle a été utilisée dans la littérature pour étudier 1’évaporation du Novec649™ [149].

AGungor = SGungor- Xcooper + FGungor- Ipittus,l (56)

Avec le facteur de suppression Sgyngor €t le facteur de d’accroissement Fgypgor définit comme :
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0,86

1,16 1
Fgungor = 1 +24000.B0™® +1,37. (51— 7
tt
— -1
Seungor = (14 1,15.107%. FZ,n0r-Re") 58)

Avec Re; le nombre de Reynolds calculé a la phase liquide en diphasique. Les propriétés du fluide
sont prises a saturation.

Re, =G —
e; = Gy. 59
1 l (59)
Avec G le débit surfacique de la phase liquide.
G = — 1 X
1= 7 ( ) (60)

Cette corrélation utilise comme coefficient de transfert d’ébullition nucléée la corrélation de Cooper
(1984) présentée en équation (55) et comme coefficient de transfert convectif la corrélation de Dittus
Boelter (1930). Cette équation de Dittus Boelter est cependant Iégérement différente de celle présentée
en équation (37) car cette fois le nombre de Reynolds est calculé pour la phase liquide en diphasique et
non pour la phase liquide seule, de la méme maniére que pour I’équation (59).

Trés proche de la corrélation de Gungor et Winterton (1986), la corrélation de Liu et Winterton
(1991) calcule son coefficient de transfert d’ébullition nucléée selon la corrélation de Cooper (1984)
présentée en équation (55). Le coefficient de transfert convectif est quant a lui calculé selon la
corrélation de Dittus Boelter (1930) en monophasique liquide, comme présenté en équation (37). Cette
corrélation a été utilisée pour caractériser les échanges diphasiques du HFE7100 [150].

Cette corrélation est construite selon un modele asymptotique d’ordre 2 :

1
Ariu = ((SLiu- aCooper)z + (FLiu- aDittus,lo)z)z (61
Avec :
D1 0,35
FLiu = [1 + x. PT'l. (— - 1)] (62)
Py
Sy = (1+0,055.F%L Re%16) ™" 63)
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Corrélation de Warrier et al. (2002)

Warrier et al., (2002) ont mis en place une corrélation qui ne dépend que du nombre d’ébullition et
du titre vapeur du fluide. Cette corrélation, basée sur des résultats expérimentaux en FC-84 dans des
sections d’essais de petites tailles, s’écrit de la forme [147]:

1
Ayarrier = (1 + 6.Bo16 —5,3.(1 — 855.Bo).x°'65) A (64)

Corrélation de Akhavan et al. (2011)

Akhavan-Behabadi et al., (2011) ont mis en place une corrélation d’évaporation du fluide basée sur
des résultats expérimentaux en R134a dans un micro tube pour différents angles d’inclinaison. Ainsi,
pour un tube purement vertical, la corrélation peut s’écrire de la forme [151]:

) Pr\ 1
Ntggnavan = 4,05.1073. R E038 (1,55 — x)%%. (X—) (65)
tt
Avec Fypnavan pOUr un tube vertical et un titre vapeur moyen inférieur a 0,7 :
Fakhavan =1+ 0,5.(1 — x)0'6 (66)

Ce modele a permis dans le cas de 1’étude expérimentale d’Akhavan et al. (2011) d’obtenir des
résultats a +/- 10% des résultats expérimentaux [151].

Corrélation de Gullapalli (2013)

Dans leurs travaux Blondel et al. (2023) ont démontré, dans le cas d’un évaporateur a plaques avec
de trés faibles Reynolds, en Novec649™ et en HFE7100, que la corrélation de Gullapalli (2013) permet
d’obtenir les meilleurs résultats [112], [152]. Basé sur les travaux de Yan et Lin (1999), la corrélation
de Gullapalli (2013) s’écrit de la forme [153]:

0,5 1
NUguapani = 1,926.Bog;’. [(1 —x) + x. (ﬂ) ] .Re[®.Pr? (67)

v

Avec Bo,, le nombre d’ébullition équivalent présenté en équation (18).

4.2.2 Synthése modéle évaporateur immergé

Le modéele évaporateur immergé se base ainsi sur une série de corrélations en convection forcée et
naturelle. L’objectif est donc, a partir des résultats expérimentaux, de définir un couplage de corrélation
optimale pour permettre 1’obtention d’un mode¢le le plus précis possible. La comparaison de 1I’ensemble
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de ces corrélations permet, plus que de définir une corrélation optimale pour une transposition d’échelle,
de comprendre les phénoménes physiques prédominants a I’ intérieur des tubes.

L’ensemble des corrélations présentées pour le modéle évaporateur est répertorié dans le tableau
suivant :

Tableau 13 : Corrélation évaporateur immergé

Evaporateur

Convection naturelle
(coté eau)

Rayleigh de la
forme :
Ra = Gr.Pr Ostrach (1953) Nu = 0555 Ra%
1
MeAdams Nu = 0,53.Ra?
laminaire
(1954)
Churchill and 2
Chu (1975) 1
0,387.Rasé
Nu =| 0,825. 5
o
1 0,492\16 27
+ ( Pr )
— D Nagendra et al 1
Yang (1980) 1
Nu = 0,59.Ra* + 0.52
Churchill and 2
Chu (1975) 1
0,387.Ra®
Nu =| 0,825. 5
-
1+ 0,492\16 27
( Pr )
Convection forcée
(coté fluide
organique)
(Monophasique) :
Liquide Flux de chaleur Nuyq = 4.36
uniforme
Vapeur Dittus Boelter Nuyqp = 0,0243. Repiy. Prot
(1930)
Convection forcée
(Diphasique) :
Lazarek et Nuygzarex = 30.Rel® . Bo%71*
Black (1982)
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Tran et al.
(1996)

P )'0’4

ATran = 8,4.105. Bo%®. WelO,S. (
Py

Sun et Mishima
(2009)

6.Re};’%. Bo%5*

Welo'lgl_ (5_117)0,14-2

N Usyn =

Kim and ) ) %
Mudawar Agim = (anb,Kim + acv,Kim)
(2013) Avec :
Per, o7 p
Onp,Kim = [2345- (BO.—ext) —h (1
Perint Pcrit
_ x)—0,51] g
Per,, .\ "8
Acp,Kim = [5,2. (Bo. Pe:xt) .Wel_°'54
int
1 094 0,25
+ 3;5 (X_) . (&) ] . aliq
tt 1Y
Shah (1982) W= Qdiph,Shah — £(Co; Bo; Fry)
Aiig
Cooper (1984)  acooper
= 55 ( Pr )0'12 [—log ( Ph )]_0’55 M—05 q//0,67
Pcrit 10 Pcrit
Gungor et AGungor = SGungor- Acooper + FGungor- Apittus,l
Winterton Avec -
(1986) : | oss
Foungor = 1+ 24000.Bo%1% 4+ 1,37. (X_)
tt
_ -1
Seungor = (1 + 1,15.107%. FZ,n5or- Re;"")
Liu et 1
Winterton apiy = ((Spiu- aCooper)Z + (FLiy- aDittus,lo)z)z
(1991) Avec :
B Do 0,35
FLiu =11 +x.PTl. —=1
P
-1
Spiw = (1+ 0,055.F,r.. Rey™®)
Warrier et al. 1
(2002) Awarrier = (1 + 6.Bo16
~53.(1— 855.Bo).x°'65) g
élalﬁgan ctal. Nagnavan = 4,05.1073. Re) %8 FO38 (1,55

1,09
— )09, (ﬁ)
Xie

Avec :
Fakhavan = 1 +0,5.(1 — x)%¢
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Gullapalli 03
(2013) Nuguuapani = 1,926.Bogy . [(1 — x)

0,5 1
+ x. ( ﬂ) ] .Re[®.Pr?

Pv

4.3 Modé¢le turbine

4.3.1 Fonctionnement général

Comme présenté dans le chapitre 3, la turbine de ’ORC AMORCE est une micro turbine axiale a
admission partielle. Son fonctionnement est basé sur la conversion de 1’énergie potentielle du fluide de
travail en énergie cinétique, puis en énergie mécanique par contact avec les pales du rotor (comme
explicité en Figure 71).

—> Entréedu stator

; *
/ Col sonique (A*)

Entrée du rotor

. Pales de la turbine
Rotation des pales #

/

x\\ S / /
D)) )=

Figure 71 : Schéma simplifié du fonctionnement d'une turbine axiale

Le fluide de travail rentre dans le stator a haute pression. Son écoulement est alors accéléré. Cette
augmentation de la vitesse du fluide provoque sa chute en pression jusqu’a sa pression basse. Ce type
de turbine étant a action, 1’ensemble de la chute de pression a lieu au sein du stator.

Afin de bien comprendre 1’évolution de cette vitesse au sein du stator, on s’intéresse a une étude
CFD réalisée par Wang et al. (2021). Dans cette étude, de 1’eau sous forme vapeur est détendue dans
une turbine a admission partielle d’une puissance de 75 kW. La Figure 72 montre ainsi 1’évolution du
nombre de Mach au sein du stator et du rotor. Le nombre de Mach (Ma) représente le rapport entre la
vitesse du fluide de travail et la vitesse du son dans ce méme fluide de travail. Si le nombre de Mach est
supérieur a 1, le fluide de travail dépasse la vitesse du son : on parle de vitesse supersonique. Sur la
Figure 72, on observe que le fluide de travail est accéléré par rétrécissement de section jusqu’a atteindre
le col sonique de la turbine. Au niveau de ce col sonique, la valeur du nombre de Mach devient égale a
1. Passé ce col, la vitesse du fluide continue d’augmenter suivant I’augmentation de la section de passage
du fluide. Ce fluide de travail a haute vitesse rentre ensuite en contact avec les pales du rotor ou cette
énergie cinétique est transformée en énergie mécanique par la mise en rotation du rotor. Cette
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transmission d’énergie induit la chute de la vitesse du fluide de travail, visible par une chute du nombre
de Mach aprés contact avec les pales de la turbine.

'Abs%lu1te Mach Number Axial direction |

! 0.0

Figure 72 : Modélisation CFD de ['évolution du nombre de Mach au sein d'une turbine axiale [48]

Ainsi afin d’atteindre les meilleures performances, une turbine est dimensionnée au travers d’un
point de design. Ce point de design permet, a partir des caractéristiques d’écoulement du fluide de travail
(débit, température, pression), de dimensionner une turbine couplée a sa génératrice électrique.

4.3.2 Rendement isentropique

Dans un cas idéal, la détente du fluide de travail a la turbine est a la fois adiabatique et
réversible (sans frottement): on parle alors de détente isentropique. Cependant, toute production de
travail crée des pertes et génére de la chaleur qui empéche la réversibilité de la détente jusqu’au point
d’origine. La prise en compte de cette irréversibilité a la turbine est décrite via le rendement isentropique.
11 peut étre défini comme :

hin,turb - hout,turb _ Wreel 9)
hin,turb - hout,turb,is VVls

Nis =

Avec i tyrp €t Royt yrp 1enthalpie d’entrée et de sortie réelle du fluide de travail a la turbine,
Rout,curp,is | enthalpie isentropique du fluide de travail en sortie turbine, Wy, la puissance réel du fluide
de travail et W, la puissance isentropique.

Une autre maniére de définir le rendement isentropique est de définir I’ensembles des pertes a la
turbine. On peut ainsi écrire le rendement isentropique de la forme [154]:

Ah;s — Ahperte

Nis = Ahy, (69)
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Avec Ahperte ’ensemble des pertes a la turbine.

Les pertes a la turbine peuvent étre modélisées en additionnant les coefficients de perte : les pertes
au stator, les pertes d’incidence, les pertes de passage, les pertes au bord de fuite, les pertes de jeu et
enfin les pertes a la rotation [155]. Cette méthode nécessitant le calcul de chaque coefficient de perte de
maniére indépendante ainsi qu’une connaissance détaillée de la géométrie de la turbine est compliquée
a mettre en place, sachant que nous n’avons pas acces a la géométrie interne.

Une autre solution pour estimer le rendement isentropique de maniére théorique est d’utiliser la
théorie de la similitude. Celle-ci a été largement utilisée pour décrire le point de design d’une turbine.
Ce point de design correspond au point ou le rendement isentropique est maximal. Celui-ci dépend de
nombreux critéres prenant en compte a la fois I’architecture de la turbine mais aussi 1’écoulement du
fluide de travail. En 1962, Baljé a cartographié les performances isentropique des turbines selon deux
nombres adimensionnels : la vitesse spécifique (Ny) et le diametre spécifique (Dg) défini en équation
(70) et (71) [156].

0,5

Qout s
Ng = Nyotor- 075 (70)

D = Drotor-T (71
out,is

Avec Ny4¢or la vitesse de rotation du rotor, gy ,s le débit volumique isentropique du fluide de
travail en sortie turbine, Ahy,,p ;s la différence d’enthalpie entre I’entrée et la sortie de la turbine en
condition isentropique et D, la diametre du rotor.

La Figure 73 représente la cartographie de Baljé ou le N et le Dy sont définis selon le systéme
d’unités impérial et non le systéme international.
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Figure 73 : Cartographie de Baljé [156]
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La cartographie de Baljé est donc une approche qui permet de définir un rendement isentropique
théorique de turbine a partir de la vitesse spécifique (Ng) et le diamétre spécifique (Ds).

Macchi et Astolfi (2017) proposent une corrélation afin de définir le rendement isentropique selon
le N; et deux autres nombres adimensionnels classiques des turbomachines : le rapport volumique (1)
et le paramétre de taille (SP) [53].

qm;t LS
Vo =— 72
" m 72

DTOtOT

Sp =20
D, (73)

Dans leur modele, Macchi et Astolfi (2017) définissent ainsi une méthode de calcul du rendement
isentropique pour une turbine axiale simple, bi ou tri étagée. Dans le cas d’une turbine axiale a simple
étage, la corrélation proposée est basée sur 15 coefficients polynomiaux faisant intervenir les nombres
adimensionnels : Ns, Vr et SP. Cette corrélation permet d’obtenir une estimation du rendement
isentropique relativement précise par rapport a un rendement calculé en CFD, puisqu’ils obtiennent un
degré de confiance intéressant (R? de 0,997) [53]. On peut cependant reprocher a cette corrélation son
grand nombre de parametres et sa comparaison CFD.

Ainsi, un des objectifs du modéle turbine sera de présenter une démarche de description du
rendement de la turbine en minimisant le nombre de paramétres.

4.3.3 Calcul du débit a la turbine

Lors de son passage au sein du col sonique de la turbine, le fluide de travail subit un blocage sonique
et son nombre de Mach est alors égale a 1. Dans cette situation, il est possible de définir la valeur du
débit a ce col sonique comme étant [157]:

y+1

. * 2 m ‘
Mygp = A - Po,in,turb - Co,in,turb - [y + 1] "

Avec pg in turp €t Co,in,turp Tespectivement la densité totale et la vitesse du son totale du fluide de
travail a ’entrée de la turbine définies en équation (75) et (76) et y le coefficient polytropique défini en
équation (78).

1

_ Pin,turb ;
Po,inturb = pin,turb-(P ) (75)
0,in,turb

Y- PO,in,turb

Co,inturb = (76)

P 0,in,turb

Avec Py i, ryrp 1a pression totale du fluide définie comme pour Ma = 1 :
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y—1 y-1
Po,in,turb = Pin,turb- [1 + <T) . Maz] (77

Le coefficient polytropique est défini suivant le modéle barotrope. Autrement dit, la variation de
densité du fluide est uniquement induite par la variation de pression. On peut définir le coefficient
polytropique suivant 1’équation (78). La méthode de détermination du coefficient polytropique est
présentée en annexe D.

P inturb _ P out,turb

Y - (78)
pin,turb pout,turb

La section de passage au col sonique de la turbine A* étant connue, ce modéle estime a partir de
I’équation (74) un débit de fluide vapeur circulant au sein de la turbine.

4.3.4 Fluide diphasique en entrée de turbine

Un des objectifs majeurs de la thése est de démontrer la fiabilité de I’ORC. Cette démonstration de
fiabilité se traduit par la capacité de I’ORC a continuer de produire une puissance électrique, méme en
situation défavorable. Dans le chapitre 2, une des situations off-design de I’ORC mise en avant
correspond a I’entrée de fluide en diphasique dans la turbine. En effet, il est normalement déconseillé
de faire rentrer des gouttelettes de fluide liquide dans la turbine afin d’éviter la dégradation des pales.
Cependant, des travaux ont démontré que dans certaines conditions il était possible de rentrer du fluide
sous forme diphasique a I’entrée du stator. En 1982, Elliot a montré qu’en couplant un fluide sec (dT/ds
>0) avec une tuyére, 1’accélération du fluide et donc sa brusque chute de pression peut permettre le
passage du fluide de 1’état diphasique a monophasique [158]. Dans ces travaux, Elliot (1982) utilise le
toluéne comme fluide de travail. Le diagramme T-s des travaux de Elliot (1982) est présenté en Figure
74. Eliott (1982) conclut que grace a ce couplage tuyére et fluide sec, le rendement global du cycle est
de 19 %, 1a ou en monophasique le rendement maximal est de 14%.
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Figure 74 : Diagramme T-s d'un cycle PEORC [158]

Malgré les résultats de Elliot (1982) peu de travaux ont fait suite. On peut cependant citer Lai et
Fischer (2012) qui ont étudié les power flash cycles (PFC) [159]. Les PFC correspondent a un
regroupement de cycle ou le fluide en entrée du détendeur est sous forme liquide saturé. Ce
regroupement comprend les trilateral cycles (TLC) ou le fluide termine sa détente en diphasique et les
quadrilateral cycle (QLC) ou le fluide termine sa détente en monophasique. Les QLC sont ainsi
réalisables seulement avec des fluides secs, soit ici le n-pentane et le MM (Figure 75 et Figure 76). La
turbine modélisée est de type scroll ou a vis. L’article conclut sur le fait que les PFC ont un meilleur
rendement de production électrique que les ORC avec cependant un plus grand débit volumique en sortie
de détendeur.
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Figure 75 : Diagramme T-s d’un cycle QLC (n- Figure 76 : Diagramme T-s d’un cycle QLC (MM)
pentane) [159] [159]
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En 2021, White (2021) réalise une simulation CFD d’une turbine axiale fonctionnant avec un fluide
sec diphasique en entrée de turbine [160]. Dans cet article, le Novec649™ est cité comme fluide de
travail candidat pour ce type de détente. White (2021) conclut que I’ensemble du changement de phase
du fluide a lieu dans le stator. Cette vaporisation a ainsi lieu parallélement a 1’augmentation du nombre
de Mach (Figure 77). Le stator fait ici office de tuyére.

Vapour mass fraction Mach number
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Figure 77 : Evolution du titre vapeur et du nombre de mach dans le stator d’une turbine axial [160]

Pour ces modélisations, White (2021) utilise une valeur de titre vapeur en entrée de turbine de 0,3.
Sans pour autant descendre jusqu’a une valeur aussi basse, I’objectif des essais expérimentaux sera de
démontrer la viabilité d’une détente d’un fluide diphasique dans une turbine axiale. Le modé¢le turbine
mis en place dans cette thése devra étre capable de prendre en compte I’entrée de fluide a 1’état
diphasique.

Ce chapitre a donc permis de détailler les modeles ainsi que les hypothéses utilisées pour les établir.
11 a été détaillé en particulier la démarche adimensionnelle ainsi que les nombres utilisés pour mettre en
place les modéles du condenseur, de 1’évaporateur et de la turbine. La section suivante (chapitre 5)
présentera les résultats expérimentaux obtenus durant cette thése, a la fois en conditions nominales et en
conditions off-design. Ces résultats serviront de fondement a la validation de tous les modéles présentés.
Une fois validés, ces modéles feront I'objet d'un processus de mise a I'échelle, en conservant les nombres
adimensionnels appropriés.
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Chapitre 5 - Résultats

5.1 Fonctionnement nominal

Le fluide de dimensionnement du cycle ORC en évaporateur immergé (AMORCE 2) est le
Novec649™. Son point de fonctionnement nominal est présenté dans le Tableau 14.

Tableau 14 : Fonctionnement nominal ORC en Novec649™

Unité Novec649™

Rendement ORC [%] 1,87
Puissance ¢lectrique [W] 138
Pression haute [Bar] 3,25
Pression basse [Bar] 0,36
Vitesse de rotation turbine [RPM] 5652
Débit fluide de travail [kg.h™] 166
Titre vapeur sortie évaporateur [-] 1
Puissance cannes chauffantes [kW] 40
Température source froide [°C] 13
Rendement exergétique [%] 8,17

La production électrique maximale obtenue en Novec649™ est de 138 Watts pour un rendement

d’ORC global de 1,87 %.

Les faibles valeurs de rendement, de 1’ordre de 2%, sont explicables par 1’écart de température entre
la source chaude et la source froide. En effet, avec une source chaude de I’ordre de 100°C et une source
froide d’environ 13°C, le rendement de Carnot correspondant est d’environ 23 %. Ce rendement est
défini en équation (79). Il correspond au rendement maximal atteignable par un cycle thermodynamique.

Necarnot =1 — 7 79)

Afin de caractériser la qualité de la valorisation de la chaleur le rendement exergétique de
I’installation est estimé et est défini équation (80).

Norc

Nex,0rRC = (80)

77Carnot

Le rendement exergétique de notre point nominal est d’environ 10 %. Selon une cartographie du
rendement exégétique (ORC second law efficiency Figure 78) en fonction de la puissance électrique
fournie par le cycle, notre rendement est dans le bon ordre de grandeur pour un ORC produisant une
puissance d’environ 0,1 kW.
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Figure 78 : Carte du rendement exergétique en fonction de la puissance produite a I'ORC [33]

Afin de visualiser le cycle thermodynamique obtenue, le diagramme T-s du cycle ORC est tracé en
Figure 79.
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Figure 79 : Diagramme T-s cycle ORC Novec649™

Ces résultats en fonctionnement nominal illustrent la faisabilité technique du couplage entre une
cuve d’eau bouillante et un ORC.

Cependant, au-dela de simplement démontrer la faisabilité du couplage en fonctionnement nominal,
I'un des principaux objectifs de cette thése est de mettre en évidence le fonctionnement de ce couplage
dans diverses situations dites hors-nominal. Ces essais réalisés en situation hors nominale permettront
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de valider les modéles composants sur une grande gamme de validité. Suivant cet objectif, différentes
campagnes d’essais en fonctionnement dégradés ont été réalisées :

- La présence de fluide a I’état diphasique en entrée de turbine
- La variation de température de la source froide
- La variation de puissance et de positionnement des éléments chauffants dans la cuve

Ces trois campagnes d’essais permettront ainsi de valider en situation nominale et hors nominales,
les modeles de la turbine, du condenseur et de I’évaporateur. Ce découpage des axes de validation des
modeles théoriques servira de plan a la section suivante.

5.2 Turbine

5.2.1 Résultats expérimentaux

Comme expliqué dans le chapitre 2, il a été observé que la présence d'un fluide a I'état diphasique
en entrée de turbine peut entrainer une dégradation des performances ainsi que compromettre l'intégrité
de la turbine, ce qui aurait un impact sur la fiabilité globale du systéme. Cependant, comme le montre
le chapitre 4, I'utilisation d'un fluide sec en combinaison avec une turbine axiale, qu'elle soit & admission
partielle ou totale, offre la possibilité de réaliser une détente du fluide de 1'état diphasique a 1'état
monophasique tout en préservant l'intégrité de la turbine. A ce jour nous n’avons pas eu connaissance
d’une étude expérimentale sur le fonctionnement d’une turbine axiale en diphasique en fluide organique.
De tels travaux existent cependant pour les turbines a eau dans le cadre d’études sur le nucléaire par
exemple [161].

Afin de démontrer expérimentalement cette hypothése, une premiére campagne d’essais sur
AMORCE 1 (en fonctionnement évaporateur a plaques) a été réalisée en Novec649™. A cette fin une
pompe, surdimensionnée pour le reste de I’ORC, a été installée sur I’ORC expérimental AMORCE 1.
Ensuite, au travers d’une vanne pointeau, le débit du fluide de travail est modulé sur une gamme de débit
permettant le fonctionnement en monophasique et en diphasique a I’entrée de la turbine.

Afin d’estimer le titre vapeur du fluide en entrée de turbine, un bilan thermique est réalisé sur
I’évaporateur a plaques entre la source et le fluide de travail, selon les équations (81) et (82).

Qevap = mft -Ahft = mft-Ahft,cs + 77'lff:-x-A}'Lff:,cl 81)

Qevap = m¢.4h, (82)

Les résultats de cette méthode de calcul du titre vapeur du fluide sont présentés en Figure 80. Il a
été observé expérimentalement qu'il était possible d'obtenir un titre vapeur d'environ 0,65. Cependant,
il est important de noter que cette méthode de calcul est sujette a une grande incertitude, car elle repose
sur un bilan de puissance appliqué a la source chaude. Cependant, le débit d'eau de la source chaude est
nettement supérieur au débit du fluide de travail. Cette importante disparité de débit entraine un écart de
température relativement faible entre I'entrée et la sortie de la source chaude, ce qui rend l'interprétation
des résultats plus complexe.
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Figure 80 : Variation du titre vapeur calculé a l'évaporateur en fonction du débit fluide de travail et incertitude associée

Cette méthode de mesure du titre en entrée de turbine dépend donc d’un bilan sur la source chaude.
Cependant, dans le cas de notre évaporateur immergé dans une cuve, un bilan sur la source n’est pas
possible. Ainsi, une seconde méthode basée sur la méthode du A* présenté dans le chapitre 4 a été
utilisée (équation (74)). En effet, cette méthode permet de calculer, théoriquement, un débit de fluide de
travail circulant a la turbine. La Figure 81 représente le débit théorique calculé a la turbine en fonction
du débit expérimentale mesuré. On observe une trés bonne corrélation entre les deux débits jusqu’a une
valeur du débit expérimental d’environ 270 kg/h. Passé cette valeur, le débit circulant dans la turbine
devient presque constant tandis que le débit expérimental continue d’augmenter. Ce changement de
comportement du débit théorique marquerait donc le passage d’un état monophasique a état diphasique
al’entrée de la turbine. La différence entre le débit théorique et le débit expérimental représenterait donc
la quantité de fluide sous forme liquide circulant en entrée de stator. Un autre intérét de cette méthode
de détermination du débit circulant en entrée de turbine est sa trés faible incertitude.
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Figure 81 : Débit théorique calculé a la turbine en fonction du débit expérimental mesuré

Des études sur les turbines nucléaires a débit massique critique et en condition diphasique concluent
a une relation quadratique entre le débit massique de vapeur, le débit massique total et le titre de la
vapeur [162]. Dans cette équation, le débit massique de vapeur correspond au débit que I’on aurait eu
en vapeur seul, en condition d’écoulement critique. Cette relation est présentée en équation (83).

. 2

Met vapeur

Ximeurp = | —o22U (83)
' Mgt total

En utilisant cette nouvelle relation, il est possible de corriger la valeur du débit calculé a la turbine.

La Figure 82 représente la comparaison entre le titre vapeur calculé a la turbine et le titre vapeur
obtenue par bilan a la source chaude (méthode suivant les équations (81) - (82)). On observe que le titre
calculé a la turbine est toujours d’une valeur inférieure au titre calculé a I’évaporateur. I1 faut aussi noter
qu’un point défini comme vapeur trés légérement surchauffé suivant un bilan a 1’évaporateur est
maintenant définie comme diphasique selon un titre vapeur d’environ 0,92. Ce point n’est pas affiché
sur la Figure 82 car son incertitude n’est pas calculée de la méme maniére que pour les points
diphasiques (incertitude sur la surchauffe).

L’équation (83) de détermination du titre vapeur a été sélectionnée. En effet, elle permet une plus
faible incertitude que par un bilan a la source chaude. De plus, elle nous permettra de définir un titre
vapeur du fluide en fonctionnement AMORCE 2, c’est-a-dire avec un évaporateur immergé (ou un
bilan a la source n’est plus possible).

Par conséquent, le titre a la turbine varie dans une plage allant de 0,6 a 1. Dans cette plage de valeurs
de titre vapeur, les performances de la turbine ont été mesurées expérimentalement a la fois en
monophasique et en diphasique.
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Figure 82 : Comparaison des méthodes de détermination du titre vapeur

La Figure 83 représente la production électrique de la turbo-génératrice en fonction du débit du
fluide de travail. On observe que la puissance électrique produite augmente avec le débit massique
jusqu'a une valeur maximale. Aprés avoir atteint son maximum elle diminue 1égérement avec le débit
massique. Le point maximum est atteint lors de la transition du fluide de I'état monophasique a 1'état
diphasique a I'entrée de la turbine. Ainsi, pour un titre vapeur a l'entrée de la turbine de 0,6 la puissance
produite est de 420 Watt, alors qu'au maximum la turbo-génératrice a produit une puissance de 450
Watt, soit une diminution de 6,4 %. Il est intéressant de noter que, méme en état diphasique, la turbo-
génératrice continue de produire de la puissance, avec seulement une trés 1égére diminution par rapport
a la puissance produite en monophasique. Cette continuité de production en diphasique est un point
crucial de la fiabilité de I’ORC dans le systéme étudié.
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Figure 83 : Puissance électrique produite a la turbine en fonction du débit fluide de travail (monophasique-diphasique)
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La Figure 84 représente la pression haute en fonction du débit fluide de travail. On observe que la
pression haute augmente avec le débit du fluide de travail. Une fois que le fluide est a 1’état diphasique
en entrée de la turbine, la pression haute se stabilise. Cette Figure 84 rejoint la Figure 81 représentant
I’évolution du débit vapeur théorique a I’entrée de la turbine.

La pression constante en diphasique visible en Figure 84, montre I'adaptabilité du cycle a la présence
de deux phases dans la turbine. En outre, on peut déduire de cette stabilité de la pression que le seul

facteur qui diminue la production de puissance en fonctionnement diphasique est le débit de fluide de
travail liquide.
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Figure 84 : Pression haute en fonction du débit fluide de travail

Le rendement de la turbo-génératrice, correspondant au rendement global de la turbine, est affecté
par le passage du fluide de I’état monophasique a diphasique en entrée de turbine. Il est défini comme :

Nturbo—génératrice = Mis * Nméca * Ngénératrice (84)

La Figure 85 représente le rendement de la turbo-génératrice en fonction du débit fluide de travail.
Pour les points monophasiques, on observe que le rendement augmente avec le débit jusqu’a une valeur
maximale d’environ 27 %. En diphasique, I’augmentation du débit et donc la diminution du titre vapeur
en entrée turbine provoque une baisse du rendement. Pour un titre vapeur de 0,6 le rendement de la
turbo-génératrice est d’environ 23% soit une baisse de 4 points de rendement en comparaison au point
de rendement maximum monophasique. Le titre du fluide en entrée turbine a donc un impact sur le
rendement de la turbo-génératrice et par conséquent sur le rendement global de I’installation.
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Figure 85 : Rendement turbo-génératrice en fonction du débit fluide de travail

L’impact du titre vapeur sur le rendement de la turbo-génératrice sera forcément a prendre en compte
lors de la mise en place du modéle en fonctionnement off-design.

Cette étude expérimentale sur le comportement d’une turbine axiale a admission partielle montre la
capacité de la turbine a continuer a produire méme avec des gouttelettes de liquide. Cette continuité de
production, bien que provoquant une 1égére baisse de production électrique et du rendement, montre une
grande fiabilité de ce type de turbine. Notons tout de méme que pour s’assurer de I’intégrité¢ des
composants dans le temps et d’une absence de dérive, des essais longue durées, sur une période de
plusieurs jours, seraient nécessaires.

5.2.2 Modele turbine

Etat monophasique en entrée de turbine

Les objectifs de ce modéle de turbine vont au-dela de la simple prédiction des performances de la
turbine. Ils visent a établir une approche corrélative pour déterminer ces performances, en abordant les
situations off-design ainsi que les aspects multi fluides, tout en utilisant un ensemble limité de
paramétres. Cette approche permettra une compréhension plus approfondie et une plus grande flexibilité
dans l'analyse des performances de la turbine. Par ailleurs, nous n’avons pas accés au détail de la
géométrie interne de la turbine, il n’a donc pas été possible de développer une approche prédictive de
modélisation [163]

Aprés la réalisation des premiers essais en Novec649™ sur la turbine sur AMORCE 1, une
corrélation sur le rendement global de la turbo-génératrice a été recherchée de maniére empirique. Elle
représente le rendement global de la turbine et couvre a la fois le rendement isentropique (7;s), le
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rendement mécanique (,,6¢c) de la turbine et le rendement de conversion électrique de la génératrice
(ngénératrice) (équation (84)).
Les conclusions de 1’étude empirique sur le rendement global ont permis de mettre en place une

corrélation selon seulement deux paramétres adimensionnels présentés dans le chapitre 4 en section
4.3 :lavitesse spécifique (Ny) et le taux de pression (7). Cette corrélation est de la forme :

c d
Nglobal mono,turb = @ Ng + b. st + ; + ? (85)

Cette corrélation a été mise au point en utilisant I’ensemble des essais réalisés durant la thése sur
AMORCE 1 en Novec649™, ainsi que via une base de données d’essais réalisés avant la thése en
Novec649™, HFE7100, HFE7000 et en mélange Novec649 ™/HFE7000 en proportion massique 50/50.
Le tableau suivant récapitule I’ensemble des essais utilisés pour la mise au point de cette corrélation :

Tableau 15 : Nombre d’essais par fluide de travail

Nombre d’essais
Etat Diphasique Gamme de titre

Fluide de travail Banc d’essais i
Etat M9nophas1q_ue en entrée de vapeur
en entrée de turbine .
turbine
AMORCE _1 66 35 [0,55;1]
Novec649™

AMORCE 47 0 [1;1]

HFE7000 AMORCE 28 0 [1;1]
HE7100 AMORCE 51 24 [0,78 ;1]

Novec649™/HFE7000 .
(50/50) AMORCE 40 0 [1;1]

La Figure 86 représente la rendement « théorique » obtenu a partir de I’équation (85) sur I’ensemble
des essais monophasiques en entrée de turbine présenté sur le Tableau 15 en fonction du rendement
expérimental. On remarque que le rendement de 1’ensembles des essais est prédit avec une fiabilité de
+/- 3 points de rendement. Ces essais ne comprennent pas les points diphasiques en entrée de turbine.
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Figure 86 : Rendement « théorique » de la turbo-génératrice en fonction du rendement expérimental de la turbo-
génératrice (essais monophasiques)

Il est important de souligner que la corrélation couvre bien les aspects de fonctionnement off-design
avec variation de température de la source froide. Ces situations se caractérisent par une pression de
condensation plus élevée et un taux de pression plus faible. De plus, cette corrélation couvre un aspect
multi-fluide de calcul du rendement des essais monophasiques en entrée turbine. Cependant, elle n’a été
validée que sur la turbine du banc expérimental AMORCE. Ainsi, une étude de la généralisation de la
corrélation est entreprise sur une plus grande gamme de turbine.

La présente corrélation a été testée sur des turbines axiales a admission partielle de la littérature.
Différentes études sur les turbines axiales a admission partielles montrent que le taux d’admission partiel
de la turbine influence le rendement de maniére directe. Au plus ce taux est faible, au plus le rendement
est faible [54], [164], [165]. Cette observation est aussi vérifiable sur la cartographie de Balje présentée
dans le chapitre 4. En effet, lorsque 1’on se déplace sur la ligne de Cordier de rendement optimal,
I’augmentation du rendement isentropique suit le taux d’admission partiel. Ainsi, il ne sera possible de

tester cette corrélation que sur des turbines possédant un taux d’admission proche du nébtre, soit de
I’ordre de 5%.

Les études sélectionnées afin de tester cette corrélation sont répertoriées dans le Tableau 16. On
observe ainsi que pour I’ensemble des études sélectionnées, le rendement calculé suivant le modéle
turbine est presque toujours plus faible que son rendement réel. Cette sous-estimation du rendement peut
étre expliquée par :

- Le taux d’admission des turbines. En effet, dans les cas des études présentes dans le Tableau

16, le taux d’admission des turbines étudiées est systématiquement supérieur au taux
d’admission de la turbine d’AMORCE.

- La puissance électrique produite a la turbine. En effet, la corrélation permet de modéliser le
rendement global de la turbo-génératrice. Ce rendement prend donc en considération, en plus
des pertes internes de la turbine, l'efficacité de la génératrice. Cependant, au plus la production
électrique est importante, au plus le rendement de la génératrice est important. Il faudrait ainsi
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tester cette corrélation en prenant en compte le rapport du rendement de la génératrice entre la
turbine d’AMORCE et les turbines testées.

Tableau 16 : Comparaison rendement littérature et modéle

Puissance Vitesse Taux de Taux Res'ultz.\t

. Rendement . . . . , .. corrélation

Etude Fluide lobal [%] électrique  spécifique  pression d’admission rendement
& ’ (kW] [ I (%] ]
[166] R227ca 55 9 0,01 2,7 11 30,3
[167] HFE7100 60,9 2,51 0,029 8,33 28 16,7
[168] R245fa 46,3 11,9 0,019 7 7,5 31
54,82 13 0,032 25 22 9,4
[54] \gafgzzr 38,1 6,18 0,020 22 22 31,0
18,8 1,57 0,009 15,25 22 24,5

Ainsi, méme si le rapport entre le rendement réel et le rendement calculé varie entre 6 et 1,2, la
corrélation sur le rendement turbine mise en place dans le cadre de cette thése permet d’obtenir des
résultats encourageants quant a l’utilisation du taux de pression et de la vitesse spécifique dans la
détermination du rendement des turbines axiales. Cependant une étude plus poussée permettant de
prendre en compte la taille de la turbine ainsi que son taux d’admission est nécessaire afin d’extrapoler
cette corrélation sur d’autres turbines. Le nombre de points obtenus par la bibliographie ne nous a pas
permis de mettre en place une corrélation plus générique.

Ce modé¢le turbine permet donc de prédire le rendement de la turbine du banc d’essais AMORCE
dans une gamme de +/- 3 points de rendement et ce pour plusieurs fluides de travail. En dehors de la
turbine d’AMORCE, cette corrélation ne permet pas de déduire dans une gamme acceptable le
rendement d’une turbine. Cette impossibilité est liée a la non prise en compte, par la corrélation, de
plusieurs paramétres influents le rendement global d’une turbine, notamment le taux d’admission.

Etat Diphasique en _entrée de turbine

Afin de prendre en compte la chute de rendement provoquée par la présence de gouttelettes en entrée
de turbine, le titre vapeur (X, tyrp) @ €t€ ajouté a la corrélation sur le rendement présentée en équation
(85). La corrélation suivante a ainsi été obtenue :

c d
nglobal diph,turb = a. Ns + b. st + ; + F +e. (1 - xin,turb) (86)

Cette corrélation a été testée sur I’ensembles des points (monophasiques et diphasiques en entrée de
turbine) présents dans le Tableau 15. Les essais diphasiques en entrée de turbine ont été testés sur une
gamme de [0,55 ;1] pour les essais en Novec649™ et sur une gamme de [0,78 ;1] en HFE7100. Les
résultats de cette campagne d’essais sont présentés en Figure 87. On observe pour I’ensemble des points
que cette corrélation permet de donner théoriquement un rendement proche a +/- 3 points du rendement
expérimental. Cette corrélation empirique permet donc de prendre en compte la chute de rendement due
a la présence de gouttelettes liquides en entrée de turbine.
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Figure 87 : Rendement théorique turbo-génératrice en fonction du rendement expérimental de la turbo-génératrice
(essais monophasique et diphasique)

La dégradation du rendement causée par la présence d’un fluide diphasique en entrée de turbine a
déja été analysée dans la littérature pour les turbines a vapeur d’eau. La régle de Baumann (1912),
quantifie cette dégradation de la performance d’une turbine fonctionnant avec un fluide en diphasique
avec I’équation suivante [161], [169], [170]:

Nglobal diph,turb
=1- kBaumannymoy (87)

nglobal mono,turb

Avec k le coefficient de Baumann et ou ¥y, est la fraction de masse moyenne pendant I’expansion.

11 faut noter que pour les turbines a vapeur il s’agit le plus souvent d’un état diphasique en sortie et
non en entrée.

Selon cette équation, Baumann (1912) a suggéré qu'une humidité moyenne de 1 % présente dans un
étage est susceptible de provoquer une réduction de 1 % du rendement isentropique monophasique
[169].

Expérimentalement, la valeur numérique du coefficient de Baumann (k) dans 1’équation (87) pour
les essais réalisés en fluide organique (Novec649™ et HFE7100) varie entre 0,7 et 1,3. Cette valeur est
dans la gamme de 0,4 — 2,5 mentionnée dans la littérature [169]. On retrouve donc bien une perte de
rendement due a la présence de gouttelettes au cours de 1’expansion qui est cohérente avec la littérature.

L’ensemble de cette étude sur le fonctionnement en diphasique d’une turbine axiale a admission
partielle nous a permis de démontrer la viabilité de ce type de turbine dans un cycle PEORC. Cette
viabilité, au-dela de la démonstration d’une grande fiabilité de ces turbines, permet le fonctionnement
de I’ORC sur une nouvelle gamme de source chaude.
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La prochaine section montrera la variation de température de la source froide pour un cycle ORC
fonctionnent en Novec649™ et un cycle PEORC fonctionnent en HFE7100.

5.3 Condenseur
5.3.1 Résultats expérimentaux

L’adaptation du parc nucléaire frangais aux épisodes de fortes chaleurs, accentués par les effets du
déréglement climatique, est un probléme connu par les autorités de slireté nucléaire [171]. La canicule
de 2019 a par exemple permis des retours d’expérience [172]. Ces études se concentrent a la fois sur la
température des entrants ainsi que sur les rejets d’eau.

Dans le cadre de notre étude, la question des effets des fortes chaleurs se pose seulement sur la
production électrique de I’ORC. En effet, comme vu dans le chapitre 2, I’augmentation de la température
de la source froide provoque une baisse du rendement et donc de la production électrique. L’objectif de
cette campagne d’essais est de quantifier cette chute de rendement.

Cette campagne d’essais s’articule en premier lieu autour d’une campagne en HFE7100 en
fonctionnement PEORC (évaporateur immergé) avec une source froide variant entre 13°C et 33°C. Une
deuxiéme campagne en fonctionnement ORC (évaporateur a plaques) a été réalisée en Novec649™ avec
une variation de la température de source froide variant de 13°C a 37°C.

La Figure 88 présente la variation de production électrique de I’ORC en fonction de la température
de la source froide en HFE7100. On observe que la puissance produite & I’ORC diminue selon
I’augmentation de la température de la source froide. Pour quantifier cette diminution, une augmentation
de la température de 20°C provoque une diminution de plus de la moitié de la puissance électrique.
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Figure 88 : Variation de la puissance électrique produite en fonction de la température source froide

Il n’a pas été possible de descendre sous cette valeur charniére d’environ 33°C de source froide. En
effet, passé cette température, un décrochage de la turbine survenait ce qui provoqué un arrét net de la
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production électrique. Ce décrochage de la turbine est donc un effet a prendre en compte en terme de
fiabilité de I’'ORC.

La Figure 89 représente la variation de pression basse en fonction de la température de la source
froide. On observe que la pression basse du cycle augmente de 0,275 bar a 0,450 bar avec un passage
de source froide de 13 a 33 °C.

Cette augmentation de la pression basse, d’un coefficient presque deux, a comme effet direct de
diminuer le taux de pression, lui aussi d’un coefficient presque deux. Cette diminution du taux de
pression a ainsi un impact direct sur la production de puissance. A I’inverse, comme le montre la Figure
90, la variation de température de source froide n’a aucun impact sur le débit du fluide de travail : la
variation du taux de pression est donc le seul facteur impactant la production de puissance.
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Figure 89 : Variation de la pression basse du cycle Figure 90 : Variation du débit fluide de travail en
PEORC en fonction de la température de source froide fonction de la température de source froide

L’augmentation de la température de source froide a aussi pour effet direct de diminuer la quantité
de chaleur regue par la source froide. Suivant le fait que la pression basse est elle aussi impactée par
I’augmentation de la température de la source froide, on pourrait penser que la quantité de sous-
refroidissement reste stable avec 1’augmentation de la température de source froide. Or, la Figure 91
nous montre que la quantité de chaleur recue pendant le sous-refroidissement décroit avec
I’augmentation de la température de source froide. Cette décroissance de la quantité de chaleur lors du
sous-refroidissement peut provoquer, sur une plus grande gamme de source froide, une entrée de fluide
sous forme vapeur et donc la cavitation de la pompe.

Dans une étude similaire de I’'impact de la source froide sur la production électrique d’un cycle ORC
présentée dans le chapitre 2, Liu et al. (2023) ont comparé le fonctionnement d’un ORC pour une
température de source froide de 9,6 °C et de 30,4°C sur un ORC avec un détendeur scroll. Dans cette
étude, I’augmentation de la température de la source froide cause une chute du sous-refroidissement de
9,8 42,2 °C menant aux mémes conclusions que pour notre étude.
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Figure 91 : Quantité de chaleur lors du sous-refroidissement du fluide de travail en sortie de condenseur en fonction de
la température de source froide

La variation de source froide impacte le rendement global de I’ORC. Ainsi, comme le montre la
Figure 92, la variation de température de source froide de 13 a 33 °C diminue d’un coefficient deux le
rendement du systéme, passant d’un rendement de 2% a un rendement de 1%. Cette diminution est
linéaire suivant la température de source froide.
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Figure 92 : Rendement global de 'ORC en fonction de la température de source froide
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Cette diminution du rendement est en accord qualitatif avec les travaux réalisés par Carnot sur les
effets de I’écart entre la source chaude et froide sur le rendement global d’un systéme thermodynamique.
Ainsi, afin d’observer si la diminution du rendement de !’installation expérimentale est uniquement
causée par la diminution du rapport entre la température de source chaude et froide, la Figure 93
représente le rendement exergétique de 1’installation en fonction de la température de la source froide.
On observe ainsi que le rendement de 1’installation diminue plus rapidement que suivant le rendement
de Carnot.

° e HFE7100
9.01 °

~ ~ ® ®
(=] w o w
e

Rendement exergétique [%]

o
wn

6.0

5.5
12:5 15.0 17.5 20.0 225 25.0 275 30.0
Température source froide [°C]

Figure 93 : Rendement exergétique en fonction de la température de source froide

Une hypothése probable a cette diminution rapide du rendement est la baisse du rendement de la
turbo-génératrice liée a la baisse de production électrique. Cette hypothése est vérifiable en Figure 94,
représentant le rendement de la turbo-génératrice en fonction de la température de la source froide. On
observe ainsi que I’augmentation de la température de la source froide provoque une chute du rendement
de la turbo-génératrice de 16 a 8%. Cet effet se voit également sur la corrélation du rendement de la
turbo-génératrice (équation (86)) : avec la hausse de la température de la source froide le taux de pression
diminue et donc le rendement intrinséque de la turbine diminue.
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Figure 94 : Rendement turbo-génératrice en fonction de la température de la source froide

Pour reprendre la comparaison avec 1’étude de Liu et al. (2023), I’augmentation de la température
de la source froide a ainsi provoqué, dans le cas de leur étude expérimentale, une chute de la production
électrique de 690 a 440 Watts. Ces faibles puissances électriques produites (<1 kW) ainsi que la gamme
de température de source froide trés proches de la nodtre rend la comparaison avec cette étude trés
pertinente.

Cependant, la source chaude de leur étude est trés différente. Dans notre cas d’étude de valorisation
de chaleur résiduelle, nous ne contrdlons pas la quantité de chaleur rentrant dans le systéme ce qui
empéche toute optimisation sur le débit et donc I’optimisation du rendement. A I’inverse, la source
chaude de Liu et al. (2023) est une chaudiére ce qui permet un travail de régulation et donc
d’optimisation. Une comparaison sur les rendements de I’ORC n’est donc que peu parlante. A noter que
dans ces travaux, le rendement exergétique augmente suivant 1’augmentation de la température de la
source froide (Figure 95). Cette observation peut étre justifiée par le rendement isentropique du
détendeur scroll d’une valeur de 85 % pour une température de source froide de 30,4 °C et de 82,3 %
pour une température de source froide de 9,6 °C.
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Figure 95 : Rendement exergétique en fonction de la température de source froide - comparaison AMORCE en
HFE7100 et Liu et al. (2023)

Ainsi, une des fagons de comparer nos résultats avec les résultats de Liu et al. (2023) est de comparer
la chute de production électrique en fonction de la température de source froide sous forme de rapport
de puissance entre la puissance maximale produite et la puissance produite a la température T. Les
résultats de cette comparaison sont visibles en Figure 96. Ainsi, on observe que la pente de la baisse de
production électrique est plus importante dans notre cas d’étude que dans I’article de Liu et al. (2023)
avec un rapport de baisse de production d’environ 0,6 pour une température de source froide de 30°C
dans le cas de leur étude contre environ 0,5 dans notre étude.

Malgré cet écart sur la production électrique entre les études, les conclusions a tirer de ces études
sont trés proches et démontrent I’importance de la température de la source froide sur la production
électrique et sa nécessaire prise en compte dans le dimensionnement du systéme.
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Figure 96 : Rapport de puissance entre la production maximale produite et la puissance produite a la température de
source froide donnée - comparaison AMORCE en HFE7100 et Liu et al. (2023)

Mentionnons que le fluide utilisé dans 1’étude de Liu et al. (2023) est le R245fa. Afin d’analyser
I’impact du fluide de travail, une étude similaire sur la température de la source froide a été réalisée en
Novec649™ (sur AMORCE 1). L’objectif est d’analyser I’effet de la température de source froide sur
un méme détendeur pour deux fluides de travail différents.

Les résultats de cette étude sont présentés en Figure 97, Figure 98 et Figure 99 au travers de la
variation du rendement de I’'ORC, du rendement de Carnot et du rendement exergétique en fonction de
la température de source froide. On y retrouve les résultats déja présentés en Figure 92 et Figure 93 en
HFE7100.

Ainsi, en Figure 97 on observe que la pente de la chute du rendement en Novec649™ et en HFE7100
est identique. On observe néanmoins un rendement légérement supérieur en Novec649™. Cette légére
supériorité du rendement peut étre justifiée par une température de source chaude 1égérement supéricure
lors des essais en Novec649™. On peut ainsi voir en Figure 98 que le rendement de Carnot est trés
légérement supérieur en Novec649™. Ainsi, afin d’analyser si la seule raison de cette différence de
rendement est la différence de température de source chaude, la variation de rendement exergétique est
tracée en Figure 99. On observe ainsi que le rendement exergétique du Novec649™ est supérieur au
rendement exergétique du HFE7100. De ce fait, la différence de rendement global visible en Figure 97
n’est pas seulement causée par la 1égére différence de température de source chaude.

Une hypothése pour justifier cette différence de rendement réside dans la distinction du type de
détente entre le cycle en Novec649™ et en HFE7100. En effet, le cycle en Novec649™ est en
fonctionnement ORC tandis qu’en HFE7100 le cycle fonctionne en PEORC. Comme cela a été démontré
dans la section dédiée a la turbine, le fonctionnement de 'ORC en mode PEORC entraine une 1égere
diminution du rendement
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Figure 97 : Rendement ORC en fonction de la
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Figure 98 : Rendement Carnot en fonction de la
température de source froide (NOVEC649TM et HFE7100)
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Figure 99 : Rendement exergétique en fonction de la température de source froide (Novec649TM et HFE7100)

Cette étude off design sur la température de source froide montre quantitativement les effets de cette
température sur la production électrique. Ainsi, lors de la mise a 1’échelle, la température de source
froide sera un ¢lément fondamental du dimensionnement des organes de I’ORC.

5.3.2 Modéle condenseur

Cette étude sur la température de la source froide permet 1’obtention d’une gamme d’essais en off-
design utilisable pour valider le modéle du condenseur. Ainsi la Figure 100 représente la comparaison
entre le modéle condenseur et les résultats expérimentaux au travers de la puissance thermique totale
échangée. Le modéle condenseur, dans son ensemble, permet donc de rendre compte des échanges
thermiques suivant une précision de +/- 5% en puissance que ce soit pour des essais au point nominal

ou en off-design.

129



— +-5%
e HFE7100 /
e Novec649

7500 | 1

i ¥
w

iy
6500 { / f
-

Qtroid, tn [Watts]

6500 7000 7500 8000
Qfroid, exp [Watts]

Figure 100 : Puissance au condenseur modélisée en fonction de la puissance condenseur mesurée

Les performances du modele sont aussi visualisables en modélisant la température de sortie du fluide

de travail. Les résultats sont visibles en Figure 101. On observe que le modéle est capable de prédire la
température de sortie du fluide de travail a +/- 4°C.

Nous soulignons que le modele est aussi précis en Novec649™ qu’en HFE7100.
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Figure 101 :

Température modélisée en sortie de condenseur en fonction de la température mesurée en sortie de
condenseur
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Suivant ce modéle condenseur, le tableau suivant présente les coefficients d’échange calculés (au
point nominal) :

Tableau 17 : Coefficient d'échange du modéle condenseur en Novec649 et en HFE7100

Coefficient d’échange

[W/m2K]
HFE7100 Novec649
Refroidissement (vapeur) 118 227
Condensation (diphasique) 9160 7168
Sous-refroidissement (liquide) 177 177

On observe ainsi I’impact du régime diphasique dans les échanges thermiques en condensation, avec
presque un facteur 10 entre les coefficients d’échange en liquide et en diphasique. On observe, pour cet
essai nominal, que les coefficients d’échange en diphasique sont supérieurs en HFE7100 qu’en
Novec649™. Cependant, le coefficient d’échange en phase liquide est lui supérieur en Novec649™.

L’étude expérimentale de la variation de température de source froide nous a permis de quantifier,
en fonctionnement ORC et PEORC, la chute de production électrique et de rendement en fonction de la
température de source froide. Les conclusions de cette étude nous démontrent un fort impact de la
température de source froide sur la production du cycle thermodynamique. Ces conclusions nous
démontrent I’importance d’utiliser la température de source froide maximale afin de modéliser I’'ORC a
échelle réelle et de couvrir I’ensemble des régimes possibles.

5.4 Evaporateur immergé
5.4.1 Résultats expérimentaux

L'objectif principal de I'¢tude expérimentale de la cuve d'eau est de confirmer la validité du modéle
relatif a I'échange thermique entre la cuve d'eau et I'évaporateur immergé. Deux autres questions seront
également abordées. La premiére concerne la position de I’évaporateur immergé de I’ORC dans la cuve.
En effet, la question est de savoir si la position entre les éléments chauffants et I’évaporateur de I’ORC
influe sur les performances de I’ORC. La deuxiéme question est de connaitre la dépendance entre la
puissance de chauffe des cannes et la puissance de I’ORC.

Deux zones de chauffe ont ainsi été mises en place expérimentalement afin de réaliser une campagne
d’essais sur la position relative des cannes chauffantes et de I’ORC. Ces deux zones sont présentées dans
la Figure 61 du chapitre 3. Ainsi la zone 1 correspond aux cannes chauffantes les plus proches de
I’¢léments chauffants tandis que la zone 2 correspond aux cannes les plus éloignées.

Afin de répondre a ces problématiques, une premiere campagne d’essais relative a la puissance de
chauffe et a la position des éléments chauffants dans la cuve a été réalisée. L’idée a été de faire varier la
puissance de chauffe de 20 a 80 kW selon les deux zones de chauffe. Les essais ont été réalisés en
HFE7100. La puissance thermique de I’évaporateur ne dépasse pour aucun essai la valeur de 8 kW.
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La Figure 102 représente la puissance électrique produite en fonction de la puissance des cannes
chauffantes. On observe que pour une puissance de 20 kW de source chaude, la puissance produite est
d’environ 100 W pour les cannes les plus proches tandis qu’elle est d’environ 120 W pour les cannes
les plus éloignées. Cette puissance évolue ensuite jusqu’a un plateau d’environ 140 W atteint pour une
puissance des cannes de 40 kW pour les cannes les plus proches et pour 60 kW pour les cannes les plus
¢éloignées. Cette figure nous montre donc une dépendance entre la puissance des cannes et la puissance
produite a la turbine jusqu’a une puissance de chauffe d’environ 40 kW. Passé cette puissance de source
la production électrique se stabilise.

Cette valeur de 40 kW est aussi celle pour laquelle la dépendance avec la zone de chauffe s’arréte.
Passé cette valeur, la puissance produite a la turbine ne dépend plus de la position des éléments
chauffants dans la cuve. Avec une valeur plus faible, les cannes les plus éloignées permettent de produire
une puissance légerement plus importante. Cet excédent de production dans le cas des cannes éloignées
peut étre expliqué par la présence d’une cellule convective qui augmenterait la vitesse, et donc le débit
de la masse d’eau descendante. Cette cellule serait accentuée pour les cannes €éloignées a cause de la
géométrie de la cuve et de « I’alignement » des cannes chauffantes avec I’ORC.

80

60

Puissance électrique [W]

e Canneszonel
Cannes zone 2

10 2 0 40 50

60 70 80 %0
Puissance cannes chauffantes [kW]

Figure 102 : Puissance électrique produite en fonction de la puissance des cannes chauffantes

La présence d’une cellule convective favorisant les échanges de chaleur dans le cas d’une chauffe
par cannes €loignées et « alignées avec 1’échangeur » peut étre visualisée au travers de la différence de
température de I’eau entre le haut et le bas de la cuve. Ainsi, la Figure 103 montre la différence de
température entre le haut et le bas de I’évaporateur en fonction de la puissance de chauffe et du
positionnement des cannes. On observe que dans le cas des cannes proches, 1’écart de température varie
de maniére linéaire entre 1 °C pour une puissance de chauffe de 20 kW et 0,1 °C pour une puissance de
chauffe de 80kW. Dans le cas des cannes éloignées, le comportement de la différence de température
est différent. En effet, dés 20 kW, cet écart de température est d’environ 0,4 °C. Il est stable jusqu’a 60
kW ou I’écart de température rejoint la valeur des cannes éloignées. A 80 kW cette valeur est, de la
méme maniére que les cannes éloignées, d’environ 0,1 °C.
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Ainsi, pour des valeurs de chauffe inférieures a 60°C, 1’écart de température est plus faible pour les
cannes ¢éloignées que pour les cannes proches. Cette observation va dans le sens des conclusions sur la
cellule convective (section 3.2.2.2 ). En effet, si I’écart de température est plus faible, cela signifie que
la vitesse du fluide est plus importante. On peut donc penser qu’aligner 1’élément chauffant et
I’évaporateur immergé permettrait d’augmenter les échanges thermiques grace a une cellule de
convection. Cependant, cette distinction entre les cannes proches et les cannes éloignées disparait une
fois que la source chaude dépasse les 60 kW.

Cette figure nous permet de dire, de la méme manicre que précédemment, que passer 40 kW de
puissance des cannes chauffantes, la position de cannes dans la cuve n’a plus d’impact.
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Figure 103 : Ecart de température entre le haute et le bas de l'évaporateur immergé en fonction de la puissance de
chauffe

On peut donc établir une dépendance entre la puissance de chauffe et la différence de température
entre le haut et le bas de I’échangeur. Cependant, plus que parler en puissance des cannes, il est
nécessaire de raisonner en rapport de puissance entre la puissance des cannes et la puissance de
I’échangeur. Ainsi, la Figure 104 représente la différence de température entre le haut est le bas de
I’échangeur en fonction du rapport de puissance entre la puissance transmise a I’ORC et la puissance de
chauffe de la cuve. Cette figure nous montre donc la diminution de I’écart de température avec la
diminution du rapport de puissance. En d’autre termes, plus la puissance de chauffe est importante en
comparaison de la puissance échangée avec 1’évaporateur immergé, plus la différence de température
entre le haut est le bas de la cuve est faible.

Cette observation va aussi nous permettre de poser dans le modéle une relation entre la température
de la cuve, la puissance de 1’évaporateur et la puissance de chauffe de cuve. En effet rappelons qu’a
I’échelle réelle, la puissance fournie par le condenseur de siireté est de 1’ordre du MW tandis que la
puissance captée a I’évaporateur est de I’ordre de la centaine de kW.
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Figure 104 : Delta de température en fonction du rapport de puissance entre l'élément chauffant et la puissance de
chauffe

Afin de visualiser avec plus de précision la dépendance des performances de 1’évaporateur
immergé en fonction de la puissance de chauffe, 4 nouveaux essais ont été réalisés. Ces essais ont été
réalisés a débit de fluide de travail constant, avec comme seule variable la puissance de chauffe des
¢éléments chauffants.

La Figure 105 montre ainsi 1’évolution de la puissance thermique transférée a 1’évaporateur en
fonction de la puissance des éléments chauffants. On observe que la puissance thermique transférée pour
une puissance de chauffe de 20 kW est d’environ 6050 Watts. Cette puissance augmente ensuite jusqu’a
environ 6400 Watts pour une puissance de source chaude 40 kW. Cette puissance transmise a I’ORC
reste ensuite constante pour toutes les valeurs de puissance de la source chaude.

Les conclusions de cette étude sont trés proches des conclusions de la Figure 102 : au-dessus de 40
kW, la puissance des cannes chauffantes n’a plus d’effet sur la puissance transmise. En terme
adimensionnel, au-dessus d’un rapport de puissance entre les éléments chauffants et 1’évaporateur de la

cuve de 5, I’excédent de puissance de chauffe de la cuve n’a plus d’impact sur les performances de
I’ORC.
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Figure 105 : Variation de la puissance thermique échangé en fonction de la puissance des cannes chauffantes

Un dernier élément afin d’interpréter I’'impact de la puissance de chauffe sur les performances de
I’échangeur de I’ORC est le coefficient d’échange en convection naturelle de 1’eau. La Figure 106
représente 1’évolution de ce coefficient d’échange en fonction de la puissance des cannes. On n’observe
aucune tendance forte ainsi qu’une variation de ce coefficient d’échange dans la gamme d’incertitude,
ce qui ne permet pas de conclure sur une dépendance entre le coefficient d’échange et la puissance des
cannes. Cette forte incertitude est provoquée par la mesure de température a la paroi des tubes selon un
intervalle de +/- 0,5°C et sera détaillée dans la suite du rapport.
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Figure 106 : Coefficient d'échange thermique entre l'eau et la paroi des tubes en fonction de la puissance des cannes
chauffantes

Ces observations sur le comportement d’une cuve d’eau bouillante et ses effets sur les performances
de I’ORC nous permettent donc de répondre a certaines questions sur le couplage entre 1’évaporateur

immergé et le couplage avec la cuve d’eau bouillante et de poser plusieurs conditions limites pour le
modele :

- Au-dela d’un rapport de puissance d’environ 5 entre I’élément chauffant et la puissance
thermique transmise a I’ORC, la puissance de chauffe ainsi que le positionnement de 1’élément
chauffant dans la cuve n’ont plus d’impact sur les performances de I’ORC.

- La différence de température entre le haut et le bas de I’échangeur est corrélée a la puissance
des éléments chauffants. Cette différence de température tend vers 0 pour un trés grand rapport
de puissance.

Ces conclusions de 1’étude expérimentale seront trés utiles lors du changement d’échelle. Dans le
cas d'une cuve de plus grande taille, les conclusions de 1'étude demeurent inchangées. Cela indique
qu'une fois que le rapport entre les puissances des éléments chauffants et 1'évaporateur dépasse 5, il n'y
a plus de corrélation entre la production électrique de I'ORC et la puissance/position des éléments
chauffants dans la cuve.

5.4.2 Modgele évaporateur immergé

Convection naturelle eau/paroi a lextérieur des tubes

Comme le montre la Figure 106, la mesure du coefficient d’échange entre la paroi et I’eau possede
une trés forte incertitude de mesure. En effet, la méthode expérimentale de mesure du coefficient
d’échange est basée sur I’équation suivante :
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Qévapc;rateur = aeau-S- (Teau - Tp) (88)

Avec Qévap(;rateur la puissance thermique transmise a 1’évaporateur, @4, le coefficient d’échange
entre ’eau et la paroi, Ty, la température de I’eau a proximit¢ de la paroi et T, la température de la
paroi.

Cette différence de température entre I’eau et la paroi, mesurée expérimentalement, varie entre une
valeur de 0,3 et 6 °C. La Figure 107 montre ainsi qu’avec un écart de température entre I’eau et la paroi
inférieur a 1 °C, ’incertitude sur le coefficient d’échange de I’eau vient a tendre vers des valeurs
extrémement élevées. L’¢lément favorisant cette trés grande incertitude est la précision de mesure du
thermocouple a la paroi, d’une valeur de +/- 0,5°C. Rappelons que cette valeur de précision est la méme
dans le cas d’une étude trés proche de la notre [79].
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Figure 107 : Incertitude de mesure sur le coefficient d'échange de l'eau en fonction de la différence de température
entre l'eau et la paroi

Cette trés forte incertitude de mesure empéche de réaliser une étude de comparaison précise sur le
coefficient d’échange de 1’eau car de nombreux essais ont des valeurs de coefficient d’échange non
exploitables.

Le tableau suivant référence les valeurs du coefficients d’échange selon les corrélations de
convection utilisées en HFE7100 pour le point nominal.
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Tableau 18 : Valeurs du coefficient d'échange de convection naturelle en eau pour I’évaporateur immergé

Nom de la corrélation Coefficient d’échange
[W.m2K]
Ra = Gr.Pr Ostrach (1953) 1086
McAdams laminaire (1954) 1062
Churchill and Chu (a) (1975) 1147
Rad = Gr.Pr. D Nagendra et al (1969) 504
L Yang (1980) 632
Churchill and Chu (b) (1975) 626

Suivant ce tableau on observe que les corrélations du coefficient d’échange en convection naturelle
peuvent Etre séparées en deux catégories :

- Corrélations d’Ostrach (1953), McAdams laminaire (1954) et Churchill and Chu (a) (1975)
(équation (31), (32) et (33)) qui donnent un coefficient d’échange convectif de I’ordre de 1100
W.m2 K. Ces valeurs sont en accord avec la littérature qui, dans le cas des condenseurs de streté
propose des coefficients d’échange en convection naturelle de I’ordre de 1000-1100 W.m2.K
[122].

- Corrélations de Nagendra et al (1969), Yang (1980) et Churchill and Chu (b) (1975) (équations
(33), (34) et (35) avec Ra) basées sur une définition modifiée du nombre de Rayleigh qui
donnent des coefficients d’échange convectifs de I’ordre de 600 W.m?.K. Ces valeurs sont plus
faibles que les valeurs habituelles de la littérature. Ces corrélations ne seront donc pas utilisées.

Selon ces valeurs du coefficient d’échange en convection naturelle calculées au point nominal, dans
la suite du rapport on utilisera la corrélation de Churchill and Chu (a) (1975) selon la définition du
Rayleigh avec I’hypothése de température constante a la paroi. Le choix de cette corrélation et non
d’Ostrach (1953) ou encore McAdams laminaire (1954) a été faite de par le nombre de références se
basant sur cette corrélation dans notre gamme d’étude. On peut notamment citer en référence le code de
simulation thermo-hydraulique MARS, mis en place par I’institut coréen de recherche sur les énergies
avancées (KAERI) [123].

Convection forcée a intérieur des tubes

Le modéle de convection forcée a I'intérieur des tubes est en partie basé sur le choix d’une
corrélation d’évaporation du fluide de travail. La difficulté sur le choix de cette corrélation repose sur le
choix d’une corrélation qui pourrait rendre compte du fonctionnement de plusieurs fluides de travail
différents (ici le HFE7100 et le Novec649™). De plus cette corrélation doit prendre en compte le
fonctionnement du cycle en ORC et PEORC. Par conséquent, la considération du titre vapeur sera un
¢lément central dans la détermination de la corrélation appropriée.

Le tableau suivant présente le rapport entre le coefficient d’échange théorique et le coefficient
d’échange expérimental pour I’ensemble des corrélations présentées dans le chapitre précédent pour le
point nominal de fonctionnement en HFE7100 et le Novec649™.
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Tableau 19 : Rapport entre le coefficient d’échange théorique et le coefficient d’échange expérimental

Rapport entre le coefficient d’échange théorique
et le coefficient d’échange expérimental

Correlation
Novec649 HFE7100
Akhavan et al. (2011) 2,31 0,49
Cooper (1984) 1,25 0,22
Gullapalli (2013) 0,95 0,25
Gungor et Winterton (1986) 341 0,75
Kim and Mudawar (2013) 7,23 1,36
Lazarek et Black (1982) 1,44 0,33
Liu et Winterton (1991) 2,46 0,53
Shah (1982) 3,12 0,54
Sun et Mishima (2009) 2,23 0,51
Tran et al. (1996) 4,52 0,82
Warrier et al. (2002) 1,11 0,30

Ce tableau nous montre donc qu’aucune corrélation n’est capable de rendre compte correctement
du comportement du HFE7100 et du Novec649™ en diphasique en évaporation totale et partielle. Ainsi,
la démarche choisie a été de présélectionner une corrélation, puis de la modifier.

Parmi ces corrélations, celle de Warrier et al. (2002) a un comportement intéressant. En effet, elle
permet de corréler avec un rapport de 1,11 le coefficient d’échange diphasique du Novec649™. De plus,
méme si cette corrélation sous-estime grandement le coefficient d’échange du HFE7100, la corrélation
de Warrier et al. (2002) a la méme tendance d’évolution que le coefficient d’échange expérimental.
Cette concordance de tendance est visible en Figure 108. En effet, on observe bien une pente positive
du coefficient d’échange théorique en fonction du coefficient d’échange expérimental. Cependant cette
pente est d’une valeur nettement inférieure a la courbe x =y.
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Figure 108 : Coefficient d'échange théorique en fonction du coefficient d'échange expérimental (Warrier et al. (2002))

Ainsi afin d’accentuer cette tendance, la corrélation de Warrier et al. (2002) a été modifice.
L’objectif de ces modifications a été de conserver les mémes nombres adimensionnels ainsi que la méme
structure de corrélation. La corrélation de Warrier et al. (2002) présentée en équation (89) a ainsi été
modifiée sous la forme de 1’équation (90).

1
Ayarrier = (1 + 6.Bo16 —5,3.(1 — 855.Bo).x°'65) A (89)

Awarriermoaif = (A— B * Bo* + C.Bo * (0.5 — x) + D. (Bo * (0.5 — x))?). ay, (90)

Avec x le titre vapeur centré.

Les résultats de cette corrélation sont présentés en Figure 109. On y observe que pour 1’ensemble
des points, le coefficient d’échange théorique permet une représentation du coefficient d’échange
expérimental avec une valeur de +/- 30% en HFE7100 et Novec649™. Pour les essais a fort coefficient
d’échange, le modéle théorique a toujours tendance a sous-estimer la valeur du coefficient d’échange.
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Figure 109 : Coefficient d'échange théorique en fonction du coefficient d'échange expérimental (Warrier et al. (2002) -
modifié)

L’utilisation de cette corrélation modifiée en diphasique, couplée au reste du modéele sur la partie
préchauffe et surchauffe a permis une modélisation de 1’évaporateur a +/- 12% en puissance thermique
en HFE7100 et Novec649™ (Figure 110).
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Figure 110 : Puissance évaporateur modéle théorique en fonction des résultats expérimentaux
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Une autre maniére de visualiser ces résultats est la comparaison entre le titre vapeur théorique en
sortie d’évaporateur et le titre réel dans le cas d’un fonctionnement en PEORC (Figure 111) ou encore
une comparaison en température de sortie d’évaporateur en fonctionnement ORC (Figure 112).

10 . 00
+/-22% +/-5°C
e PEORC - HFE ORC - Novec649
> 4 G o
P
* - . =
S
e g
= - 3
s — Z
N =1 > 2
& e S
. =
] wor
o
-
e
06 *g 88
£
5
8
.
o%5- E3 o7 o8 09 10 S ] % % £ 3 % 100
Xvapeur, exp [-] Température sortie évaporateur théorique [°C]
Figure 111: Comparaison entre le titre vapeur Figure 112 : Comparaison entre la température
théorique en sortie d’évaporateur et le température réelle vapeur théorique en sortie d 'évaporateur et le température
(PEORC — HFE7100) réelle (ORC - NOVEC649™)

Ce modele n’a cependant été testé que sur deux fluides de travail. De plus, comme le montre le
Tableau 19, les fluides de travail réagissent de maniéres trés différente aux différentes corrélations. Il
n’est donc pas assuré que la corrélation de Warrier modifiée donne des résultats satisfaisants pour tous
les fluides de travail, méme si le Novec649™ et le HFE7100 ont certaines caractéristiques
significativement différentes (en particulier la chaleur latente, voir Tableau 3).

5.5 Systeme complet : effet de la charge

Que ce soit pour les ORC ou les pompes a chaleur, la charge du fluide, c'est-a-dire la quantité de
masse introduite dans le circuit, joue un role crucial. Il s'agit d'un paramétre essentiel & prendre en
considération, et il représente un aspect important de la fiabilité a examiner. En cas de fuite, une partie
du fluide de travail peut en effet s'échapper de 'ORC, ce qui peut avoir des conséquences significatives.
A T’inverse, une erreur de dimensionnement ou de manutention peut provoquer une surcharge de fluide
dans I’ORC. L’objectif de cette section sera donc d’investiguer les situations de surcharge et de sous-
charge afin de quantifier les effets sur la production électrique de I’ORC. Soulignons également la
configuration particuliére de notre systéme : I’évaporateur posséde un volume bien supérieur a celui du
condenseur.

Pour ce faire, une campagne d’essais de variation de la charge a été réalisée. La charge a été ajustée
dans une fourchette allant de 16 a 25 kg, avec des incréments d'environ 1,7 kg a chaque palier.

L'étude des variations de la charge de fluide de travail n'a pas été menée de manicre symétrique par
rapport au point nominal. Dans le cadre de cette étude, nous avons accordé une attention particuliére a
la sous-charge du fluide plut6t qu'a sa surcharge, principalement pour des considérations de fiabilité. En
effet, du point de vue de la fiabilité, il est plus probable qu'une perte de fluide se produise plutot qu'une
surcharge importante de fluide. Par conséquent, 1'étude de la surcharge s'est limitée & une variation de
14 % par rapport a la charge nominale.

142



La Figure 113 représente la puissance électrique produite a la turbo-génératrice en fonction de la
quantité de fluide dans ’ORC. On observe que la puissance maximale est obtenue avec une charge
d'environ 22 kg, générant une puissance de 140 W. De part et d’autre de ce maximum, la puissance
décroit : a 19 kg et 25 kg de fluide, la production électrique s'éléve a 120 W. Ainsi, une variation de la
charge de fluide de travail d'environ 14 %, qu'il s'agisse d'une surcharge ou d'une sous-charge, entraine
une perte d'environ 16 % de la production électrique. Au-dela de 14 % de variation de la charge de fluide
de travail, la diminution de la production €lectrique s'accélere trés fortement : avec 16 kg de fluide, la
production électrique chute a seulement 20 W, ce qui représente une diminution de 85 % de la
production.
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Figure 113 : Production électrique en fonction de la charge de fluide de travail

Afin d'analyser les facteurs responsables de cette baisse de production en fonction de la charge, nous
avons examiné les variations du taux de pression. On observe ainsi sur la Figure 114 que la taux de
pression évolue sous forme plus ou moins parabolique en fonction de la charge, de la méme maniére
que la production de puissance. Ainsi, pour une charge de 22 kg, le taux de pression est d’une valeur de
11. Cette valeur décroit ensuite en sous charge et en surcharge, jusqu’a environ 10 pour 19 et 23 kg de
fluide. Le taux de pression chute ensuite jusqu’a une valeur de 3 pour une charge de 16 kg.
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Figure 114 : Variation du taux de pression en fonction de la charge en fluide de travail

Une autre maniére de visualiser I’impact du taux de pression sur ’ORC est de tracer le rendement
électrique de I’ORC en fonction du taux de pression (Figure 115). On observe ainsi que le rendement
de I’ORC évolue quasi-linéairement en fonction du taux de pression entre une valeur de 0,25 et 2. Cet
effet se voit également sur la corrélation du rendement de la turbo-génératrice (équation (86)) suivant
un terme linéaire et quadratique du taux de pression.

Ainsi en couplant les observations de cette figure et de la Figure 114, on peut conclure que la charge
a un impact direct sur le rendement de ’ORC au travers de la variation du taux de pression.
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Figure 115 : Variation du rendement électrique de I'ORC en fonction du taux de pression
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Cette variation du taux de pression est liée a la variation des pressions haute et basse du cycle. Ainsi,
la Figure 116 montre la variation de pression haute du fluide de travail. On observe que la pression
augmente linéairement entre les valeurs de 16 et 19 kg. Ensuite cette pression devient constante.

La pression basse, présentée en Figure 117, atteint une premiére valeur a 0,55 bar pour 16 kg de
fluide. Ensuite, la pression basse reste constante a une valeur de 0,27 entre 17 et 22 kg de charge de
fluide. Cette pression augmente ensuite linéairement jusqu’a une valeur de 0,35 bar a 26 kg de fluide de
travail.

Ce comportement de la pression basse et haute du fluide peut étre 1ié au volume de I’installation. En
effet, lors de I’ajout de fluide au sein de I’ORC, celui-ci vient se stoker au niveau des volumes libres de
I’installation. Ce fluide peut ainsi se stocker dans les tuyaux de l’installation ou encore dans les
échangeurs. Dans notre cas, 1’évaporateur est d’un volume bien plus important que le condenseur. De
plus, la partie basse de I’évaporateur est placée sous le condenseur. Ainsi, le premier organe impacté par
la variation de charge est I’évaporateur. Cette variation de charge vient ensuite impacter le condenseur
(a partir de 22 kg de fluide). La répartition du fluide sous forme liquide dans I’installation n’est
cependant pas la seule explication a ces variations de pression.

Une solution afin de vérifier cette hypothése serait de pouvoir modifier la hauteur et le volume d’un
des échangeurs dans I’installation et d’observer 1’impact sur les pressions basse et haute du cycle.
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Figure 116 : Variation de la pression haute en Figure 117 : Variation de la pression basse en
fonction de la charge fonction de la charge

La variation de la pression dans 1’installation est aussi liée au passage du fluide de travail dans la
section critique de la turbine. Ainsi, la variation du débit de fluide de travail est représentée en Figure
118. On observe que 1’évolution du débit de fluide de travail est identique a la variation de la pression
haute. Le débit fluide augmente jusqu’a une charge de 19 kg. Ce débit est ensuite approximativement
constant avec une légére augmentation au niveau de la charge nominale.

Cette relation entre le débit fluide de travail et pression haute rejoint les observations faites lors de
la mise en place du mod¢le turbine en section 4.3.3 .
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Figure 118 : Variation du débit de fluide de travail en fonction de la charge

Les effets de la charge sur le débit, la pression haute et la pression basse ont des répercussions
directes sur les puissances thermiques échangées. En effet, la Figure 119 illustre la variation de la
puissance thermique du préchauffage, de 1'évaporation et de la surchauffe. On peut observer que la
puissance totale échangée a I'évaporateur augmente jusqu'a une charge d'environ 19 kg. Au-dela de cette
charge, la puissance échangée reste stable, ce qui est cohérent avec les comportements du débit du fluide
de travail et de la pression haute. De plus, il est a noter qu'a une charge de 16 kg, le fluide présente un
état de surchauffe. Au-dela de cette valeur, le fluide de travail quitte 1'évaporateur sous forme diphasique.
Bien que cette observation semble avoir un impact direct sur les recommandations de fiabilité du
systéme, il est important de noter que méme si le fonctionnement a forte sous-charge réduit
considérablement les risques de formation de phases diphasiques a la turbine, la Figure 113 montre que
dans cette situation de forte sous charge, la puissance électrique produite est insuffisante pour étre
correctement valorisée.
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Figure 119 : Puissance thermique échangée a l’évaporateur en fonction de la charge

La Figure 120 nous montre la puissance échangée au condenseur au travers du refroidissement, de
la condensation et du sous refroidissement suivant la variation de charge. On observe ainsi que la
puissance de refroidissement et de condensation suivent la variation de débit du fluide de travail. En
effet, ces valeurs augmentent entre 16 kg et 19 kg de fluide, pour ensuite atteindre un pallier. Ensuite,
on observe une augmentation de la puissance de sous refroidissement passé 22 kg de fluide. Cette
augmentation est corrélée avec la variation de la pression basse du cycle.
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Figure 120 : Puissance thermique échangé au condenseur en fonction de la charge

En terme de fiabilité cette étude sur la charge de ’ORC nous montre une certaine flexibilité de
I’ORC a une sous ou surcharge. En effet, nous avons vu que sur une gamme d’erreur de charge de
presque 15 %, I’impact sur la production électrique était trés faible. Rappelons de plus, que le seul
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scénario pouvant survenir pendant le stockage ou le fonctionnant de I’ORC est la perte de fluide, non
I’ajout. Ainsi, suivant un objectif de fiabilité il pourrait étre intéressant de légérement surcharger I’ORC
pour permettre une plus grande gamme de perte de fluide en évitant d’impacter les performances de
I’ORC. En effet, sortie de cette gamme de +/- 15 % de charge, la chute de production est beaucoup plus
brusque, et représente donc vraiment la situation a éviter.

Cette étude de charge ne sera cependant pas réellement prise en compte dans les modéles. En effet,
son impact sur D’efficacité de ’ORC n’est que trés faible pour de faibles pertes ou a l’inverse
extrémement impactant voir pouvant provoquer I’arrét sur systéme pour des pertes plus élevées. Sa mise
en place sur un modeéle ayant pour objectif la mise a 1’échelle est le dimensionnement d’un ORC n’est
pas nécessaire.

5.6 Conclusion partielle

Ce chapitre avait deux objectifs distincts mais complémentaires :

- Mesurer expérimentalement I’impact de situations hors nominales
- Valider les modéles développés en vue d’une mise a 1’échelle

La premiére situation hors nominale expérimentalement étudiée consiste en I’entrée de gouttelettes
de fluide liquide en entrée d’une turbine axiale & admission partielle. La combinaison d’une tuyére
convergente-divergente et d’un fluide sec a montré que la turbine pouvait continuer a produire méme
avec un fluide diphasique en entrée de turbine. Ainsi, sur une gamme de titre vapeur de [0,6 ;1], la
production électrique ne diminue que trés légérement, tandis que le rendement est lui diminué de 4
points. Cette chute de rendement a pu étre intégrée dans le modéle de la turbine. Le modéle semble
capable, dans le cadre de la turbine expérimentale étudiée dans cette theése, de rendre compte d’un
rendement avec une précision +/- 3 points par rapport au rendement expérimental. Ce modéle a pu étre
testé sur une gamme de 4 fluides de travail différents, comprenant un mélange de fluides zéotrope en
proportion massique 50/50.

Les effets de la température de source froide ont ensuite été étudiées. Il a ainsi ét¢ montré
expérimentalement les effets de la montée de température de source froide sur notamment la production
électrique, le rendement ou encore le sous-refroidissement. Le modéle condenseur a pu intégrer cette
variation de température et permet pour I’ensemble des essais réalisés d’estimer une puissance
thermique d’échangeur a + /- 5% prés. Les conclusions de cette étude démontrent 1’importance de la
prise en compte de la température de source froide maximale lors du dimensionnement de I’ORC.

La source chaude a ensuite été étudiée. Cette étude s’est concentrée sur deux points : la puissance
de chauffe de I’eau de la cuve et la position des éléments chauffants dans la cuve. Il a ainsi été montré
que passé un rapport de 5 entre la puissance des éléments chauffants et la puissance thermique transmise
a I’évaporateur, la puissance des éléments chauffants ainsi que leur position n’avaient plus d’impact sur
la production électrique. En adaptant une corrélation de la littérature, il a été possible de modéliser
’évaporateur. Cette modélisation a été réalisée en HFE7100 ainsi qu’en Novec649™ et permet
d’estimer une puissance thermique a +/- 12 % pres. Les conclusions de I'étude expérimentale permettent
également d'établir des limites pour le modéle, notamment en ce qui concerne la température de I'eau,
qui devient presque constante sur toute la hauteur lorsque le rapport de puissance entre la source et
I'évaporateur atteint certaines valeurs.

Pour finir, la charge de I’ORC a été étudiée. Cette étude a conclu sur 1’adaptabilité de ’ORC a
produire une puissance presque constante suivant une variation de charge de +/- 15 %. Passé cette
variation de charge, la chute des performances est drastique. On se situe donc sur une situation tout ou
rien. C’est-a-dire que soit 1’impact de la charge sur la production est presque négligeable, soit il
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provoque un arrét de production électrique. Cette situation ne rentre donc pas dans les modeles
théoriques.

Le chapitre suivant ce concentrera sur I’exploitation de ces modéles afin de réaliser une mise a
I’échelle du systéme.
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Chapitre 6 - Etude du systéme a I’échelle réelle

L'exploitation des résultats expérimentaux nous a permis de valider un modele de couplage ORC +
cuve a I'échelle réduite, en évaluant son fonctionnement tant au point nominal qu'au travers d’une série
de situations hors-nominales. En utilisant ces modéles a 1'échelle réduite comme base, il a été possible
de dimensionner les composants du systéme a une plus grande échelle tout en gardant un objectif de
streté et de fiabilité.

Cependant, avant de procéder au dimensionnement de I'ORC a I'échelle réelle, il est essentiel de
prendre en considération le fonctionnement global du systéme.

6.1 Le systeme a échelle réelle

Pour rappel, le role du condenseur de slireté est d'éliminer passivement, par convection naturelle, la
puissance résiduelle produite par le coeur du réacteur. Cependant, dans le cas des condenseurs de stireté
a eau, la source froide consiste en une cuve d'eau placée en hauteur. Le temps de retrait de la puissance
résiduelle du cceur est donc, de par les pertes par évaporation, directement lié au volume d’eau placé en
hauteur. De plus, il convient de rappeler que I'objectif de 'ORC est de générer suffisamment d'électricité
pour alimenter une pompe destinée a compenser les pertes par évaporation de la cuve. Par conséquent,
la quantité d'eau a pomper varie en fonction de la puissance résiduelle, ce qui implique qu'elle n'est pas
constante.

Pour des raisons de fiabilité, la pompe de remplissage et donc la puissance produite a I’ORC ne
prendra pas en compte ces variations. En effet, mettre en place un variateur de puissance au niveau de
la pompe aurait comme répercussion une dé-fiabilisation de celle-ci. Il en va de méme pour ’ORC :
mettre en place un systéme de régulation de la production de puissance aurait comme conséquence une
dé-fiabilisation du systéme. Ainsi, la puissance produite par I’ORC et donc la puissance de la pompe
sont fixes. Rappelons que cette eau de remplissage de la cuve sert aussi de source froide au condenseur
de ’ORC.

Pour des raisons de siireté, il n’est pas possible de restreindre a une valeur minime le volume de la
cuve d’eau en hauteur. En effet, sachant que les pertes d’eau par évaporations peuvent étre complétement
compensées par la pompe de remplissage, on pourrait imaginer la mise en place d’une cuve d’eau en
hauteur d’un trés faible volume. Or, la présence de IORC doit servir de systeme de sireté
complémentaire et ne doit pas totalement dé-fiabiliser le systéme « principal » basé sur condenseur de
streté. En effet, dans un scénario ou ’ORC ne démarrerait pas, le condenseur de streté doit étre capable
d’accomplir sa mission sur un temps donné et doit donc posséder un volume d’eau en hauteur suffisant.

De plus, une autre fonction du condenseur de sireté, en plus de permettre d’évacuer la puissance
résiduelle du cceur est de refroidir les circuits primaire et secondaire jusqu’a une valeur charniére
d’environ 180 °C, moment ou de nouveaux systémes de refroidissement peuvent étre activés. Rappelons
que dans le cas des réacteurs de type EPR, il y a quatre lignes de secondaires, et donc quatre GV2.

Ainsi, typiquement, pour une puissance nominale d’un cceur de 4500 MWth, un refroidissement de
72h nécessiterait un volume d’eau d’environ 2700 m>. Dans le cadre de cette thése, 1’idée est de venir
diviser ce volume d’eau par 2, soit environ 1500 m® d’eau en hauteur. Ce volume d’eau, divisé sur quatre
cuves, permet d’évacuer la puissance résiduelle au ceeur pendant environ 34 h (sans systéme d’apport
d’eau).

2 Les ORC de chaque ligne du GV, et donc de chaque condenseur de sfireté, sont strictement identiques. Le
singulier est donc utilisé dans I’ensemble du rapport pour représenter 1’un des quatre.
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Ainsi, suivant cette quantité d’eau et avec un démarrage du condenseur de stireté 300 secondes apres
I’arrét du cceur, I’eau rentrerait en ébullition au bout de 2,6 heures.

Une fois I’eau en ébullition, ’ORC est en mesure de démarrer. Le moment choisi pour démarrer
I'ORC aura par la suite une incidence sur le dimensionnement de ce systéme. En effet, prenons en compte
deux situations :

- L’ORC démarre dés I’entrée en ébullition de la cuve. Le débit de la pompe est fixé aux pertes
par évaporation a cet instant. Sachant que les pertes par évaporation diminuent avec le temps
suivant la courbe de puissance résiduelle, la quantité d’eau acheminée par la pompe de
remplissage sera toujours supérieure aux pertes par évaporations, provoquant ainsi un
débordement de la cuve. Ce scénario posséde 1’avantage de toujours maintenir la cuve pleine
(mais avec débordement d’eau). Cependant c’est le scénario qui maximise la puissance produite
aI’ORC et donc la taille de ses composants. Dans ce scénario I’ORC démarre 2,6 h aprés I’arrét
du réacteur.

- L’ORC démarre une fois que la cuve est partiellement vidée, par exemple de moitié. Dans ce
scénario la production électrique produite par I’ORC est plus faible que précédemment. Aprés
le démarrage, la quantité d’eau acheminée par la pompe étant supérieure aux pertes par
évaporation la cuve recommence a se remplir. Ce scénario posséde 1’avantage de limiter la
puissance a produire par I’ORC en comparaison du premier scénario. La taille de I’évaporateur
immergée est cependant limitée & la moitié inférieure de la cuve. Dans ce scénario, I’ORC
démarre 11,8 h apres ’arrét du ceeur. Dans ce scénario le débordement de la cuve est limité.

Ainsi, le moment choisi pour démarrer I’ORC aura une incidence directe sur sa production électrique
et donc sur le volume des composants. Dans le cadre de cette thése, le scénario choisi est de démarrer
I’ORC une fois la moitié de la cuve d’eau en hauteur vidée. Ce scénario permet de limiter la puissance
a produire par I’ORC.

Dans un contexte de fiabilité, les systémes de slireté sont soumis a des hypothéses de défaillances.
On peut notamment citer I’exemple des pompes ASG, un systéme de stireté qui a été dimensionné pour
fonctionner méme si une des pompes est en maintenance tandis qu’une deuxiéme pompe est défectueuse.
Cependant, dans cette étude, I’ORC est un systéme de stireté en appui d’un systéme existant. Les critéres
de démonstration de sireté sont donc différents que pour des systémes mieux classés. Il n’est donc pas
utile de prendre en compte des critéres de défaillances a ce stade.

Le tableau suivant récapitule la temporalité suivant I’arrét du ceeur :

Tableau 20 : Temporalité de démarrage de I"'ORC

Temps depuis I’arrét du réacteur Organe démarré
300 [secondes] Démarrage du SACO
2,6 [heures] Cuve d’eau en ébullition
11,8 [heures] Cuve d’eau a moitié¢ vide/démarrage de I’ORC

Ainsi, suivant I’ensemble de ces critéres sur le démarrage de ’ORC, la quantité d’eau acheminée
par chacune des pompes de remplissage est de 3 kg/s. Chaque cuve est d’un volume d’environ 375 m°.
On pose ainsi une dimension de cuve d’environ 10 m de hauteur pour 6 métres de longueur et de largeur.
Leur forte hauteur permet de maximiser la longueur des tubes de 1’évaporateur de I’ORC.
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Suivant cette quantité d’eau, et sachant que la piscine SACO peut étre placée jusqu’a une hauteur
d’environ 50 m, la puissance de la pompe doit étre d’environ 4,1 kW. Cette puissance est donc la
premiére contrainte du dimensionnement de ’ORC. 1l faudra aussi ajouter a cette puissance de pompe
de remplissage, la puissance de la pompe de circulation du fluide ORC.

Un travail de mise a 1’échelle sur les modéle est donc nécessaire afin de dimensionner I’ORC a
échelle réelle.

6.2 Mise a I’échelle composant

Le travail de mise a 1’échelle s’organise autour de la conservation de nombres adimensionnels.
L’ensemble du travail de mise a I’échelle est d’abord réalisé en Novec649™. Une étude multicritére sur
le fluide de travail sera réalisée plus en détail en section 6.2.3.2 .

6.2.1 Turbine

La corrélation sur le rendement établie dans le chapitre préceédent a été mise en place pour une
turbine axiale a admission partielle d’un taux d’admission d’environ 5%. La mise a 1’échelle de ’ORC
correspond a une augmentation de sa production électrique. La turbogénératrice doit étre capable de
produire une puissance d’environ 4,1 kW.

En fonctionement AMORCE 1, la turbogénératrice a été capable de produire au maximum une
puissance de 450 Watts pour une température de source chaude de 110 °C (AMORCE 1). En
fonctionement évaporateur immergé, la puissance maximale produite a la turbine est de I’ordre de 150
Watts. Le changement d’échelle a la turbine doit donc permettre de multiplier par environ 27 cette
production de puissance électrique.

Dans ce contexte de mise a I’échelle, suivant la conservation de nombres adimensionnels, 1’idée est
de conserver la méme vitesse spécifique et le méme diameétre spécifique que présenté sur la Figure 121.
Ainsi, de par I’augmentation du débit de fluide de travail induite par 1’augmentation de production de
puissance électrique, il est nécessaire de modifier la vitesse de rotation ainsi que le diamétre du rotor.
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Figure 121 : Point de design de la turbine sur la cartographie de Baljé [156]
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Suivant cette conservation du Ns et du Ds, on obtient les résultats suivant :

Drotor = 0,32 met Npgpor = 2530 tr/min

Ce dimensionnement de turbine est discutable. Bien que nous permettant de conserver les valeurs
de Ns et Ds et donc de conserver la corrélation sur le rendement mis en places a plus faible puissance,
cette méthode de mise a 1’échelle ne tient pas compte des bénéfices de I’augmentation d’échelle sur une
turbine. En effet, ’objectif de transformer une turbine axiale en une turbine a admission partielle est
d’éviter un trop faible diamétre du rotor. De plus, cette baisse du taux d’admission a des effets négatifs
sur le rendement de la turbine. Ainsi, dans le cas de la mise a I’échelle de la turbine, avec un faible taux
d’admission, il serait intéressant de modifier ce taux d’admission afin d’obtenir un meilleur rendement
de turbine. Cependant, si nous augmentons trop ce taux d’admission, on sortira de la gamme de validité
de la corrélation sur le rendement mise en place.

Un autre point négatif est la vitesse de rotation de la turbine. En effet, dans le cas des turbines axiales
de petite puissance, 3000 tr/min est une vitesse de rotation relativement faible. Ainsi, un moyen
d’augmenter cette vitesse est de modifier le taux d’admission de la turbine est d’augmenter la valeur du
Ns. Ainsi, on pourrait déplacer le point de design en Figure 121 sur la droite pour permettre d’augmenter
le rendement isentropique de la turbine. Cependant, cette augmentation du Ns doit rester dans les bornes
de la corrélation sur le rendement mise en place précédemment. Une étude sur le modéle turbine a permis
de montrer qu’un Ns de 15 correspond a la borne haute acceptable par le modéle.
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Figure 122 : Second point de design de la turbine sur la cartographie de Baljé [156]

Selon cette nouvelle valeur de Ns, et en conservant la méme valeur de Ds, il a été possible de
dimensionner le nouveau point de design suivant :

Dyotor = 0,30 m et Nyopor = 4400 tr/min
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Ainsi, suivant ce nouveau point de design, la vitesse de rotation de la turbine a augmenté, permettant
d’atteindre une valeur plus typique des turbines axiales de petite puissance (bien que toujours faibles).
De plus, comme on peut le voir sur la Figure 122 , le point de design s’est 1égérement déplacé sur la
droite, point de design permettant un meilleur rendement isentropique théorique.

Au niveau du rendement théorique de la turbine, estimé a partir de la corrélation présentée dans le
chapitre 5, le rendement global est passé d’une valeur de 27.51 % a 31,25 %. Notre corrélation prend
donc bien en compte cette variation sur le rendement isentropique de la turbine souligné par le
déplacement sur la cartographie de Baljé (1962). Rappelons cependant que cette valeur de Ns est la
borne haute de notre corrélation.

Ces valeurs de rendement global pour ce type de turbine restent cependant relativement faibles. En
effet, I’augmentation d’échelle de la turbine permet I’augmentation du rendement €lectro-mécanique de
la turbine. Ce rendement a été estimé comme étant de 1’ordre de 0,5 pour la turbo-génératrice a 1’échelle
expérimentale. Dans le cas d’une turbo-génératrice d’une puissance d’environ 4 kW, ce rendement peut
étre estimé a 0,7. Ainsi, il est nécessaire de corriger le rendement global de turbine au travers de
I’équation suivante :

_ 77méca—elec,1
77global,1 - nglobal,exp- o1
nméca—elec,exp

Avec Mgiopai,1 €t Ngiobalexp 1€ rendement global a I’échelle reelle et expérimentale et
Nméca—el 1 €t Nméca—el exp 1€ Tendement electro-mécanique a I’échelle réelle et expérimentale.

Selon 1’équation (91), le rendement global de la turbine a I’échelle 1 en fonctionnement nominal
devient de I’ordre de 44 %. Selon ce rendement global de turbine, on trouve un rendement isentropique
de I’ordre de 65%. Ce rendement isentropique est trés proche du rendement isentropique de 70% que
I’on peut lire sur la cartographie de Balje pour notre point de design (Figure 122).

Ainsi, grace au rendement de la turbo-génératrice, a la puissance électrique de la pompe de
remplissage ainsi qu’en calculant la puissance de la pompe de circulation du fluide ORC, il est possible
de définir un débit de fluide de travail circulant au sein de I’ORC. Ce débit de fluide de travail est
I’élément central permettant le dimensionnement de 1’évaporateur et du condenseur a 1’échelle 1.

6.2.2 Echangeurs de chaleur

Pour redimensionner les modeles du condenseur et de 1'évaporateur en utilisant I'approche établie
pour des débits de fluide de travail plus faibles, il a été nécessaire de garantir la conservation de plusieurs
¢éléments clés. De ce fait, il est essentiel que les températures des sources chaude et froide demeurent
constantes. Cette correspondance a été garantie, car cette hypothése était au cceur de la conception du
banc d'essais expérimental, qui utilisait une cuve d'eau saturée pour la source chaude et un écoulement
forcé avec des températures variant entre 13 et 35 °C pour la source froide.

Ensuite, il est crucial de garantir que le régime d'écoulement circulant dans les échangeurs soit
identique. En ce qui concerne ce régime d'écoulement, il est essentiel de maintenir le caractére laminaire
grace au nombre de Reynolds, a la fois dans le condenseur et dans I'évaporateur. Du point de vue de
l'optimisation de la taille des composants, il est important de noter que ce régime d'écoulement n'est pas
le plus efficace, car il n'offre pas les meilleurs coefficients d'échange thermique. Cependant, ne pas
conserver ce régime d'écoulement empécherait toute transposition simple avec le modéle a 1'échelle
expérimentale.
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6.2.2.1 Evaporateur

L’ORC démarrant une fois que la cuve est a moitié vide, la hauteur de I’évaporateur ne doit pas
dépasser la moitié de la hauteur de la cuve, soit dans note étude 5 m. Sa puissance thermique est
d’environ 127 kW.

Ainsi suivant cette hauteur maximum, et suivant la conservation de I’écoulement laminaire dans les
tubes un premier dimensionnement d’évaporateur a pu étre réalisé. Ainsi, en se référant a des dimensions
de tubes standards il a été possible d’estimer une longueur ainsi qu’un nombre de tubes. Des tailles de
tubes normalisés sont présentés en Annexe E. Le Tableau 21 présente quatre propositions de
dimensionnement.

Tableau 21 : Dimension de I’évaporateur immergé pour 4 types de tubes différents

Diamétre extérieur tube Epaisseur tube Nombre de tubes Longueur des tubes
[mm] [mm] [-] [m]
6,35 0,89 226 5,46
6 1,5 344 3,43
5 1 344 3,61
4,76 0,89 346 3,64

Ce Tableau 21 présente différents dimensionnements d’évaporateur en fonction du diamétre et de
I’épaisseur de tubes normalisés. On observe ainsi qu’en conservant les conditions d’écoulement
laminaires expérimentales, il n’est pas possible d’utiliser des tubes de 6,35 mm de diamétre extérieur et
de 0,89 mm d’épaisseur, la longueur totale de 1I’évaporateur dépassant les 5 métres. Les 3 autres tubes
de travail permettent eux de respecter cette condition limite de 5 métres de hauteur maximum avec un
nombre de tubes variant entre 305 et 307.

Le Tableau 21 constitue les premiers éléments d'une étude de sensibilité. Ainsi, afin de minimiser
le nombre et la longueur des tubes, une étude plus poussée serait nécessaire. Cependant, il faut noter que
le volume de 1’échangeur est trés faible en comparaison du volume de la cuve d’eau. L’optimisation de
son volume n’est donc pas d’un intérét majeur. De plus, cette optimisation devrait étre accompagnée
d’une étude visant a améliorer le coefficient d'échange thermique du fluide et donc sur un changement
de régime d’écoulement. Ainsi, cette étude d'optimisation plus approfondie sortirait du cadre de la mise
a I'échelle en conservant les régimes d'écoulement tels qu'ils sont.

Au niveau du modele évaporateur immergé, une hypothése dimensionnelle, explicitée dans le
chapitre 5 en section 4.2 , a été effectuée sur I’écart de température entre le haut et le bas de 1’évaporateur
en fonction du rapport des puissances évaporateurs de I’ORC/SACO. Ainsi, afin de s’assurer que
I’impact de cette hypothése, non adimensionnelle, sur le modele n’est pas trop important, une étude de
sensibilité entre la puissance du SACO et la longueur de 1’évaporateur est réalisée.

La Figure 123 montre ainsi la variation de la longueur de 1’évaporateur immergé en fonction du
temps depuis 1’arrét du coeur du réacteur et donc en fonction de la valeur de puissance résiduelle. On
observe donc que sous les 100 heures suivant I’arrét du réacteur, la variation de la puissance résiduelle
n’impacte que de 0,14 % la longueur de 1’évaporateur.
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Figure 123 : Impact de la variation de puissance résiduelle sur la longueur de [’évaporateur

6.2.2.2 Condenseur

Le dimensionnement du condenseur est basé sur un nombre de plaques, une largeur et une longueur
de plaques. Les éléments propres au design de chaque plaque, comme I’angle de corrugation par
exemple, sont identiques au condenseur expérimental. Pour ce dimensionnement, la température de I’eau
en entrée condenseur est de 15 °C. La puissance thermique du condenseur est d’environ 117 kW.

Ainsi, en conservant un régime d’écoulement laminaire dans la partie liquide du condenseur, le
dimensionnement présenté dans le Tableau 22 a pu étre obtenu.

Tableau 22 : Dimensionnement du condenseur a plaques

Espacement entre les plaques Nombre de plaques Longueur plaques Largeur plaques
[mm] [-] [m] [m]
2 40 0,64 0,2

De la méme maniére que pour I’évaporateur immergé, une étude paramétrique sur le condenseur
permettrait d’optimiser son dimensionnement. Cependant, il n'est pas pertinent d'entreprendre une étude
d'optimisation de dimensionnement pour le condenseur, car aucune contrainte de volume ne guide cette
démarche de dimensionnement.

Ainsi, suivant la mise a I’échelle de la turbine, de 1’évaporateur immergé, du condenseur et suivant
un rendement de conversion électrique sur la pompe, il a été possible dimensionner I’ORC a I’échelle
1. Ce dimensionnement, qui repose sur les mod¢les adimensionnels établis a partir des expérimentations,
démontre la faisabilité technique du couplage entre SACO et ORC a I’échelle 1. Cependant, ce
dimensionnement a été effectué pour des conditions de fonctionnement considérées comme nominales.
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Par conséquent, il pourrait étre intéressant de réaliser le méme travail, mais cette fois-ci en prenant en
compte des conditions de fonctionnement hors-nominales (conditions off-design).

6.2.3 Systéme complet
6.2.3.1 Etude des conditions off-designs

Pendant la phase d'expérimentation, il a été possible de valider la pertinence technique des modeles
a la fois en conditions nominales et hors-nominales. De plus, ces essais hors-nominaux ont permis
d'¢largir la plage de validité des modeles. Par conséquent, il est envisageable d'appliquer ces modéles a
I'échelle 1 dans cette nouvelle gamme de conditions.

Une situation extréme off-design est ainsi choisie afin d’en tester 1’effet. Dans cette situation la
température de I’eau de la réserve est supposée étre a 35 °C.

Les tubes de 1’évaporateur immergé utilisés dans cette étude sont des tubes de 6 mm de diamétre
extérieur et 1,5 mm d’épaisseur. Ces tubes permettent d’aprés le Tableau 21 un dimensionnement
adéquat de I’évaporateur. Ensuite, le nombre de plaques, I’espacement entre les plaques et la largeur des
plaques sont maintenus en comparaison avec 1’étude précédente : seule la longueur des plaques est
modifiée.

Selon ce nouveau point, le dimensionnement de I’ORC est modifié. Le Tableau 23 récapitule certain
¢éléments de ce nouveau point de dimensionnement.

Tableau 23 : Eléments de comparaison mise a l’échelle ORC en conditions off-design

Eléments Unité Point nominal Point off-design

Débit fluide de travail [ke/s] 0,78 1,21
Vitesse de rotation turbine [RPM] 4400 3600
Diamétre turbine [m] 0,30 0,28
Puissance condenseur [kW] 117 160
Longueur condenseur [m] 0,64 0,90
Puissance évaporateur [kW] 127 170
Longueur évaporateur [m] 3,43 3,04
Nombre de tube [-] 344 609
Puissance pompe ORC [W] 161 215

Ainsi, I’augmentation de la température de la source froide provoque une diminution du taux de
pression. Afin de conserver une production électrique constante, le modéle ORC pallier cette baisse de
taux de pression en augmentant le débit de fluide de travail d’un facteur 1,5. Cette augmentation a un
impact direct sur I’ensemble des organes de la turbine. En effet, la puissance de la pompe de circulation
du fluide passe de 161 2215 Watts. Ensuite, les puissances thermiques du condenseur et de 1’évaporateur
augmentent elles aussi, ce qui a pour impact de modifier la taille des échangeurs. Le nombre de tubes
de I’évaporateur immergé est presque doublé pour une longueur de tube presque identique, tandis que
la longueur du condenseur passe de 0,64 m a 0,9 m.

Pour finir, le dimensionnement de la turbine est lui aussi modifi¢ avec de conserver le méme point
de dimensionnement (Ns et Ds) que précédemment. Ce redimensionnement a pour conséquence de faire
chuter la vitesse de rotation absolue de la turbine de 4400 a 3600 RPM. Cette valeur, inférieure a 4000
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RPM, est en dessous des bornes habituelles des turbines axiales de petite puissance. Il serait ainsi
intéressant dans cette situation de changer de point de dimensionnement de la turbine, ce qui aurait
comme conséquence de retrouver une vitesse de rotation dans une gamme acceptable, mais ne
permettrait plus d’utiliser les modéles mis en place a 1’échelle expérimentale.

Ce dimensionnement de I'ORC représente la configuration finale pour notre ORC a I'échelle réelle.
Cependant, afin de tester sa robustesse, envisageons une nouvelle hypothése de fonctionnement dégradé.
Imaginons, par exemple, qu’avec le temps, I'évaporateur immergé devienne extrémement encrassé ou
qu’une partie de sa surface d’échange soit inutilisable. Cet encrassement entrainerait une diminution de
la surface d'échange, ce qui empécherait une évaporation compléte du fluide de travail. Dans ce scénario,
la fraction de liquide en sortie de I'évaporateur immergé serait de 0,75.

Dans cette situation, la puissance produite a la turbine n’est plus égalisée a la puissance de la pompe
de remplissage.

Suivant ce scénario et ce dimensionnement d’ORC, le Tableau 24 a été obtenu.

Tableau 24 : Fonctionnement de I’'ORC en évaporation partielle selon un design fixe

Point off-design avec

Eléments Unité Point off-design évaporation partielle
Puissance électrique turbine [kW] 43 34
Débit d’eau pompé [kg/s] 2.9 2,3
Rendement turbo-génératice [%] 46 42
Puissance condenseur [kW] 160 124
Puissance évaporateur [kW] 170 132
Puissance pompe de remplissage [kW] 4,1 32

Dans cette étude de robustesse, on constate que le passage du cycle ORC au PEORC entraine une
diminution de la production électrique, passant de 4,3 kW a 3,4 kW. Cette baisse de production
électrique empéche la génération de la quantité de puissance ¢lectrique nécessaire au bon
fonctionnement de la pompe de remplissage. Par conséquent, le débit d'eau de remplissage est réduit a
2,3 kg/s. De plus, la présence de fluide sous forme diphasique a l'entrée de la turbine a pour conséquence
une diminution de I'efficacité de la turbogénératrice de 4 points de rendement. L'encrassement de
I'évaporateur de 'ORC, provoque une réduction de la puissance thermique de 1'évaporateur, passant de
170 kW a 132 kW. Cette baisse de puissance thermique a également un impact sur le condenseur, ou la
puissance passe de 160 kW a 124 kW.

La baisse du débit d'eau de remplissage, aussi utilis€ comme source froide pour ’ORC, n’a que peu
d’impact sur le cycle. En effet, la diminution de la quantité de chaleur transférée a 1'évaporateur, diminue
la demande en froid du cycle.

Dans le cas de cette étude de robustesse, on observe qu’en cas de cumul de situation hors nominale
telle qu'une source froide de I’ORC a 35 °C ainsi qu’un encrassement de I’échangeur, I’ORC est toujours
capable d’acheminer de 1’eau en hauteur et donc de remplir sa mission de remplissage de cuve. Ainsi,
méme si ce débit d’eau est plus faible que le débit originellement souhaité, ce nouveau débit permet tout
de méme a I’ORC de remplir sa mission de systéme d’appui au SACO. Dans ce nouveau scénario, le
niveau d'eau continuera initialement & diminuer légérement. Ensuite, suivant la diminution de la
puissance résiduelle, le niveau d'eau pompé dépassera le niveau d'eau de la cuve aprés environ 30 heures
apres l'arrét du ceeur. Aprés cette période, la quantité d'eau dans la cuve commencera a augmenter. Selon
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ce scénario, avec un évaporateur situé en partie basse de la cuve et d'une hauteur de 3 métres,
I'évaporateur de I'ORC ne serait jamais désimmergé.

Aucune variation de la charge n’a été pris en compte dans ce scénario. En effet comme vu
expérimentalement en section 5.5 , une 1égere variation de la charge n’a que peu d’effet sur la production
de puissance. A ’inverse une variation de plus 15 % de la charge de puissance provoque une chute
drastique de la puissance produite. Par conséquent, une recommandation concernant la charge serait
d'envisager une légéere surcharge en fluide pour 'ORC, afin de compenser une éventuelle perte de fluide
de travail (sur une plus grande gamme). Effectivement, une fois que le fluide a été chargé, cette quantité
ne peut que diminuer. Par conséquent, augmenter 1égérement la quantité de fluide pourrait aider a
compenser une perte potentielle, plus importante que sans surcharge, sans altérer la production
¢électrique de 'ORC. Cependant, il est crucial de noter qu'il ne faut pas surcharger 'ORC au-dela de 15
% de sa charge nominale, car cela pourrait entrainer une dégradation significative de ses performances.

6.2.3.2 Etude paramétrique du fluide de travail

L’ensemble du travail de mise a 1’échelle et d’étude en off design a été réalisé en Novec649™. Ainsi
afin de mesurer I’impact d’un changement de fluide de travail sur le dimensionnement de I’ORC, une
étude paramétrique sur différents fluides de travail a été réalisée. Le choix des fluides de travail de cette
liste s’est porté suivant les critéres de sélection présentés en section 2.4.2 . Les résultats sont visibles
dans le Tableau 25.

Tableau 25 : Etude paramétrique des fluides de travail

Viscosité en
Nom du P sata Débit  Pression Pression P _sat/ T sat/ Volume Volume .
fluide ODP GWP  Type 20°C n_clec fluide haute basse  P_crit T _crit tube chaud condenseur s:::t::pd: Type  NFPA
[-] -1 [ [-] [bar]  [%] [keg/s]  [bar] [bar] I-] [-] [m3] [m3] [Pa.s] [-] [-]
R245fa 0 858 HFC 1,22 3,90 0,42 10,09 1,65 0,28 0,85 0,64 0,009 4,48E-04 Sec 210
R236ea 0 1330 HFC 1,73 3,66 0,52 12,67 2,29 0,37 0,88 0,77 0,010 4,31E-04 Sec 100
Novec649 0 1 Fcltl(::gk 0,33 3,24 0,78 3,47 0,46 0,19 0,82 0,85 0,012 7,02E-04 Sec 310
HFE7100 0 320 HFE 0,2 3,63 0,57 2,43 0,29 0,11 0,78 0,69 0,013 7,62E-04 Sec 300
HFO1233zde 0 4,5 HCFO 1,08 4,00 0,41 8,34 1,44 0,23 0,83 0,71 0,008 3,33E-04 Sec NC
HFO1234yf 0 4 HFO 5,92 2,91 0,75 30,80 7,42 0,91 0,99 3,32 0,013 1,72E-04 Mouillant  NC
R365mfc 0 804  HFC 0,46 3,94 0,38 4,58 0,64 0,14 0,79 0,57 0,009 5,46E-04 Sec 100
R600 0 6,5 HC 2,08 3,88 0,22 12,50 2,67 0,33 0,85 0,66 0,008 1,73E-04 Sec 140
Acetone 0 0,5 Cétone 0,25 4,46 0,14 2,84 0,35 0,06 0,71 0,39 0,006 3,29E-04 Mouillant 130
R600A 0 3 HC 3,02 3,69 0,25 16,40 3,82 0,45 0,89 0,80 0,009 1,66E-04 Sec 140
MM 0 20 Siloxane 0,05 3,64 0,32 0,74 0,07 0,04 0,70 0,51 0,009 5,40E-04 Sec 241

Afin d'étudier I'impact du changement de fluide de travail, le rendement global du cycle a été choisi
comme point central de comparaison. Ainsi, on constate que quelle que soit la substance utilisée comme
fluide de travail, le rendement électrique de l'installation varie entre 2,9 et 4,5 %. Cette différence de
rendement offre donc la possibilité d'optimiser l'installation pour réduire au minimum l'apport en source
chaude. La méme méthodologie peut étre appliqué suivant le volume des échangeurs.

En suivant cette approche, l'acétone apparait comme le fluide de travail le plus favorable avec un
rendement d’installation de 4,4 % ainsi qu’un volume d’évaporateur de 0,39 m’. Cependant, il est
important de noter que dans le cadre de cette étude, 1'objectif principal est la fiabilité du systéme, plutot
que son optimisation. Par conséquent, d'autres critéres de comparaison doivent étre pris en
considération.
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La pression du fluide au repos. Si la pression du fluide de travail, lorsque I’ORC est a 1’arrét,
est inférieur a la pression atmosphérique, il n’y a aucun risque de perte de fluide en cas de défaut
d’étanchéité de I’ORC. Cependant, ce risque est remplacé par une possibilité d’entrée d’air dans
I’ORC. Or la présence d’air dans le banc d’essais est un élément dégradant les performances de
I’ORC. Ainsi, une purge ponctuelle serait nécessaire pour éviter la présence d’air dans I’ORC.
Cette possibilité d’entrée d’incondensable dans I’ORC provoque une exigence d’étanchéité
¢levé ou nécessite I’invention d’un systéme de purge automatique.

Le GWP et ODP. Ces deux éléments sont propres a I’impact environnemental du fluide. Ainsi
il est nécessaire de posséder un ODP nul ainsi qu’'un GWP le plus faible possible afin de
s’assurer que le fluide de travail ne soit pas concerné par des normes environnementales.
Typiquement, la valeur de GWP de 150 a été établie comme seuil critique [62].

Toxicité et I'inflammabilité. La non toxicité du fluide de travail permet une facilité de
manutention et de manipulation de I’ORC. Le risque d’inflammabilité du fluide rajoute une
contrainte d’utilisation et d’entreposage du systéme qui peut avoir pour conséquence une dé-
fiabilisation. Ces critéres sont pris en compte au travers de la NFPA. Dans le cas de fluide
inflammable et/ou explosif, des cofits et des contraintes du aux réglementations ATEX sont a
prendre en compte.

Pression haute en fonctionnement. Au plus la pression haute du circuit est élevée, au plus les
contraintes mécaniques sont importantes. Il peut ainsi étre préférable de favoriser des fluides de
travail a la pression haute relativement faible.

Le rapport entre la pression maximale du cycle et la pression critique, ainsi que le rapport entre
la température maximale du fluide et la température critique, sont des indicateurs de proximité
des propriétés critiques du fluide de travail. Plus ces rapports se rapprochent de 1, plus le fluide
de travail fonctionne prés de ses propriétés critiques. Une proximité excessive avec les
conditions critiques du fluide peut compromettre la fiabilité du systéme.

La viscosité du fluide en sortie de pompe. En effet, dans le cas de la turbine axiale étudiée dans
cette these, la lubrification de la turbine est assurée par le fluide de travail sous forme liquide.
Une petite fraction du débit de fluide est ainsi déviée en sortie de la pompe pour rejoindre la
turbine. Par conséquent, favoriser une faible viscosité du fluide permet de garantir la fiabilité de
cette lubrification par le biais du circuit annexe [173].

Le type de fluide. En effet, comme vu dans la section 4.3.4 , le couplage entre un fluide de
travail de type sec et d’une turbine axiale peut permettre le fonctionnement du cycle en
évaporation partielle. Cette possibilité de fonctionnement permet d’augmenter la fiabilité du
cycle. Un fluide mouillant conduirait a la présence de diphasique a I’entrée du rotor.

Au sein de cette étude, aucun fluide de travail n'a été identifié comme étant optimal. En effet, a la
suite d'une analyse multicritére, aucun fluide ne se démarque clairement par rapport aux autres.
Cependant, de nombreux fluides s'avérent acceptables. Le choix final dépendra de la pondération des
critéres de fiabilité. En fin de compte, cela implique qu'il existe plusieurs fluides de travail potentiels a
considérer, y compris des fluides de travail innovants.

6.3 Fonctionnement avec évaporateur déporté

Comme explicité dans la section 3 du manuscrit de thése, une deuxiéme architecture de I’ORC est
possible. Cette architecture est basée sur 1’utilisation d’un évaporateur déporté a plaques au lieu d’un
évaporateur immergg¢. La déportation de 1’évaporateur oblige a 1’utilisation d’une pompe de circulation
de I’eau de la cuve.
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Ce déplacement d’eau a saturation est le premier enjeu propre a cette architecture. En effet, pomper
de I’eau a saturation provoque une augmentation de la vitesse de I’eau. Cette augmentation de la vitesse
de I’eau cause une baisse de pression et donc un risque de vaporisation de cette eau. Ainsi une pompe
classique aurait trop de risque de caviter. Ce risque de cavitation provoquerait une dé-fiabilisation de
cette architecture.

Ainsi, afin de pallier ce risque de cavitation, une pompe a vis excentrée, présentée en Figure 124 a
été installée sur le banc d’essais expérimental AMORCE 2. L’idée est ainsi de pomper I’eau de la cuve
jusqu’a I’évaporateur a plaques utilis¢ originellement sur AMORCE 1. Le principe de fonctionnement
en évaporateur déporté a été explicité dans le chapitre 3 du manuscrit.

Figure 124 : Pompe a vis excentrée du banc d’essais AMORCE 2

Ainsi, sur le plan expérimental, il a été possible de pomper un débit d'eau de 1100 I/h sans observer
aucun signe de cavitation. Ce débit de fluide chaud a permis d’obtenir le point expérimental présenté
dans le Tableau 26.

Tableau 26 : Point expérimental en fonctionnement évaporateur a plaques

Débit fluide de travail [kg/s] 0,034
Puissance turbine [W] 152

Puissance condenseur [kW] 5,041

Puissance évaporateur [kW] 5,506

Cet essai expérimental a ainsi permis de produire une puissance de 152 Watts en utilisant le
HFE7100 comme fluide de travail. Cependant, il est important de noter que I'objectif n'était pas de
quantifier la puissance produite expérimentalement dans 1'évaporateur a plaques (dont le type
d'échangeur est maitrisé et bien connu), mais plutdt de démontrer la faisabilité technique du pompage
de l'eau a saturation dans le contexte du systéme avec ORC.

Ainsi, dans un contexte de mise a I’échelle, le fait que le systéme ORC soit un systéme autonome
oblige ’ORC a produire une puissance supplémentaire (la puissance électrique de la pompe a vis
excentrée). Ainsi en imposant une perte de charge de 1 bar ainsi qu’une hauteur a vaincre de 1’ordre de
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10 m, il a été possible de dimensionner une pompe de circulation d’eau. En ajoutant la puissance de
cette pompe a la puissance déja produite par I’ORC, on a obtenu le point de fonctionnement présenté
dans le Tableau 27.

Tableau 27 : Comparaison ORC en fonctionnement évaporateur immergé et ORC en fonctionnement évaporateur a
plaques

. s Fonctionnement Fonctionement
Eléments Unité . . . . . .
évaporateur immergé évaporateur déporté
Débit fluide de travail [ke/s] 0,78 0,98
Puissance turbine [kW] 43 5,4
Puissance condenseur [kW] 117 147
Puissance évaporateur [kW] 127 160
Puissance pompe ORC [W] 161 203

On observe donc que 1’ajout d’un évaporateur déporté augmente la puissance a produire par I’ORC
d’environ 1 kW. Cette augmentation de puissance a produire se répercute sur la puissance de
I’évaporateur et du condenseur qui passent tous deux de 127 kW et 117 kW a 147 kW et 160 kW.

Aucune étude sur la taille des composants, et principalement de 1’évaporateur n’a été réalisée. En
effet, en cas de fonctionnement avec un évaporateur a plaques, le volume total de 1'évaporateur serait
plus réduit par rapport a celui utilisant un évaporateur immergé, en raison des échanges thermiques en
convection forcée du coté de 'eau. Cependant, les points forts de 1’architecture avec évaporateur déporté
ne sont pas sur la diminution de la taille des échangeurs mais concernent :

- La diminution du nombre de piquages a réaliser sur la cuve. En effet, en évaporateur déporté
seul un point de piquage est a réaliser sur la cuve puisque 1’eau pompée est ensuite reliée au
tuyauterie de remplissage de la cuve en eau. Ce point de piquage, doit cependant faire sortir de
I’eau de la cuve, ce qui dé-fiabilise la cuve d’eau en augmentant le risque de perte d’eau ;
Prolongement de ligne qui n’existe pas en évaporateur immergé puisque les piquages sur la cuve
ne permettent que de faire passer le tuyau d’entré et de sortie de 1’évaporateur : aucun volume
d’eau ne sort de la cuve.

- Le fonctionnement en évaporateur a plaques peut permettre en ajoutant une ligne de tuyauterie
en paralléle ainsi qu’une source chaude (type chaudiére) de tester I’ORC ponctuellement pour
s’assurer de son état, sans avoir a remplir la cuve en eau bouillante. Ces tests permettraient de
s’assurer son bon fonctionnement dans le temps.

On peut cependant reprocher a cette architecture de rajouter un systéme tournant dont le démarrage
devra étre initié par un systéme annexe (type batterie de faible capacité).

Ces axes de réflexion fournissent des exemples de critéres a prendre en compte lors de la sélection
d'une architecture, en mettant 1'accent sur l'aspect de la fiabilité.
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6.4 Utilisation et valorisation des travaux de recherche dans
d’autres contextes

Un ORC avec un évaporateur immergé peut étre appliqué dans des contextes autres que ceux liés a
un condenseur de sireté passif. Deux nouveaux domaines d'applications ont ainsi ét¢ identifiés : les
piscines de refroidissement pour les combustibles nucléaires usagés et les piscines de refroidissement
au niveau du sol.

6.4.1 Piscine de refroidissement de combustibles nucléaires usagés

Un autre contexte pertinent pour l'application d'une technologie de valorisation de la chaleur
résiduelle par un systéme autonome est celui du refroidissement des piscines contenant des combustibles
nucléaires usagés. En effet, selon la courbe de décroissance de la puissance résiduelle, les combustibles
nucléaires continuent de produire de la puissance résiduelle aprés son retrait du ceeur du réacteur. Ces
crayons de combustible, quels que soient les types, sont stockés pendant plusieurs années dans des
piscines [174]. La problématique de dénoyage des crayons de combustible nucléaire fait 1’objet d’études
importantes, notamment depuis 1’accident de Fukushima Daishi. Dans ce contexte, 1’utilisation d’un
systeme ORC autonome pourrait étre une des solutions permettant d’assurer la gestion du niveau des
piscines combustibles d’une maniére fiable est contrélée.

Comme vu avec la courbe de décroissance de la puissance résiduelle (Figure 4), la puissance
produite par le combustible stocké dans les piscines est bien plus faible que la puissance produite par le
cceur les premieres heures apres son arrét. En effet, un an apres le retrait du combustible, sa puissance
est de I’ordre de 10 kW par assemblage combustible [174]. Ainsi, la quantité de chaleur « disponible »
est bien plus faible que dans le contexte de notre étude principale. Cependant, cette diminution de
chaleur entraine la diminution des pertes par évaporation : la puissance a fournir par I’ORC serait donc
beaucoup moins importante. Le couplage entre I'ORC et la cuve peut étre simplifié par rapport aux
condenseurs de stireté passifs, grace a la présence de la cuve au niveau du sol.

Pour des réacteurs d’une puissance nominale de 1300 MWe, les piscines combustibles sont
dimensionnées pour accueillir environ 8 MW de puissance thermique. Ainsi, dans ce contexte, et en
fixant une perte de charge de la pompe de remplissage de 1 bar, on obtient le Tableau 28. Pour le
dimensionnement des échangeurs, la méme méthodologie basée sur des paramétres adimensionnels est
utilisée.
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Tableau 28 : Dimensionnement ORC pour piscine combustible

Eléments Unité Point nominal

Puissance turbine [kW] 0,64

Débit fluide de travail [ke/s] 0,12
Vitesse de rotation turbine [RPM] 11300

Diamétre turbine [m] 0,11
Puissance condenseur [kW] 18
Longueur condenseur [m] 0,22
Puissance évaporateur [kW] 19
Longueur évaporateur [m] 3,4

Nombre de tubes [-] 52
Puissance pompe ORC [W] 25

La puissance a produire par cet ORC est de seulement 640 Watts. Etant donné cette faible puissance,
le modele ORC mis en place expérimentalement est plus adapté a la mise a I'échelle. Le fonctionnement
de la turbine s'effectue donc a une vitesse de rotation de 11300 RPM, qui est une vitesse de rotation
courante pour les turbines axiales de petite puissance.

Ce fonctionnement avec ORC et piscine au sol se rapproche d’un brevet posé au cours de la thése.

6.4.2 Piscine refroidissement au sol

Ce brevet, présenté en Figure 125, est basé sur 1’ajout d’une pompe sur la ligne du SACO. La piscine
de refroidissement, I’ORC et la cuve sont donc au sol. Dans ce contexte, le fonctionnement du SACO
n’est plus passif mais autonome : assuré par la puissance produite a la turbo-génératrice de I’ORC.

Sur la Figure 125, le GV est représenté par le numéro 2 tandis que le SACO est représenté par le
numéro 4. La chaleur du SACO est ainsi transmise a la piscine SACO 5. L’ORC, de par son évaporateur
immergé 63 valorise cette chaleur par production électrique a la turbo-génératrice 90. Cette puissance
électrique sert ainsi a alimenter la pompe de remplissage 8, la pompe de circulation du fluide ORC 62
et la pompe de la ligne SACO 30. Le cycle composé du condenseur 61, du compresseur 90, de
I’évaporateur 93 et du détendeur 92 correspond a un circuit froid permettant de convertir le surplus de
puissance en froid via un cycle frigorifique’. De maniére similaire a I'architecture présentée dans cette
these, dans cette configuration avec une piscine et un ORC au sol, I'eau utilisée pour remplir la piscine
SACO sert également de source froide pour I'ORC.

3 Un cycle frigorifique n’est pas obligatoire, mais a été ajouté dans le brevet pour couvrir un maximum de
considérations.

164



N

\

5

30

Figure 125 : Brevet architecture ORC au sol

Ce mode de fonctionnement avec une piscine au sol présente l'avantage d'avoir I'ensemble des
composants situés au niveau du sol, ce qui facilite la manipulation en cas d'incident ou de maintenance.
Cependant, la présence des organes de siireté au niveau du sol les rend plus vulnérables a des situations
accidentelles type inondation. De plus la présence de cette piscine au sol empéche le refroidissement
passif par convection naturelle. Rajoutons que dans ce scénario I’ORC assure 1’autonomie du systéme :
la démonstration de streté 1ié a son bon fonctionnement devrait donc étre extrémement poussée.

En dehors des systémes de siireté propres a l'industrie nucléaire, un ORC avec un évaporateur
immergé pourrait également étre employé dans d'autres systémes visant a valoriser la chaleur fatale. En
effet, I'un des avantages de ce systéme réside dans sa capacité a exploiter des températures de rejet de
l'ordre de 100 °C. Dans cette plage de température, la quantité de chaleur a valoriser est considérable
[31]. Cependant, l'une des limites de ce systéme réside dans la taille de son évaporateur, ce qui implique
la nécessité de prévoir des volumes importants pour sa mise en place.
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Conclusion

Ces travaux de thése ont ét€ engagés dans le but de répondre a une problématique majeure liée aux
condenseurs de streté des réacteurs nucléaires avancés : la gestion complexe de grands volumes d'eau
en hauteur. Le premier chapitre a ainsi permis d'examiner en détail les avantages et les inconvénients de
tels systémes passifs ainsi que leurs contraintes spécifiques. Une analyse approfondie de tels systémes
a conduit a identifier I’intérét d’adjoindre un cycle ORC permettant de produire de fagon autonome
I’énergie nécessaire pour réalimenter le systéme et ainsi de réduire les volumes d’eau placés en hauteur.
Nous avons ainsi été amenés a proposer une, ou plutdt des, architectures pour le couplage entre un
condenseur de sdreté et un ORC.

Le chapitre suivant a présenté le fonctionnement des ORC dans leur ensemble. Il s'est ensuite
focalisé sur chaque composant de I'ORC de maniére individuelle, mettant particuliérement I'accent sur
I’organe de détente. En outre, il a été€ mis en évidence l'importance du choix d'un fluide de travail adapté
et a proposé des pistes pour la démarche de sélection du fluide de travail. Ce chapitre a également illustré
des exemples de couplages entre des cycles thermodynamiques et des systémes de siireté nucléaires.
Enfin ce chapitre a permis d’identifier différentes situations hors nominales qui peuvent entrainer une
dégradation, voire une interruption, de la production de puissance électrique des ORC et donc de dé-
fiabiliser le systéme. Ces situations sont les suivantes :

- L'encrassement de 1'¢vaporateur de I’ORC ou plus généralement la détérioration de sa
surface d’échange

- Le fonctionnement de la turbine en mode évaporation partielle (par exemple résultant d’un
échange thermique dégradé)

- La variation de la température de la source froide due aux conditions atmosphériques

- La variation de la charge du fluide de travail au sein de I'ORC, pouvant résulter d’une fuite.

La quantification des impacts de ces situations sur la production électrique de 'ORC servira de base
pour appréhender la fiabilité de ce couplage.

La réponse a ces problématiques complexes se fait nécessairement par la simulation, afin de pouvoir
traiter d’un nombre important de configurations (choix du fluide de travail, conditions nominale et hors
nominale, etc ...) et de la difficulté de mettre en place un prototype a 1’échelle 1. Néanmoins ce travail
de simulation, de par sa complexité et son originalité (configuration inhabituelle de la source chaude
pour un ORC), a nécessité une validation expérimentale approfondie, a échelle réduite au laboratoire.
Un travail de conception d’un banc d’essais expérimental a ainsi été réalisé. Ainsi, le chapitre 3 a
présenté le banc d'essais mis en place au cours de la thése afin de répondre a la problématique
scientifique. I débute par un historique du banc d'essais, mettant en évidence que certains composants
de I'ORC, tels que la turbine ou le condenseur, sont restés identiques au fil du temps. Une base de donnée
conséquente a ainsi été d'accumulée sur plusieurs fluides de travail. Une étude CFD réalisée sur la cuve
expérimentale a permis d'obtenir une meilleure compréhension des phénomeénes de recirculation d'eau
qui se produisent dans la cuve, révélant la présence d'une cellule convective. Cependant, il n'a pas été
possible d'extrapoler ces résultats pour les utiliser de fagon satisfaisante dans un modéle. Par conséquent,
la décision a été prise d'instrumenter la cuve avec plusieurs cannes de thermocouples afin de mesurer
lI'impact de la variation de la puissance ou de la localisation des éléments chauffants dans la cuve. Le
chapitre se termine en présentant I’ensemble de I’instrumentation de la cuve.

Le chapitre 4 a pour objectif de détailler les modéles ainsi que les hypothéses utilisées pour les
établir. On a détaillé en particulier la démarche adimensionnelle ainsi que les nombres utilisés pour
mettre en place les modeles du condenseur, de 1’évaporateur et de la turbine. Le choix final des
corrélations du modéle a été basé sur les résultats expérimentaux obtenus. L’objectif final est une
modélisation du fonctionnement de I’ORC en fonctionnement nominal et en fonctionnement dégradé.
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Le chapitre 5 a présenté les résultats expérimentaux obtenus au cours de cette thése au travers
d’essais réalisés en Novec649™ et en HFE7100. Dans un premier temps, ce chapitre a permis de
démontrer la faisabilité technique d'un couplage entre une cuve d'eau en ébullition (a la pression
atmosphérique) et un ORC en fonctionnement nominal a 1'échelle du laboratoire. Ensuite, nous avons
procédé a des mesures pour évaluer l'impact des situations hors nominales sur la production électrique
de 'ORC. 11 a été observé que le cycle peut fonctionner en cycle a évaporation partielle équipé d’une
turbine axiale a admission partielle sur une gamme de titre vapeur de [0,6 ;1]. Sur cette gamme la
production électrique ne diminue que trés 1égérement, le rendement de la machine étant lui diminué de
4 points. Une explication a cette capacité de fonctionnement de la turbine en diphasique a été proposée.
Ensuite, les effets de la température de source froide ont été étudiés. Nos expérimentations ont permis
de quantifier que l'augmentation de la température de la source froide entraine une diminution de la
production électrique, une réduction du rendement, ainsi qu'une diminution du sous-refroidissement. La
variation de charge de I’ORC a ensuite été étudiée. Cette étude a permis de conclure sur 1’adaptabilité
de ’ORC a produire une puissance presque constante suivant une variation de charge de +/- 15 % par
rapport a sa charge optimale. Passé cette variation de charge, la chute de performance est drastique. Pour
finir, la variation des conditions a la source chaude a été étudice. Cette étude s’est concentrée sur deux
points : la puissance de chauffe de I’eau de la cuve et la position des éléments chauffants dans la cuve.
11 a ainsi été montré que passé un rapport de 5 entre la puissance des éléments chauffants et la puissance
thermique transmise a 1’évaporateur, la puissance des €éléments chauffants ainsi que leur position
n’avaient plus d’impact sur la production électrique.

Ces résultats expérimentaux en fonctionement nominal et hors nominal ont permis de valider les
modeles composants ORC développés en vue d’une mise a I’échelle. Le modéle turbine semble capable,
dans le cadre de la turbine expérimentale étudiée dans cette thése, de rendre compte d’un rendement
avec une précision +/- 3 points par rapport au rendement expérimental. Ce modele a pu étre testé sur
une gamme de 3 fluides de travail purs différents (HFE7100, HFE7000 et le Novec649™), comprenant
notamment un mélange de fluide zéotrope en proportion massique 50/50 (HFE7000 et Novec649™).
Ensuite, le modéle condenseur a pu intégrer la variation de température source froide et permet pour
I’ensemble des essais réalisés d’estimer une puissance thermique d’échangeur a + /- 5%. Pour finir, il a
été possible, en adaptant une corrélation de la littérature, de rendre compte du comportement de
I’évaporateur immergé. Cette modélisation a été réalisée en HFE7100 ainsi qu’en Novec649™ et permet
d’estimer une puissance thermique a +/- 12 %.

Le dimensionnement de ’ORC a I’échelle 1 est au cceur du chapitre 6. Pour ce faire, il a fallu
commencer par rappeler I’ensemble des hypothéses et des contraintes de dimensionnement de I’ORC a
échelle 1. Ensuite, un dimensionnement composant par composant a permis de donner un
dimensionnement complet du systéme. Le dimensionnement complet, réalisé¢ sous des conditions de
température de source froide extrémement défavorables, a révélé une grande adaptabilité du cycle ORC
pour fonctionner en PEORC. Ce mode de fonctionnement en PEORC permet de faire face a des
situations telles que l'encrassement de I'évaporateur ou un mauvais fonctionnement de celui-ci.
Cependant, cette méthode de mise a I'échelle a aussi montré ses limites. En effet, il a été€ nécessaire de
maintenir les mémes conditions d'échange thermique entre 1'échelle expérimentale et 1’échelle 1 pour
conserver les mémes modéles et leur validation. Cette contrainte limite la possibilité d'optimiser la taille
des composants. Cette optimisation n’est cependant pas centrale dans cette thése, le volume de la cuve
d’eau étant treés largement supérieur au volume de 1’évaporeur immergé.

Bien que le dimensionnement soit un aspect important, car il permet de répondre a la problématique
de la faisabilité technique du couplage entre 'ORC et le condenseur de piscine, il ne constitue pas le
seul aspect abordé dans cette thése. En effet, dans le cadre d'une étude paramétrique sur les fluides de
travail, il apparait que d'autres éléments de comparaison susceptibles de remettre en question la fiabilité
du cycle doivent étre prise en compte. Au sein de cette étude, aucun fluide de travail n'a été identifié
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comme optimal. En effet, suite a une analyse multicritére, aucun fluide ne se distingue nettement des
autres. Cependant, plusieurs fluides se révélent acceptables, et le choix final dépendra de la pondération
des critéres de fiabilité.

Ensuite, I’utilisation d’un cycle ORC a évaporateur immergé dans le cadre des piscines de
refroidissement de combustibles nucléaires usagés est examinée. Ce nouveau contexte, qui demande une
puissance électrique bien inférieure, démontre que l'utilisation d'un ORC a évaporateur immergé peut
étre envisagée dans diverses applications.

De maniére globale il ressort de cette étude qu’un ORC a évaporateur immergé est un systéme de
sireté autonome envisageable, en soutien a des systémes de sliretés passifs existant. Ce type de systéme
a démontré une certaine fiabilité face a des conditions externes défavorables, telles qu'une source froide
¢élevée ou la dégradation de son évaporateur. Cependant, plusieurs aspects liés a la fiabilité méritent
encore discussion, notamment l'architecture de I'évaporateur, les batteries de démarrage du systéme ou
encore le choix du type de turbine. Ces points seront approfondis dans les perspectives.

Perspectives

Le couplage d'un ORC avec un condenseur de sireté, bien que pertinent compte tenu de 1'ensemble
des aspects abordés dans cette thése, présente des axes d’amélioration. En effet, il convient de
mentionner en particulier la nécessité d'apporter de la puissance pour démarrer la pompe de circulation
du fluide ORC. De plus, étant donné que la source froide de 'ORC est I'eau de remplissage de la cuve,
le démarrage de la pompe de remplissage est indispensable pour mettre en marche le circuit ORC. Ces
deux points limitent I'autonomie totale du couplage et obligent a la présence de batterie de faible capacité
pour démarrer le systéme. Ces batteries constituent ainsi un axe de recherche permettant d’améliorer la
fiabilité du systéme. Elles pourraient prendre la forme d'un stockage d'énergie mécanique, tel qu'un
volant d'inertie, d'un stockage gravitaire impliquant de 1'eau en hauteur, ou encore d'un stockage
électrochimique plus traditionnel sous la forme de batteries.

Dans la section 6.2.3.2 , I'un des critéres de sélection d'un fluide de travail repose sur la pression de
saturation du fluide a 20°C. En effet, dans le contexte de cette thése, une variation trop importante de la
charge de fluide de travail a été définie comme une situation détériorant drastiquement les performances
d'un ORC. Afin d'assurer la préservation de la charge, méme en cas de 1éggre fuite, la pression du fluide
de travail au sein de I'ORC lors de son stockage doit étre inférieure a 1 bar. Cependant, cette
recommandation peut entrainer, en cas de fuite, l'entrée d'air dans le systéme. Or, la présence
d'incondensables dans I'ORC est un facteur pouvant nuire aux performances, voire endommager certains
organes tels que la pompe ou le détendeur. Par conséquent, la mesure et la quantification des
répercussions de la présence d'incondensables dans I'ORC constitueraient un domaine d’étude a explorer
plus en profondeur

L’ORC n'est censé fonctionner que dans des situations accidentelles. Ainsi, afin de garantir son bon
fonctionnement face aux risques potentiels tels que 1'entrée d'air, la perte de fluide de travail ou encore
I'encrassement des échangeurs, des tests ponctuels doivent étre effectués. Cependant, étant donné que
la source chaude de I'ORC est I'eau de la piscine du condenseur de slireté, un circuit auxiliaire composé
d'un évaporateur et d'une chaudiére doit étre installé. Cette modification ajoute des contraintes
architecturales en raison de la présence de I'ORC en hauteur. Il convient de noter que dans le cas de
I’architecture avec un évaporateur a plaques, telle que présentée dans la section 6.3 , I'ajout d'un second
évaporateur n'est pas requis. En effet, 'évaporateur a plaques pourrait €tre utilisé aussi bien en situation
accidentelle que lors des tests.
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Un autre point de réflexion concernant les ORC concerne le choix du fluide de travail. Dans le cadre
de cette thése, des critéres de choix de fluide de travail ont été définis. Ces critéres sont cependant
constamment en évolution suivant les aspects réglementaires ou les contraintes industrielles de
fabrication/disponibilité. En effet, le parlement européen discute d’une directive visant a restreindre la
production et la commercialisation des PFAS dont les F-gaz font partie. Cette réglementation pourrait
entraver le remplacement des HFC par des fluides de type HFO, un remplacement en cours depuis
plusieurs années. Cette réglementation pourrait étre mise en vigueur en 2024, avec une transition de
plusieurs années néanmoins. Il est toutefois important de noter que ce changement réglementaire soudain
est susceptible d'entrainer des fluctuations brusques sur la disponibilité des fluides. Les autorités
européennes pourraient ainsi choisir de modifier les quotas de fluides pour les années a venir, et ainsi
ralentir I’impact de cette nouvelle régulation des fluides. Cette nouvelle réglementation provoque une
incertitude quant a 1’évolution future des fluides de travail.

Ainsi, suivant ce point de réflexion reflétant les complexités d’un choix de fluide de travail, on peut
se demander si une autre machine thermique pourrait étre utilisée en remplacement d’un cycle ORC. Un
cycles thermodynamique capable de produire une puissance nécessaire dans cette gamme de température
de source chaude est le cycle a CO; supercritique. Ce cycle a I’avantage de n’utiliser que du CO», fluide
naturel, non toxique, inerte, disponible et qui ne devrait pas étre sujet a de futurs normes. Cependant ce
cycle posséde d’autres faiblesses telles que sa forte pression d’utilisation, supérieure a 74 bar,
provoquant ainsi de trés fortes contraintes en fonctionnement. Comme vu en section 6.2.3.2 , une
contrainte mécanique trop importante peut dé-fiabiliser 1’installation. De plus, la température critique
de ce fluide est de 33 °C, une température susceptible d'étre dépassée par la température de la source
froide, ce qui empécherait la condensation du fluide et donc perturberait le bon fonctionnement de la
pompe. Il existe cependant des solutions pour augmenter cette température critique, par exemple en
utilisant des mélanges de fluides. Le cycle au CO2 constitue une illustration de la complexité du choix
d'une machine thermique dans ce contexte axé sur la fiabilité. En effet, chaque cycle présente ses propres
avantages et inconvénients.

Suivant le couplage d’une turbine axiale et d’un fluide de travail de type sec, I’ORC étudié dans le
cadre de cette thése a démontré expérimentalement une grande capacité de fonctionnement en
évaporation partielle. Cette étude a été réalisée sur plusieurs fluides de travail, tous secs, mais de
propriétés intrinséques trés différentes. Ce fonctionnement en évaporation partielle, défini dans cette
thése comme un fonctionnement dégradé, pourrait étre réinterprété comme le fonctionnement nominal
d’un PEORC.

Le fonctionnement en PEORC suscite également un intérét pour une étude plus approfondie du
fonctionnement en admission partielle d'une turbine axiale. Cette étude pourrait étre menée en
combinant des travaux expérimentaux et de modélisation. En effet, une investigation expérimentale plus
détaillée, avec une instrumentation spécifique, pourrait permettre de suivre le flash du fluide de travail
dans le stator. Ensuite, une meilleure compréhension des phénoménes physiques intervenant lors de la
détente d'un fluide sec diphasique pourrait faciliter le développement d'un modele plus complet que
celui réalisé au cours de cette thése. Ce modéle pourrait prendre en compte les diverses pertes générées
par cette détente diphasique et permettre son extrapolation a d’autres géométries de turbines axiales.

Ensuite, le choix de la technologie de turbine pour I'ORC est un sujet de réflexion. Comme nous
'avons vu dans la section 2.2.2 , dans le cas d'un fonctionnement en évaporation partielle, les détendeurs
scroll ou a vis sont davantage utilisés. Cependant, bien que ces technologies soient plus répandues, elles
présentent également des inconvénients, tels que la nécessité d'ajouter une huile de Iubrification, tandis
que les turbines axiales peuvent utiliser le fluide de travail comme lubrifiant. Pour comparer les
performances et mener une étude multicritére plus approfondie, il serait intéressant de mettre en place
un programme expérimental en utilisant un détendeur de type scroll ou a vis, par exemple.
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La phénoménologie de la piscine du condenseur constitue un élément central du fonctionnement du
systéme dans son ensemble. Ainsi, pour mieux comprendre son fonctionnement, une approche pourrait
consister en une instrumentation plus compléte de la cuve, permettant de mesurer les vitesses des cellules
convectives dans la cuve, par exemple en utilisant la méthode PIV. Une autre voie de recherche serait
de réaliser une étude CFD plus approfondie de la cuve a I'échelle réelle. Cette étude permettrait de
déterminer avec précision les vitesses de recirculation de l'eau. En utilisant ces données de vitesse de
recirculation en conjonction avec le diamétre complet de 1'évaporateur immergé, il est possible de
calculer un débit de recirculation. Ce débit, combiné a une mesure de la température, permettrait d'établir
un bilan de la source chaude de I'évaporateur et donc une nouvelle méthode de modélisation de
I’évaporateur. Cependant, comme cela a été¢ abordé dans la section 3.2.2.2 , la réalisation d'une étude
CFD plus approfondie exige un travail de sensibilité au maillage extrémement important afin de garantir
des temps de calcul raisonnables pour la cuve a 1'échelle 1. De plus, une étude a échelle réelle nécessite
une géométrie de SACO compléte et définitive.

Pour conclure, une continuation de ces travaux de thése pourrait étre entreprise en adaptant le
domaine d'application. En effet, comme cela a été abordé dans la section 6.4 , une application aux
piscines de combustibles nucléaires serait envisageable. Les contraintes de cette application, liées a la
sireté nucléaire, seraient trés similaires a celles étudiées dans cette thése, avec I'avantage de la présence
de 'ORC au niveau du sol, ce qui faciliterait plusieurs contraintes techniques. Par ailleurs, une
application dans le cadre de la valorisation de la chaleur fatale est tout a fait envisageable. Ce type
d’application nécessiterait cependant d’axer plus 1’étude sur les performances de I’ORC afin de devenir
compétitif au vue des autres technologies existantes.
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Annexes A — Etalonnage des capteurs de pression

L’étalonnage des capteurs de hautes et basses pression a été réalisé au sein du laboratoire avant le
début de la thése. La Figure 126 montre le polyndme d’acquisition du capteur haute pression tandis que
la Figure 127 montre le polynome d’acquisition du capteur base pression.

Pression capteur HP [bar ]

Pression capteur HP [bar,, ;]

y = 1,2486x - 2,4729 P
R2=1 -

3 4 5 6 7 8
Tension d'acquisition [V]

Figure 126 : Polynome d'acquisition du capteur haute pression

y = 1,2486x - 2,4729 P
R =1 i

3 4 ] 6 7 8
Tension d'acquisition [V]

Figure 127 : Polynome d’acquisition du capteur basse pression
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Annexes B — Etalonnage des débitmeétres

3 débitmétres sont présents sur la boucle expérimentales AMORCE 2 :

- Un débitmétre électromagnétique (source froide)
- Un débitmétre vortex (source chaude)
- Un débitmeétre Coriolis (fluide de travail)

Leur étalonnage ¢ été réalisé par des organismes externes au CEA. Leur certificat d’étalonnage est
présenté si dessous.
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Annexes C — Etalonnage des thermocouples

Thermocouple circuit fluide de travail, source froide et circuit source chaude évaporateur a
plagues

Les thermocouples du circuit fluide de travail, source froide et source chaude (évaporateur immergé)
proviennent tous du méme lot acheté en début de these. De ce fait un étalonnage au sein du laboratoire
n’a pas été réalisé.

Cannes de thermocouples cuve d’eau

Afin d’instrumenter la cuve d’eau, des cannes de thermocouples ont été acheté prés monté. Leur
certificat d’étalonnage est présenté si dessous.
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AHI0BE-10-1

1200404113001

Condiciones ambientales | Environmental conditions:
Temparatura ambenle 22°C £ 2°C Humedad relativa: 50% + 20 %
Amivent demperanse R

Instrumentos WIKA, 5.A.U. Sabadel

Experto téenico: Carles Soler Comgrobado por F. Cardona
et Taslod by
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Annexes D — Coefficients polytropiques du HFE7100 et du
Novec649™
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Figure 128 : Coefficients polytropiques du fluide de travail HFE7100
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Figure 129 : Coefficients polytropiques du fluide de travail Novec649™
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Annexes E — Tailles standards de tubes

Tableau 29 : Tableau des pressions maximum en bar pour des tubes en acier inoxydables — 316 L (Entreprise

INOXTUBE)
D Exterieur| Epaisseur 0°c 100°C 150°C 200°C 250°C 300°C 350°C 400°C

1,59 0,30 T 3134 304 280 263 243 233 226
3,00 0,50 400 354 322 297 278 258 247 240
3,00 1,00 BOO TOE B4 594 558 516 494 480
2,47 0,51 388 343 312 288 I 250 240 233
317 0,7 51T 511 bl 428 403 ara asT 346
3,17 0,83 653 578 525 485 4586 421 403 382
&4,00 0,50 300 265 241 223 209 183 185 180
4,00 1,00 GO0 53 483 445 418 a7 an 360
4,76 0,89 435 JBS 350 323 303 280 2689 261
5,00 0,50 240 212 193 178 167 155 148 144
5,00 1.00 480 425 386 356 i35 304 287 288
6,00 0,50 200 177 161 148 140 129 124 120
6,00 1.00 400 354 322 297 i 258 247 240
B.00 1,50 650 5TS 523 482 454 418 402 330
6,35 0,7 288 255 232 214 201 186 178 173
6.5 0, B3 326 288 262 242 227 210 201 186
6,35 1,24 481 435 385 365 343 M7 304 285
E.35 1,65 BBS &0& 551 508 478 441 423 411
8,00 0,50 150 133 121 111 105 ar 23 50

B.00 1,00 300 265 241 223 208 183 185 180
8,00 1.50 488 431 392 362 30 M4 301 283
8,00 2,00 675 597 543 501 471 435 417 405
9,00 0,50 133 118 107 99 83 86 82 Bl

8,00 1,00 267 236 215 188 186 172 165 160
9,52 0.89 21T 182 175 161 152 140 134 130
9,52 1,24 327 280 263 243 228 211 202 186
9,52 1,65 456 404 36T 339 318 294 282 274
10,00 0, 50 120 106 a7 a3 B4 T 74 T2

10,00 1.00 240 212 153 178 16T 155 148 144
10.00 1,50 350 345 314 289 T2 251 241 234
10,00 2,00 540 478 434 401 77 348 334 324
10,20 2,00 529 468 426 393 369 341 327 318
12,00 0,50 100 B3 80 T4 TO Bl 62 &0

12,00 1,00 200 177 161 148 140 128 124 120
12,00 1,50 325 287 261 241 227 209 201 185
12,00 2,00 450 358 362 334 314 280 278 270
12,70 0,89 163 144 13 121 114 105 101 58

12,70 1,24 246 217 198 182 171 158 152 147
12,70 1,65 343 303 ZT6 254 239 221 212 2086
12,70 2N 449 sy 361 333 313 285 277 269
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Résumé

Ce travail s’inscrit dans le cadre de la mise au point de systémes passifs dans 1’architecture de
systémes de sauvegarde de réacteurs a eau pressurisés (REP) avancés.

Lors de I’arrét de la réaction nucléaire au sein du coeur du réacteur, les produits de fission présents
dans le cceur continuent de produire de la chaleur : il s’agit de la puissance résiduelle du coeur du
réacteur. Une solution pour évacuer cette puissance consiste a venir utiliser une grande quantité d’eau
placée en hauteur, qui par convection naturelle, va permettre d’évacuer cette chaleur résiduelle : on parle
de condenseurs passifs de streté. On dispose ainsi de volumes d’eau trés importants qui s’échauffent
jusqu’a ébullition et pendant une durée relativement longue.

L’idée motrice est donc d’utiliser une partie de 1’énergie stockée dans ce volume d’eau bouillante
pour servir de source chaude a un cycle thermodynamique au travers d’un échangeur de chaleur
immergé. La puissance produite par le cycle permettra d’alimenter en électricité et de fagon autonome
divers organes utiles au fonctionnement, en complément de moyens existants.

Cette problématique rejoint un enjeu majeur de 1’efficacité énergétique : celui de la valorisation de
la chaleur fatale industrielle ou renouvelable (biomasse, solaire, géothermale) a faible et moyenne
température (<150°C) en électricité. Une solution possible pour exploiter cette chaleur est 1’utilisation
d’un cycle de Rankine a fluide organique (ORC), systéme mis en ceuvre tant a 1’échelle du laboratoire
qu’a I’échelle industrielle depuis une dizaine d’années.

Deux singularités liées au contexte de ce travail résident dans la nature de la source chaude et dans
I’exigence de fiabilité et de robustesse de ce systéme ; ces deux difficultés majeures s’ajoutent aux
contraintes habituellement demandées a ce type de cycle : maximisation de la performance énergétique,
respect de I’environnement et minimisation de I’encombrement.

L'objectif de la thése a été d'étudier le comportement de ce systéme complexe basé sur un cycle
ORC, par une approche associant la modélisation et de l'expérimentation, et ainsi d'apporter une
contribution a la démonstration de fiabilité de la solution retenue. De fagon plus précise, un modéle
théorique a permis de dimensionner un banc d’essais expérimental représentant le couplage entre un
ORC et une cuve d’eau bouillante. Ainsi a été étudiée expérimentalement le fonctionnement satisfaisant
du cycle ainsi que son adaptabilité a certaines conditions hors nominales telles que I’augmentation de la
température de source froide, la présence de gouttelettes de liquide en entrée de la turbine ou encore les
conséquences d’une variation de la quantité de fluide de travail dans le circuit ORC. L’ensemble de ces
critéres off-design ont démontré une fiabilité intéressante des ORC dans la gamme étudiée et ce, pour
plusieurs fluides de travail (Novec649, HFE7100). Des études d’architecture propres au couplage ORC
et cuve d’eau ont aussi été menées, notamment sur la position de 1’évaporateur immergé dans la cuve et
sur la variation de puissance imposée.

L’ensemble de ces résultats expérimentaux ont permis de valider les modéles théoriques et les
simulations numériques réalisées avec le logiciel EES. Ces modé¢les, ont enfin permis de réaliser un
dimensionnement a I’échelle industrielle de I’ORC ainsi que de proposer des recommandations. Celles-
ci portent notamment sur le choix du fluide de travail au travers d’une analyse multicritére et sur
I’architecture du couplage ORC et piscine condenseur.

Mots clefs : Streté nucléaire, valorisation de chaleur résiduelle, cycle organique de Rankine
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Abstract

This work contributes to the design of passive backup systems for pressurized water reactors
(PWRs) in use today.

The reactor core residual power is the heat produced by the fission products left over after the
nuclear reaction in the core has stopped. Passive safety condensers are one method for eliminating this
power by using a large amount of water placed very high up, allowing residual heat to be removed
naturally through convection. This uses a large amount of water that takes a long time to heat up to
boiling temperature.

The fundamental concept is to use a portion of the energy contained in this volume of boiling water
as a heat source for a thermodynamic cycle through an immersed heat exchanger. The cycle power
output will be used to supplement existing resources by providing electricity to various operating
components on its own.

The conversion of low and medium-temperature (< 150 °C) industrial or renewable (biomass, solar,
geothermal) waste heat into electricity is a key challenge in energy efficiency. The organic Rankine
cycle (ORC), which has been used on both laboratory and industrial scales for about ten years, is one
potential method for capturing this heat.

The nature of the hot source and the requirement for robustness and reliability in the system are two
peculiarities related to the context of this work. In addition to the typical constraints imposed on this
type of cycle, such as maximizing energy performance, respecting the environment, and minimizing
space requirements.

The purpose of the thesis was to investigate the behaviour of this complex system based on an ORC
cycle using a methodology that combined modelling and experimentation, and thereby contribute to
proving the validity of the selected approach. More specifically, an experimental test bench simulating
the coupling between an ORC and a boiling water tank was dimensioned using a theoretical model.
Thus, the satisfactory operation of the cycle and its adaptability to specific non-nominal conditions, such
as an increase in the cold source temperature, the presence of liquid droplets at the turbine inlet, or the
effects of a the working fluid charge in the ORC circuit, were both experimentally investigated. The
ORC in the studied range have proven to be extremely reliable for a number of working fluids
(Novec649™, HFE7100) based on all of these off-design criteria. Architectural studies that were
specifically focused on the coupling of ORC and water tank were also completed, with particular
attention paid to the position of the evaporator immersed in the tank and the imposed power variation.

All of these experimental findings aided the numerical simulations and theoretical models of the
EES software. Finally, using these models allowed us to size the ORC on an industrial scale and make
suggestions. These are specifically related to the ORC and condenser pool coupling architecture, as well
as the multi-criteria analysis used to select the working fluid.

Keywords: Nuclear power safety, decay heat recovery, organic Rankine cycle
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