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Figure 5-2 : Vue en coupe d'un échangeur a tubes et calandres

On distingue deux principaux arrangements de calandres : les calandres avec faisceaux

tubulaires horizontaux et avec tubes en U (Figure 5-3) [6]. Dans le cas ou I'échangeur est

sujet a de forts gradients de température (>50 °C, ce qui est bien notre cas), il peut y avoir

de fortes dilatations différentielles au sein de la calandre. Pour limiter ces effets, plusieurs

solutions existent [29] :

o éviter d'avoir les deux plaques tubulaires soudées a la calandre
° choisir des tubes en U
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Figure 5-3 : Vue plane des deux configurations principales d'échangeurs a tubes et
calandre
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5.2.5 LES ECHANGEURS A PLAQUES

Au sein de la famille des échangeurs a plaque, on distingue deux sous-catégories:

e les échangeurs a surface primaire sont constitués de différents modeles de
plaques, dont le motif peut étre assez vari€. On distingue les échangeurs a
plaques et joins, des échangeurs a plaques brasées ou soudées, au sein de
cette catégorie.

e les échangeurs a surface secondaire, qui sont formés de toles ondulées
superposées, créant ainsi des ailettes supplémentaires. Ces échangeurs
possédent une excellente compacité (> 1500 m*/m’) et la surface dite
secondaire (formée par les ailettes) peut constituer jusqu'a 90 % de la

surface d'échange totale [29].

Dans un échangeur a surface primaire, les plaques ont un double réle d'intensification

du transfert de chaleur de tenue a la pression du systeme.

5.2.5.1 LES ECHANGEURS A SURFACE PRIMAIRE

On passe brievement sur les échangeurs a plaques et a joints. Ce type d'échangeurs
contient des plaques métalliques équipées de joints et serrées les unes contre les autres
par l'intermédiaire de tirants et de flasques. A cause de ces jJoints d'étanchéité, leur
utilisation est limitée tant en température (inférieure a 260 °C) qu'en pression

(généralement limitée a 10 bars) [6].

On peut ensuite distinguer plusieurs types d'échangeurs a plaques soudées ou brasées.

Chacun possédant son procédé de fabrication et ses caractéristiques propres :

e ['échangeur platulaire : il consiste en un assemblage de tdles embouties,
éventuellement soutenues par des turbulateurs ou des picots soudés. Il peut
résister a des pressions de 30 a 40 bars et des températures jusqu'a 600 °C.

e I'échangeur Compabloc (1) : un assemblage de plaques corruguées identiques a
celles utilisées dans les échangeurs a plaques et a joints. Sa plage de

fonctionnement s'étend jusqu'a 40 bars en pression et 300 °C en température.
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e ['échangeur Packinox (2) : c'est un échangeur a plaques soudées de grandes
dimensions, comportant une surface d'échange entre 1000 m” et 8000m’, et un
NUT (Nombre d'Unités de Transfert) jusqu'a 15. Il supporte des pressions de 50
bars et des températures de 600 °C.

e ['échangeur lamellaire (3) : c'est une variante de I'échangeur a tubes et calandres
dans le sens ou, au lieu qu'il y ait un faisceau de tubes & I'intérieur de la calandre,
on y retrouve un faisceau de tubes aplaties ou de lamelles. [I supporte des
pressions de 25 bars et des températures de 350 °C.

e ['échangeur a spirales (4) : il est composé de deux rubans de tble enroulés et
maintenus paralleles soudés sur les plaques. Il est généralement utilisé
exclusivement pour des échanges thermiques comprenant des fluides. Sa plage de
fonctionnement s'étend jusqu'a 25 bars en pression et 300 °C en température.

e [|'échangeur brasé (5) : c'est une variante de |'échangeur a plaques et joints
conventionnel, sauf qu'il ne comporte ni joints d'étanchéité, ni tirants de serrage.
Cet €changeur étant fabriqué par brasage dans un four sous vide, sa taille est
limitée. De plus, il est limité a 30 bars en pression, 225 °C en température et & des

débits de liquide de 50 m®/h.

Tous ces échangeurs sont illustrés a la Figure 5-4 [29], et leurs limites de

fonctionnement sont résumées dans le Tableau 5-1.

Tableau 5-1 : Tableau récapitulatif des caractéristiques des échangeurs a surface primaire

Nom de I'échangeur Limite de pression Limite en température Commentaires
I:Zchangeur platulaire 40 bars 600 °C
Echangeur Compabloc 40 bars 300 °C
Echangeur Packinox 50 bars 600 °C Grandes surfaces
d'échange, NUT élevé
Echangeur lamellaire 25 bars 350 °C
Echangeur 2 spirales 25 bars 300 °C Plutdt utilisé pour des
fluides
Echangeur brasé 30 bars 225 °C Petites dimensions,

débit de fluide limité

13




Figure 5-4 : Schéma des différents types d'échangeurs a surface primaire

5.2.5.2 LES ECHANGEURS A SURFACE SECONDAIRE

Les échangeurs a plaques a surface secondaire sont des échangeurs souvent faits
exclusivement en acier inoxydable ou en aluminium. Entre deux plaques, ils comportent
généralement des ailettes qui peuvent €tre soit serties, soit brasées. Ces échangeurs sont
trés compacts, et sont destinés principalement a des industries trés exigeantes, comme
l'aéronautique. Un gros point négatif & nommer pour notre application a un systéme
éolien-diesel : les échangeurs en alliages d'aluminium sont a éviter, étant donnée leurs
températures de fusion peu élevées. A titre d'indicatif, I'AISi13, alliage trés utilisé par les

fondeurs, a une température de fusion de 573 °C.

Les échangeurs a plaques serties sont constitués exclusivement de téles embouties
paralléles entre lesquelles on insére des ailettes. Ils sont principalement utilisés pour

récupérer de la chaleur de I'air [29].

Les échangeurs a plaques brasées (Figure 5-5) sont généralement fabriqués a partir de
plaques d'aluminium brasées, étant données les difficultés rencontrées a souder
l'aluminium. Les fluides circulent entre des tdles planes consécutives et fermées

latéralement par des barres. Les ondes placées entre deux plaques planes peuvent
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représentées jusqu'a 90 % de la surface d'échange totale de l'échangeur, pour des

compacités s'étendant jusqu'a 1500 m%/m’.

Néanmoins, les températures de fonctionnement de ce type d'échangeurs doivent étre
comprises entre -269 °C et 65 °C, pour des pressions pouvant s'élever jusqu'a 75 bars
[29]. Pour pouvoir travailler a des températures plus importantes, il faut utiliser des

échangeurs en acier inoxydable.

Pl of pastray shoes

Side bar
Figure 5-5 : Vue éclaté de principe d'un échangeur a surface secondaire

52.6 AUTRES TYPES DECHANGEURS METALLIQUES
On distingue deux principaux types d'autres échangeurs métalliques : les échangeurs

régeénérateurs rotatifs et statiques et les échangeurs a caloducs.

Les échangeurs régénérateurs possédent un fort risque de mélange de fluides lors des
pannes. De plus, les applications principales des échangeurs rotatifs sont le réchauffage
ou le préchauffage de gaz ou d'air dans des chaudiéres ou usines de désulfuration de gaz

de combustion [6].

Les caloducs sont composés d'une enceinte étanche contenant des tubes remplis de
liquide en équilibre avec sa vapeur (Figure 5-6). Ainsi, lors du passage du fluide froid
dans le caloduc, la vapeur se condense et, soit par gravité soit par capillarité, le liquide se
déplace vers la zone de passage du fluide chaud. Quand le fluide chaud s'écoule autour
des tubes de liquide caloporteur, celui-ci se vaporise et, de la méme maniére, rejoint la

zone de passage du fluide froid.
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Ce procédé intensifie de maniére importante les échanges thermiques grace aux
phénomeénes de condensation et d'évaporation du fluide caloporteur. On distingue quatre
catégories d'échangeurs a caloducs, en fonction de leur plage de température de

fonctionnement :

e [es échangeurs a basse température : de -20 °C a 60 °C
¢ les échangeurs a moyenne température : de 60 °C 4 250 °C
e les échangeurs a haute température : de 250 °C a 400 °C

e les échangeurs a haute température : au-dela de 400 °C

Plague centrale

Air froid

Gaz refroidi

Air réchauffé

Gaz chaud

Figure 5-6 : Schéma de principe d'un caloduc

Malgré un flux thermique important, on ne peut pas utiliser de caloducs dans le cas
d'un systéme SHEDAC. En effet, les plages de températures proposées ne permettent pas
de couvrir la grande plage de température dont on a besoin au sein d'un SHEDAC (20 °C
- 600 °C).

5.3 PRINCIPES DE CONVECTION FORCEE

Dans cette partie de I’étude, on se focalisera exclusivement sur les phénoménes de
convection forcée ayant lieu dans des tubes. En effet, les régimes de convection forcée
que nous rencontrerons plus tard auront lieu dans des échangeurs. Donc, I'étude de la
couche limite et des transferts de chaleur sur une plaque infinie ne nous intéressent pas

ici. Méme si tous les échangeurs de chaleur ne sont pas tubulaires, on verra que 1'on peut



adapter les résultats obtenues sur des échangeurs de ce type a tous les types d'échangeur,

a l'aide d'un facteur de correction.

Néanmoins, nous évoquerons d'abord les concepts de base et les grandeurs
importantes qui régissent la convection forcée a partir d'un écoulement horizontal sur une

plaque infinie, afin de débuter par une mise en contexte simple.
5.3.1 CARACTERISTIQUES D'UN FLUX VISQUEUX

5.3.1.1 LA VISCOSITE DYNAMIQUE

Considérons un écoulement en régime ¢tabli, au-dessus d'une plaque infinie. On
néglige les effets de bord induits par le bord de la plaque en amont en se plagant a une
distance importante de celui-ci. L'écoulement est défini par sa vitesse en dehors de la

couche limite u,, et par la viscosité dynamique du fluide p.

Y Direction du flux
H, EE——
X i
|
f y 0 r
Ir——————b D
|

Figure 5-7 : Ecoulement d'un fluide visqueux sur une plaque infinie

Dans la couche limite d'épaisseur & apparaissent des contraintes de cisaillement 7 dues
a la viscosité¢ du fluide. Une hypothése commune en mécanique des fluides est de
supposer cette contrainte de cisaillement proportionnelle au gradient de vitesse dans la

direction perpendiculaire au flux, soit ['axe y.

Ou (26)

Ou 7est la contrainte de cisaillement dans la couche limite (Pa)

4 est la viscosité dynamique du fluide (Pa.s)

Ou st le gradient de vitesse dans la direction perpendiculaire a I'écoulement (s™)
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5.3.1.2 LE NOMBRE DE REYNOLDS

Considérons cette fois-ci un écoulement de fluide dans un tube de diamétre « d ». De
la méme maniere qu'auparavant, on se place a une bonne distance de l'entrée du tube, de
telle sorte que le régime soit totalement établi. Le nombre de Reynolds est un critere qui

permet de caractériser I'écoulement d'un fluide dans ou autour d’une géométrie donnée.

Dans le cas de notre tube (Figure 5-8), le nombre de Reynolds s'écrit de la forme:

U, % d — P XU, X d (27)
v u

Re, =

Ou Reyest le nombre de Reynolds
Uy est la vitesse moyenne dans une section du tube (m.s™)
d, est le diametre du tube si¢ge de ['écoulement (m)

v=u/p, est la viscosité cinématique du fluide (m*s™

v

d Distribution de vitesse u d

v

Figure 5-8 : Profil type de vitesse en fonction du régime d'écoulement

A gauche, un écoulement laminaire, a droite, un écoulement turbulent

La formule permettant de calculer le nombre de Reynolds (Re) reste la méme quel que
soit le régime d'écoulement du fluide, laminaire comme turbulent. Pour le cas des
écoulements dans des tubes, des valeurs cibles de « Re » sont donnés dans la littérature
qui permettent de supposer que le régime sera turbulent au-dela d'une certaine valeur.
Mais le régime d'un écoulement ne dépend pas que du nombre de Reynolds, mais de
beaucoup de paramétres difficilement quantifiables en pratique, comme la rugosité

intérieure du tube. Les valeurs suivantes [9] peuvent étre utilisées comme repéres :

e Re <2000 : le régime dans le tube est laminaire
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e 2000 <Re <4000 : le régime dans le tube commence a changer de forme. Il
est difficile de conclure avec certitude quant au régime d'écoulement. On
s'accorde pour dire que ce régime est transitoire

e Re>4000: le régime dans le tube est turbulent
On peut également noter plusieurs grandeurs physiques utiles pour la suite:
* le débit massique s :
m=pxu, x4 (28)

e la vitesse massique G:

G=pxu, (29)
5.3.1.3 LE THEOREME DE BERNOULLI

Le théoréme de Bernoulli caractérise la conservation de I'énergie d'une particule fluide
au long d'une méme ligne de courant d'un écoulement non visqueux et incompressible (p

= constante) d'un fluide. Avec ces hypotheses, le théoréme de Bernoulli s'écrit :

2

s P LY e (30)
pg 28,

Pour un fluide compressible, on peut généraliser le théoréme de Bernoulli en tenant
compte des changement d'énergie interne du systeme et des changements induits en
termes de température [9]. Il s'écrit de la mani¢re suivante, sauf qu'il s'exprime cette fois-

ci sur un volume de contrdle délimité par deux sections 1 et 2:
b A G1)
i +—2—v, +0=1i, +5v2 +W,

Ou Jestl'enthalpiei=e+pxV
e est I'énergie interne du fluide dans le volume de controle (J/kg)

Q est le flux de chaleur par unité de masse capté par le volume de controle (J/kg)
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W, est le travail extérieur réalis€ dans le processus par unité de masse (J/kg)
V est le volume massique du fluide
5.3.2 TRANSFERTS DE CHALEUR PAR CONVECTION DANS UN TUBE

5.3.2.1 CASDE L'ECOULEMENT LAMINAIRE

On considére un écoulement laminaire établi dans un tube comme montré sur la Figure
5-8. Le tube est de rayon ry, sa température a l'intérieur Ty et la vitesse du fluide au
centre du tube est #y. On suppose également que la pression est uniforme dans toute
section perpendiculaire a I'écoulement [9]. On définit le volume de contrdle sur lequel on

va appliquer les lois de conservation a la Figure 5-9.

p(2mr dryuc,T
Figure 5-9 : Schéma du volume de contrdle tubulaire employé

Il nous faut tout d'abord trouver la répartition de vitesse dans le fluide avant d'écrire le
bilan des flux de chaleur. Pour obtenir la répartition de vitesse, il faut considérer un
¢lément de fluide cylindrique et y appliquer le bilan des forces. Ainsi, on obtient que les
forces de viscosité compensent les forces exercées par les gradients de pression et

finalement:

du = La—pr2 + cste (32)
410 Ox

La théorie de la couche limite nous donne la condition aux limites suivante, permettant

de déterminer la constante.



u(ry) =0 (33)
On obtient finalement l'expression de la répartition de vitesse dans le fluide :

1 9
u(’”):agi‘(rz"’oz) (34)

On peut désormais établir le bilan énergétique pour notre volume de contrdle établi a
la Figure 5-9 [9]. Pour simplifier les calculs, on suppose que le flux évacué a travers la
paroi du tuyau est constant, ¢.-a-d. dqyyygqy/dx = 0.

1 a[rxa—T}:lg (35

uxr or or o Ox

On fait I'hypothese que la température moyenne du fluide augmente linéairement avec
x, ce qui donne 9T /dx = const. On inseére ensuite l'expression de la vitesse du fluide

trouvée précédemment dans 'équation, puis en intégrant deux fois, on obtient:

2 4
7oy =L [ T e xinreC, (36)
o Ox 4 16xr,

Pour que ['expression de T soit physiquement envisageable, il faut que C; soit nul, car
sinon la température tendrait vers +oo en » = 0, ce qui est impossible physiquement. On

note 7, la température au centre du fluide (a » = 0) et il vient que:

2 4
Ty -1 =29, [T T (37
a Ox 4 l6xr,

5.3.2.2 LA TEMPERATURE DE CORPS OU BULK TEMPERATURE

Dans le cas de I'écoulement laminaire d'un fluide dans un tube, on peut définir le flux
local (par unité de surface) transféré par convection, noté ¢".
q"=hx(T, -T,) (38)
Ou A est le coefficient de convection thermique
T,, est la température intérieure du tube
T} est la température de corps (ou Bulk Temperature)
T, est également appelée la température moyenne énergétique (energy-average fluid

temperature) et, de ce fait, est calculée de la maniére suivante [9]:
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Jpx2mxucpT.dr

T, =T = °r0 (39)
Jpx27zrxucp.dr
0

Les raisons qui nous poussent & utiliser la température de corps sont multiples. La
premiére est que dans le cas d'un écoulement dans un tube, on ne peut pas trouver,
comme dans le cas de l'écoulement au-dessus d'une plaque, des conditions libres
d'écoulement, avec une température et une vitesse caractéristiques. Méme la température
centrale n'est pas facilement exprimable en fonction des caractéristiques initiales du flux
[9].

De plus, la température de corps est intéressante de par le fait qu'elle caractérise
I'énergie moyenne contenue dans une zone de I'écoulement pour un « x » donné.

Avec l'expression de la répartition de température sur une section perpendiculaire a

I'écoulement trouvée précédemment, on peut calculer 7. On obtient:

2
T, =T ¢+ %% 0L (40)
% «a Ox

La température intérieure en surface du tube est calculée en évaluant l'expression de

T(r)ar =r,.

2
Tw:TC.*_iM_a_T 41)
16 a oOx
Le coefficient de convection thermique peut étre trouvé en €crivant :
q:thx(Tw—T,,)zkxAx(?] (42)
r r—ro
k x g]
D, N h ar r=r 43
ol h=——— <+
., -1,) )
48 k
Finalement, nous obtenons que h=—.—
11 d,

Dans cette partie, on s'est attaché a déterminer de maniére exacte le coefficient de
convection thermique pour un écoulement laminaire dans un tube. On verra plus loin des

lois empiriques qui permettent de simplifier ce type de problémes.
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On peut également exprimer ce résultat par le nombre de Nusselt (NVu):

hxd, 48

Iy 4

Nu =

5.3.2.3 CASDE L'ECOULEMENT TURBULENT

Considérons un écoulement turbulent dans un tube comme on peut le voir a la Figure
5-8. Le profil de vitesse en régime turbulent est assez particulier : dans la sous-couche
laminaire, il varie linéairement avec le rayon, alors que dans la partie turbulente de
I'écoulement, il est presque constant.

Pour prendre en compte le caractére turbulent du régime, on insére dans les
expressions du flux de chaleur et de la contrainte de cisaillement la diffusivité et la
viscosité turbulentes, que I'on note respectivement £ et £, [9].

Les expressions du flux et de la contrainte deviennent alors :

q ar
7 el 45
prc, x4 (a+€H)dy (45)
T (e, (46)
P dy

En supposant que le flux et la quantité de mouvement se diffusent a la méme vitesse,
et que le ratio du flux par unité de surface par la contrainte de cisaillement est constant
[9], on obtient :

A
ST @7)

u

m

g,

En appliquant le bilan des forces a un élément cylindrique de fluide, on peut trouver
Fexpression de t, en fonction du gradient de pression dans le fluide, le gradient de

pression dp s'exprimant lui-méme en fonction du coefficient de friction f de la maniere

sulvante :
L u’
Ap=f P 2 (48)
Et 7, - % o | (49)

On obtient ensuite le nombre de Stanton [9] :
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G h _ Nu, _f (50)

pxc,xu, —RedPr_ 8

Nous revenons sur le nombre de Nusselt (Nu ou Nuy dans le cas des écoulements dans
des tubes). Le nombre de Nusselt relie le coefficient de transfert thermique convectif d'un
fluide « h » a sa conductivité thermique « k ». En effet :

_hxd

Nu 51

T Gh

Le nombre de Prandtl (noté Pr) s'écrit:

pr=" (52)
a

et il est caractéristique des vitesses de diffusion du flux de chaleur et de la quantité de
mouvement au sein du fluide.

Le but de la prochaine section est de présenter la plupart des relations empiriques dans
le domaine des transferts de chaleur et de les trier, en mettant en évidence leurs
conditions d'utilisation, leur précision et la mani¢re dont on doit les utiliser (comme

I'endroit d'évaluation des grandeurs physiques).

53.3 LOIS EMPIRIQUES REGISSANT LES TRANSFERTS DE CHALEUR
CONVECTIFS EN REGIME D'ECOULEMENT FORCE

Afin de faciliter l'utilisation des lois empiriques et de mettre en évidence leurs

hypotheses et principes de calcul, on se propose de présenter toutes les lois empiriques

employées dans Heat Transfer [9] dans un méme tableau. Toutes ces lois ont pour but la

détermination de «h», le coefficient de convection thermique, par l'intermédiaire du

nombre de Nusselt. Considérons un écoulement de fluide dans un tube comme décrit dans

la Figure 5-10.
5.3.3.1 PRESENTATION DU PROBLEME

En supposant ¢, relativement constant sur toute la longueur du tube, on peut en

déduire une expression du flux thermique a travers le tube:

q:”hxcpx(sz_Thl) (53)
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Sens de
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Figure 5-10 : Schéma du tube considéré
De la méme maniére, sur une petite portion de tube « dx », le flux ajouté s'écrit :
dg=mxc,xdl, = h(Zﬂr)dx(Tw - Th) (54)
Ou T est la température de corps du fluide
T, est la température intérieure du tube en surface
Ainsi, on peut exprimer le flux thermique ajouté au fluide par convection de la
maniére suivante:

q=hxAx(T, ~T,) (55)

may

ou (T, -7, )mw est la différence de température moyenne entre le fluide et le tube

5.3.3.2 TABLEAU RECAPITULATIF DES LOIS EMPIRIQUES SERVANT AU CALCUL DE H

Les lois empiriques utilisées le plus fréquemment pour déterminer les coefficients de
convection propres a tous types d'écoulement sont présentées, avec leurs conditions

d'utilisation, dans le Tableau 5-2.

On peut également noter que, plutdt que d'utiliser une de ces lois, on peut réaliser son
propre modele, qui revient a déterminer les coefficients C, n et m dans I'équation suivante

[9]. en utilisant une méthode de régression linéaire sur une échelle logarithmique :
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Nu,=CxRe,"xPr" (56)
On peut effectuer plusieurs remarques quant a la précision de ces lois:

e les formules 1 a 4 du Tableau 5-2 peuvent générer des erreurs de calcul
pouvant aller jusqu'a 25 %

e la formule 6 du Tableau 5-2 offre une meilleure précision (6 % d'erreur
maximale) pour les conditions d'utilisation stipulées. On peut méme
étendre son domaine d'application a des plus grands nombres de Prandtl
(jusqu'a Pr = 2000) tout en sachant que cela a pour effet d'augmenter
légérement les erreurs d'évaluation

Dans le cas du dimensionnement des échangeurs de chaleur, on utilisera, sauf cas
particulier, les lois 6 et 7 du Tableau 5-2, pour déterminer le coefficient de convection

thermique.
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Tableau 5-2 : Récapitulatif des lois empiriques pour la convection forcée
N° Hypothéses Loi Indications d'évaluation des
propriétés

¢ Régime turbulent établi dans Nu, =0.023 Redo8 Pr” Toutes les propriétés des fluides
un tube hydrauliquement lisse ¢ . A .
. 0.6 < Pr < 100 Avec sont évaluées ici a la te'mperature
. différences de température n— {0-4 si le fluide est chauffé moyenne du fluide
entre le tube et le fluide peu élevées 0.3 sile fluide est refroidi

2 e Régime turbulent établi dans Toutes les propriétés des fluides
un tube hydrauliquement lisse Nu, =0.0214x (Re"*—100)x Pr® sont évaluées ici a la température

4 =0.

o 0.5<Pr<1.5 moyenne du fluide
. 10* <Re < 5x10°

3 o Régime turbulent établi dans Toutes les propriétés des fluides
un tube hydrauliquement lisse Nu, =0.012x (Re®¥ —280) x Pr"* sont évaluées ici & la température
) 1.5 <Pr <500 moyenne du fluide
. 3000 <Re < 10°

4 e Régime turbulent établi dans Toutes les propriétés des fluides
un tube hydrauliquement lisse 014 , L .
. Différence de températures 0s s P sont évaluées ici a la température

) X Nu, =0.027xRe, "xPr''x| — i 3 i

importantes entre le fluide et la paroi d d i, moyenne du ﬂ’u1de,re‘xcepte Hw, qui
(qui impliquerait un changement estévalué a T,
significatif des propriétés des fluides)

5 o Régime turbulent non établi,
applicable auxLentrees de tube Toutes les propriétés des fluides
) 10 < =< 400

d 0.055
Nu, =0.036x Re ,**x Pr'’*x [Zj

sont évaluées ici a la température
moyenne du fluide
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o Régime turbulent établi dans
un tube hydrauliquement lisse /7 x Re x Pr Y
. 0.5 < Pr <200 Nu, = 8 _ X [;_,,
10 <Rey < 5.10° 2/3 H,
i 0.8 ,f:,d 0 .07 +12.7x (%j x (Pr - ]) Toutes les propriétés des fluides
L] 8 < E <4 . . L __ TwtTp
sont évaluées icia Tr = ——,
Avec f 2
O11siT. > T excepté p,, et Y, qui sont évalués a
. w b
n—[ 0255iT, <T, ToetTy
0 pour des gaz (ou pour un flux de chaleur constant)
f=[1.82xlog,,(Re,) -1.64]"
° Régime laminaire établi dans | stés d .
un tube hydrauliquement lisse 0.0668 x Cy x Re ,x Pr Toutes les pro.p.rnetes es fluides
. Température  du  tube Nu, =3.66+ L~ sont évaluées ici & la température
. /3 .
constante 14 0.04 x l% x Re ,x PrJZ moyenne du fluide
o Régime laminaire établi dans
un tube hydrauh;luemem lisse Toutes les propriétés des fluides
¢ Req Pry > 19 _ a7 U 014 sont évaluées ici a la température
° Ne peut étre utilisée pour des Nu, =1.86x(Re, Pr)”3 X [I} X moyenne du fluide, excepté w,,, qui

tubes extrémement longs, car ceci
conduirait & un nombre de Nusselt, et
donc un coefficient de convection
nuls

M,

est évalué a T,

o Régime laminaire non établi
dans un tube hydrauliquement lisse,
applicable a l'entrée d'un tube

o Gz est le Graetz number

d
Gz=Re, Pr—
X
Il existe des abaques liant le nombre de Nusselt a l'inverse du

nombre de Graetz

Toutes les propriétés des fluides
sont évaluées ici a la tlempérature
moyenne du fluide
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10

o Régime turbulent établi dans
un tube hydrauliquement rugueux
o Basé sur l'analogie de

Reynolds entre la friction dans le
fluide et les transferts de chaleur

St, Pr,*” :%

Et f est défini tel que

L u’
Ap=f=plm_
p fdp2gc

St est évalué ici a la température

moyenne du fluide, Pr et f sont
Tw+Tp

évalués a Tf =

(29
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5.4 DIMENSIONNEMENT THERMIQUE D'UN ECHANGEUR DE CHALEUR

Dans cette section, on va présenter les deux méthodes de dimensionnement thermique

d'un échangeur réalisables de maniere analytique :

e |a méthode du NUT ou Nombre d'Unités de Transfert qui permet de trouver la
surface d'échange nécessaire en liant l'efficacité de ['échangeur au NUT (qui
s'exprime lui-méme en fonction de la surface d'échange et du coefficient d'échange
global).

¢ |a méthode du DTML ou Différence de Température Moyenne Logarithmique qui
permet également de trouver la surface d'échange minimale de I'échangeur, mais de
maniére beaucoup plus simple. Elle nécessite néanmoins de connaitre les
températures d'entrée et de sortie des fluides froid et chaud, ce qui est rarement le

cas.
5.4.1 THEORIE ET METHODES DE DIMENSIONNEMENT

5.4.1.1 COEFFICIENT D'ECHANGE GLOBAL POUR UN ECHANGEUR

Considérons l'échangeur a tubes décrit & la Figure 5-11. On ne considérera, pour
simplifier le probleme, que des échangeurs a tube, et on utilisera un facteur de correction en
fonction du type d'échangeur si nécessaire. Les indices «i» et «o» employés ici se

référent respectivement a l'intérieur et a I'extérieur du plus petit tube de I'échangeur.

Fluide B

K

Fluide A E )

| %]

Figure 5-11 : Schéma d'un échange a tubes co-courant
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Comme expliqué plus haut, le coefficient de transfert de chaleur global peut s'écrire :

U, = (57)

1
h 2k A, h,
Il est défini de telle maniére que :

q = U: AIAT;‘vsléme

(58)

Pour trouver les valeurs de A, et h,, on utilise les relations empiriques de la convection

forcée définies précédemment.

On peut également présenter le facteur d'usure de I'échangeur R, défini de la maniere
suivante :
1 I

Ry = (59)

initial

5.4.1.2 LA METHODE DTML (DIFFERENCE DE TEMPERATURE LOGARITHMIQUE
MOYENNE)
On considere l'échangeur a tubes de la Figure 5-11. Le flux échangé entre les deux

fluides dans ['échangeur est :

q=UxAxAT, (60)

Avec AT, la différence de température moyenne a travers |'échangeur.

Pour trouver l'expression de AT, il nous faut considérer les échangeurs de chaleur sur
une petite partie de I'échangeur d4. Le flux a travers d4 peut s'exprimer de trois maniéres

différentes :

e la variation d'enthalpie dans chacun des deux fluides
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dq:_mL,th _L_hXCl’Tch=I7.1ﬁXCp_/,.Xde, (6])

r
e la chaleur transmise d'un fluide a 'autre a travers l'interface d4

dg =Uxdax(T,, -T,) (62)

En combinant ces trois équations, on obtient, en intégrant sur toute la surface de

['échangeur [9] :

Loy =Ty 1 I
In| = U x A x| ot = (63)
Tye =Ty My XCop My XCh

Puis, en réutilisant les équations de variation d'enthalpie des deux fluides au sein de

['échangeur :
r,. -71,.)-\T,,-T

(] _ U % A % ( ch,s /'r,e) ( che fr,e) (64)

lnl:(Tch,\‘ - Tfr‘s )]
[Tc:h,e - Tfr,e ]

En identifiant avec I'expression du [Mux de chaleur établie plus haut, on obtient :
r,.-T,,)-\T,.-T

ATm — DTLA/[ — ( ch.s fIE) ( ch.e fr,e) (65)

che  ffre

Cette méthode, bien que simple, nécessite de fortes hypotheses pour pouvoir étre

employée :

¢ les capacités calorifiques des fluides doivent varier peu avec la température

e les coefficients de convection thermiques doivent €tre constants tout au long

de 1'échangeur

De plus, on doit connaitre Tine, Tens, 1fe. Tps pour pouvoir l'employer, ce qui est

rarement le cas.
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Remarques:

e l'expression de DTLM décrite ci-dessus est valable dans le cas d'un échangeur co-
courant. Dans le cas d'un échangeur contre-courant, il suffit juste d'intervertir 7} ; et
Tj.. dans ['expression de DTLM.

e si I'échangeur étudié¢ n'est pas un échangeur & tubes classique, il suffit d'introduire
dans l'expression du flux de chaleur échangé dans un échangeur a contre-

courant un facteur de correction F, de la maniére suivante :
g=UxAxFxAT, (66)

[ existe des abaques pour déterminer la valeur de F & utiliser en fonction du type

d'échangeur et du rapport des différences de températures au sein des fluides [9].
5.4.1.3 LA METHODE DU NOMBRE D'UNITES DE TRANSFERT (NUT)

La méthode du nombre d'unités de transfert consiste a exprimer [lefficacité de
I'échangeur de mani¢re simple avec les variations d'enthalpie des fluides de I'échangeur.
L'efficacité d'un échangeur est le rapport entre le flux de chaleur réellement échangé et le

flux de chaleur maximum échangeable.

Dans le cas d'un échangeur a tube co-courant comme celui exposé¢ sur la Figure 5-11, le

flux de transfert échangé est :

g =-m, xc, X (Tch’S -T ): Wl X Cp X (T/,_A - Tﬁ.‘e) (67)

ch.e

Le flux de transfert maximum échangeable a lieu quand un des deux fluides subit un
changement de température égal a la plus grande différence de température AT, entre les

deux fluides au sein de I'échangeur [9]. De maniére évidente, il vient que :

AT, =T, -T,, (68)

che
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Reste a déterminer quel fluide peut subir ce changement de température. Supposons que
le fluide qui a le plus grahd produit mxc subisse ce changement de température. Pour que
les changements d'enthalpie des deux fluides soient égaux, cela signifierait que le fluide de
plus petit devrait subir un AT encore plus grand, ce qui n'est pas possible physiquement.

Ainsi, le flux de chaleur maximal échangeable dans un échangeur thermique est :
g=lmxc, Jmm (.- T,.) (69)

Néanmoins, le fluide de plus petit xc, peut étre le fluide froid, comme le fluide

chaud, dépendamment des débits et des capacités calorifiques des fluides. Ainsi, 'efficacité

d'un échangeur s'écrira :
o Sile fluide chaud a le plus petit rixc, :

T,.-T
— che ch.s (70)

£,
ch T B Tfr‘e

che

e Sile fluide froid a le plus petit mxc, :

T’S _Tl‘?
£, = S5 T fre (71)
Z/;,e—Tfr.e

Remarque . dans le cas d'un échangeur contre-courant, ces expressions peuvent étre
obtenues en remplagant 7, par T, , et inversement.

En réutilisant I'€quation (63), il vient que :

]; § —Trs —UA m rc r
R 1+t (72)
T,. _Tﬁ-,e mgc, 5 M€, o

En supposant que le fluide froid est le fluide de rizxc, minimum, et en combinant

I'équation (71) et (72), on obtient une expression de I'efficacité dépendant uniquement de U,
A, des capacités calorifiques massiques et des débits massiques (et donc indépendante des

températures des fluides) :
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1 —exp -U4/ X 1+m/’c”~f* :
mf’cl’_f" mchcp_ch
l+mf’cl’ﬁ%

mc/icp_ch

L'expression de lefficacit¢ si le fluide chaud a le plus petit rmxc, s'obtient en

£ = (73)

remplagant les indices fr par ch dans l'expression ci-dessus, ce qui nous permet de conclure

quant au résultat suivant :

l—eXp[E_U% » jx(HCm% ﬂ
1+Cm%

Avec C=mxc, lacapacité calorifique en W/K

£ (74)

Pour un €changeur & contre-courant, I'efficacité se trouve suivant le méme raisonnement:

ol L)

o= : (75)
— ~min - UA min
! %‘ma‘( * expl:( /C‘min j ) (1 * %‘max j:l

La quantité U% est appelée le NUT (Nombre d'Unités de Transfert) étant donné qu'il

min

est représentatif de I'échangeur [9]. Plutét que d'utiliser I'expression de I'efficacité présentée
plus haut, on peut utiliser, pour plus de convenance, des abaques liant NUT a &, existant

pour tout type d'échangeur.

5.4.2 PRE-DIMENSIONNEMENT D'UN ECHANGEUR DE CHALEUR POUR LE
SITE DE TUKTOYAKTUK

Cette partie couvre et résume les étapes de pré-dimensionnement de I'échangeur de

chaleur a installer sur le site de Tuktoyaktuk pour récupérer l'énergie porté par l'air

comprimé chaud sortant du compresseur. L'objectif de cette étude est multiple. Dans un

premier temps, il faut déterminer le débit d'eau a utiliser pour refroidir l'air. Etant donnés
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les débits d'air importants mis en jeu, on devra convenir de dimensions de tubes pour que le
régime d'écoulement respecte les conditions d'utilisation des lois empiriques régissant les
phénoménes de convection forcée. L'autre objectif de cette étude est central, il s'agit de
déterminer la surface d'échange nécessaire pour échanger un flux de chaleur maximal de

1.7 MW.

On spécifie tout d'abord les hypothéses avec lesquelles nous allons travailler :

e l'air est considéré comme fluide chaud

e on choisit I'eau comme fluide froid

e on travaille en régime établi et les phénomeénes de convection seront gérés avec les
lois empiriques cités plus loin

e I'échangeur est adiabatique, c'est a dire qu'il n'y pas d'échanges de chaleur entre le
tuyau extérieur contenant l'eau et le milieu environnant

e ['étude est faite pour un échangeur co-courant, mais est facilement adaptable a
d'autres types d'échangeurs

e on néglige les pertes de charge au sein de I'échangeur pour ['instant

On réalise I'é¢tude dans les conditions les plus exigeantes, c'est-a-dire dans lesquelles le
flux a dissiper sera le plus grand. Ainsi, les données dont nous disposons sont les suivantes,

calculées a 'aide du modele MATLAB/Simulink du systeme €olien-diesel, sont :

o O, =600 °C d'apres les simulations menées sur Simulink
e O = 20 °C (on suppose que le circuit d'eau est muni d'un systéme de
récupération/dissipation d'énergie de telle sorte que la température d'eau en
entrée de I'échangeur soit constante et égale a 20 °C
e  On veut stocker I'air & une température voisine de 40 °C, en supposant que
cette température est atteignable compte tenu du débit d'eau appliqué

e Le débit my,, d'air maximal est estimé a 3 kg/s apres les données recueillies
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e La pression de l'air est également a prendre en compte. En effet, la masse
volumique de l'air dépend grandement de sa température et de sa pression.
On fixe ici la pression a 40 bars.

e la plupart des grandeurs seront calculées a la température moyenne de la

chaque fluide, sauf si I'on stipule le contraire

5.4.2.1 DETERMINATION DES DONNEES MANQUANTES
[I' manque les données suivantes pour procéder au dimensionnement:

® Mgy le débit massique d'eau
e D, :le diamétre intérieur de la conduite d'air
e D, le diametre extérieur de la conduite d'air

o D, le diametre intérieur de la conduite annulaire d'eau

On a placé les diameétres sur la Figure 5-12, qui représente une vue en coupe de
I'¢changeur, pour améliorer la compréhension du systéme. La zone bleue est la zone de

circulation de l'eau, la rouge est la zone de circulation de l'air.

Figure 5-12 : Schéma explicatif des diametres des tubes de
I'¢changeur
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Dans un premier temps, on fixe la valeur du débit m,g, égal 4 9 kg/s, de maniere a
effectuer un échange thermique important. On fixe également les valeurs des diameétres de

la maniére suivante :

e D =10cm
e D =12cm
e D, =22cm

On a choisi ces valeurs pour limiter les nombres de Reynolds et les vitesses des fluides
dans I'échangeur. On a également choisi D, pour assurer une bonne épaisseur au niveau du
tube intérieur et ainsi garantir le comportement mécanique du tube sous l'effet de la
pression importante d'air. D4, a €t choisi de telle sorte que le diamétre hydraulique de la
conduite annulaire d'eau soir égal a D,. L'expression du diamétre hydraulique est donnée en

équation (76).

_4><A
P

D, (76)

Avec A, la section de fluide passant dans la conduite exprimée en m”

P, le "périmétre mouillé", qui correspond a la somme des périmétres en

contact avec le fluide exprimé en m
Dy le diamétre hydraulique exprimé en m
5.4.2.2 DETERMINATION DU COEFFICIENT D'ECHANGE GLOBAL U
5.42.2.1 DETERMINATION DU COEFFICIENT DE TRANSFERT CONVECTIF DE L'EAU

5.4.2.2.1.1 Le nombre de Reynolds
Pour déterminer le coefficient de transfert convectif d'un écoulement, il faut tout d'abord
déterminer son régime, en autres termes, s'il est laminaire ou turbulent. Pour cela, on utilise

le nombre de Reynolds, défini en équation (77):
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_pxvxD
7

Re (77)

Avec p. la masse volumique du fluide (kg/m°)
v, la vitesse moyenne du fluide (m/s)
D, le diamétre (ou diamétre hydraulique) de la canalisation (m)
u. la viscosité dynamique du fluide (kg.m™'s™)
Re, le nombre de Reynolds

Les grandeurs p et u sont déterminées a l'aide des tables de propriété de I'eau a la
température moyenne du fluide [9]. Etant données les températures d'entrée (20 °C) et de
sortie présumée (40 °C environ), on considére qu'estimer la température moyenne de l'eau a

30 °C est une approximation correcte.

On rappelle que les tables de propriété de l'eau et de I'air utilisées ici sont disponibles en

référence [9]. Ainsi, dans notre cas :
e p,,. =997.4kgm>
o 1, =98x10"kgm's!
On calcule ensuite la vitesse moyenne de I'eau de la maniére suivante :

I3 — 4 X memz (78)

D ><7r><(D ‘oD 2)

eau [

[l résulte quev,,, =0.3379m.s".

ean

On peut ensuite trouver le nombre de Reynolds grace a l'équation (77). On obtient

finalement Re =34391.



140

Comme Re est bien supérieur a 3000, on peut conclure que l'écoulement est

complétement turbulent.
5.4.2.2.1.2 Lois empiriques régissant la convection forcée

Plusieurs lois empiriques courantes spécifiant le calcul de 4 ont déja été passées en revue
précédemment. Dans le cadre de cette étude, nous allons seulement en utiliser deux, une

pour le régime d'écoulement laminaire et l'autre pour le régime d'écoulement turbulent.

e Pour un régime d'écoulement laminaire (Re <3000):

Nu=3.66 (79)

e Pour un régime d'écoulement turbulent (Re > 3000):

Vx Re ,x Pr "

d H
e 4 *

2/3 w
1.07 + 12.7><[4j «(Pr2-1)
Avec
011siT, >T,

n_i 0.25siT, <T, (8H)

0 pour des gaz (ou pour un flux de chaleur constant)

f=[1.82xlog,,(Re,)~1.64]" (82)

Remarque : dans l'expression du nombre de Nusselt dans le cas d'un régime turbulent,
toutes les grandeurs sont évaluées a la température moyenne fluide-paroi, excepté u, et u,,

qui sont évaluées respectivement a la température moyenne du fluide et a la température de

la paroi.

Ainsi, on trouve que f, le coefficient de friction, est égal a 0.0228. On estime ensuite la
température de la paroi comme étant la moyenne des températures moyennes des fluides,

ainsi, soit 4 175 °C.
De cette maniére, on trouve un nombre de Nusselt égal a 199.9.

Or, selon la détinition du nombre de Nusselt, nous calculons :
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_ Nuxk,,

= 83
equ D 4 ( )

Ceci nous permet de trouver la valeur de /.4, = 1.345 kW/(m2.K).
5.4.2.2.2 DETERMINATION DU COEFFICIENT DE TRANSFERT CONVECTIF DE L'AIR

La démarche utilisée pour trouver le coefficient de convection de I'air A, est similaire a

celle employée pour trouver A,
Pour résumer les étapes du raisonnement:

® 0N trouve une vitesse vy, égale & 16.3 m/s
e le nombre de Reynolds est égal a 1.27 x10%. A titre indicatif, la loi empirique
utilisée précédemment en régime turbulent est valable uniquement jusqu'a 5x 10°.

e e coefficient de friction est égal 2 0.0112 et le nombre de Nusselt a 1256.
Finalement, on obtient /,;, = 585 W/(mz.K).

La valeur de A, est inférieure a celle de .4, malgré un nombre de Nusselt plus de six

fois supérieur. Ceci est di au grand pouvoir calovecteur de l'eau comparé a celui de 'air.

54223 CALCULDEU
Pour les échangeurs de chaleur tubulaires, U s'exprime de la maniére suivante :

1

A W) AT

ho 21l k A h

(] tube ' 1

U (84)

Parmi les quantités restant a déterminer dans cette €quation, il y a :

®  kupe, qui dépend du matériau choisi pour le tube intérieur de I'échangeur. Pour des

conditions de performances, on choisit du cuivre, qui a une conductivité thermique



égale a 396 W/(m.K). On montrera plus tard que ce coefficient ne joue pas un rdle

important dans I'échange thermique.

A D,
° _O:_O
2L 2
A D
e —2_— 22
A; D

On trouve ensuite U, = 354 W/(m”.K).
5.4.2.3 DETERMINATION DE LA SURFACE D'ECHANGE A
Deux méthodes existent pour déterminer la surface d'échange d'un échangeur de chaleur:

e la méthode du DTLM (Différence de Température Logarithmique Moyenne):
utilisable dans le cas ol ['on connait les températures d'entrée et de sortie des deux
fluides

e la méthode du NUT (Nombre d'Unités de Transfert): utilisable dans le cas ou l'on

connait les débits et capacités calorifiques des fluides

Etant données les informations dont nous disposons, la méthode du NUT est la seule
méthode utilisable, étant donné que l'on ne connait pas précisément les températures de

sortie de l'air et de I'eau.
Détermination de l'efficacité de I'échangeur ¢ :

Dans la méthode de détermination de la surface d'échange par Nombre d'Unités de
Transfert, la premiére chose a faire est de déterminer le fluide ayant le plus petit produit
C

Shade =mX Cp .

Dans notre cas :

e C, =3.16kW/K
e C. =37.6kW/K

ean
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Ainsi, l'air a le plus petit C, ce qui nous permet d'écrire la formule de l'efficacité de la

maniere suivante [6]:

9{11/‘ e Qa:r s (85)
E  =—
v Ha/r,e - Qeau,e

L'efficacité d'un échangeur est le rapport entre le flux de chaleur transmis de maniére

effective et le flux de chaleur maximal transmissible.

Ainsi, on trouve une efficacité¢ de 96.5 %. Pour trouver le NUT correspondant, on peut
soit utiliserla formule liant I'efficacité a celui-ci, soit utiliser des abaques en fonction du
type d'échangeur considéré. La Figure 5-13 montre I'abaque d'un échangeur co-courant,
légerement adaptée a notre cas. L'abaque de I'échangeur a contre-courant est disponible

référence [9].
Pour des contraintes de lisibilité¢ de [égende, on pose :

oo _ Cu (86)

max eau

Dans notre cas, C=8.4 %, ce qui correspond a la courbe turquoise Figure 5-13. On
remarque qu'une efficacité de 96.5 % n'est pas atteignable compte tenu des débits mis en
Jeu. Deux choix s'offrent a nous, on peut soit reprendre tout le pré-dimensionnement avec
une valeur de débit massique plus importante pour l'eau, ou choisir un NUT permettant de

s'approcher de cette valeur d'efficacité cible.

Ici, on choisira d'utiliser la deuxiéme solution. En effet, dans la partie suivante, on
développe un modele qui, en plus d'étre insérable dans le modele du systéme éolien-diesel,

nous permettra d'accélérer grandement les procédures de pré-dimensionnement.

On choisit ainsi NUT = 6, qui correspond a une efficacité de 92.0 %.
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Figure 5-13 : Abaque e=f(NUT) pour un échangeur co-courant tubulaire

Or, le NUT est défini de telle maniere que :

A Uxd
NUTZU"CX o - L XA (87)

min min

On obtient finalement une surface d'échange 4, = 51 mz, ce qui conclue 'étape de pré-

dimensionnement de I'échangeur co-courant.

5.5 PRESENTATION DU MODELE D'ECHANGEUR DE CHALEUR UTILISE

Les modeéles proposés dans la suite de cette partie fournissent les températures de sortie
des fluides en régime établi. La quantification de la durée de ce régime établi sera I'objet
d'une étude ultérieure. [l utilise les mémes lois empiriques que celles exposées plus haut. Le
point de vue adopté est le suivant : on considére I'échangeur comme une fonction ou un
bloc qui, a partir de 5 entrées connues, renvoie 2 sorties correspondant aux températures de
sortie de chacun des fluides. La Figure 5-14 illustre le schéma bloc général de ['échangeur

de chaleur.
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Echangeur de chaleur

Oare 7| Caractéristiques:
Ko - 5 O
ecau.e P A
D,
Qa“_ ; D| —> eeBLLS
Deau
Qeau P>

Figure 5-14 : Schéma-bloc général de I'échangeur de chaleur

5.5.1 MODELE DE L'ECHANGEUR CO-COURANT

Le modele opére d'une maniere similaire a celle développée dans le pré-
dimensionnement. Dans un premier temps, il s'agit de déterminer le coefficient d'échange
global U, et donc les coefficients de convection de chacun des fluides. La Figure 5-15

détaille la démarche utilisée pour trouver les coefficients de convection.

Une fois ces coefficients obtenus, il suffit de calculer le coefficient de transtert global U

de I'échangeur a partir de Ay, heqy €t kppe déterminés a 'aide de I'équation 83.

On peut ensuite trouver les températures de sortie des fluides avec le systeme

d’équations suivant :

O =00y =00y = Or IV, (88)
geuu.\ = eerm.e - (gm’r,e - eemu}))( Y oeau (89)

AVEC Wiy €t Weq, définis de la maniére suivante :

(//all' = ; X (1 - e_ll}//{o ) (90)
yxm, xXc

p.air

PP —— 1)
X m X C

eau p.eau
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fluides:

1
y =

n

Pour l'air

enucp,eazz mg.¢

Calcul du diametre hydraulique Dy

D, = 47r(rm“2 —roz)/Zﬂ(rm +ro)

P, =P/rT , Qairetr,

U, & l'aide des tables

L

'

Re:p(llr ><ll>(2’”l//'
Pr,, tiré des tables

v

Qeau
Heans Peaw @ I'aide des tables

Re:peaHXllxz’ﬂl/#e

Pr,, tiré des tables

Utilisation de lois
empiriques de la forme
Nu=fonction(Re, Pr, f)

!

Utilisation de lois
empiriques de la forme
Nu=fonction(Re, Pr, f)

ki @ partir des tables

k
_ air
halr - Numr x
2xF

4

Figure 5-15 : Organigramme de calcul des coefficients de convection

k.., & partir des tables

k
h —=Nu, x4

ean eau

H

5.5.2 MODELE DE LECHANGEUR CONTRE-COURANT

Pour I'échangeur contre-courant, la méthode de modélisation est la méme en ce qui
concerne la détermination des coefficients de convection. La seule différence notable est

que Mg, est négatif et que les températures de sortie s'expriment de la maniere suivante :

0,.=0

amr.s

air ¢ ( air.e

l//air
) 1-v..

ean e

\
£
/

(93)

Et le coefficient y représente la somme des inverses des capacités calorifiques des

(92)

Pour l'cau



0,..=0...-0,.-0,, = (94)

eau,s eau.e air,e 1—
Weau

Les tables des coefficients nécessaires sont disponibles dans [9]

Dans la partie suivante, on va discuter du type d'échangeur (entre les tubulaires co-
courant et contre-courant) qui convient le mieux au circuit de récupération d'énergie, et de

I'influence de plusieurs parametres sur les températures de sortie de I'échangeur.

5.6  DISCUSSION DES PREMIERS RESULTATS OBTENUS

5.6.1 QUEL TYPE DECHANGEUR SE PRETE LE MIEUX A UN CIRCUIT DE
RECUPERATION D'ENERGIE?

Pour répondre a cette question, nous allons comparer, a caractéristiques égales (Kupe,
surface et diameétres) et pour différentes valeurs de débit et de température en entrée,

l'efficacité des échangeurs contre-courant et co-courant.

On fixe la surface d'échange a 40 m* pour cette étude, ainsi que le diamétre intérieur de

la conduite d'eau, Dgqy, & 0.17 m. Les résultats obtenus sont présentés en Figure 5-16 et

Figure 5-17.

Ainsi, on peut remarquer que, pour une méme surface d'échange, le flux échangé a
travers d'un échangeur contre-courant est plus important qu'a l'intérieur d'un échangeur co-
courant. En effet, les courbes de température nous le montrent bien, méme si les
températures en sortie de I'eau ne changent pas beaucoup entre les deux, on peut voir que

l'air est refroidi de maniére bien plus satisfaisante dans un échangeur contre-courant.
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Figure 5-16 : Evolution des températures en sortie d'un échangeur co-courant en fonction
de Ggire
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Figure 5-17 : Evolution des températures en sortie d'un échangeur contre-courant en
fonction de Oair,e

De plus, avec un échangeur contre-courant, on peut faire en sorte d'obtenir une cau a la
sortie a haute température (70 °C ou plus) tout en refroidissant 'air en-dessous de 30 °C, en

contrélant le débit d'eau. Ce phénomeéne est trés intéressant dans notre cas, car plus l'eau



149

aura une forte température a la sortie, plus le flux de chaleur sera facile a extraire de l'eau,

du fait du gradient de température important.

Pour toutes ces raisons, on peut conclure que I'échangeur contre-courant est le mieux

adapté a nos besoins.

5.6.2 INFLUENCE DES PARAMETRES GEOMETRIQUES SUR LE FLUX DE
CHALEUR ECHANGE

5.6.2.1 INFLUENCE DE LA SURFACE D'ECHANGE

Cette partie peut sembler venir sinon contredire, tout du moins remettre en cause I'étude
de pré-dimensionnement effectuée auparavant. Elle est pourtant nécessaire, en effet, étant
donnée l'allure de la courbe € = f(NUT) (Figure 5-13) pour trouver le Nombre d'Unités de
Transfert adéquat, il convient d'affiner quelques peu la conception du point de vue de la

surface d'échange.

C'est pourquoi on se propose, dans cette partie, de faire varier la surface d'échange entre

30 et 55 m* pour deux configurations de températures et de débit d'air:

e des conditions générant un flux de chaleur maximal : un débit d'air de 3 kg/s et une
température d'air en entrée de I'échangeur €gale a 600 °C
e des conditions d'utilisation moyennes : un débit d'air de 0.5 kg/s et une température

d'air en entrée égale a 350 °C

Dans le premier cas, on regle le débit d'eau a 9 kg/s, dans le second, on le régle & 1kg/s.

Les résultats de ces études sont montrés Figure 5-18 et Figure 5-19.

Ces résultats montrent que, dans des conditions d'utilisation moyennes, la surface
d'échange n'a que peu d'influence sur le flux de chaleur échangé, considérant un débit d'eau
de 1 kgf/s. Néanmoins, dans des conditions d'utilisation impliquant un flux de chaleur
maximal, on remarque que la variation de la surface d'échange influe de manicre

significative sur la température de ['air en sortie.
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Figure 5-18 : Influence de la surface d'échange dans des conditions de flux maximal
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Figure 5-19 : Influence de la surface d'échange dans des conditions d'utilisation moyennes

Notons que tous ces essais ont été réalisés avec un diameétre D,,, égal a 17 cm.

. . a . 2 .
Le meilleur compromis semble étre une surface d'échange de 40 m”, car celle-ci permet

de stocker l'air en-dessous de 30 °C, méme dans des conditions d'utilisation maximales.



Au-dela de cette valeur, le flux de chaleur supplémentaire récolté est minime. En effet, pour
une surface d'échange de 40 m’, l'efficacité de I'échangeur dépasse déja 98 % dans des

conditions maximales de flux et 99 % dans des conditions d'utilisation moyennes (Figure 5-

20).

0,995
0,99 // i /‘/

0,985 7
0,98 :

0,975 / e o fficacité € (conditions
097 / ! maximales)

0.965 / efficacité € (conditions
' / moyennes)
0,96

0,955 ,/

0,95 — 1 , ; ,
30 35 40 45 50 55
Surface d'échange (en m?)

Efficacité de I'échangeur [%]

Figure 5-20 : Efficacité de I'échangeur en fonction de la surface d'échange

5.6.3 INFLUENCE DU DIAMETRE INTERIEUR DE LA CONDUITE
ANNULAIRE D'EAU Dgqy

Dans les études précédentes, on a utilis€ une valeur de D,,, égale a 17 cm, au lieu des 22
cm prévus dans |'étape de pré-dimensionnement. Nous allons justifier ce choix en étudiant
I'influence de ce parametre sur le flux de chaleur changé, tout en s'assurant que le nombre
de Reynolds de I'écoulement d'eau reste dans les conditions d'application des lois

empiriques (Re < 5><106).

Dans cette partie, on va faire varier D, entre |7 cm et 22 cm, pour les deux
configurations de débit-température d'air énoncées ci-avant : des conditions de flux

maximal et des conditions d'utilisation moyennes.
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Les résultats de I'étude sont présentées aux Figure 5-21, Figure 5-22 et Figure 5-23. Les
gains d'efficacité se font surtout remarquer en fonctionnement maximal ot I'on gagne prés
de 2 points defficacité en rétrécissant Deq, de 22 a 17 cm, ce qui se traduit en une

diminution de la température de I'air a la sortie de pres de 10 °C.

1
0,995
0,99 \\
0,985 -+ efficacité € (conditions

0.98 \ maximales)
0,975 “-~“‘--~.;
\ —efficacité € (conditions
0,97 \ moyennes)
0,965

0,96 T T T T 1
17 18 19 20 21 22

Diameétre D

Efficacité de I'échangeur [%]

oau (€N €M)

Figure 5-21 : Influence de Dq, sur l'efficacité de I'échangeur
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Figure 5-22 : Influence de D,q, sur le fonctionnement en condition de flux maximal

Ce phénomeéne peut s'expliquer simplement par I'augmentation du nombre de Nusselt en

fonction du nombre de Reynolds, mis en évidence dans la Figure 5-24.
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Le nombre de Nusselt étant proportionnel au coefficient de convection (voir équation

80), plus le régime est turbulent, plus I'échange de chaleur est intense dans I'échangeur.

65

60
@
t 55
3
[+}] 50
“C a5
w0
2 e Q21,5 (°C)
.33 40
\g 35 Beau,s (°C)
£ 30
[

25

20 T T T T H

17 18 19 20 21 22
Deau (en cm)

Figure 5-23 : Influence de D,,, sur le fonctionnement moyen

Ce résultat est tres intéressant, car réduire le diamétre ne colte rien (et fait méme
économiser de la matiére au systéme, et donc de l'argent) et permet d'augmenter de maniére

significative 'efficacité de I'échangeur.

$0004

Niwzsedr 20004

1000+

1o 10% 2.x10% 3.x10% 4.x10% 5.x (0%
Raeyaolds

Figure 5-24 : Graphique représentant le nombre de Nusselt en fonction du nombre de
Reynolds



154

Pour tracer la courbe qui apparait sur la Figure 5-24, on a fixé un nombre de Prandtl égal

a 5 (qui correspond a I'eau a 30 °C) et le rapport [ij a été fixé a 1. Notons que pour D,

=17 cm, le nombre de Reynolds pour un débit d'eau de 9 kg/s est environ de 65 000, ce qui

vérifie les conditions d'application des lois.

5.7 REGULATION DU DEBIT D'EAU EN FONCTION DES DONNEES EN
ENTREE DE L'ECHANGEUR

On l'a déja évoqué auparavant : la température de sortie de l'eau est trés importante pour
le bon fonctionnement du systeme. En effet, plus celle-ci est grande, plus on pourra stocker
la chaleur & haute température par la suite. Or, la température de I'eau ne dépend que de

trois composantes (en supposant la température d'eau a I’entrée constante et égale a 20 °C):

T , .
e les débit d'air m,, et d'eau m,,,

e Jatempérature de l'air en entrée

Ainsi, on a un systéme libre a 4 paramétres. Dans cette partie, on cherche a déterminer le
débit d'eau nécessaire pour obtenir a la sortie une température d'eau proche de 90 °C loul en
refroidissant I'air de maniére efficace (la valeur cible est 30 °C), méme si dans certains cas,
notamment pour des petites valeurs de température et de pression d'air, il faudra faire des
compromis. En fixant la température d'eau a 90 °C, il ne reste plus que 3 parameétres libres,

que l'on peut exprimer I'un en fonction de l'autre.

De ce fait, l'objectif de cette partie est de fournir une expression approchée d'une
fonction «f» liant le débit d'eau au débit d'air et & la température d'air & I’entrée de

I'échangeur. Elle est définie telle que :

meau = f(emr,e ? ma:r) (95)



155

On se propose d'utiliser la technique d'interpolation de Lagrange adaptée aux courbes

3D. Cela nous permettra d'obtenir une expression polynémiale simple de f(6,, ,,m,, ). Dans

wr.e? atr

cette étude, on limitera 'intervalle d'interpolation de la maniere suivante:

e pour m,, : l'intervalle d'interpolation sera [0.5; 4]

e pour d

arr.e

: I'intervalle d'interpolation sera [100 ; 700]

La méthode est la suivante : on calcule tout d'abord avec le modéle Simulink plusieurs

valeurs de m,, pour les valeurs de débit et de température suivantes (par commodité

eaqu

d'écriture, on a raisonné avec Qg et Ty au lieude etd, ) :

Qair:=[ 05123 4]
Tair = 100 200 300 400 500 600 700 |

On trouve ainsi les valeurs de Q,q, (ou m,, ) suivantes:

eau

'-?ai re

.
»

[ 0.2 0.45 0.55 0.65 0.8 097 1.2 |
0.7 0.75 0.89 1.22 1.55 1.93 2.33
Qeau:=| 1 1.1 173 24 31 4 48 Mgy
12 2 29 38 47 57 7
15 21 35 48 63 78 94 ||

Figure 5-25 : Matrice des débits d'eau calculés a partir de Simulink

En interpolant toutes ces données avec les programmes suivant la Figure 5-27, on

obtient un polynome de degré 4 en m,, et de degré 6 en 6, ,, dont I'expression exacte est

arr aire?

disponible ci-dessous:



156

mecu = §.159428639 -+ 1301878309 107 mair® Tawre® — 1.123234790 100 matr’ Tatre® + 3 383900473 107 mar Taird*
3970514241 108 marr Taire® — 1.186587304 10" mair® Taire® -+ 1.031309526 10 mai® Taire’
— 315243056710 mair” Taire® + 3803005976 10" mair Tatrd® + 424338625410 8 mair® Taird®

— 3710978847 10" marr Tare® + 1.155324079 10" mar? Tawrd® — 1.435350539 10 mair Tarre

+29.5583333 7 mair — 0.02788574604 mair® Taire + 0.2342085715 mair’ Taire — 0.6626319453 mair® Taire

+ 07025620262 mair Taire + 0.0002027816403 matr’ Teire® — 0.001726783996 mair” Taire'

+ 0.005013 704638 mai” Taird” — 0.005533656106 mair Taird® + 0001705064935 Taird

— 7118928578 107 mair’ Taire® + 0 00000611 5178579 mair® Taire — 0.08001809572921 mair Taire'

+ 0.00002064183045 mair Tawe + 1315809524 mair® — 0.000006568761964 Favre® + 1296730172 10 Fapre’

— 127014287210 Tavre® + 4906349268 10 Taird® — 10.82809524 mair’ — 29.23547629 mair

— 02063012397 Taire

On peut tracer le graphe de la fonction trouvée, disponible sur la Figure 5-26.

Figure 5-26 : Graphe 3D du débit d'eau idéal
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tenseur = proe(i, j)
P = Qeandi, i,

for kfrom 1 toi — 1 do
P-{x — Quir(k])

b= (Qair{i} — Quir{k)) °
end do; prodTensoriel == proc{ }
P =1
for i fromi + 1 toSdo forifrom 1 to Sdo
P-{x = Qair(k))
{Quir(i) — Qair(k)] ° forjfrom | to 7 do
end do; () = tenseur(i )
Pr=P + x ),
for{fromlte; Ido end do;
p o= PAv—Tair(l))
(Tair(j} — Tair(1}) ° end do:
end do; H = unapphi P, e v):
end

for /from; + 1 to 7 do

P-(y — Tairll))
(Tuir{ j} — Tair(i})
end do;

P —

O — unappv(P.x, ).

end

Figure 5-27 : Programmes utilisés pour la création de la fonction permettant de réaliser
le tragage 3D du débit

De manieére explicite, on a utilisé un produit tensoriel pour trouver l'expression de m

ean ”

La formule 96 met en évidence la formule utilisée par les programmes de la Figure 5-27.

i (6, 0) = 3" 3" 0 (6, )X L, (x)x M () (96)

Avee 1092 n(Q ()QWQ(k?m) or
k

M (y) = H ! ) (98)

m T, (k))

/w:/
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Avec Qeaus Tair €t Ouir les matrices explicitées plus haut.

Dans cette partie, on a choisi d'explorer une méthode de contrdle du débit d'eau dans
I'échangeur de chaleur. En effet, malgré de fortes approximations, cette méthode résume
bien l'esprit avec lequel on devrait contrdler le débit d'eau, a savoir de telle maniere a
obtenir une température d'eau & la sortie proche de 100 °C tout en refroidissant l'air de

maniére efficace.

La Figure 5-26 montre que le débit idéal dépend aussi bien de la température d'entrée de

l'air que du débit dair. On remarquera également que le débit d'eau idéal dans les

conditions générant le flux de chaleur maximal (4 savoir 71, =3 kg.s™' et 0,,.=0600 °C)

est de 5.7 kg/s, contrairement aux 9 kg/s supposés au cours du pré-dimensionnement.

5.8 TESTS PRELIMINAIRES DE CONTROLE DU TES

Pour boucler ce chapitre, nous allons réaliser des tests sur un TES actif direct a deux
réservoirs d'eau (I'eau étant le caloporteur de référence, dont toutes les caractéristiques
thermiques et physiques sont facilement trouvables pour différentes températures

d'utilisation, contrairement aux sels fondus et aux huiles minérales).

Nous avons réalisé ces essais en utilisant un scénario de chargement variable aussi bien
en température qu'en débit sur une période de 48h, et avons comparé le fonctionnement du
TES ainsi contr6lé (avec la matrice de fonctionnement présentée en Figure 5-25) avec le
modéle du TES dans le modele global du SHEDAC présenté au chapitre 4, ainsi qu'avec un

remplissage simple, sans refroidissement de I'air comprimé.

5.8.1 PRESENTATION DU MODELE

Le fichier Simulink présenté¢ a la Figure 5-28 comprend les trois systemes étudiés:
CAES sans TES, CAES avec TES idéal, CAES avec TES "réel" fonctionnant a I'eau, qui
correspondent respectivement aux blocs vert, cyan et magenta. Le bloc rouge génére les
caractéristiques du flux d'air a stocker (température et débit) et le bloc jaune définit les

parameétres initiaux de remplissage des systemes de stockage de chaleur.
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Figure 5-28 : Schéma du modele Simulink utilisé

Les modeles utilisés ici sont, pour la majeure partie, soit directement tirés du modele du
SHEDAC réalisé¢ précédemment (réservoirs d'air comprimé, TES idéal) ou de la partie

précédente (échangeur de chaleur).

Pour ce qui est des réservoirs thermiques, étant donné que ceux-ci sont de simples
accumulateurs de masse, qui ne font que stocker ou céder de l'eau arrivant a une
température donnée, nous avons supposé que la température du réservoir a un instant « ¢ »
est obtenue en faisant la moyenne (pondérée en masse) du fluide présent dans le réservoir a
I'instant « ¢-/» et du fluide arrivant & l'instant « ¢ » (ou pour étre plus précis, entre les

instants « £-1» et « t »).



Nous n'étudions ici que la période de chargement du systeme. En effet, le controle en
période de déchargement est bien plus complexe car il dépend de plus de paramétres, et de

la stratégie de contrdle du moteur hybride ainsi que du fonctionnement d'un éventuel

détendeur.

Le but de cette étude est, sur un scénario de fonctionnement simple, de situer I'efficacité
d'un TES "réel" entre le TES idéal et le syst¢éme sans TES, en les comparant sur les
quantités d'énergie thermique stockées ainsi que sur la température a l'intérieur du réservoir

d'air comprimé au cours du remplissage.

5.8.2 SCENARIO DE FONCTIONNEMENT UTILISE

500 T T T T T T T T T

Temnpérature de I'ar comprimé en sorie
du compresseur [°C]

du compresseur [kg/s)

Débit d'air comprimé en sortie

Temps {heures]

Figure 5-29 : Caractéristiques de I'air comprimé a la sortie du compresseur, en fonction du
temps
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La Figure 5-29 présente le scénario de fonctionnement du compresseur utilisé. Afin de

geénérer des conditions de fonctionnement variables, nous avons utilisé des signaux
sinusoidaux de périodes différentes, afin de déphaser et d'éviter que le couple (74, m,,

soit un signal périodique, soit les équations (99) et (100).

W = 1.5+sin(% 600) (99)
T, =6OO+100xsin(%200) (100)

5.8.3 RESULTATS OBTENUS ET INTERPRETATIONS

Plusieurs grandeurs retiennent notre attention au cours de cette étude. Etant donné que
les réservoirs d'air comprimé utilisés stockent a volume constant, le volume d'air stocké
reste toujours identique, il a été fixé ici a 2200 m’, les 4 principales grandeurs qui nous
intéressent sont : les deux variables intensives de l'air stocké (la température Tjum et la
pression Pu.), la masse d'air stockée, qui est la méme dans les trois cas, et qui ne présente
aucun intérét a étre étudiée en elle-méme, ainsi que I'énergie thermique stockée au sein des

réservoirs thermiques et son état (masse, température).

Il sera bienvenu également d'étudier le fonctionnement du TES avec différentes
conditions initiales afin d'¢tudier la température de stockage dans le réservoir chaud, qui est

directement représentative de l'efficacité¢ du contréle en débit d'eau.

5.8.3.1 COMPARAISON DU FONCTIONNEMENT DES TROIS SYSTEMES

Les résultats obtenus sont illustrés dans les Figure 5-30, Figure 5-31et Figure 5-32.

Du point de vue de I'énergie thermique stockée, le TES idéal et le TES réel offrent des
performances similaires, ce qui est extrémement encourageant. En effet, apres 48h de
fonctionnement variable, les deux systémes affichent une différence d'énergie stockée de

seulement 4.5 %.
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Figure 5-30 : Energies thermiques stockées par les deux formes de TES
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Figure 5-31 : Impact du systéme de refroidissement sur la température dans le réservoir
d'air
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La Figure 5-31 représente l'évolution de la température dans les réservoirs d'air

comprimé€ pour les trois systémes €tudiés. La encore, on remarque que le TES réel a des

performances proches du TES idéal. En effet, il procure un refroidissement de l'air trés

efficace : sans TES, l'air comprimé converge vers une valeur finale de 560 °C, alors que sa

valeur finale n'est plus que de 152 °C avec le TES réel.

La valeur minimale fixée par le TES idéal pour cette stratégie de refroidissement est de

136 °C, ce qui correspond a une efficacité de pres de 96 %. On définit, dans le cas

spécifique du CAES, l'efficacité d'un TES comme suit :

6’/_&155 - 0/ _TES _reel
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Figure 5-32 : Impact du systeme de refroidissement sur la pression dans le réservoir d'air

comprimé

Le volume des réservoirs d'air étant le méme dans les trois configurations, il convient

qu'une différence de température résulte automatiquement en une différence de pression,

pour la méme masse d'air stockée.
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La Figure 5-32 représente cette différence de pression entre les différents systémes. Cet
¢cart est assez artificiel étant donné que, en phase de décharge, et donc de restitution de

chaleur, la pression de I'air va augmenter de la méme manicere.
5.8.3.2 ETUDE DETAILLEE DU TES REEL

Dans cette partie, nous allons nous intéresser au fonctionnement détaillé du TES réel, en
caractérisant notamment les caractéristiques de I'énergie thermique stockée, c.-a-d. la masse

et la température de I'eau chaude stockée, pour différentes pré-charges du systéeme.

Tout d'abord, étudions le fonctionnement de I'échangeur de chaleur chargé d'extraire
I'énergie thermique de l'air et de la restituer a I'eau. La Figure 5-33 montre le bilan de
fonctionnement de I'échangeur de chaleur, répertoriant les températures des fluides en
plusieurs points du circuit caloporteur. Il est intéressant de remarquer que, lorsque le débit
et la température de lair a la sortie du compresseur sont faibles, I'échangeur perd en
efficacité. En effet, ces pertes d'efficacité apparaissent ici entre 11 et 13 heures, 23 et 25
heures, et 36 et 38 heures de fonctionnement. Dans ces moments, l'air ressort plus chaud, et

I'eau plus froide, qu'en fonctionnement optimal.
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Figure 5-33 : Bilan des températures d'entrée et de sortie des fluides parcourant
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Figure 5-34 : Evolution des masses d'eau au sein du TES en fonction du temps

La Figure 5-34 représente I'évolution de masse d'eau stockée dans les deux réservoirs du
TES : les réservoirs chaud et froid. Dans ce cas de fonctionnement, nous avons utilisé les

conditions initiales suivantes.

Le réservoir froid contient, a I'instant # = 0, 1000 tonnes d'eau a température égale a 20
°C, tandis que le réservoir chaud, pour mettre en valeur une évolution de température,

contient initialement 100 tonnes d'eau a 40 °C.
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Plusieurs scénarios de pré-remplissage ont été testés, afin d'étudier I'évolution de

température dans le réservoir chaud dans différents cas.

Le seul point qu'il est intéressant de remarquer, pour confirmer la validité, sur la Figure
5-34, est que la somme des masses des deux réservoirs reste constante tout au long de la

simulation.

La Figure 5-35 récapitule les évolutions de température pour différentes conditions
initiales de chargement du réservoir chaud, explicités dans la légende de la figure. Comme
on pouvait s'y attendre, on voit que plus la quantité initiale d'eau dans le réservoir chaud est

faible, plus la température de celui-ci est importante.

Dans tous les cas, on remarque que la méthode de contrdle utilisée est plutdt efficace, et
permet de compenser le chargement initial (plus froid), et d'augmenter la température du

réservoir de maniere significative.
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Figure 5-35 : Evolution des températures des réservoirs du TES pour différentes
conditions initiales de chargement du réservoir chaud (en partant d'en haut & gauche : 200
tonnes a 40 °C, 100 tonnes a 40 °C, 50 tonnes a 40 °C, 10 tonnes a 40 °C)

5.9 CONCLUSION DU CHAPITRE

Ce chapitre du mémoire couvre plusieurs aspects du projet, entre autres des études
bibliographique et quantitative quant aux types d'échangeurs de chaleur envisageables, un
pré-dimensionnement ainsi que la réalisation d'un mod¢le analytique simple d'un échangeur
de chaleur, ainsi qu'une étude comparative entre les performances d'un TES "réel”
(comprenant un échangeur de chaleur ainsi que deux réservoirs thermiques accumulateurs

de masse).

De maniere générale, on peut dire que les résultats développés ici sont satisfaisants, le
TES "réel" ayant finalement des performances relativement proches du TES idéal

(refroidissant totalement l'air jusqu'a 20 °C et récupérant ainsi la quantité d'énergie
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thermique maximale disponible), affichant entre autres une efficacité de 96 % du point de

vue de |'énergie récupérée.

Remarquons également que la matrice de contrdle développée montre son efficacité,
puisque les températures de stockage de ['énergie thermique dans le réservoir chaud

atteignent jusqu'a 90 °C sous 48 heures, avec des conditions initiales de chargement faibles.

Il reste néanmoins au moins un phénomeéne important a prendre a compte : les pertes de
chaleur par convection libre entre le réservoir d'eau chaude et le milieu extérieur qui
peuvent étre importantes, notamment en hiver, ot les températures extérieures peuvent
atteindre pres de -40 °C dans certaines régions canadiennes. Il faudra également, afin
d'atténuer ce phénomene, réaliser une étude d'isolation des réservoirs thermiques, afin

d'éviter le gel du réservoir d'eau froide et les pertes de chaleur au sein du réservoir chaud.



CONCLUSION GENERALE

Plusieurs aspects des systemes SHEDAC ont été étudiés tout au long de ce projet : du
moteur thermique au compresseur en passant par les systemes de stockage d'énergie (air
comprimé ou chaleur). [l a été montré qu'en stockant et réutilisant la chaleur produite
intrinsequement dans le processus de compression, il était possible d'une part d'augmenter
significativement ['énergie mécanique récupérée lors de la détente, jusqu'a 42 % avec un
détendeur a cinq étages, et d'autre part d'économiser de l'air comprimé injecté dans le
moteur : pour produire un couple spécifique de 50 N.m.L™" en injectant de l'air a 4 bars,
chauffer ce dernier de 0 °C a 60 °C permet d'économiser 33 % de consommation spécifique

d'air comprimé.

Plusieurs stratégies de réutilisation des énergies stockées (chaleur et air comprimé) ont
€t€ €tudices. Méme si cette étude a abouti a des résultats significatifs (environ 40 tonnes
annuelles de carburant économisées en réchauffant l'air comprimé avant son injection dans
le moteur, soit 5 % d'économie), il reste néanmoins a déterminer un facteur d'optimisation

afin d'utiliser ce systéme le plus efficacement possible.

Une étude bibliographique et une simulation de fonctionnement ont été réalis€ées pour
dégager des solutions TES plausibles et efficaces. Les solutions actives directes avec deux
réservoirs séparés présentent les caractéristiques techniques les plus intéressantes, affichant
la meilleure flexibilit¢ de fonctionnement et les meilleures puissances thermiques
transmissibles. Plusieurs fluides caloporteurs peuvent étre utilisés a l'intérieur de ce circuit.
Parmi ceux-ci, I'eau et les huiles minérales présentent des caractéristiques-intéressantes, de
par leur pouvoirs caloporteur et calovecteur aussi bien que par leurs plages de températures

de fonctionnement adaptées.

[l reste néanmoins beaucoup de travail & accomplir du point de vue des hypotheses de
simulation. En effet, dans les différentes simulations présentées, les pertes de chaleur avec
le milieu extérieur n'ont pas été prises en compte. Compte tenu des longues durées de
stockage de chaleur, et la température extérieure pouvant étre trés basse (pres de -40 °C)

dans les sites isolés canadiens, ces pertes de chaleur peuvent avoir un effet important sur



I'efficacité du systeme. Notons également, qu'en plus d'affiner les modéles utilisés pour
prendre en compte ces pertes, un travail de conception doit Etre réalisé sur le

dimensionnement et I'isolation thermique de ces réservoirs.

Dans ce mémoire, seuls les apports en chaleur générées par la compression de I'air ont
été pris en compte. Néanmoins, d'autres sources de chaleur ont été identifiées au sein du
systtme SHEDAC comme celle contenue dans les gaz d'échappement et celle extraite par le
circuit de refroidissement du moteur. Ces quantités de chaleur, variables en fonction du
fonctionnement du moteur, doivent étre évaluées et utilisées pour augmenter le rendement

du systeme.

Une grande part du travail a réaliser sur ce projet réside aussi dans la validation

expérimentale des résultats trouvés par simulation.



Annexe 1

Propriétés de I'eau liquide

ANNEXES

T(C) |T(K) |p(kgm?®) |cp(kikg?K?) |p(kg.m™s?) |k (W.m™K?) |Pr
0(273,15 999,8 4,225 1,79E-03 0,566 | 13,25

4,44 |277,59 999,8 4,208 1,55E-03 0,575] 11,35
10| 283,15 999,2 4,195 1,31E-03 0,585 9,40

15,56 288,71 998,6 4,186 1,12E-03 0,595 7,88

21,11 (294,26 997,4 4,179 9,80E-04 0,604 6,78

26,67 | 299,82 995,8 4,179 8,60E-04 0,614 5,85

32,22 | 305,37 994,9 4,174 7,65E-04 0,623 5,12

37,781 310,93 993,0 4,174 6,82E-04 0,630 4,53

43,33 1316,48 990,6 4,174 6,16E-04 0,637 4,04

48,891322,04 988,8 4,174 5,62E-04 0,644 3,64

54,441327,59 985,7 4,179 5,13E-04 0,649 3,30
60| 333,15 983,3 4,179 4,71E-04 0,654 3,01

65,55| 338,70 980,3 4,183 4,30E-04 0,659 2,73

71,11 344,26 977,3 4,186 4,01E-04 0,665 2,53

76,67 (349,82 973,7 4,191 3,72E-04 0,668 2,33

82,22 | 355,37 970,2 4,195 3,47E-04 0,673 2,16

87,78 | 360,93 966,7 4,199 3,27E-04 0,675 2,03

93,33 | 366,48 963,2 4,204 3,06E-04 0,678 1,90

104,4|377,55 955,1 4,216 2,67E-04 0,684 1,66

115,6| 388,75 946,7 4,229 2,44E-04 0,685 1,51

126,7 | 399,85 937,2 4,250 2,19E-04 0,685 1,36

137,8|410,95 928,1 4,271 1,98E-04 0,685 1,24

148,91422,05 918,0 4,296 1,86E-04 0,684 1,17

Propriétés de I'eau gazeuse a pression atmosphérique

T(K) | p(kg.m?) |cp (ki.kg™.K") | (kg.m™s™?) |v.1076 (m?¥/s) |k(W/(m.K)) |a.10°(m%s™) |Pr
380 0,5863 2,060 1,271E-05 2,16E-05 0,0246 2,036E-05| 1,060
400 0,5542 2,014 1,344E-05 2,42E-05 0,0261 2,338E-05| 1,040
450 0,4902 1,980 1,525E-05 3,11E-05 0,0299 3,070E-05| 1,010
500 0,4405 1,985 1,704E-05 3,86E-05 0,0339 3,870E-05| 0,996




550 0,4005 1,997 1,884E-05 4,70E-05 0,0379 4,750E-05| 0,991
600 0,3652 2,026 2,067E-05 5,66E-05 0,0422 5,730E-05| 0,986
650 0,3380 2,056 2,247E-05 6,64E-05 0,0464 6,660E-05| 0,995
700 0,3140 2,085 2,426E-05 7,72E-05 0,0505 7,720E-05| 1,000
750 0,2931 2,119 2,604E-05 8,88E-05 0,0549 8,830E-05( 1,005
800 0,2739 2,152 2,786E-05 1,02E-04 0,0592 1,001E-04| 1,010
850 0,2579 2,186 2,969E-05 1,15E-04 0,0637 1,130€-04( 1,019
Annexe 2
, D Conducti
Températ . ?n o_n’ uct Chal Chaleur
. site vite eur
Produit Type ure de . latente
fusion (°C) (kg.m" | thermique | latente (M1.m")
% (W.m™.K") |(ki.kg™) '
RT 20 Paraffine 22 n.a 0,88 172 n.a.
H
Climsel C23 ydrate 23 n.a n.a. 148 na.
de sel
E23 Hydrate 23 na. 0,43 155 n.a.
de sel
H t
Climsel C24 ydrate 24 n.a. 1,48 108 n.a.
de sel
Hydrate
TH 24 yar 24 n.a. 0,8 45,5 na.
de sel
RT 26 Paraffine 25 n.a. 0,88 131 n.a.
RT 25 Hydrate 26 n.a. n.a. 232 n.a.
de sel
STL 27 Hydrate 27 n.a. 1,09 213 n.a.
de sel
Hydrate
S27 ydr 27 n.a. n.a. 207 n.a.
de sel
AC 27 Hydrate 27 n.a. 1,47 207 n.a.
de sel
RT 27 Paraffine 28 n.a. 0,87 179 n.a.
RT 30 Paraffine 28 n.a. n.a. 206 n.a.
Hydrate
E28 yar 28 n.a. 0,21 193 n.a.
de sel
RT100 Paraffine 100 880 0,2 124 109,12
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RT110 Paraffine 112 n.a. n.a. 213 n.a.
AMPL Organiq 112 na. n.a. 2g5| 2914
ue J/mol
E117 Inorgani 117 145 0,7 169 | 245,05
que 0
NPG Organiq 126 na. na. aa3| 46024
ue J/mol
Hitec XL : 48 %CaCO3- Hydrate 199
45 %KNO3-7 %NaNO3 de sel 130 2 0,52 na n-a
Hitec : KNO3-NaNOz2- Hydrate 189 522,22
NaNO3 de sel 141 9 0,72 275 5
Isomalt Ol:ianlq 147 n.a. n.a. 275 n.a.
Acide adipique O(:{éanlq 152 n.a. n.a. 247 n.a.
Aci - -
CIde.dlmethYIOI Organiq 153 n.a. n.a. 275 n.a.
propionique ue
A164 Organiq 164 150 n.a. 306 459
ue 0
i 340
TRIS Organig 172 n.a. n.a. 276 3
ue J/mol
Pentaerythritol Ol;ianlq 187 n.a. n.a. 255 n.a.
LiNO3-NaNO3 195 n.a. n.a. 525 n.a.
i 5020
Pentaerythritol Organiq 260 n.a. n.a. 36,9
ue J/mol
NaNO3 Hydrate 307 226 0,5 172 | 388,72
de sel 0
KNO3 Hydrate 333 211 0,5 226 | 476,86
de sel 0
Inorgani 204 149, 305,98
KO 0,5
H que 380 4 7 68
Inorgani 204 149, 305,98
M -KCl- 0,5
gCl2-KCI-NaCl que 380 4 B 7 68
Zn Métal 419 714 n.a. 112 799,68
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0
, 238
60Al; 34Mg; 6Zn Métal 443 0 n.a. 312 742,56
AlSil12 Métal 573 370 1,6 560 1512
4
Mg Métal 648 ;7 n.a. 365 635,1
Al Métal 661 (2)70 n.a. 388 1047,6
, 214
MgCI2 Métal 714 0 n.a. 452 967,28
NacCl Métal 800 516 5 492 1262’7
LiF Métal 850 n.a. n.a. n.a. 1800
) 253 275 698,34
Métal 854 ! !
Na2CO03 eta 3 2 . 81
K2CO3 Métal 897 329 2 235’ 5;9’98
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