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Figure 5-2 : Vue en coupe d'un échangeur à 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 où l'échangeur est 

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

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

so lutions existent [29] : 

• éviter d'avoir les deux plaques tubulaires soudées à la calandre 

• choisir des tubes en U 

Figure 5-3 : Vue plane des deux configurations principales d'échangeurs à tubes et 
calandre 
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5.2.5 LES ECHANGEURS A PLAQUES 

Au se in de la famille des échangeurs à plaque, on distingue deux sous-catégories: 

• les échangeurs à surface primaire sont constitués de différents modèles de 

plaques, dont le motif peut être assez varié. On distingue les échangeurs à 

plaques et joins, des échangeurs à plaques brasées ou soudées, au sein de 

cette catégorie. 

• les échangeurs à surface secondaire, qui sont formés de tôles ondulées 

superposées, créant ainsi des ailettes supplémentaires. Ces échangeurs 

possèdent une excellente compacité (> 1500 m2/m3
) et la surface dite 

secondaire (formée par les ailettes) peut constituer jusqu'à 90 % de la 

surface d'échange totale [29]. 

Dans un échangeur à surface primaire, les plaques ont un double rôle d'intensifi cation 

du transfert de chaleur de tenue à la pression du système. 

5.2.5.1 LES ECHANG EURS A SURFACE PRIMAIRE 

On passe brièvement sur les échangeurs à plaques et à 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. À cause de ces joints d'étanchéité, leur 

utili sation est limitée tant en température (inférieure à 260 oC) qu'en pression 

(généralement limitée à 10 bars) [6]. 

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

Chacun possédant son procédé de fabrication et ses caractéristiques propres: 

• l'échangeur platulaire : il consiste en un assemblage de tôles embouties, 

éventuellement soutenues par des turbulateurs ou des picots soudés. Il peut 

résister à des pressions de 30 à 40 bars et des températures jusqu'à 600 oc. 

• l'échangeur Compabloc (1) : un assemblage de plaques corruguées identiques à 

celles utili sées dans les échangeurs à plaques et à joints. Sa plage de 

fonctionnement s'étend jusqu'à 40 bars en pression et 300 oC en température. 
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• l'échangeur Packinox (2) : c'est un échangeur à plaques soudées de grandes 

dimensions, comportant une surface d'échange entre 1000 m2 et 8000m2
, et un 

NUT (Nombre d'Unités de Transfert) jusqu'à 15. Il supporte des pressions de 50 

bars et des températures de 600 oC. 

• l'échangeur lamellaire (3) : c'est une variante de l'échangeur à tubes et calandres 

dans le sens où, au lieu qu'il y ait un faisceau de tubes à l'intérieur de la calandre, 

on y retrouve un faisceau de tubes aplaties ou de lamelles. fi supporte des 

pressions de 25 bars et des températures de 350 oc. 

• l'échangeur à spirales (4) : il est composé de deux rubans de tôle enroulés et 

maintenus parallèles soudés sur les plaques. Il est généralement uti 1 isé 

exclusivement pour des échanges thermiques comprenant des fluides . Sa plage de 

fonctionnement s'étend jusqu'à 25 bars en pression et 300 oC en température. 

• l'échangeur brasé (5) : c'est une variante de l'échangeur à plaques et joints 

conventionnel, sauf qu'il ne comporte ni joints d'étanchéité, ni tirants de serrage. 

Cet échangeur étant fabriqué par brasage dans un four sous vide, sa taille est 

limitée. De plus, il est limité à 30 bars en pression, 225 oC en température et à des 

débits de liquide de 50 m2/h. 

Tous ces échangeurs sont illustrés à 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 à surface primaire 

Nom de l'échangeur Limite de pression Limite en température Commentaires 

Echangeur platulaire 40 bars 600 oC 

Echangeur Compabloc 40 bars 300 oC 

Echangeur Packinox 50 bars 600 oC Grandes surfaces 

d'échange, NUT élevé 

Echangeur lamellaire 25 bars 350 oC 

Echangeur à spirales 25 bars 300 oC Plutôt utilisé pour des 

fluides 

Echangeur brasé 30 bars 225 oC Petites dimensions, 

débit de fluide limité 
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5 • 
Figure 5-4 : Schéma des différents types d'échangeurs à surface primaire 

5.2.5.2 LES ECHANGEURS A SURFACE SECONDAIRE 

Les échangeurs à plaques à surface secondaire sont des échangeurs souvent faits 

exclusivement en acier inoxydable ou en aluminium. Entre deux plaques, il s comportent 

généralement des a ilettes qui peuvent être soit serties, soit brasées. Ces échangeurs sont 

très compacts, et sont destinés principalement à des industries très ex igeantes, comme 

l'aéronautique. Un gros point négatif à nommer pour notre application à un système 

éo lien-d iesel: les échangeurs en alliages d'aluminium sont à éviter, étant donnée leurs 

températures de fusion peu élevées. À titre d'indicatif, l'AlSi 13, alliage très utilisé par les 

fondeurs, a une température de fusion de 573 oC. 

Les échangeurs à plaques serties sont constitués exclusivement de tôles embouties 

parallèles entre lesquelles on insère des ailettes. Ils sont principalement utili sés pour 

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

Les échangeurs à plaques brasées (Figure 5-5) sont généralement fabriqués à partir de 

plaques d'aluminium brasées, étant données les difficultés rencontrées à souder 

l'a luminium. Les fluides circulent entre des tôles planes consécutives et fermées 

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

compacités s'étendant jusqu'à 1500 m2/m 3• 

Néanmoins, les températures de fonctionnement de ce type d'échangeurs doivent être 

comprises entre -269 oC et 65 oC, pour des pressions pouvant s'élever jusqu'à 75 bars 

[29]. Pour pouvoir travailler à des températures plus importantes, il faut utiliser des 

échangeurs en acier inoxydable. 

Si~bar 

Figure 5-5 : Vue éclaté de principe d'un échangeur à surface secondaire 

5.2.6 AUTRES TYPES D'ECHANGEURS METALLIQUES 

On distingue deux principaux types d'autres échangeurs métalliques: les échangeurs 

régénérateurs rotatifs et statiques et les échangeurs à caloducs. 

Les échangeurs régénérateurs possèdent 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 chaudières 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 calopolteur, celui-ci se vaporise et, de la même manière, rejoint la 

zone de passage du fluide froid. 
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116 

Ce procédé intensifie de manière importante les échanges thermiques grâce aux 

phénomènes de condensation et d'évaporation du fluide caloporteur. On distingue quatre 

catégories d'échangeurs à caloducs, en fonction de leur plage de température de 

fonctionnement: 

• les échangeurs à basse température: de -20 oC à 60 oC 

• les échangeurs à moyenne température: de 60 oC à 250 oC 

• les échangeurs à haute température: de 250 oC à 400 oC 

• les échangeurs à haute température: au-delà de 400 oC 

Plaque centrale 

Gal refro idi 

/ 

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 système 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 oC 

- 600 oC) . 

5.3 PRINCIPES DE CONVECTION FORCEE 

Dans cette partie de l'étude, on se focalisera exclusivement sur les phénomènes 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, l'étude de la 

couche limite et des transferts de chaleur sur une plaque infinie ne nous intéressent pas 

ici. Même si tous les échangeurs de chaleur ne sont pas tubulaires, on verra que l'on peut 
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adapter les résultats obtenues sur des échangeurs de ce type à tous les types d'échangeur, 

à 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 à 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 DYNAM IQUE 

Considérons un écoulement en régime établi , au-dessus d'une plaque infinie. On 

néglige les effets de bord induits par le bord de la plaque en amont en se plaçant à une 

distance importante de celui-ci. L'écoulement est défini par sa vitesse en dehors de la 

couche limite Ua) et par la viscosité dynamique du fluide fi. 

Direction du flux 

• 
r 

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

Dans la couche limite d'épaisseur 6 apparaissent des contraintes de cisaillement r dues 

à la viscosité du fluide. Une hypothèse commune en mécanique des fluides est de 

supposer cette contrainte de cisaillement proportionnelle au gradient de vitesse dans la 

direction perpendiculaire au flux, soit l'axe y. 

AU 
r=Jl-

Gy 

Où T est la contrainte de cisaillement dans la couche limite (Pa) 

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

(26) 

OU est le gradient de vitesse dans la direction perpendiculaire à l'écoulement (S-I) 
Gy 
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5.3.1.2 L E NOMBRE DE REYNOLDS 

Considérons cette fois-ci un écou lement de fluide dans un tube de diamètre « d ». De 

la même manière qu'auparavant, on se place à une bonne distance de l'entrée du tube, de 

telle sorte que le régime soit totalement établi. Le nombre de Reyno lds est un critère qui 

permet de caractériser l'écoulement d'un fluide dans ou autour d ' une géométri e donnée. 

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

Red= umx d pxumxd 
U Ji 

Où Redest le nombre de Reynolds 

Um, est la vitesse moyenne dans une section du tube (m.s- I
) 

d, est le diamètre du tube siège de l'écoulement (m) 

V=J1/p, est la viscosité cinématique du fluide (m2.s- l
) 

"" --'\ 
d :J Distribution de vitesse LI d 

J 
-' -----

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

À gauche, un écoulement laminaire, à droite, un écoulement turbulent 

(27) 

La fo rmule permettant de calculer le nombre de Reynolds (Re) reste la même quel que 

soit le régime d'écoulement du fluide , lam inaire 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-delà d'une certaine valeur. 

Mais le régime d'un écou lement ne dépend pas que du nombre de Reynolds, mais de 

beaucoup de paramètres difficilement quantifiables en pratique, comme la rugos ité 

intérieure du tube. Les valeurs suivantes [9] peuvent être utilisées comme repères: 

• Re < 2000 : le régime dans le tube est laminaire 
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• 2000 < Re < 4000 : le régime dans le tube commence à 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 

• Re > 4000 : le régime dans le tube est turbulent 

On peut également noter plusieurs grandeurs physiques utiles pour la suite: 

• le débit massique rh : 

m=p x umx A (28) 

• la vitesse massique G: 

G = pxum (29) 

5.3.1.3 LE THEOREME DE BERNOULLI 

Le théorème de Bernoulli caractérise la conservation de l'énergie d'une particule fluide 

au long d'une même ligne de courant d'un écoulement non visqueux et incompressible (p 

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

p 1 v2 

z+ -+--=cste 
p g 2 gc 

(30) 

Pour un fluide compressib le, on peut généraliser le théorème de Bernoulli en tenant 

compte des changement d'énergie interne du système et des changements induits en 

termes de température [9]. Il s'écrit de la manière suivante, sauf qu'il s'exprime cette fois­

ci sur un volume de contrô le délimité par deux sections 1 et 2: 

. I ? . 1 ? 

I I + -vI - +Q = I? +-v?- +Wk 2 - 2 -
(3 1 ) 

Où i est l'enthalpie i = e + p x V 

e est l'énergie interne du fluide dans le vo lume de contrô le (l/kg) 

Q est le flux de chaleur par unité de masse capté par le volume de contrôle (J/kg) 
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120 

Wk est le travail extérieur réalisé dans le processus par unité de masse (J/kg) 

Vest le vo lume massique du fluide 

5.3.2 TRANSFERTS DE CHALEUR PAR CONVECTION DANS UN TUBE 

5.3.2.1 CAS DE L'ECOULEMENT LAMINAIRE 

On considère un écoulement laminaire établi dans un tube comme montré sur la Figure 

5-8. Le tube est de rayon ra, sa température à l'intérieur T w et la vitesse du fluide au 

centre du tube est Ua. On suppose également que la press ion est uniforme dans toute 

section perpendiculaire à l'écoulement [9]. On définit le vo lume de contrôle sur lequel on 

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

dx 

Figure 5-9 : Schéma du volume de contrôle 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 cons idérer un 

élément 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 = _1_ 8p r 2 + este 
41' 8x 

(32) 

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

de déterminer la constante. 



On obtient finalement l'expression de la répartition de vitesse dans le fluide: 

l op 2 2 uer) = --Cr - ro ) 
41-' ox 
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(33) 

(34) 

On peut désormais établir le bilan énergétique pour notre volume de contrôle établi à 

la Figure 5-9 [9]. Pour simplifier les calculs, on suppose que le flux évacué à travers la 

paroi du tuyau est constant, c.-à-d. dqtuyau/ dx = o. 

u~r! (r x ~~J=~ ~: (35) 

On fait l'hypothèse que la température moyenne du fluide augmente linéairement avec 

x, ce qui donne 8T / 8x = canst. On insère ensuite l'expression de la vitesse du fluide 

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

1 oT (r 2 r
4 J T(r) =--uo -+-- + C, x lnr+ C2 a ox 4 16 x ro 

(36) 

Pour que l'expression de T soit physiquement envisageable, il faut que Cl so it nul , car 

sinon la température tendrait vers ±oo en r = 0, ce qui est impossible physiquement. On 

note Tc la température au centre du fluide (à r = 0) et il vient que: 

1 oT (r 2 r
4 J T (r) - Tc =--uo -+--

a ox 4 16 x ro 
(3 7) 

5.3.2.2 LA TEMPERATURE DE CORPS OU BULK TEMPERATURE 

Dans le cas de l'écoulement laminaire d'un fluide dans un tube, on peut définir le flux 

local (par unité de surface) transféré par convection, noté q". 

Où h est le coefficient de convection thermique 

Tw est la température intérieure du tube 

Tb est la température de corps (ou Bulk Temperature) 

(3 8) 

Tb est également appelée la température moyenne énergétique (energy-average jluid 

temperature) et, de ce fait, est calculée de la manière suivante [9]: 
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ro f p x 2w x uc pT.dr 
- 0 Tb = T = -'--------

ro f p X 2w x uc p .dr 
o 

(39) 

Les raisons qui nous poussent à utiliser la température de corps sont multiples. La 

première 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 conditi ons libres 

d'écoulement, avec une température et une vitesse caractéristiques. Même 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 

l'énergie moyenne contenue dans une zone de l'écoulement pour un « x » donné. 

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

l'écoulement trouvée précédemment, on peut calculer Tb. On obtient: 

2 
T = T + 7 Uo x ro oT 

b c 96 a ox (40) 

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

T(r) à r = ra. 
2 

T = T + ~ Uo x ro oT 
W c 16 a ox 

Le coefficient de convection thermique peut être trouvé en écrivant: 

q = h x A x (Tw - Tb) = k x A x (OT) or r=ro 

48 k 
Finalement, nous obtenons que h = -.-

Il do 

(41) 

(42) 

(43) 

Dans cette partie, on s'est attaché à déterminer de manière 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 problèmes. 
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On peut également exprimer ce résultat par le nombre de Nusselt (Nu) : 

Nu = h x do = 48 
k Il 

(44) 

5.3.2.3 CAS DE L'ECOULEMENT TURBULENT 

Cons idérons un écoulement turbulent dans un tube comme on peut le voir à la Figure 

5-8. Le profi l 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 

l'écoulement, il est presque constant. 

Pour prendre en compte le caractère turbul ent du régime, on insère dans les 

expressions du flux de chaleur et de la contrainte de cisai llement la diffusivité et la 

viscosité turbulentes, que l'on note respectivement EH et EM [9]. 

Les expressions du flux et de la contrainte deviennent alors: 

(45) 

(46) 

En supposant que le flux et la quantité de mouvement se diffusent à la même vitesse, 

et que le ratio du flux par unité de surface par la contrainte de cisaillement est constant 

[9] , on obtient: 

Aw'wcp ( ) qw= T" , -Tb (47) 
Um 

En appliquant le bilan des forces à un élément cylindrique de fluide, on peut trouver 

l'expression de Tw en fonction du gradient de pression dans le fluide, le gradient de 

pression iJp s'exprimant lui-même en fonction du coefficient de friction f de la manière 

suivante: 

(48) 

(49) 

On obtient ensuite le nombre de Stanton [9] : 
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h NU d f 
s/=----= = 

Red Pr 8 
(50) 

Nous revenons sur le nombre de Nusselt (Nu ou NUd dans le cas des écou lements dans 

des tubes). Le nombre de Nusselt relie le coefficient de transfert thermique convectif d'un 

fluide « h » à sa conductivité thermique « k ». En effet: 

Nu = h x d 
d k 

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

u 
Pr=­

a 

(51) 

(52) 

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 secti on 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 manière dont on doit les utiliser (comme 

l'endroit d'évaluation des grandeurs physiques). 

5.3 .3 LOrS EMPIRIQUES REGISSANT LES TRANSFERTS DE CHALEUR 

CONVECTIFS EN REGIME D'ECOULEMENT FORCE 

Afin de faci liter l'utilisation des loi s empiriques et de mettre en évidence leurs 

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

employées dans Heat Transfer [9] dans un même 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 cp relativement constant sur toute la longueur du tube, on peut en 

déduire une express ion du flux thermique à travers le tube: 

(53) 



q 

1 
Sens de 

l'écoul ement • 

L 

Figure 5-10 : Schéma du tube considéré 

De la même manière, sur une petite portion de tube « dx », le flux ajouté s'écrit: 

dq = rh x cp X dTb = h(2m}ix(Tw - TJ 
Où Tb est la température de corps du fluide 

Tw est la température intérieure du tube en surface 

125 

(54) 

Ainsi, on peut exprimer le flux thermique ajouté au fluide par convection de la 

manière suivante: 

(55) 

Où (Tw - ~ )moy est la différence de température moyenne entre le fluide et le tube 

5.3.3.2 TABLEAU RECAPITULATIF DES LOrS EMPIRIQUES SERVANT AU CALCUL DE H 

Les lois empiriques utili sées le plus fréquemment pour déterminer les coefficients de 

convection propres à tous types d'écoulement sont présentées, avec leurs conditions 

d'utilisation, dans le Tableau 5-2. 

On peut également noter que, plutôt que d'utiliser une de ces lois, on peut réaliser son 

propre modèle, qui revient à déterminer les coefficients C, net m dans l'équation suivante 

[9] , en utilisant une méthode de régression linéairc sur une échelle logarithmique : 

125 



126 

(56) 

On peut effectuer plusieurs remarques quant à la précision de ces lois: 

• les formules 1 à 4 du Tableau 5-2 peuvent générer des erreurs de calcul 

pouvant aller jusqu'à 25 % 

• la formule 6 du Tableau 5-2 offre une meilleure précision (6 % d'erreur 

maximale) pour les conditions d'utilisation stipulées. On peut même 

étendre son domaine d'application à des plus grands nombres de Prandtl 

Ousqu'à Pr = 2000) tout en sachant que cela a pour effet d'augmenter 

légèrement 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 : Récapitulat if des lois empiriques pour la convection forcée 

N° Hypothèses Loi Indications d'évaluation des 

propriétés 

1 • Régime turbulent établi dans NU d = 0.023 R e /
8 Prn Toutes les propriétés des fluides 

un tube hydrauliquement li sse 

• 0.6 < Pr < 100 Avec sont évaluées ici à la température 

• différences de température {0.4 si le fluide es t chauffé moyenne du fluide 

entre le tube et le fluide peu élevées n = 0.3 si le fluide est refroidi 

2 • Régime turbulent établi dans Toutes les propriétés des fluides 
un tube hydrauliquement lisse NU d = 0.0214 x (Reo 8 -100) x Pr04 sont évaluées ici à la température 

• 0.5 < Pr < 1.5 moyenne du fluide 
• 104 < Re < 5xl06 

" • Régime turbulent établi dans Toutes les propriétés des fluides .) 

un tube hydrauliquement lisse NUd =0.012x(Reo87-280) x Pro4 sont évaluées ici à la température 

• 1.5 < Pr < 500 moyenne du fluide 
• 3000 < Re < 106 

4 • Régime turbulent établi dans Toutes les propriétés des fluides 
un tube hydrauliquement lisse 

( )''' sont évaluées ici à la température 
• Diffé rence de températures NU d = 0.027 x Red 08X Pr \13 x ~ 
importantes entre le fluide et la paroi 

moyenne du fluide, excepté ~w, qui 

(qui impliquerait un changement est évalué à Tw 

significatif des propriétés des fluides) 
5 • Régime turbulent non établi , 

applicable aux entrées de tube Toutes les propriétés des fluides 
• 10 < ~ < 400 ( dJ055 sont évaluées ici à la température NUd = 0.036 x Red 08 x Pr\ 13 x L 

moyenne du fluide 
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• Régime turbulent établi dans 
un tube hydrauliquement li sse 
• 0.5 < Pr < 200 
• J 04 < Red < 5. J 06 

• 0.8 < /l b < 40 
/lw 

• Régime laminaire établi dans 
un tube hydrauliquement lisse 
• Température du tube 
constante 

• Régime laminaire établi dans 
un tube hydrauliquement lisse 

d 
• Red Pr L > 10 

• Ne peut être utili sée pour des 
tubes extrêmement longs, car ceci 
conduira it à un nombre de Nusselt, et 
donc un coeffi cient de convection 
nuls 

• Régime lam inaire non établ i 
dans un tube hydrauliquement lisse, 
applicable à l'entrée d'un tube 
• Gz est le Graetz number 

Ys x Re x Pr ( Jn NU
d 

= 8 d X Jib 

1.07 + 12.7 x (Ysf2 x (pr2 / 3 - 1) Ji ll' 

Avec 

{ 

0.11 si Tw > Tb 
n = 0.2 5 s iTw < Tb 

o pour des gaz (ou pour un flux de chaleur cons tant ) 

f = [1.82x loglo(Red ) -1.64r 

0.0668 x d/r x Redx Pr 

NUd = 3.66 + 1 + 0.04 x [d/r x Redx Pr j'3 

( )
1/3 ( JO'14 

NUd = 1.86 x (Red Pr) 1/ 3 x ~ x ~ 

d 
Gz= Red Pr­

x 
Il existe des abaques liant le nombre de Nusse lt à l'inverse du 

nombre de Graetz 

Toutes les propriétés des fluides 
. l ' ' " T Tw +Tb sont eva uees ICI a f = - 2- ' 

excepté /lw et /lb qui sont évalués à 

Til' et Tb 

Toutes les propriétés des fluides 

sont évaluées ici à la température 

moyenne du fluide 

Toutes les propriétés des fluides 

sont évaluées ici à la température 

moyenne du fluide , excepté /lw, qui 

est évalué à Til' 

Toutes les propriétés des fluides 

sont évaluées ici à la température 

moyenne du fluide 
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10 • Régime turbulent établ i dans f Stb Prf 
2/3 

un tube hydraul iquement rugueux =-
8 

• Basé sur l'ana logie de 
St est évalué ic i à la température 

Reynolds entre la friction dans le Et f est défi ni tel que moyenne du fluide, Pr et f sont 

fluide et les transfe rts de chal eur ' l ' ' T Tw +Tb 
L U 2 

eva ues a f = - 2-

!:"p =f _ p _"_' 
d 2gc 
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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 manière analytique: 

• la méthode du NUT ou Nombre d'Unités de Transfert qui permet de trouver la 

surface d'échange nécessaire en liant l'efficacité de l'échangeur au NUT (qui 

s'exprime lui-même en fonction de la surface d'échange et du coefficient d'échange 

g lobal). 

• la méthode du DTML ou Différence de Température Moyenne Logarithmique qui 

permet également de trouver la surface d'échange minimale de l'échangeur, mais de 

manière beaucoup plus simple. Elle nécessite néanmoins de connaître les 

températures d'entrée et de sortie des fluides froid et chaud, ce qui est rarement le 

cas. 

5.4.1 THEORlE ET METHODES DE DIMENSIONNEMENT 

5.4.1.1 COEFFICIENT D'ECHANGE GLOBAL POUR UN ECHANGEUR 

Considérons l'échangeur à tubes décrit à la Figure 5-11. On ne cons idérera, pour 

simplifier le problème, que des échangeurs à tube, et on utilisera un facteur de correction en 

fonction du type d'échangeur si nécessaire. Les indices « i » et « 0 » employés ICI se 

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

Fluide B 

1 

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

V, =------~~------

A In(ro) 
l ' r, A, 1 

- + +---

(57) 

h, 21lkL Ao ho 

Il est défini de telle manière que: 

q = V , A/~.T,yslème (58) 

Pour trouver les valeurs de hi et ho, on utilise les relations empiriques de la convection 

forcée définies précédemment. 

On peut également présenter le facteur d'usure de l'échangeur Rf défini de la manière 

suivante: 

1 1 
Rj =-----

V acluel Vinil/GI 

(59) 

5.4.1.2 LA METHODE DTML (DIFFERENCE DE TEMPERATURE LOGARITHMIQUE 

MOYENNE) 

On considère l'échangeur à tubes de la Figure 5-11. Le flux échangé entre les deux 

fluides dans l'échangeur est: 

(60) 

Avec !1Tm la différence de température moyenne à travers l'échangeur. 

Pour trouver l'expression de !1Tm, il nous faut considérer les échangeurs de chaleur sur 

une petite partie de l'échangeur dA. Le flux à travers dA peut s'exprimer de trois manières 

différentes: 

• la variation d'enthalpie dans chacun des deux fluides 
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(6 1) 

• la chaleur transmise d'un fluide à l'autre à travers l'interface dA 

dq = U x dA X (TCh - Tfr ) (62) 

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

l'échangeur [9] : 

In [Tch,s -Tfr,s 1 = -U x AX[ 1 + __ l __ J 
Tch,e - Tfr,e meh x Ceh mfr x c fr 

(63) 

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

l'échangeur: 

(T -T )-(T -T ) U A eh,s fr,- ch ,e fr,e 
q = X x In[ (Teh ... - Tfr,s )] 

(Tch,e - Tfr .J 

(64) 

En identifiant avec l'expression du flux de chaleur établie plus haut, on obtient: 

'T -T )-'T -T ) l'1T = DTLM = \ ch,s fr,e \ eh,e fr ,e 
m In[(Teh,s -Tfr,s )] 

(Tch,e - Tfr.J 

(65) 

Cette méthode, bien que simple, nécessite de fortes hypothèses pour pouvoir être 

employée: 

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

• les coefficients de convection thermiques doivent être constants tout au long 

de l'échangeur 

De plus, on doit connaître T eh,e, Teh ,s, Tfr,e, Tfr,s pour pouvoir l'employer, ce qui est 

rarement le cas, 



133 

Remarques: 

• 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 Tfr.s et 

Tfr,e dans l'expression de DTLM. 

• si l'échangeur étudié n'est pas un échangeur à tubes classique, il suffit d'introduire 

dans l'expression du flux de chaleur échangé dans un échangeur à contre­

courant un facteur de correction F, de la manière su ivante: 

q = Ux AxFxf'...T ni (66) 

Il existe des abaques pour déterminer la valeur de F à 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 à exprimer l'efficacité de 

l'échangeur de manière simple avec les variations d'enthalpie des fluides de l'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 à tube co-courant comme celui exposé sur la Figure 5-11 , le 

flux de transfert échangé est: 

q = -meh xc eh X (Teh,s - Teh,e ) = m ir xc Ir X (Tjr,s - Tjr,e ) (67) 

Le flux de transfert maximum échangeable a lieu quand un des deux fluides subit un 

changement de température égal à la plus grande différence de température f'...Tmax entre les 

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

(68) 
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Reste à déterminer quel fluide peut subir ce changement de température. Supposons que 

le fluide qui a le plus grand produit m x c 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 sub ir un f..T encore plus grand, ce qui n'est pas possib le physiquement. 

Ainsi , le flux de chaleur maximal échangeable dans un échangeur thermique est: 

q = (m x cp)min X (Teh,e - Tlr,e ) (69) 

Néanmoins, le fluide de plus petit m x cp peut être le fluide froid , comme le fluide 

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

d'un échangeur s'écrira : 

• Si le fluide chaud a le plus petit m x cp : 

(70) 

• Si le fluide froid a le plus petit m x c p : 

(71) 

Remarque: dans le cas d'un échangeur contre-courant, ces expressions peuvent être 

obtenues en remplaçant T f r ,s par T fr,e et inversement. 

En réuti li sant l'équation (63), il vient que: 

(72) 

En supposant que le fluide froid est le fluide de m x c p minimum, et en combinant 

l'équation (71) et (72), on obtient une expression de l'efficacité dépendant uniquement de U, 

A, des capacités calorifiques massiques et des débits massiques (et donc indépendante des 

températures des fluides) : 



E = _1-_e_x
p
---=[--=--( -_U_'f,r_m_frC_p_-fi--=--J _x--=--( l-;-+_m_frC_p_-~_r rn_' cI_'C p_---.:cJ~] 

1+ rnfr cp_fr! 
/ mChcp _ch 

L'expression de l'efficacité si le fluide chaud a le plus petit mxc p 
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(73) 

s'obtient en 

remplaçant les indicesfr par ch dans l'expression ci-dessus, ce qui nous permet de conclure 

quant au résultat suivant: 

(74) 

Avec C = riz xc p la capacité calorifique en W IK 

Pour un échangeur à contre-courant, l'efficacité se trouve suivant le même raisonnement: 

1- exp[(- UAI . ) x ( 1 + Cmin / )] / Cmm / Cmax (75) 
E = l_ Cmin { xexp[(-UAI. )X(l+ Cmin / )] / Cmax / Cm1o / Cmax 

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

est représentatif de l'échangeur [9]. Plutôt que d'utiliser l'expression de l'efficacité présentée 

plus haut, on peut utiliser, pour plus de convenance, des abaques liant NUT à E, existant 

pour tout type d'échangeur. 

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

SITE DE TUKTOY AKTUK 

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

chaleur à installer sur le site de Tuktoyaktuk pour récupérer l'énerg ie 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 à utiliser pour refroidir l'air. Étant 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 

phénomènes 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 hypothèses avec lesquelles nous allons travailler: 

• l'air est considéré comme fluide chaud 

• on choisit l'eau comme fluide froid 

• on travaille en régime établi et les phénomènes de convection seront gérés avec les 

lois empiriques c ités plus loin 

• l'échangeur est adiabatique, c'est à dire qu'il n'y pas d'échanges de chaleur entre le 

tuyau extérieur contenant l'eau et le milieu environnant 

• l'étude est fa ite pour un échangeur co-courant, maIs est facilement adaptable à 

d'autres types d'échangeurs 

• on néglige les pertes de charge au sein de l'échangeur pour l'instant 

On réalise l'étude dans les conditions les plus exigeantes, c'est-à-dire dans lesquelles le 

flux à dissiper sera le plus grand. Ainsi, les données dont nous disposons sont les suivantes, 

calculées à l'aide du modèle MA TLAB/Simulink du système éolien-diesel , sont : 

• 8 air,e = 600 oC d'après les simulations menées sur Simulink 

• 8 eau,e = 20 oC (on suppose que le circuit d'eau est muni d'un système de 

récupération/di ssipation d'énergie de telle sorte que la température d'eau en 

entrée de l'échangeur soit constante et égale à 20 oC 

• On veut stocker l'air à une température voisine de 40 oC, en supposant que 

cette température est atteignable compte tenu du débit d'eau app liqué 

• Le débit m~IT d'air maximal est estimé à 3 kg/s après les données recueillies 
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• La pression de l'air est également à 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 à 40 bars . 

• la plupart des grandeurs seront calculées à la température moyenne de la 

chaque fluide , sauf si l'on stipule le contraire 

5.4.2.1 DETERMINATION DES DONNEES MANQUANTES 

Il manque les données suivantes pour procéder au dimensionnement: 

• m~au: le débit massique d'eau 

• Di: le diamètre intérieur de la conduite d'air 

• Do: le diamètre extérieur de la conduite d'air 

• Deau: le diamètre intérieur de la conduite annulaire d'eau 

On a placé les diamètres sur la Figure 5-12, qui représente une vue en coupe de 

l'échangeur, pour améliorer la compréhension du système. 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 diamètres des tubes de 
l'échangeur 
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Dans un premier temps, on fixe la valeur du débit m~au égal à 9 kg/s, de manière à 

effectuer un échange thermique important. On fixe également les valeurs des diamètres de 

la manière suivante : 

• Dj =10cm 

• Do=12cm 

• D eau = 22cm 

On a choisi ces valeurs pour limiter les nombres de Reynolds et les vitesses des fluides 

dans l'échangeur. On a également choisi Do pour assurer une bonne épaisseur au niveau du 

tube intérieur et ains i garantir le comportement mécanique du tube sous l'effet de la 

pression importante d'air. D eau a été choisi de telle sorte que le diamètre hydraulique de la 

conduite annu laire d'eau so ir égal à Di. L'expression du diamètre hydrau lique est donnée en 

équation (76). 

4 x A 
DH =p (76) 

A vec A, la section de fluide passant dans la conduite exprimée en m2 

P, le "périmètre mouillé", qui correspond à la somme des périmètres en 

contact avec le fluide exprimé en m 

DH, le diamètre hydraulique exprimé en m 

5.4.2.2 D ETERMINATION DU COEFFICIENT D'ECHANGE GLOBAL U 

5 A.2.2.1 D ETERMINATION 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 ce la, on utili se 

le nombre de Reyno lds, défini en équation (77) : 



Re = p xvx D 
Jl 

Avec p, la masse volumique du fluide (kg/m3) 

v, la vitesse moyenne du fluide (mi s) 

D, le diamètre (ou diamètre hydraulique) de la canalisation (m) 

j.1, la viscosité dynamique du fluide (kg.m-I.s- I) 

Re, le nombre de Reynolds 
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(77) 

Les grandeurs p et j.1 sont déterminées à l'aide des tables de propriété de l'eau à la 

température moyenne du fluide [9]. Étant données les températures d'entrée (20 oC) et de 

sortie présumée (40 oC environ), on considère qu'estimer la température moyenne de l'eau à 

30 oC est une approximation correcte. 

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

référence [9] . Ainsi, dans notre cas: 

• P eau = 997.4 kg.m-3 

• 9 8 10- 4 k -1-1 
Ileau = . X g.m .s 

On calcule ensuite la vitesse moyenne de l'eau de la manière suivante: 

(78) 

Il résulte que veall = 0.3379 m.s-I. 

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

finalement Re = 34391. 
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Comme Re est bien supérieur à 3000, on peut conclure que l'écoulement est 

complètement turbulent. 

5.4.2.2.1.2 Lois empiriques régissant la convection forcée 

Plusieurs lois empi riques courantes spécifiant le calcul de h ont déjà 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. 

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

Nu = 3.66 (79) 

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

Ys x Redx Pr (Jlb]n 
Nu, = 1.07 + 12.7 x (Ys)'" x {Pr'" _ 1) x -;;: 

(80) 

Avec 

{ 

0.11 si Tw > Tb 
n = 0.25 si Tw < Tb 

o pour des gaz (ou pour un flux de chaleur constant) 
(81) 

f = [1.82 x 1oglo (Rec/ ) -1.64r (82) 

Remarque: dans l'expression du nombre de Nusselt dans le cas d'un régime turbulent, 

toutes les grandeurs sont évaluées à la température moyenne fluide-paroi, excepté f.1b et f.1w 

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

la paroi. 

Ainsi , on trouve que j, le coefficient de friction, est égal à 0.0228. On estime ensuite la 

température de la paroi comme étant la moyenne des températures moyennes des fluides , 

ainsi , soit à 175 oc. 

De cette manière, on trouve un nombre de Nusselt égal à 199.9. 

Or, selon la déiinition du nombre de Nusselt, nous calculons: 
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h = Nu x keall 
eau D 

H 

(83) 

Ceci nous permet de trouver la valeur de h eau = 1.345 kW/(m2.K). 

5.4.2.2.2 D ETERMINATION DU COEFFICIENT DE TRANSFERT CONVECTIF DE L'AIR 

La démarche utilisée pour trouver le coefficient de convection de l'air h air est similaire à 

celle employée pour trouver h eau. 

Pour résumer les étapes du raisonnement: 

• on trouve une vitesse Vair égale à 16.3 mis 

• le nombre de Reynolds est égal à 1.27 x l 06
. À titre indicatif, la loi empmque 

utilisée précédemment en régime turbulent est valable uniquement jusqu'à 5x I06
. 

• le coefficient de friction est égal à 0.0112 et le nombre de Nusselt à 1256. 

Finalement, on obtient hair = 585 W /(m2 .K). 

La valeur de h air est inférieure à celle de h eau malgré un nombre de Nusselt plus de six 

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

5.4.2.2.3 C ALCUL DE U 

Pour les échangeurs de chaleur tubulaires, U s'exprime de la manière suivante: 

(84) 

Parmi les quantités restant à déterminer dans cette équation, il ya : 

• k lUbe , qui dépend du matériau choisi pour le tube intérieur de l'échangeur. Pour des 

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

• 

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

important dans l'échange thermique. 

Ao Do 
27fL 2 

Ao Do 
Ai Di 

On trouve ensuite Uo = 354 W/(m2.K). 

5.4.2.3 D ETERM1NATION DE LA SURFACE D'ECHANGEA 

Deux méthodes ex istent pour déterminer la surface d'échange d'un échangeur de chaleur: 

• la méthode du DTLM (Différence de Température Logarithmique Moyenne): 

utilisable dans le cas où l'on connait les températures d'entrée et de sort ie des deux 

fluides 

• la méthode du NUT (Nombre d'Unités de Transfert): utili sable dans le cas où l'on 

connait les débits et capacités calorifiques des fluides 

Étant données les informations dont nous di sposons, la méthode du NUT est la seu le 

méthode utili sable, étant donné que l'on ne connait pas préc isément les températures de 

sortie de l'air et de l'eau. 

Détermination de l'efficacité de l'échangeur E : 

Dans la méthode de détermination de la surface d'échange par Nombre d'Unités de 

Transfert, la première chose à faire est de déterminer le fluide ayant le plus petit produit 

C jiU/de = th X cp. 

Dans notre cas : 

• Coir = 3.16 kW/K 

• Ceou = 37.6 kW/K 
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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 

manière suivante [6]: 

(85) 

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

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 l'efficacité à celui-ci , soit utiliser des abaques en fonction du 

type d'échangeur considéré. La Figure 5-13 montre l'abaque d'un échangeur co-courant, 

légèrement adaptée à notre cas. L'abaque de l'échangeur à contre-courant est disponible 

référence [9] . 

Pour des contraintes de lisibilité de légende, on pose: 

C = Cmin = C air 

Cmax Ceau 

(86) 

Dans notre cas, C=8.4 %, ce qui correspond à 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 à 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 deuxième solution. En effet, dans la partie suivante, on 

développe un modèle qui , en plus d'être insérable dans le modèle du système éolien-diesel , 

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

On choisit ainsi NUT= 6, qui correspond à une efficacité de 92.0 %. 



144 

0.6 

/' 
~ 

/ r-
I 

1/ /' ~ 

~/ ; V-

I! j / V-

fJi 11 / </ f.--

fi VI; 
UI VI 
rl/t 
til/ 

0.9 

0.& 

0.7 

e 0.5 

0.4 

0.3 

0.1 

0.1 

o 
o l 4 6 9 10 

.i.V!.IT 1-- c=o -- C=O.25 -- C=O.5 -- C=O.75 1 
-- C=l -- C=O.084 

Figure 5-1 3 : Abaque Ff(NUT) pour un échangeur co-courant tubulaire 

Or, le NUT est défini de telle manière que: 

(87) 

On obtient finalement une surface d'échange Ao = 51 m2
, ce qui conclue l'étape de pré­

dimensionnement de l'échangeur co-courant. 

5.5 PRÉSENTATION DU MODÈLE D'ECHANGEUR DE CHALEUR UTILISE 

Les modèles 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 l'objet 

d'une étude ultérieure. Il utilise les mêmes lois empiriques que celles exposées plus haut. Le 

point de vue adopté est le suivant: on considère l'échangeur comme une fonction ou un 

bloc qui , à 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 l'échangeur 

de chaleur. 
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Échangeur de chaleur 

Caractéri sti q ues: 

ktube 

8 eau.e A 

Do 

Q air D, 

Deau 
Qeau 

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

5.5.l MODELE DE L'ECHANGEUR CO-COURANT 

Le modèle opère d'une manière similaire à 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 transfert ,global U 

de l'échangeur à partir de h ain h eau et keube déterminés à l'aide de l'équation 83 . 

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

d'équations suivant : 

(88) 

(89) 

Avec lf/air et lf/eau définis de la manière suivante : 

lfl Glr =. x (1- e-UrAo 
) r x m air xc p ,air 

(90) 

lf/eall =. x (1- e-UrAo 
) 

r x m eau xc p ,eau 

(91) 
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Et le coeffic ient y représente la somme des Inverses des capacités calorifiques des 

fluides : 

y= . +---
m eau C p,eau m air c p,air 

(92) 

Calcul du diamètre hydraulique DH 

DH =47r~eau2 -ro2 )/27r{reau +rJ 

~ 

P = P/rT , Qair et ri Glr Q eau 

Ilair à l'aide des tables J'eall' Peall à l'aide des tables 

+ l 
Re = P air X U X 2ri /1- Re = P eau X U X 2r) f..l 

Pralr tiré des tables Preau tiré des tables Pour l'eau 

Pour l'air + ~ 
Uti lisation de lois Utilisation de lois 

empiriques de la forme empiriques de la forme 
Nu=fonction(Re , Pr,j) Nu=fonction(Re, Pr,j) 

~ ! 
katr à partir des tables 

hOIr 
k 

= Nu X ---'!'.!.-Glr 2 Xfj 

keall à partir des tables 

h - N x keall 
eau - U eau 

DH 

Figure 5-15 : Organi gramme de calcul des coefficients de convection 

5,5.2 MODELE DE L'ECHANGEUR CONTRE-COURANT 

Pour l'échangeur contre-courant, la méthode de modéli sation est la même en ce qUI 

concerne la détermination des coefficients de convection. La seule différence notable est 

que m~au est négatif et que les températures de sortie s'expriment de la manière suivante : 

e = e - (e - e ) If/ air 
O/r ,5 Olr ,e air ,e eau ,e 1 

-If/cau 
(93) 
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e - e _ (e _ e ) Ifeou 
eau,S eou,e Glf ,e eou,e 1 

-If eau 
(94) 

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 

l'influence de plusieurs paramètres sur les températures de sortie de l'échangeur. 

5.6 DISCUSSION DES PREMIERS RESULTATS OBTENUS 

5.6.1 QUEL TYPE D'ECHANGEUR SE PRETE LE MIEUX A UN CIRCUIT DE 

RÉCUPÉRA nON D'ENERGIE? 

Pour répondre à cette question, nous allons comparer, à caractéristiques égales (klube, 

surface et diamètres) 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 à 40 m2 pour cette étude, ainsi que le diamètre intérieur de 

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

Figure 5-17. 

Ainsi, on peut remarquer que, pour une même surface d'échange, le flux échangé à 

travers d'un échangeur contre-courant est plus important qu'à l'intérieur d'un échangeur co­

courant. En effet, les courbes de température nous le montrent bien, même si les 

températures en sortie de l'eau ne changent pas beaucoup entre les deux, on peut voir que 

l'air est refroidi de manière bien plus satisfaisante dans un échangeur contre-courant. 
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Figure 5-16 : Évo lution des températures en sortie d'un échangeur co-courant en fonction 
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F igure 5-17 : Évolution des températures en sortie d'un échangeur contre-courant en 
fonction de 8air,e 

De plus, avec un échangeur contre-courant, on peut faire en sorte d'obtenir une eau à la 

sortie à haute température (70 oC ou plus) tout en refroidissant l'air en-dessous de 30 oC, en 

contrôlant le débit d'eau. Ce phénomène est très intéressant dans notre cas, car plus l'eau 
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aura une forte température à la sortie, plus le flux de chaleur sera facile à extraire de l'eau, 

du fait du gradient de température important. 

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

adapté à nos besoins. 

5.6.2 fNFLUENCE DES PARAMÈTRES 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 l'étude 

de pré-dimensionnement effectuée auparavant. Elle est pourtant nécessaire, en effet, étant 

donnée l'allure de la courbe E = [(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 m2 pour deux configurations de températures et de débit d'air: 

• des conditions générant un flux de chaleur maximal: un débit d'air de 3 kg/s et une 

température d'air en entrée de l'échangeur égale à 600 oC 

• des conditions d'utilisation moyennes: un débit d'air de 0.5 kg/s et une température 

d'air en entrée égale à 350 oC 

Dans le premier cas, on règle le débit d'eau à 9 kg/s, dans le second, on le règle à 1 kg/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 kg/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 manière 

significative sur la température de l'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'utili sation moyennes 

Notons que tous ces essais ont été réalisés avec un diamètre D eau égal à 17 cm. 

Le meilleur compromis semble être une surface d'échange de 40 m2
, car celle-ci permet 

de stocker l'air en-dessous de 30 oC, même dans des conditions d'utili sation maximales. 
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Au-delà de cette valeur, le flux de chaleur supplémentaire récolté est minime. En effet, pour 

une surface d'échange de 40 m2
, l'efficac ité de l'échangeur dépasse déjà 98 % dans des 

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

20). 
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Figure 5-20 : Efficacité de l'échangeur en fonction de la surface d'échange 

5.6.3 INFLUENCE DU DIAMETRE INTERIEUR DE LA CONDUITE 

ANNULAIRE D'EAU DEAU 

Dans les études précédentes, on a utilisé une valeur de D eau égale à 17 cm, au lieu des 22 

cm prévus dans l'étape de pré-dimensionnement. Nous allons justifier ce choix en étudiant 

l'influence de ce paramètre sur le flux de chaleur changé, tout en s'assurant que le nombre 

de Reynolds de l'écoulement d'eau reste dans les conditions d'application des lois 

empiriques (Re < 5x 1 06
). 

Dans cette partie, on va faire varIer D eau entre 17 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 l'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 où l'on gagne près 

de 2 points d'efficacité en rétrécissant D eau de 22 à 17 cm, ce qui se traduit en une 

diminution de la température de l'air à la sortie de près de 10 °C. 

1 

~ 0,995 
"-

al 0,99 
QO 

; 0,985 
~ 
u 
~ 0,98 

~ 0,975 
' QI 

''5 0,97 
ta 
u 
!E 0,965 
UJ 

0,96 

i"----. ------ -------
17 18 19 20 

Diamètre Deau (en cm) 

-
~ 

- efficacité E (conditions 
maximales) 

-efficacité E (conditions 
moyennes) 

21 22 

Figure 5-21 : Influence de D eall sur l'efficacité de l'échangeur 
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Figure 5-22 : Influence de D eall sur le fonctionnement en condition de flux maxi mal 

Ce phénomène peut s'expliquer simplement par l'augmentation du nombre de Nusselt en 

fonction du nombre de Reynolds, mis en év idence dans la Figure 5-24. 



153 

Le nombre de Nusselt étant proportionnel au coefficient de convection (voir équation 

80), plus le régime est turbulent, plus l'échange de chaleur est intense dans l'échangeur. 
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Figure 5-23 : Influence de D eau sur le fonctionnement moyen 

Ce résultat est très intéressant, car réduire le diamètre ne coûte rien (et fait même 

économiser de la matière au système, et donc de l'argent) et permet d'augmenter de manière 

significative l'efficacité de l'échangeur. 
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Figure 5-24 : Graphique représentant le nombre de Nusselt en fonction du nombre de 
Reynolds 
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Pour tracer la courbe qui apparaît sur la Figure 5-24, on a fixé un nombre de Prandtl égal 

à 5 (qui correspond à l'eau à 30 oC) et le rapport (~Jn a été fixé à 1. Notons que pour D eau 
Ilw 

= 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 déjà évoqué auparavant : la température de sortie de l'eau est très importante pour 

le bon fonctionnement du système. En effet, plus celle-ci est grande, plus on pourra stocker 

la chaleur à haute température par la suite. Or, la température de l'eau ne dépend que de 

troi s composantes (en supposant la température d'eau à l' entrée constante et égale à 20 OC): 

• les débit d'air m air et d'eau m eau 

• la température de l'air en entrée 

Ainsi , on a un système libre à 4 paramètres. Dans cette partie, on cherche à déterminer le 

débit d'eau nécessaire puur ubtenir à la sortie une température d'eau proche de 90 oC luut en 

refroidissant l'air de manière efficace (la valeur cible est 30 oC), même si dans certains cas, 

notamment pour des peti tes valeurs de température et de pression d'air, il faudra faire des 

compromis. En fixant la température d'eau à 90 oC, il ne reste plus que 3 paramètres libres, 

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

De ce fait, l'objectif de cette partie est de fournir une express ion approchée d'une 

fonction «f» liant le débit d'eau au débit d'air et à la température d'air à l' entrée de 

l'échangeur. Elle est définie telle que : 

(95) 
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On se propose d'utiliser la technique d'interpolation de Lagrange adaptée aux courbes 

3D. Cela nous permettra d'obtenir une expression polynômiale simple de!(8alr ,e ,mO/,). Dans 

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

• pour mw : l'intervalle d'interpolation sera [0.5; 4] 

• pour 8air ,e : l'intervalle d'interpolation sera [100 ; 700] 

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

valeurs de meau pour les valeurs de débit et de température suivantes (par commodité 

d'écriture, on a raisonné avec Q air et Tair au lieu de et 8alr,J : 

• Qair := [ 0.5 1 2 3 4 ] 

• Tair := [ 100 200 300 400 500 600 700 ] 

On trouve ainsi les valeurs de Qeau (ou meau ) suivantes : 

{} air,e .. 
0,2 0.45 0.55 0.65 0.8 0.97 1.2 

0.7 0.75 0.89 1.22 1.55 1.93 2.33 

Qeau:= 1 1.1 1.73 2.4 3.1 4 4.8 m ail' 

1.2 2 2.9 3.8 4.7 5.7 7 

1.5 2.1 3.5 4.8 6.3 7.8 9.4 

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

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

obtient un polynôme de degré 4 en mair et de degré 6 en 8air,e' dont l'express ion exacte est 

di sponible ci-dessous: 
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meau := 8.159428639 + 1301878309 10·9111atr4 Tairé - 1-125234790 IO-Sl1lat,) Tair~4 + 3.38390047310-S",at? Tatnl4 

····· 3.970514241 10-8 matrTatre4 .- 1.186587304 lo·n mair4 Tatr'? ... 1.031309526 lO·ll mai? Ta/rlll 

- 3.15243056710-11 mat? Tat"? + 3.80300597610. 11 ma/rTai,'? + -1 .24338625410-16 mair4 Tairi 

- 3.710978847 10-15 mal? T=i + Ll5532407910-1~ mai? Ta/re6 - 1.435350539 lO-U mairTarri 

+ 29.55833337 mai? - 0.02788574604mair4 Taire + 0.2342085715 mai? Taire - 0.6626319453 mai? Taire 

+ 0.7025620262 matr Tatre + 0.0002027816403 matr4 Tainl- - 0.001726783996 mat'; TaiTll-

+ 0.005013 704638 ",ai,) Tai''! - 0.005533656106 mai, Tai,2- + 0.001705064935 Tai,2-

- 7 11892857810·) mair4 Tai'; + 0 000006 11 51 78579ma/'; Tair'? - 0.00001809572921 mai? Tai'; 

+ 0.00002064183045 mair Tain? + L31 5809524 mair4 - 0.000006568761964 Till,.; + 1.296730 172 10.8 Taire4 

- 1.27114287210.11 Tair; + 4.90634926810·15 Taire6 - IO .S2S09524mair3 29.2J547629mair 
- 02.063012.397 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 



tenseur ; = proc ( i ,j) 
P :"" Qeall(i, j); 

(or k from 1 to i - l do 
p := . p. (x - Qair (k) 

(Qair(i) - Ql1ir(k )) 
end dO; 

for kfrom i + 1 f0 5 do 
p ;= P '(x - Qail'{ k )) 

(Qair(i) - Q(/ir(k)) 
end do; 

for 1 from 1 tnj 1 do 
P := P'{ y - T(/i1'(l)) 

( Tair(j)- Tair( t)} 
end do; 

for U rom] + ) to 7 do 
f' :=P'{r - Tai,,(!) ) 

(TlIir(j) - Tair( l}) 
end do; 

Q ;- lInap,)(~'( P. x, y) : 

end 

prodTellSOI"iet := proc( } 
p := 0: 
for i from 1 1.0 5 do 

for) from 1 (0 7 do 
Q ~= lenSeW"(i,j); 
p := P + Q{x.y}; 

end do: 

ènd do; 
H :== UJllIpp~!!( f',x . . v): 
end 
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Figure 5-27 : Programmes utili sés pour la création de la fonction permettant de réaliser 
le traçage 3D du débit 

De manière explicite, on a utilisé un produit tensoriel pour trouver l'expression de meull ' 

La fo rmule 96 met en év idence la fo rmule utilisée par les programmes de la Figure 5-27. 

5 7 

meall (X,y) = II Qea)X,Y)X L{(x)xM;CY) (96) 
;=1 J=I 

(97) 

(98) 
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Avec Q eau, Tair et Q air les matrices explicitées plus haut. 

Dans cette partie, on a choisi d'explorer une méthode de contrôle du débit d'eau dans 

l'échangeur de chaleur. En effet, malgré de fortes approximations, cette méthode résume 

bien l'esprit avec lequel on devrait contrôler le débit d'eau, à savoir de telle manière à 

obtenir une température d'eau à la sortie proche de 100 oC tout en refroid issant l'air de 

manière efficace. 

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

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

conditions générant le flux de chaleur maximal (à savoir mair = 3 kg.s· l et B air ,e = 600 oC) 

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 à deux 

réservoirs d'eau (l'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 contrô lé (avec la matrice de fonctionnement présentée en Figure 5-25) avec le 

modèle du TES dans le modèle global du SHEDAC présenté au chapitre 4, ainsi qu'avec un 

remplissage simple, sans refroidissement de l'air comprimé, 

5.8 .1 PRÉSENTATION DU MODÈLE 

Le fichier Simulink présenté à la Figure 5-28 comprend les troi s systèmes étudiés: 

CAES sans TES, CAES avec TES idéal, CA ES avec TES "réel" fonctionnant à l'eau, qui 

correspondent respectivement aux blocs vert, cyan et magenta. Le bloc rouge génère les 

caractéristiques du flux d'air à stocker (température et débit) et le bloc jaune définit les 

paramètres initiaux de remplissage des systèmes de stockage de chaleur. 



f'~l >------.tr. 

i===::I~'B 
~------+l:I~·B 

~ 
~ 

il :1 .~ 
Figure 5-28 : Schéma du modèle Simulink utilisé 
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Les modèles utili sés ici sont, pour la majeure partie, soit directement tirés du modèle du 

SHEDAC réalisé précédemment (réservoirs d'ai r 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 s imples 

accumulateurs de masse, qui ne font que stocker ou céder de l'eau arrivant à une 

température donnée, nous avons supposé que la température du réservoir à un instant « ( » 

est obtenue en faisant la moyenne (pondérée en masse) du fluide présent dans le réservoir à 

l'instant « (-1» et du fluide arrivant à l'instant « ( » (ou pour être plus précis, entre les 

instants « (-1» et « ( »). 
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Nous n'étudions ici que la période de chargement du système. En effet, le contrô le en 

période de déchargement est bien plus complexe car il dépend de plus de paramètres, et de 

la stratégie de contrô le 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 l'efficacité 

d'un TES "réel" entre le TES idéal et le système sans TES, en les comparant sur les 

quantités d'énergie thermique stockées ainsi que sur la température à l'intéri eur du réservoir 

d'air comprimé au cours du remplissage. 

5.8.2 SCENARIO DE FONCTIONNEMENT UTILISE 
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Figure 5-29 : Caractéristiques de l'air comprimé à la sortie du compresseur, en fonct ion du 
temps 
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La Figure 5-29 présente le scénario de fonctionnement du compresseur utilisé. Afin de 

générer des conditions de fonct ionnement variables, nous avons utilisé des signaux 

sinusoïdaux de périodes différentes, afin de déphaser et d'éviter que le couple (Tair, mG/r ) 

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

(99) 

~lIr = 600 + 100 x sin(X200) (100) 

5.8.3 RESULTATS OBTENUS ET fNTERPRETATIONS 

Plusieurs grandeurs retiennent notre attention au cours de cette étude . Etant donné que 

les réservoirs d'air comprimé utilisés stockent à volume constant, le volume d'air stocké 

reste toujours identique, il a été fixé ici à 2200 m3
, les 4 principales grandeurs qui nous 

intéressent sont: les deux variables intensives de l'air stocké (la température Ttank et la 

pression P tank), la masse d'air stockée, qui est la même dans les trois cas, et qui ne présente 

aucun intérêt à être étudiée en elle-même, ainsi que l'énergie thermique stockée au sein des 

réservoirs thermiques et son état (masse, température). 

Il sera bienvenu également d'étudier le foncti onnement du TES avec différentes 

conditions initiales afin d'étudier la température de stockage dans le réservoir chaud, qui est 

directement représentative de l'efficacité du contrôle 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 5-31 et Figure 5-32. 

Du point de vue de l'énergie thermique stockée, le TES idéal et le TES réel offrent des 

performances similaires, ce qui est extrêmement encourageant. En effet, après 48h de 

fonctionnement variable, les deux systèmes 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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La Figure 5-31 représente l'évolution de la température dans les réservoirs d'air 

comprimé pour les trois systèmes étudiés. Là encore, on remarque que le TES réel a des 

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

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

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

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

136 oC, ce qui correspond à une efficacité de près de 96 %. On définit, dans le cas 

spécifique du CAES, l'efficacité d'un TES comme suit: 
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Figure 5-32 : Impact du système de refroidissement sur la pression dans le réservoir d'air 
comprimé 

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

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

pour la même masse d'air stockée. 
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La Figure 5-32 représente cette différence de pression entre les différents systèmes. Cet 

écart est assez artificiel étant donné que, en phase de décharge, et donc de restitution de 

chaleur, la pression de l'air va augmenter de la même manière. 

5.8.3.2 ETUDE DETAILLEE DU TES REEL 

Dans cette partie, nous allons nous intéresser au fonctionnement détai llé du TES réel , en 

caractérisant notamment les caractéristiques de l'énergie thermique stockée, c.-à-d. la masse 

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

Tout d'abord, étudions le fonctionnement de l'échangeur de chaleur chargé d'extraire 

l'énergie thermique de l'air et de la restituer à l'eau . La Figure 5-33 montre le bilan de 

fonctionnement de l'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 l'a ir à la sortie du compresseur sont faibles , l'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 

l'eau plus froide, qu'en fo nctionnement optimal. 
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Figure 5-34 : Evo lution des masses d'eau au sein du TES en fonction du temps 
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La Figure 5-34 représente l'évolution de masse d'eau stockée dans les deux réservoirs du 

TES: les réservoirs chaud et froid . Dans ce cas de fonctionnement, nous avons utili sé les 

conditions initiales suivantes. 

Le réservoir froid contient, à l'instant t = 0, 1000 tonnes d'eau à température égale à 20 

oC, tandi s que le réservoir chaud, pour mettre en valeur une évolution de température, 

contient initialement 100 tonnes d'eau à 40 oC. 
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Plusieurs scénarios de pré-remplissage ont été testés, afin d'étudier l'évolution de 

température dans le réservoir chaud dans différents cas. 

Le seul point qu'il est intéressant de remarquer, pour confirmer la valid ité, 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 réservo ir chaud, explicités dans la légende de la figure . Comme 

on pouvait s'y attendre, on vo it que plus la quantité initiale d'eau dans le réservo ir chaud est 

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

Dans tous les cas, on remarque que la méthode de contrôle utili sée est plutôt efficace, et 

permet de compenser le chargement initial (plus froid) , et d'augmenter la température du 

réservo ir de manière 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 à gauche: 200 

tonnes à 40 oC, 100 tonnes à 40 oC, 50 tonnes à 40 oC, 10 tonnes à 40 oC) 

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 modèle 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 manière 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'à 20 oC 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 l'énergie récupérée. 

Remarquons également que la matrice de contrôle développée montre son efficacité, 

puisque les températures de stockage de l'énergie thermique dans le réservoir chaud 

atteignent jusqu'à 90 oC sous 48 heures, avec des conditions initiales de chargement faibles. 

Il reste néanmoins au moins un phénomène important à prendre à compte : les pertes de 

chaleur par convection libre entre le réservoir d'eau chaude et le milieu extérieur qui 

peuvent être importantes, notamment en hiver, où les températures extérieures peuvent 

atteindre près de -40 oC dans certaines régions canadiennes. Il faudra également, afin 

d'atténuer ce phénomène, 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 systèmes SHEDAC ont été étudiés tout au long de ce projet: du 

moteur thermique au compresseur en passant par les systèmes de stockage d'énergie (air 

comprimé ou chaleur). Il a été montré qu'en stockant et réutilisant la chaleur produite 

intrinsèquement dans le processus de compression, il était possible d'une part d'augmenter 

significativement l'énergie mécanique récupérée lors de la détente, jusqu'à 42 % avec un 

détendeur à 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.Lo l en injectant de l'air à 4 bars, 

chauffer ce dernier de 0 oc à 60 oC permet d'économiser 33 % de consommation spécifique 

d'air comprimé. 

Plusieurs stratégies de réutilisation des énergies stockées (chaleur et air comprimé) ont 

été étudiées. Même si cette étude a abouti à 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 à déterminer un facteur d'optimisation 

afin d'utiliser ce système le plus efficacement possible. 

Une étude bibliographique et une simulation de fonctionnement ont été réalisées 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 flexibilité de fonctionnement et les meilleures puissances thermiques 

transmissibles. Plusieurs fluides calo porteurs peuvent être utilisés à l'intérieur de ce circuit. 

Parmi ceux-ci , l'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. 

H reste néanmoins beaucoup de travail à accomplir du point de vue des hypothèses 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 être très basse (près de -40 oC) 

dans les sites isolés canadiens, ces pertes de chaleur peuvent avoir un effet important sur 
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l'efficacité du système. Notons également, qu'en plus d'affiner les modèles utilisés pour 

prendre en compte ces pertes, un travail de conception doit être réalisé sur le 

dimensionnement et l'iso lation thermique de ces réservoirs. 

Dans ce mémoire, seu ls les apports en chaleur générées par la compression de l'air ont 

été pris en compte. Néanmoins, d'autres sources de chaleur ont été identifiées au sein du 

système 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 être évaluées et utili sées pour augmenter le rendement 

du système. 

Une grande part du travail à réaliser sur ce projet réside aussI dans la validation 

expérimentale des résultats trouvés par simulation. 



ANNEXES 

Annexe 1 

Propriétés de l'eau liquide 

Tre) T(K) P (kg.m-3) cp (kJ.kg-1.K-1) Il (kg.m-1.s-1) k (W.m-1.K-1) Pr 

0 273,15 999,8 4,225 l ,79E-03 0,566 13,25 

4,44 277,59 999,8 4,208 l ,55E-03 0,575 11,35 

10 283,15 999,2 4,195 l,31E-03 0,585 9,40 

15,56 288,71 998,6 4,186 l ,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 

37,78 310,93 993,0 4,174 6,82E-04 0,630 4,53 

43,33 316,48 990,6 4,174 6,16E-04 0,637 4,04 

48,89 322,04 988,8 4,174 5,62E-04 0,644 3,64 

54,44 327,59 985,7 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,OlE-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 l,51 

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

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

148,9 422,05 918,0 4,296 l,86E-04 0,684 1,17 

Propriétés de l'eau gazeuse à press ion atmosphériq ue 

T(K) P (kg.m-3) cp (kJ.kg-1.K-1) Il (kg.m-1.s-1) v.10"6 (m 2js) k (Wj(m.K)) a .104 (m2.s-1) Pr 

380 0,5863 2,060 l ,27lE-05 2,16E-05 0,0246 2,036E-05 1,060 

400 0,5542 2,014 l ,344E-05 2,42E-05 0,0261 2,338E-05 1,040 

450 0,4902 1,980 1,525E-05 3, l1E-05 0,0299 3,070E-05 1,010 

500 0,4405 1,985 l ,704E-05 3,86E-05 0,0339 3,870E-05 0,996 
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550 0,4005 1,997 1,884E-05 4JOE-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 7J20E-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 2J86E-05 1,02E-04 0,0592 1,001E-04 1,010 

850 0,2579 2,186 2,969E-OS 1,15E-04 0,0637 1,130E-04 1,019 

Annexe 2 

Températ 
Den Conducti Chal 

Chaleur 
sité vité 

Produit Type ure de 
eur 

latente (kg.m- thermique latente 
fusion (oC) 

3) (W.m-1.K-1) (kJ.kg-1) 
(MJ.m-3) 

RT20 Paraffine 22 n.a. 0,88 172 n.a. 

Climsel C23 
Hydrate 

23 n.a. n.a. 148 
de sel 

n.a. 

E23 
Hydrate 

23 n.a. OA3 155 
de sel 

n.a. 

Climsel C24 
Hydrate 

24 n.a. lA8 108 
de sel 

n.a. 

TH 24 
Hydrate 

24 n.a. 0,8 45,S 
de sel 

n.a. 

RT26 Paraffine 25 n.a. 0,88 131 n.a . 

RT25 
Hydrate 

26 n.a. n.a. 232 
de sel 

n.a. 

5TL27 
Hydrate 

27 n.a. 1,09 213 
de sel 

n.a. 

527 
Hydrate 

27 n.a. n.a. 207 
de sel 

n.a. 

AC27 
Hydrate 

27 
de sel 

n.a. 1A7 207 n.a. 

RT27 Paraffine 28 n.a. 0,87 179 n.a . 
RT30 Paraffine 28 n.a. n.a . 206 n.a . 

E28 
Hydrate 

28 n.a. 0,21 193 
de sel 

n.a. 

RTlOO Paraffine 100 880 0,2 124 109,12 
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RTHO Paraffine 112 n.a. n.a. 213 n.a. 

AM PL 
Organ iq 

112 28,5 
2991,4 

n.a. n.a. 
J/mol ue 

EH7 
Inorgan i 

117 
145 

0,7 169 245,05 
que 0 

NPG Organ iq 
126 44,3 

4602,4 
n.a. n.a. 

J/mol ue 

Hitec XL : 48 %CaC03- Hydrate 
130 

199 
D,52 

45 %KN03-7 %NaN03 de sel 2 
n.a . n.a. 

Hitec : KN03-NaN02- Hydrate 
141 

189 
0,72 275 

522,22 
NaN03 de sel 9 5 

Isomalt 
Organ iq 

147 n.a. n.a. 275 n.a. 
ue 

Acide adipique 
Organiq 

152 n.a . n.a. 247 n.a. 
ue 

Acide dimethylol Organiq 
153 n.a. 275 n.a. 

propionique 
n.a. 

ue 

A164 
Organiq 

164 
150 

306 459 
0 

n.a. 
ue 

TRIS 
Organiq 

172 27,6 
3340 

n.a. n.a. J/mol ue 

Pentaerythritol 
Organiq 

187 n.a. n.a. 255 n.a . 
ue 

LiN03-NaN03 195 n.a. n.a. 525 n.a. 

Pentaerythritol 
Organiq 

260 36,9 
5020 

n.a . n.a . 
J/mol ue 

NaN03 
Hydrate 

307 
226 

0,5 172 388,72 
de sel 0 

KN03 
Hydrate 

333 
211 

0,5 226 476,86 
de sel 0 

KOH 
Inorgani 

380 
204 

0,5 
149, 305,98 

que 4 7 68 

MgCI2-KCI-NaCI 
Inorgani 

380 
204 

0,5 
149, 305,98 

que 4 7 68 

Zn Métal 419 714 n.a. 112 799,68 
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0 

GOAl; 34Mg; GZn Métal 443 
238 

312 742,56 
0 

n.a. 

AISi12 Métal 573 
270 

1,6 560 1512 
0 

Mg Métal 648 
174 
0 

n.a . 365 635,1 

AI Métal 661 
270 

388 1047,6 
0 

n.a. 

MgCI2 Métal 714 
214 

452 967,28 
0 

n.a. 

NaCI Métal 800 
216 

5 492 
1062,7 

0 2 
LiF Métal 850 n.a . n.a. n.a . 1800 

Na2C03 Métal 854 
253 

2 
275, 698,34 

3 7 81 

K2C03 Métal 897 
229 

2 
235, 539,98 

0 8 2 
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