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R�esum�e

Ce travail de recherche est motiv�e par les contraintes environnementales qui imposent

une r�eduction des �emissions de gaz �a e�et de serre. L'objectif decette th�ese est d'explorer

les possibilit�es de r�eduction de consommation des moteurs �a combustion interne en les

munissant d'un dispositif de r�ecup�eration de chaleur. Cette �e tude est focalis�ee sur la valo-

risation des rejets thermiques d'installations de faible puissance. Le cycle de Rankine est la

technologie qui a �et�e s�electionn�ee. Une installation d'essais a �et�e construite. Un g�en�erateur

de gaz chaud simule le moteur thermique ; une part de cette chaleur est collect�ee par

le syst�eme de r�ecup�eration de chaleur et partiellement convertie en �energie m�ecanique.

L'�echangeur de chaleur a �et�e con�cu et construit en interne ainsi que la machine de d�etente

�a piston. Un mod�ele num�erique statique valid�e exp�erimental ement pour l'�evaporateur a

�et�e d�evelopp�e. Celui-ci permet d'explorer les performances du cycle de Rankine sur un

large champ de fonctionnement. Avec des hypoth�eses restrictives le mod�ele num�erique fait

apparâ�tre qu'un gain de consommation de l'ordre de 3 % �a 4 % sur un tracteur agricole

serait possible. Un mod�ele dynamique de moteur �a piston adapt�e aux cycles de Rankine

de faibles puissances a �et�e d�evelopp�e pour aider �a son dimensionnement. Ce mod�ele a

permis de mettre au point un concept de machine de d�etente �a piston avec un m�ecanisme

de distribution simpli��e. Bien qu'o�rant des performances en re trait sur les machines de

d�etente �a piston �a distribution command�ee ce concept est �a app rofondir pour les syst�emes

de faible puissance n�ecessitant une simplicit�e de construction et un faible coût.

Mots cl�es : R�ecup�eration de chaleur ; Cycle de Rankine ; Optimisation thermodyna-

mique ; Machine de d�etente
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Abstract

This research was motivated by environmental constraints which impose a reduction in

greenhouse gas emissions. The aim of the thesis was to explore the possibility of reducing

the consumption of an internal combustion engine using a bottom waste heatrecovery

system. The study focused on waste heat recovery for low power installations. The Rankine

cycle technology was selected to exploit the heat source. An experimental test bench was

designed and set up. A hot gas generator simulates an internal combustion engine. Part of

the thermal power is absorbed by the evaporator and partially converted into mechanical

power. The heat exchanger and piston expander were designed and builtin-house. A

numerical static model with experimental validation of the evaporator was developed. The

model was used to explore the performances of the Rankine cycle overa large operating

range. Under restrictive hypotheses, the numerical model showedthat is possible to reduce

the consumption of a tractor by about 3 to 4 %. A piston expander dynamic model was

developed to assist in sizing the expander. The model was used to de�ne a piston expander

concept with a simple distribution mechanism. Although a classical distribution mechanism

o�ers better performances, this concept is promising for systems that are simple, small-

scale and low-cost.

Keywords : Waste heat recovery ; Rankine cycle ; Thermodynamical optimisation ;

Expander
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Introduction

Contexte et objectifs du projet

Ce travail de recherche a notamment pour objectif la r�ealisation d'un banc exp�erimental

pour l'�etude des syst�emes de r�ecup�eration de chaleur sur lesgaz d'�echappements des mo-

teurs �a combustion interne par les cycles de Rankine et/ou organique de Rankine. Il est

�nanc�e par le Cnam et une bourse de th�ese de l'Universit�e Pierre et Marie Curie. Le projet

est r�ealis�e au sein de l'�equipe turbomachines et moteurs du laboratoire CMGPCE (Chimie

mol�eculaire, g�enie des proc�ed�es chimiques et �energ�eti ques) du Cnam. Ce travail est motiv�e

par la n�ecessit�e croissante d'am�eliorer l'e�cacit�e �energ�e tique des syst�emes industriels et

de transports dans le but de diminuer le recours aux �energies fossiles et de diminuer les

�emissions de gaz �a e�et de serre et de fa�con plus g�en�erale les rejets polluants. Les rejets

thermiques ayant un contenu �energ�etique non nul, leur r�ecup�eration et leur valorisation

apparaissent comme un bon moyen de r�eduire les consommations d'�energie primaire. On

se propose ainsi d'�etudier un cycle de Rankine-Hirn pour r�ecup�erer la chaleur des gaz

d'�echappement des motorisations Diesel agricoles. Un partenariat avecl'Irstea (Institut

national de recherche en sciences et technologies pour l'environnement et l'agriculture) est

devenu caduque peu apr�es le commencement des travaux. Dans ces conditions, les aspects

de la r�ecup�eration de chaleur propres aux tracteurs agricoles qui constituaient l'application

cible du projet initial n'ont pas �et�e abord�es dans le d�etail.

Le choix de se tourner directement vers l'�etude du cycle de Rankine a �et�e motiv�e par

les travaux de th�ese de Yulia Glavatskaya [32] et Yuxiang Dong [25] qui ont tous deux

r�ealis�e une th�ese CIFRE en partenariat avec Renault SA et le laboratoire CMGPCE. Ils

ont conclu �a la faisabilit�e d'un syst�eme de r�ecup�eration de ch aleur par cycle de Rankine.
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Le laboratoire n'�etant pas �equip�e de moyens d'essais pour les cycles de Rankine, il a �et�e

n�ecessaire de concevoir et de r�ealiser un banc d'essai pour poursuivre exp�erimentalement

ces travaux.

Ce travail est donc principalement centr�e sur la mise en �uvre d es moyens d'essais

d'un cycle de Rankine-Hirn de faible puissance ainsi que sa mod�elisation num�erique dans

une optique d'optimisation des grandeurs de r�eglage. De plus la r�ealisation de certains

�el�ements (�evaporateur et machine de d�etente) a n�ecessit�e leur mod�elisation.

Organisation du m�emoire

Le m�emoire est organis�e en 5 chapitres.

| Le premier chapitre fait un rappel des techniques de r�ecup�erat ion de chaleur et

plus particuli�erement de la r�ecup�eration par cycle de Rankine , son historique, ses

variantes et ses composants.

| Le second chapitre pr�esente les moyens d'essais et de mesures d�eploy�es au labora-

toire.

| Le troisi�eme chapitre propose une approche de l'analyse des moteurs�a apport de

chaleur externe par le moteur de Carnot endo-r�eversible. On y d�eveloppe �egalement

une optimisation du cycle de Rankine endo-r�eversible pour s�electionner le 
uide de

travail en fonction de la temp�erature de la source chaude.

| Le quatri�eme chapitre �etudie le cycle de Rankine. Les points opti mums de fonc-

tionnement sont recherch�es par l'interm�ediaire d'un mod�ele bas�e sur des mesures

exp�erimentales r�ealis�ees au niveau de l'�echangeur.

| Le cinqui�eme et dernier chapitre pr�esente la mod�elisation d ynamique d'une machine

de d�etente �a piston. Ce mod�ele est utilis�e pour d�e�nir la l oi de distribution d'un

concept de machine de d�etente �a piston �a distribution simpli� �ee.
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Chapitre 1

�Etat de l'art

1.1 La r�ecup�eration de chaleur

L'�etude des cycles de Rankine pour la r�ecup�eration d'�energie sur les v�ehicules d�ebute

en 1973 suite au premier choc p�etrolier. Durant la d�ecennie 70 et led�ebut des ann�ees 80

les principaux constructeurs et �equipementiers nord am�ericain du secteur des poids lourds

ont �etudi�e ces techniques [61]. Les cycles de Rankine employant l'eau comme 
uide ou les

cycles �a 
uide organique sont �etudi�es d�es cette p�eriode. De s r�eductions de consommation

sur poids lourds de 10 �a 15 % sont annonc�ees. Un net regain d'int�erêt pour la r�ecup�eration

de chaleur apparâ�t �a partir de la �n des ann�ees 2000 suite �a la brusque hausse du prix du

p�etrole en 2007.

Sprouse et Bianchi privil�egient le cycle de Rankine [61, 15], de pluscette technique

semble choisie par des acteurs de l'industrie automobile fran�caise[49, 21, 27] et �etrang�ere

[61, 38, 69, 71, 24, 23]. D'autres techniques sont cependant applicables �a la r�ecup�eration de

chaleur : les cycles Stirling, Ericsson, Joule et la thermo�electricit�e sont �egalement �etudi�es

pour la r�ecup�eration de chaleur, elles sont bri�evement pr�esent�ees ci-dessous.

1.1.1 Thermo�electricit�e

La conversion thermo�electrique [73, 59] met en �uvre l'e�et Peltie r pour la production

de froid �a partir d'un courant �electrique et l'e�et Seebeck pour la production d'�electricit�e

�a partir d'un 
ux de chaleur. L'utilisation de l'e�et Seebeck pour la valorisation des rejets

thermiques est largement envisag�ee depuis quelques ann�ees eten particulier pour les ap-
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1.1. LA R �ECUP �ERATION DE CHALEUR

Figure 1.1 { Sch�ema d'une cellule thermo�electrique

plications sur v�ehicule. L'absence de pi�ece mobile et la production directe d'�electricit�e sont

d'�evidents avantages pour cette technique. Par contre les performances atteintes par cette

technique sont moindres que celles pouvant être atteintes par lescycles �a vapeur mais

le principal inconv�enient demeure l'absence d'une �li�ere in dustrielle pour la production

des mat�eriaux n�ecessaires �a la fabrication des cellules thermo�electriques d'o�u un prix tr�es

�elev�e.

Les cellules thermo�electriques, �gure 1.1[73], sont constitu�eesd'un couple de deux semi-

conducteurs qui forme une jonction PN qui sous l'e�et d'une di��er ence de temp�erature

g�en�ere une di��erence de potentiel �electrique �a ses borne s. Pour une application de r�ecup�eration

de chaleur les cellules thermo�electriques sont expos�ees au 
ux de gaz chaud sur une de

leurs faces et �a un 
ux de liquide de refroidissement sur leur seconde face. Une fraction du


ux de chaleur est convertie en puissance �electrique.

De grands constructeurs tels que BMW, GM, Fiat, Renault �etudient cette technique

dans le but de r�ecup�erer une part des pertes thermiques �a l'�echappement. Les prototypes

existants sont capables de fournir quelques centaines de Watts �electriques ce qui se traduit

par un gain de consommation sur un v�ehicule l�eger de l'ordre de 2% [3].
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1.1. LA R �ECUP �ERATION DE CHALEUR

Figure 1.2 { Sch�ema du cycle de Stirling

1.1.2 Cycle de Stirling

Les moteurs de Stirling [13, 14] r�ealisent un cycle thermodynamiqueferm�e qui emploie

un gaz comme 
uide de travail. �Etant des machines �a apport de chaleur externe elles sont

adapt�ees �a la r�ecup�eration de chaleur. Ces moteurs ont la particu larit�e d'être de type

alternatif et de ne comporter aucunes soupapes ou clapets. Dans ces moteurs, le 
uide

est alternativement d�eplac�e d'une zone chaude �a une zone froide tout en subissant une

variation de volume global.

Le cycle th�eorique du moteur Stirling, �gure 1.2, est constitu�e d'u ne compression iso-

therme, d'une phase de chau�age isochore, d'une d�etente isotherme et d'un refroidissement

isochore. Un r�eg�en�erateur qui assure un transfert interne de la chaleur c�ed�ee durant la phase

de refroidissement isochore �a la phase de chau�age isochore peut être ajout�e au cycle de

Stirling qui a alors un rendement th�eorique �equivalent au rendement de Carnot dans le

cas d'un r�eg�en�erateur id�eale. En pratique l'e�cacit�e therm ique du r�eg�en�erateur n'est pas

id�eale et il ajoute un volume mort �egalement d�el�et�ere au rendem ent.

Ce type de machine a pour principal avantage sa simplicit�e m�ecanique relative. Ce-

pendant pour être d'une densit�e de puissance su�samment �elev�ee ces machines doivent

fonctionner avec de l'h�elium ou de l'hydrog�ene pressuris�e �a plusieurs dizaines de bars

rendant di�cile leur �etanch�eit�e. De plus les moteurs Stirli ng s'accommodent mal des fonc-

tionnements en r�egime vari�e. Cette technique est pour l'instant born�ee �a des applica-
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1.1. LA R �ECUP �ERATION DE CHALEUR

tions de niches, telles que la production d'�energie �a bord de satellites ou la propulsion de

sous-marins militaires par exemple. On les retrouve �a l'�etat de prototype ou de produits

pr�e-industrialisables dans le domaine de la production d'�energie solaire ou de la micro-

cog�en�eration.

1.1.3 Cycle d'Ericsson et cycle de Brayton-Joule

Le moteur d'Ericsson [20, 51, 60, 63] comme le moteur de Stirling r�ealise un cycle ther-

modynamique �a gaz chaud. Dans sa r�ealisation pratique le moteur Ericsson est m�ecaniquement

plus complexe que le moteur Stirling car il n�ecessite l'emploi d'organes de distribution tels

que clapets et soupapes. Selon le type de construction ce moteur peutêtre �a cycle ferm�e ??

ou ouvert 1.3a, [51]. Son cycle �el�ementaire 1.4a est constitu�e d'une compression isotherme,

d'un chau�age isobare, d'une d�etente isotherme et d'un refroidissement isobare. Il peut

�egalement disposer d'un r�ecup�erateur qui transfert la chaleur rejet�ee lors de la phase de

refroidissement isobare vers la phase de chau�age isobare.�Egalement comme pour le cycle

de Stirling un r�eg�en�erateur id�eal rend le cycle d'Ericsson �equivalent au cycle de Carnot.

Dans la pratique les moteurs d'Ericsson ne r�ealisent pas le cycle th�eorique mais un cycle

de Brayton-Joule [63]1.4b. Ce cycle 1.4b est le même que celui des turbines �a gaz mais

peut être r�ealis�e par des machines volum�etriques, il peut être �a apport de chaleur externe

et peut être ouvert ou clos. Le cycle de Joule est quant �a lui constitu�e d'une compression

isentropique, d'un chau�age isobare, d'une d�etente isentropiqueet d'un refroidissement

isobare. L'adjonction d'un r�ecup�erateur est toujours possible.

Un avantage tr�es net de ce type de moteur pour la r�ecup�eration de chaleur apparâ�t

lorsqu'il est con�cu en cycle ouvert. Dans ce cas aucun �echangeur n'est n�ecessaire pour

l'�evacuation de la chaleur au puits froid. Ces moteurs semblent par contre di�cilement

employables �a des temp�eratures de source chaude inf�erieure �a 300� C �a 400� C [15], le

travail de d�etente devenant peu sup�erieur au travail de compression.
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Figure 1.6 { Machine de Savery

machine permettant de fournir un travail en introduisant de la vapeur dans un cylindre

clos par un piston. Le travail est fourni lorsque la vapeur se condense,occasionnant une

chute de pression dans le cylindre. Il r�ealisa une autre machine �elevant de l'eau qui fût

ensuite utilis�ee pour mouvoir une roue �a aube. Cette machine est consid�er�ee comme la

premi�ere machine �a vapeur.

C'est au 18�eme si�ecle que l'utilisation industrielle de la vapeur comme force motrice

se d�eveloppe. La machine de Newcomen, �gure 1.7 commercialis�ee �a partir de 1711 a

�et�e utilis�ee pour l'ass�echement des mines en Grande Bretagnedans la premi�ere moiti�e du

18�eme si�ecle. Cette machine n'est pas encore aboutie, elle admet la vapeur d'eau �a pression

atmosph�erique puis une fois le volume du cylindre �a son maximum, de l'eau froide y est

inject�ee provoquant une chute de pression. Une fois �a son volume minimum l'eau est

�evacu�ee et le cycle recommence. Le refroidissement des parois dumoteur par l'eau froide

est une source de perte �energ�etique importante �a laquelle James Watt rem�edie en 1763 en

s�eparant le condenseur du cylindre de travail. Son moteur, �gure 1.8,demeure par contre

�a pression atmosph�erique.

L'essentiels des am�eliorations techniques et de la compr�ehension des principes phy-
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Figure 1.7 { Machine de Newcomens

Figure 1.8 { Machine de Watt

34



1.2. CYCLES �A VAPEUR

siques r�egissant le fonctionnement eurent lieu au 19�eme si�ecle. Sur le plan scienti�que Sadi

Carnot avec ses "R�e
exions sur la puissance motrice du feu et sur les machines propres

�a d�evelopper cette puissance" en 1824 et Rudolf Clausius en 1850 d�e�nissent le second

principe de la thermodynamique. James Prescott Joule d�e�nit le premier principe de la

thermodynamique en mettant en �evidence l'�equivalence entre travail et chaleur. On doit

�egalement citer �Emile Clapeyron, Julius Robert von Mayer, William Rankine, William

Thomson, Gustave-Adolf Hirn pour leur travaux qui formalis�erent la t hermodynamique

macroscopique. Ces avanc�ee scienti�ques ouvrirent la voie aux ing�enieurs pour am�eliorer

le moteur �a vapeur. On rechercha d'abord �a concevoir des chaudi�eres fonctionnant �a plus

haute pression pour augmenter la temp�erature d'�evaporation et ainsi le rendement et la

puissance. Puis l'augmentation des pressions n�ecessita un fractionnement de la d�etente :

d'abord les machines devinrent �a double expansion et �a la �n du 19�eme la triple expansion

voire la quadruple expansion �etaient devenue la norme pour les grandes installations et

les navires. La �n de ce si�ecle voit l'apparition des premi�eres turbines �a vapeur de Charles

Parsons qui vont permettre de nouveaux progr�es. Celles-ci �etant capables de plus grands

taux de d�etente et acceptant de la vapeur surchau��ee elles permettent la r�ealisation de

cycles �a resurchau�e. D'autres 
uides que l'eau furent essay�es. D�es 1825 Thomas Howard

construit une machine fonctionnant �a l'alcool �ethylique [47] consti tuant le premier cycle

organique de Rankine. Quelques applications de ces cycles verront lejours, entre autre

pour la propulsion de navires [47] associant un cycle �a �ether �a un cycle �a vapeur d'eau.

Au le d�ebut 20�eme si�ecle les moteurs �a apport de chaleur externesont largement sup-

plant�es par les moteurs �a combustion interne pour les applications de faible puissance.

Un regain d'int�erêt pour ce type de machines �a lieu a partir des ann�ees 1970 principa-

lement pour des applications �a basses et moyennes temp�erature pour des applications

de r�ecup�eration de chaleur fatale ou de production d'�energies renouvelables telles que la

g�eothermie ou le solaire.

Dans la cat�egorie des machines de faibles puissances le tableau 1.1 dresse une liste de

constructeurs de machines compl�etes ou de machines de d�etente uniquement. L'essentiel

des applications cibl�ees concerne la r�ecup�eration de chaleur. Il est a noter que Faurecia,

Exoes et Amovis visent sp�eci�quement des applications de r�ecup�eration de chaleur sur
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v�ehicule routier.

Constructeur Pays gamme de
puissance

technologie applications

Green Turbine
BV

Hollande 1,5 �a 15 kW Turbine �a va-
peur d'eau

R�ecup�eration
de chaleur,
co-g�en�eration,
solaire

DEPRAG
SCHULZ
GMBH u. CO.

Allemagne 1 �a 120 kW Turbine �a

uide orga-
nique

R�ecup�eration
de chaleur

In�nity Tur-
bine

�Etats Unis 1 �a 100 kW Turbine �a

uide orga-
nique

R�ecup�eration
de chaleur,
co-g�en�eration,
solaire

Enogia France 10 �a 100 kW Turbine �a

uide orga-
nique

R�ecup�eration
de chaleur,
co-g�en�eration,
solaire

Exoes France inf. 10 kW Moteur �a pis-
tons axiaux,
vapeur et 
uide
organique

R�ecup�eration
de chaleur,
co-g�en�eration,
solaire

Faurecia France inf. 10 kW inconnue R�ecup�eration
de chaleur
appliqu�e aux
v�ehicules
routiers

Amovis Allemagne inf. 10 kW Moteur �a pis-
tons axiaux

R�ecup�eration
de chaleur,
co-g�en�eration

SteamDrive Allemagne 20 �a 30 kW Moteur �a pis-
tons �a vapeur
d'eau

R�ecup�eration
de chaleur,
co-g�en�eration

Verdicorp �Etats Unis 20 �a 115 kW Turbine �a

uide orga-
nique

R�ecup�eration
de chaleur,
co-g�en�eration

Air squared �Etats Unis 1 �a 10 kW Machine �a spi-
rale pour 
uide
organique

R�ecup�eration
de chaleur

Table 1.1 { Liste de constructeurs de cycle de Rankine ou d'�el�ements decycle de Rankine
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1.2.0.1 Description des cycle �a vapeur

La forme la plus simple des cycles moteur �a vapeur est le cycle de Rankine quand le


uide de travail est de l'eau. Lorsque le 
uide utilis�e est un 
ui de organique on l'appelle

cycle de Rankine organique ou ORC correspondant �a Organic Rankine Cycle. Ce cycle

�el�ementaire, �gure 1.9, est r�ealis�e en 4 �etapes.

| 4-1 : �El�evation de la pression du 
uide en phase liquide au travers d'une pompe.

| 1-2 : Chau�age du 
uide sous pression de l'�etat liquide �a l'�etat de vapeur satur�ee

s�eche en cycle de Rankine ou surchau��ee en cycle de Hirn.

| 2-3 : D�etente de la vapeur sous pression dans une turbine ou un autre type de

machine de d�etente.

| 3-4 : Condensation de la vapeur d�etendue dans un condenseur

Figure 1.9 { Sch�ema d'un cycle de Rankine �el�ementaire

La �gure 1.10 pr�esente la r�ealisation de ce cycle dans un diagramme entropique pour

trois di��erents types de 
uide.

Le diagramme de gauche correspond �a un 
uide dit s�echant, sa courbe de vapeur satur�ee

a une pente positive. Ceci implique que la d�etente isentropique d'un tel 
uide l'am�ene �a

un degr�e de surchau�e sup�erieur en �n de d�etente �a celui qu' il aurait eu en d�ebut de

d�etente. L'avantage d'un tel 
uide est qu'il ne se condense pas durant la d�etente. En e�et

l'apparition de gouttelettes liquides peut occasionner des dommages �a certaines machines

de d�etente, notamment les turbines. L'inconv�enient est que la temp�erature du 
uide en

�n de d�etente est sup�erieure �a la temp�erature du condenseur ce qui signi�e une utilisation

incompl�ete de l'�energie thermique du 
uide. Ce qui implique �egalement que la surchau�e
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est peu int�eressante avec ces 
uides puisque celle-ci �eloigne d'autant la temp�erature de �n

de d�etente de la temp�erature du condenseur.

Le diagramme central pr�esente le cas d'un 
uide isentropique, ce qui signi�e qu'une

part de la courbe de vapeur satur�ee est verticale. Sur cette portionune d�etente isentropique

a pour e�et de maintenir un degr�e de surchau�e comparable du d�ebut �a la �n de la d�etente.

Ce 
uide a �egalement l'avantage de prot�eger les turbines de l'apparition de gouttelettes. Un

cycle th�eorique sans surchau�e am�ene le 
uide d�etendu �a la te mp�erature du condenseur par

contre la surchau�e tout comme les 
uides s�echants l'en �eloignera. La surchau�e n'apporte

pas d'avantage non plus aux 
uides isentropiques.

Le diagramme de droite correspond au cas des 
uides dits mouillants. La courbe de

vapeur satur�ee a dans ce cas une pente n�egative. Ceci implique qu'une d�etente isentropique

du 
uide l'am�ene sous la courbe de saturation ce qui signi�e qu'une part du 
uide est pass�e

�a l'�etat liquide durant la d�etente. L'inconv�enient majeur d e ce type de 
uide est que la

pr�esence de liquide peut occasionner un dysfonctionnement de la machine de d�etente ou

l'endommager dans le cas d'une turbine. L'avantage est que ce type de 
uide permet de

tirer avantage d'une surchau�e qui peut permettre un gain de puissance et de rendement.

Figure 1.10 { Diagrammes entropique de cycles de Rankine �el�ementaires avec un 
uide
s�echant, isentropique et mouillant

Le diagramme 1.11 pr�esente le cycle avec une surchau�e appel�e cyclede Hirn lorsque

le 
uide est de l'eau. Ce cycle ne di��ere du cycle de Rankine quepar la pr�esence d'un

surchau�eur, �gure 1.12.
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Figure 1.11 { Diagrammes entropique du cycle de Hirn

Figure 1.12 { Sch�ema du cycle de Hirn

Il est possible de r�ealiser le cycle ORC en employant un m�elange de 
uides zeotro-

piques, �gure 1.13 qui entrâ�ne un glissement de temp�erature des phases d'�evaporation

et de condensation. L'int�erêt d'un glissement de temp�eratures durant ces phases est de

les rapprocher des �eventuelles variations de temp�eratures de la source chaude et du puits

froid. Une diminution des �ecarts de temp�eratures au sein des �echangeurs thermiques ayant

pour e�et de limiter la production d'entropie conduisant �a un ren dement sup�erieur.
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Figure 1.13 { Diagramme entropique du cycle de Rankine avec un 
uide z�eotropique

Toujours dans le but de limiter les �ecarts de temp�eratures durant les �echanges de chaleur

le diagramme 1.14 pr�esente le cycle transcritique. Le 
uide est icipomp�e �a une pression

sup�erieure �a sa pression critique et chau��e �a une temp�erat ure sup�erieure �a sa temp�erature

critique. Dans ce cas il n'existe plus de phase d'�evaporation et la masse volumique du


uide �evolue de fa�con continue.

Figure 1.14 { Diagramme entropique du cycle de Rankine transcritique

Le cycle trilateral 1.15 est semblable dans sa forme au cycle transcritique mais dans

ce cas la temp�erature reste inf�erieure �a la temp�erature cri tique. La particularit�e de ce

cycle est d'admettre dans la machine de d�etente le 
uide de travail en phase liquide et de

d�etendre un m�elange diphasique. Ce cycle tout comme le cycle transcritique peut suivre

de tr�es pr�es la courbe de refroidissement de sa source chaude etainsi limiter la production

d'entropie. Cependant la d�etente d'un 
uide chaud en phase liquide de fa�con isentropique

implique une tr�es importante variation de masse volumique du 
uide. Ce qui n�ecessite une
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machine de d�etente volum�etrique avec un rapport de d�etente volum�etrique tr�es �elev�e. Les

turbines quant �a elles sont peu adapt�ees �a la d�etente de 
uide diphasique.

Figure 1.15 { Diagramme entropique du cycle trilateral sous-critique

Il existe di��erentes techniques pour am�eliorer les performances �energ�etiques du cycle de

Rankine. La �gure 1.16 pr�esente le cas o�u l'on a adjoint au syst�eme de base un r�ecup�erateur

et le diagramme 1.17 sa repr�esentation dans un diagramme entropique. Ce r�ecup�erateur

est un �echangeur de chaleur entre le 
uide de travail d�etendu enphase vapeur et le 
uide

de travail sous pression en phase liquide juste avant l'�evaporateur. Une part de la chaleur

qui aurait �et�e �evacu�ee au condenseur est recycl�ee dans le cycle. Cependant pour que le

r�ecup�erateur soit utile la vapeur d�etendue doit être �a une t emp�erature sup�erieure �a celle du

condenseur. Le r�ecup�erateur semble donc surtout b�en�e�que au cycle employant un 
uide

s�echant ou isentropique avec une surchau�e ou dans le cas d'un 
uidemouillant fortement

sous-refroidi par le condenseur.
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Figure 1.16 { Sch�ema d'un cycle ORC avec r�ecup�erateur

Figure 1.17 { Diagramme entropique du cycle ORC avec r�ecup�erateur

La �gure 1.18 pr�esente le sch�ema d'un cycle de Rankine �a resurchau�e. La resurchau�e

est un autre moyen d'am�elioration des performances des cycles �a vapeur. La resurchau�e

consiste �a ne pas d�etendre jusqu'�a la pression du condenseur la vapeur dans le premier

�etage de d�etente et �a re-surchau�er cette vapeur pour la d�eten dre dans un nouvel �etage.

Le diagramme 1.19 pr�esente le cas d'un cycle �a une resurchau�e dans undiagramme

entropique. Il est possible et même courant pour les installations de fortes puissances qu'il

y ait plus d'une resurchau�e. Inversement la complexit�e engendr�ee par cette technique la

rend absente des machines de petite puissance.
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Figure 1.18 { Sch�ema d'un cycle de Rankine �a resurchau�e

Figure 1.19 { Diagramme entropique du cycle de Rankine �a resurchau�e

Le soutirage, �gure 1.20 et diagramme 1.21, est �egalement un moyen d'am�elioration

qui ne se rencontre que sur les grandes installations. Dans ce cas une partie de la vapeur

est soutir�ee en cours de d�etente pour r�echau�er le 
uide de tra vail avant son entr�ee dans

l'�evaporateur. Ici ce r�echau�age est r�ealis�e par m�elange entre le 
uide chaud et froid. Il

peut �egalement être r�ealis�e par l'interm�ediaire d'un �echan geur de chaleur. Tout comme

pour la resurchau�e il y a rarement un seul soutirage. Si l'on faisait tendre vers l'in�ni le

nombre de soutirages le rendement de cycle th�eorique du cycle de Rankine tendrait vers

le rendement de Carnot.
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Figure 1.20 { Sch�ema d'un cycle de Rankine �a soutirage

Figure 1.21 { Diagramme entropique du cycle de Rankine �a soutirage

La derni�ere variante du cycle de Rankine pr�esent�ee est le cycle 
ash, �gure 1.22 et

son diagramme entropique 1.23. La particularit�e de ce cycle est de ne pas �evaporer le


uide durant l'�echange de chaleur. Le liquide sous pression est seulement �echau��e. Le

liquide chaud sous pression connâ�t ensuite une d�etente isenthalpique jusqu'�a une pression

telle qu'une partie du 
uide soit vaporis�e. Un volume s�eparateur assure la dissociation

de la phase liquide et de la phase vapeur qui alimente une machine ded�etente. La part

liquide est quant �a elle �a nouveau d�etendue isenthalpiquement et refroidie. Cependant ce

cycle connâ�t des sources de pertes internes telle que la d�etente isenthalpique du 
uide

vers le s�eparateur et la non utilisation de chaleur de la phase liquide contenue dans le

s�eparateur qui est �egalement d�etendue de fa�con isenthalpique.Il est possible de compenser

ces inconv�enients grâce �a un r�eg�en�erateur pour r�echau�er l e 
uide de travail juste apr�es
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la pompe avec la phase liquide du s�eparateur. Le cycle �a d�etente
ash peut �egalemnt

être multi-�etag�e en d�etendant en plusieurs �etapes successives le liquide chaud vers des

s�eparateurs de pressions d�ecroissantes. L'int�erêt de ce cycle est semblable �a celui des cycles

transcritique et trilateral. En e�et le 
uide ne connâ�t pas de ph ase isotherme durant

l'�echange de chaleur ce qui peut permettre de rapprocher l'�evolution en temp�erature du


uide de travail et de la source chaude. Il est �egalement possible d'exploiter directement

une eau chaude sous pression contenant des impuret�es ou une saumure,le s�eparateur

assurant la protection de la machine de d�etente en y envoyant une vapeur �epur�ee. Ce type

de cycle est par exemple utilis�e pour exploiter des sources d'eauchaude g�eothermique.

Figure 1.22 { Sch�ema d'un cycle �a d�etente 
ash

Figure 1.23 { Diagramme entropique du cycle �a d�etente 
ash

La liste de variantes des cycles �a vapeur pr�esent�ee n'est pas exhaustive mais elle montre

que moyennant quelques ra�nements techniques il est possible d'am�eliorer les perfor-
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mances ou d'adapter un cycle �a une source chaude. De plus, il est possible et courant

d'employer plusieurs techniques d'am�elioration en même temps. Les grandes installations

�xes sont couramment munies de plusieurs re-surchau�es et de soutirages, les derni�eres

g�en�erations de centrales �a charbon les plus sophistiqu�es voient d'ailleurs leur premier �etage

de d�etente fonctionner �a pression super-critique. On peut ajouter �a cela qu'une large vari�et�e

de 
uides de travail permet �egalement d'adapter les caract�eristi ques du cycle �a la source

chaude et au puits froid.

1.3 Technologie des cycles de Rankine

1.3.0.1 Fluide de travail

Comme on l'a entrevu au paragraphe pr�ec�edent le choix du 
uide de travail a un impact

de premi�ere importance sur le comportement d'un cycle �a vapeur.Nous avons vu que la

forme de la courbe de saturation modi�e le comportement du 
uide durant sa d�etente.

D'autres caract�eristiques in
uent le choix du 
uide : du point de vue des performances

�energ�etiques la temp�erature critique du 
uide d�e�nit la gamme de temp�eratures pour

laquelle l'usage du 
uide sera pr�ef�erable [9].

Di��erents auteurs ont �etabli des listings de 
uides �a utilise r de pr�ef�erence en fonction de

di��erents param�etres. Wang [68] s'est int�eress�e aux performanc es �energ�etiques d'un cycle

ORC en fonction de la temp�erature de la source chaude dans le cadre dela r�ecup�eration

de chaleur fatale. Ses r�esultats sont synth�etis�es dans la �gure 1.24.

Figure 1.24 { S�election du 
uide de travail optimal en fonction de la temp�er ature de la
source chaude

On peut �egalement citer Quoilin [58] qui s'est int�eress�e au couple 
uide de travail/machine
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de d�etente pour d�e�nir des cartographies d'utilisation des 
uide s en fonction de leurs

temp�eratures d'�evaporation et de condensation. La �gure 1.25 pr�esente une cartographie

d'utilisation de 
uides organiques pour une machine de d�etente de type scroll. L'auteur

a r�ealis�e un travail semblable pour les machines de d�etente �a vis et les turbines radiales

mono-�etag�ees.

Figure 1.25 { Cartographies d'utilisation de 
uides organiques pour une machine de
d�etente de type scroll

Au del�a des stricts performances �energ�etiques, des contraintes pratiques s'ajoutent �a la

s�election du 
uide de travail. Dans son article Quoilin [58] �etablit une liste de 13 crit�eres

g�en�eraux destin�es �a la s�election du 
uide.

1. Les performances thermodynamiques du cycle, ce crit�ere �etantchangeant d'une ap-

plication �a l'autre, par exemple maximum de puissance ou maximum de rendement,

il est sp�eci�quement �a d�e�nir pour chaque cas.

2. Courbe de vapeur satur�ee positive, isentropique ou n�egative : d�etermine en partie

l'allure du cycle et le type de machine de d�etente, une courbe devapeur satur�ee

positive ne n�ecessite pas de cycle avec surchau�e.

3. Une masse volumique de vapeur �elev�ee : une faible masse volumiquetend �a aug-

menter les dimensions du syst�eme.

4. Une faible viscosit�e du 
uide : a une in
uence sur les �echanges thermiques et les

pertes par frottement.
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5. Une bonne conductivit�e thermique, �egalement pour am�eliorer les transferts ther-

miques.

6. Une pression d'�evaporation pas trop �elev�ee : plus cette pression est importante et

plus le coût et la complexit�e de l'installation augmentent.

7. Une pression d'�evaporation sup�erieure �a la pression atmosph�erique de sorte �a �eviter

les in�ltrations d'air.

8. Un 
uide stable �a haute temp�erature, la majeure partie des 
uid es organiques se

d�egradent �a partir de l'intervalle de temp�erature de 200 � C �a 300� C.

9. Un 
uide qui ne g�ele pas aux temp�eratures usuellement rencontr�ees par l'applica-

tion.

10. Un 
uide le moins dangereux possible en terme de toxicit�e ou d'in
ammabilit�e, et

bien sûr autoris�e par la loi.

11. Un faible ODP (Ozone Depleting Potential)

12. Un faible GWP (Low Greenhouse Warming Potential)

13. Un faible coût et une bonne disponibilit�e

On voit donc que le choix du 
uide est primordial puisqu'il d�e�nit le comportement

thermodynamique du cycle mais qu'il aura �egalement une grande in
uence sur le dimen-

sionnement des autres organes du syst�eme.

Pour ce travail de recherche l'eau a �et�e choisie. Ce 
uide semble bien adapt�e �a la gamme

de temp�eratures des gaz d'�echappement d'un moteur. Il a �et�e �e tudi�e par de nombreux

auteurs [55, 21, 49, 38]. L'eau n'est cependant pas sans inconv�enient : elle g�ele �a des

temp�eratures qui peuvent se rencontrer sur un v�ehicule. La temp�erature de condensation

de l'eau �a pression atmosph�erique est de 100� C. Abaisser la temp�erature de condensation

n�ecessite donc un fonctionnement en d�epression. Mais d'un pointde vue pratique l'eau

est facile �a utiliser, n'est pas toxique ni in
ammable ni polluant e et peu coûteuse. Pour la

mise au point d'une installation d'essais l'eau est ainsi tr�es avantageuse.
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1.3.0.2 Machine de d�etente

La machine de d�etente est l'organe du cycle de Rankine qui e�ectue la conversion

thermo-m�ecanique d'une part de l'�energie transf�er�ee au 
uide de travail au travers de

l'�echangeur thermique. Ces machines peuvent être de di��erents types. Deux grandes cat�egories

se distinguent : les machines cin�etiques et les machines volum�etriques.

Les turbines appartiennent �a la premi�ere cat�egorie. Dans ce type de machines un 
uide

sous pression est d�etendu et acc�el�er�e dans une tuy�ere. L'�energie m�ecanique est obtenue

par �echange de quantit�e de mouvement entre le 
uide acc�el�er�e e t la roue mobile. L'int�erêt

majeur de ces machines est leur simplicit�e. Elles ne sont constitu�ees que d'un seul ensemble

mobile, la roue. Cependant pour les applications de faible puissance,de quelqueskW �a

quelques dizaines dekW , pour lesquelles les machines sont de petites dimensions, les

r�egimes de rotation n�ecessaires sont de plusieurs dizaines de milliers de tours par minute.

Les turbines n�ecessitent donc des r�educteurs ou des d'alternateurs �a haute vitesse pour être

exploitables r�eduisant leur avantage de simplicit�e m�ecanique. La �gure 1.26 est un exemple

de turbine pour un projet de cycle ORC pour poids lourds int�egrant un alternateur.

Figure 1.26 { Turbine pour cycle ORC adapt�e aux poids lourds d�evelopp�e par Cummins

La seconde cat�egorie, celle des machines volum�etriques est constitu�ee de techniques

vari�ees [41] telles que les machines �a pistons �gure 1.27, �a spirales(ou scroll) �gure 1.28,

�a vis 1.29 ou encore �a palette 1.30. Dans ces machines le 
uide sous pression est enferm�e
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dans un volume herm�etique de dimension variable. L'augmentation de cevolume provoque

une chute de pression du 
uide et un �echange de travail avec le m�ecanisme de contrôle

du volume variable, un vilebrequin par exemple. Ces machines sont plus complexes que

les turbines et constitu�ees de nombreuses pi�eces. Leur �etanch�eit�e n'est jamais parfaite et

leurs pertes par frottement sont en g�en�eral importantes. Leurs r�egimes de rotation sont

par contre relativement faibles et les taux de d�etente peuvent, selon le type de machine vo-

lum�etrique, être importants. Ces deux derniers points rendent les machines volum�etriques

comp�etitives par rapport aux turbines pour les applications de faible puissance.

Figure 1.27 { Machine �a piston Steamdrive

Parmi les machines volum�etriques il a �et�e choisi d'utiliser u ne machine �a piston. Plu-

sieurs raisons ont motiv�e ce choix. D'autres chercheurs et entreprises ont fait ce choix

et semblent obtenir de bons r�esultats [21, 49, 61]. Il semblait relativement simple et peu

coûteux de modi�er un moteur �a combustion interne du commerce. Ayant choisi l'eau

comme 
uide de travail il semblait n�ecessaire d'avoir une machinede d�etente permettant
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Figure 1.30 { Machine �a palette

le sens o�u la puissance qu'elle absorbe est relativement faible devant celle de la machine de

d�etente. De plus les pompes pouvant convenir �a une application en cycle de Rankine sont

courantes dans l'industrie. Les pompes �a piston et �a membranes sontcelles qui permettent

les pressions les plus hautes (jusqu'�a plusieurs centaines debars) mais occasionnent une

discontinuit�e du d�ebit. Les pompes �a engrenage et �a palettes fournissent un d�ebit stable

mais leurs pressions maximum sont plus limit�ees.

1.3.2 �Echangeur de chaleur

Les �echangeurs de chaleur sont des composants industriels r�ealisantl'�echange d'�energie

thermique entre au moins deux 
uides. Ces organes sont indispensables �a la r�ealisation de

cycles thermodynamiques moteur �a apport de chaleur externe dont le cycle de Rankine et

plus g�en�eralement les cycles �a vapeur font partie.

Les �echangeurs les plus communs dans l'industrie sont les �echangeurs tubulaires et les

�echangeurs �a plaques. Une grande vari�et�e de types d'�echangeurs existe parmi ces deux

principales familles, voir �gure 1.31 et 1.32 [75]. Historiquement les �echangeurs �a tubes

sont plus anciens. On les retrouve sur les machines �a vapeur d�es la �n du 18�eme si�ecle.

Les �echangeurs �a plaques sont un d�eveloppement plus r�ecent de la seconde moit�e du 20

�eme si�ecle. Ils sont en g�en�eral plus compacts et n�ecessitent une surface d'�echange moindre
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�a performance �egale. Les �echangeurs �a plaques ayant cependant une moins bonne tenue

aux hautes pressions, les �echangeurs �a tubes semblent donc privil�egi�es pour ces usages.

Le condenseur qui fonctionne �a plus basse pression peut être r�ealis�e avec un �echangeur �a

plaques qui a l'avantage d'être plus compact qu'un �echangeur �a tube.

Le choix de l'�echangeur est dict�e par les performances �energ�etiques. Celles-ci vont

d�ependre de la surface d'�echange et des coe�cients d'�echangesthermiques. Les coe�cients

d'�echanges d�ependent de la g�eom�etrie des surfaces d'�echange: en g�en�eral plus l'�ecoulement

est turbulent et meilleurs sont ces coe�cients. Cependant un accroissment de la turbu-

lence de l'�ecoulement se fait au prix d'un acroissement des pertes de charge au travers

de l'�echangeur. Il convient donc de trouver un compromis entre les pertes de charges et

l'�echange de chaleur.

54



1.4. CONCLUSION DU CHAPITRE

1.4 Conclusion du chapitre

Ce chapitre pr�esente les techniques les plus communes de conversion thermo-m�ecanique

ou thermo�electrique applicables �a la r�ecup�eration de chaleur dans les gaz des moteurs �a

combustion interne. Le cycle de Rankine ayant �et�e pr�ealablement choisi pour cette �etude un

bref historique et une pr�esentation de ses variantes a �et�e faite. Les �el�ements constitutifs du

cycle de Rankine ont �et�e pr�esent�es. Bien que le choix du 
uid e ait une grande importance

sur les performances du syst�eme de r�ecup�eration de chaleur lescontraintes techniques sont

rappel�ees.
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Chapitre 2

Installation exp�erimentale

2.1 Moyens d'essais

L'un des principaux objectifs de ce travail de th�ese �etait de concevoir et construire

une installation exp�erimentale de cycle de Rankine pour en caract�eriser le fonctionnement

et de l'appliquer �a la r�ecup�eration de chaleur sur les gaz d'�echappement des moteurs �a

combustion interne. Ce chapitre pr�esente cette installation et ses di��erents composants.

L'installation d'essai est compos�ee des quatre composants �el�ementaires du cycle de

Rankine : une pompe, un �evaporateur, une machine de d�etente et un condenseur, auxquels

s'ajoute un g�en�erateur de gaz chaud tenant lieu de moteur �a combustion interne. La pho-

tographie 2.1 montre le banc de test et la �gure 2.2 sa sch�ematisation avec les principaux

composants et les points de mesures.

2.1.1 G�en�erateur de gaz chaud

Le choix a �et�e fait de ne pas utiliser directement un moteur comme source chaude

pour l'�etude du cycle de Rankine. Ce choix est motiv�e par la complexit�e suppl�ementaire

qu'aurait induit la gestion du moteur. Cette solution pr�esente une plus grande souplesse

d'utilisation en terme de r�eglage de la temp�erature et du d�ebit d e gaz.

Le g�en�erateur de gaz chaud est construit sur la base d'un brûleur �a �oul de chaudi�ere

domestique. Le ventilateur int�egr�e au brûleur a �et�e remplac� e par une alimentation directe

en air comprim�e, la perte de charge du circuit de gaz chaud de notre installation �etant

sup�erieure �a la pression maximum fournie par le ventilateur. Le r�eglage d'un point de
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Figure 2.1 { 1 - G�en�erateur de gaz chaud ; 2 - �Echangeur de chaleur (�evaporateur) ; 3 -
Machine de d�etente (turbine) ; 4 - Condenseur ; 5 - R�eservoir ; 6- Pompe
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Figure 2.2 { Sch�ema de synth�ese de l'installation d'essais du cycle de Rankine

fonctionnement commence par le r�eglage du d�ebit massique d'air fraistotal qui correspond,

au d�ebit de carburant pr�es, au d�ebit massique des gaz de combustion.Le r�eglage de la

temp�erature se fait par le r�eglage du d�ebit de carburant inject�e. Cependant l'int�egralit�e

du d�ebit d'air ne peut traverser le brûleur : en e�et si le d�e bit d'air est trop important la

combustion est incompl�ete voire la 
amme peut être sou��ee. Un byp ass de l'air autour du

brûleur permet de limiter au strict n�ecessaire le passage de l'air dans celui-ci et le restant

d'air est inject�e �a son aval et diminue la temp�erature des gaz par m�elange sans perturber

la combustion.

Le d�ebit d'air principal est pilot�e par une vanne pneumatique r�egl �ee manuellement. La

r�epartition de l'air entre le brûleur et la zone de m�elange gaz brûl�es/air frais est command�ee

par deux vannes guillotines r�egl�ees �egalement manuellement. Le d�ebit d'air total est mesur�e

par un d�ebitm�etre massique �a l'amont du brûleur.

La chambre de combustion a �et�e construite sur la base d'un tube d'acier de diam�etre

ext�erieur 300 mm et d'�epaisseur 10 mm et d'une longueur de 800mm. Ce tube est ferm�e

�a ses extr�emit�es par deux plaques d'acier soud�ees de 10mm d'�epaisseur. Des ori�ces sur

chaque extr�emit�e du tube permettent sur le premier côt�e la �xation du brûleur et des
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Figure 2.3 { G�en�erateur de gaz chaud

injections d'air additionnel. Sur l'autre côt�e, la sortie vers l' �evaporateur est munie d'un

by-pass. Celui-ci permet de ne pas alimenter l'�evaporateur pendant la phase de pr�er�eglage

de la temp�erature et du d�ebit de gaz.

La �gure 2.4 donne les relev�es de consommation de gazole du brûleur en fonction de

la pression de tarage de sa pompe d'injection ainsi que la puissance th�eorique d�elivr�ee par

la combustion du carburant en prenant un PCI de 44,8MJ=kg. Ces mesures sont donn�ees

pour di��erentes buses d'injection, leur num�ero correspondant au d�ebit en gallon US par

heure sous une pression de 7bar.

2.1.2 �Evaporateur

L'�echangeur �evaporateur a �et�e con�cu et r�ealis�e en partenariat av ec l'�Ecole Centrale de

Nantes. Le choix d'un �echangeur construit en interne plutôt qu'un �equipement du com-

merce a �et�e dict�e par un imp�eratif de budget et de temps. Cet �echangeur a �et�e r�ealis�e en
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(a) D�ebit massique de carburant en fonction du gicleur et
de la pression
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(b) Puissance thermique d�evelopp�ee en fonction du gicleur
et de la pression

Figure 2.4 { Mesures du brûleur �a �oul
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(a) Enroulement spiral�e (b) Tubes assembl�es

(c) Assemblage de l'�echangeur (d) �Echangeur termin�e

Figure 2.5 { Construction du prototype de l'�echangeur thermique

tube d'acier inox 316l de diam�etre 6 mm ext�erieur et 4 mm int�erieur enroul�e en spirale.

23 enroulements spiral�es d'une longueur d�evelopp�ee de 4,5m de tube constituent la sur-

face d'�echange de l'appareil. La �gure 2.5 pr�esente en quelques �etapes la construction de

l'�echangeur. Les 23 tubes sont mont�es en parall�ele, leurs entr�ees et sorties se rejoignent

sur un tube 12 mm de diam�etre. Une bande d'acier spiral�ee a �et�e plac�ee �a l'int� erieur de

chaque enroulement pour augmenter la turbulence de l'�ecoulementdans le but d'accrô�tre

le coe�cient d'�echange thermique convectif entre la paroi des tubes et les gaz chauds. Le

corps de l'appareil est r�ealis�e en tôle d'inox 316l de 2.5mm d'�epaisseur soud�ee pour former

le bô�tier. Le 
uide de travail, en l'occurrence de l'eau, s'�ecoule dans les tubes. Les gaz de

combustion quant �a eux circulent autour des tubes directement dans le bô�tier.

La �gure 2.7 pr�esente la mesure des pertes de charges côt�e gaz de l'�echangeur-�evaporateur.

Dans la zone d'�etude de cet �echangeur, des d�ebits de gaz de 50g=s �a 120 g=s, la perte de
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Figure 2.6 { �Echangeur-�evaporateur
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Figure 2.7 { Mesures de la perte de charge de l'�evaporateur côt�e gaz avec de l'air frais

charge �evolue de 5mbar �a 25 mbar. Ces mesures ont �et�e e�ectu�ees avec de l'air frais.

Les �gures 2.8a et 2.8b pr�esentent respectivement la perte de chargecôt�e gaz de

l'�evaporateur et son coe�cient d'�echange global. Ces courbes sont �egalement issues de me-

sures mais sous gaz chaud. Les mesures ont �et�e faites sous une temp�erature d'entr�ee des

gaz de combustion de 350� C. Concernant les pertes de charges, on observe une di��erence

faible avec les mesures r�ealis�ees avec de l'air froid. Le coe�cient d'�echange quant �a lui a �et�e

calcul�e �a partir des mesures de d�ebit et de temp�erature. On u tilise pour cela la m�ethode

de la di��erence de temp�erature moyenne logarithmique [17], not�ee � TML . L'expression du

� TML s'�ecrit (2.1) pour un �echangeur �a contre-courant. L'hypoth�ese per mettant l'usage

de cette m�ethode impose que les capacit�es thermiques des 
uides soient constantes sur

l'ensemble de l'�echange thermique. Il ne doit donc pas y avoir d'�evaporation. Pour cela le

d�ebit de 
uide a �et�e �x�e �a 70 g=s pour rester en phase liquide et pouvoir consid�erer la

capacit�e thermique du 
uide comme �etant constante.

� TML =
(TEC � TSF ) � (TSC � TEF )

ln TEC � TSF
TSC � TEF

(2.1)
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Figure 2.8 { Mesures de la perte de charge de l'�evaporateur côt�e gaz et calcule du coe�-
cient d'�echange thermique sous gaz chaud

Dans (2.1), la lettre E signi�e entr�ee, S sortie, C correspond au 
uide chaud et F au


uide froid.

L'expression (2.2) permet de relier la puissance thermique, calculable �a partir du d�ebit

de gaz, aux quatre temp�eratures extrêmes de l'�echangeur, �egalement connues. La seule

inconnue demeure le coe�cient d'�echange thermique global not�ee ici U.

Q = U:A:� TML (2.2)

Les pertes de charges dans l'�echangeur de chaleur côt�e 
uide de travail sont de quelques

dizaines dembar, ce qui est n�egligeable devant les pressions de fonctionnement de l'�echangeur.

� recup =
Qech

_C:(T � T0)
(2.3)

Côt�e gaz les pertes de charge sont modestes mais en contre partie le coe�cient d'�echange

thermique est faible. Cela se traduit par un taux de r�ecup�eration de la chaleur des gaz de

combustion, �equation (2.3), se situant entre 30% et 40%, alors que dans la litt�erature on

rencontre des taux allant jusqu'�a 95% [31]. Cela peut n�eanmoins repr�esenter un avantage

pour le moteur �a combustion interne puisque les pertes de charge del'�evaporateur sont

ainsi relativement faibles.
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2.1.3 Machine de d�etente

Les machines de d�etentes pouvant convenir �a ce type d'application n'existant pas nous

avons �et�e amen�es tout comme pour l'�evaporateur �a construire un pr ototype. Tout comme

l'�echangeur la machine de d�etente �et�e con�cue et r�ealis�ee e n partenariat avec l'�ecole Centrale

de Nantes. Le choix du moteur �a piston a �et�e retenu. Ce type de moteur permet de r�ealiser

de forts taux de d�etente volum�etrique pour de faibles d�ebits de vapeur. De plus des �el�ements

issus de moteurs �a combustion interne de s�erie permettent de r�ealiser pour un faible coût

un moteur �a vapeur.

Ce prototype, �gure 2.9 a �et�e construit sur la base d'un moteur 2 tem ps type AV10 pour

cyclomoteur. Seul le cylindre et la culasse sont de nouvelles pi�eces. Le premier prototype

�etait pourvu d'une distribution command�ee. Celle-ci devait êt re r�ealis�ee �a partir d'un

axe tournant perc�e de deux ori�ces, l'un assurant l'admission et l'autre l'�echappement, la

rotation de l'arbre permettant la fermeture et l'ouverture successives des ori�ces. Dans

un premier temps l'axe de distribution �etait guid�e en rotation par u n tube en mat�eriau

polym�ere Peek charg�e de graphite en poudre. Sous air comprim�e le moteur a fonctionn�e

sans lubri�cation du syst�eme de distribution. Cependant lors de l'essai sous vapeur d'eau la

temp�erature de celle-ci semble avoir fait se dilater le polym�ere et a entrâ�n�e un blocage du

m�ecanisme de distribution. Un second essais a �et�e fait en rempla�cant le guide en polym�ere

par une pi�ece identique mais en inox. Il y eu imm�ediatement d'importantes fuites de

vapeur et un rapide grippage du m�ecanisme. Ce second grippage a d�etruit le syst�eme de

distribution du moteur.

Un nouveau concept de distribution, m�ecaniquement plus simple, a�et�e r�ealis�e et test�e

en remplacement du m�ecanisme de distribution command�ee. L'admission est op�er�ee par

une soupape actionn�ee directement par le piston et l'�echappementpar une lumi�ere dans

le cylindre d�ecouverte par le piston au voisinage du point mort bas. Ce m�ecanisme a

fonctionn�e quelques minutes sur le banc d'essais mais n'a pas donn�e satisfaction suite �a

la rupture de la commande de l'admission entrainant la destruction du piston. De plus

l'ajout d'une lumi�ere d'�echappement dans le cylindre a caus�e un grave d�efaut d'�etanch�eit�e

entre la chambre de d�etente et le carter causant une accumulation excessive d'eau dans
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(a) Moteur �a vapeur complet (b) Syst�eme de distribution d�emont�e

Figure 2.9 { Vues du moteur �a distribution command�e
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celui-ci.

Nous n'avons ainsi pas encore de machine de d�etente op�erationnelle correspondant �a

nos attente �a la �n de cette th�ese.

2.1.3.1 Frein du moteur �a vapeur

Un frein moteur est associ�e au moteur �a vapeur 2.10. Il a �et�e con�cu et construit �a

l' �Ecole Centrale de Nantes. Celui-ci est principalement constitu�ed'un moteur asynchrone

de 4kW qui fait o�ce de frein lorsque le moteur �a vapeur fournit du couple. I l se comporte

�egalement en moteur pour les phases de d�emarrage du moteur �a vapeur. Lemoteur/frein

est mont�e en balance autour de son axe et est bloqu�e en rotation par un capteur de

force permettant une mesure du couple instantan�e �a l'arbre du moteur/frein. La vitesse de

rotation est r�egul�ee par le variateur de fr�equence qui assure automatiquement la transition

entre les phases motrice et r�eceptrice du moteur/frein. Cette vitesse est proportionnelle �a

une consigne fournie sous la forme d'une tension analogique 0-10V .

La �gure 2.11 pr�esente l'�etalonnage du capteur de force. Le calcul du couple est

directement pr�esent�e dans ce graphique. La r�eponse de capteur est lin�eaire avec une

tr�es faible erreur d'o�set. La r�eponse en tension du capteur est une droite d'�equation

Cpl[N:m] = 0 ; 46:U + 0 ; 1.

2.1.4 Pompe

La pompe 3.43 utilis�ee est une pompe �a piston �a trois cylindres entrâ�n�ee par un

moteur asynchrone de 4kW . Sa cylindr�ee tr�es largement surdimensionn�e est de 4,8cm3.

Son d�ebit �a 3000 tours par minute est de 7 l=min soit 117g d'eau par seconde et sa pression

de sortie maximum est 150bar. Pour d�elivrer un d�ebit d'eau compatible avec le cycle de

Rankine, i.e. qui permette une �evaporation, le moteur est aliment�e par un variateur de

fr�equence a�n de contrôler la fr�equence de rotation du dit moteur . La fr�equence du moteur

est asservie au d�ebit d'eau d�elivr�e par la pompe par une r�egulation PID. Le moteur �etant

asynchrone la fr�equence de rotation de la pompe n'est pas strictement proportionnelle �a

la fr�equence d'alimentation. En particulier lorsque la charge de la pompe augmente son

r�egime diminue. La r�egulation a permis de corriger cette d�eviation . La r�egulation PID a
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(a)

(b)

Figure 2.10 { Vue du banc moteur �a vapeur
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Figure 2.11 { �Etalonnage du capteur de couple

�et�e r�ealis�ee directement dans l'environnement de programmati on de Labview.

2.1.5 Condenseur

La condensation de la vapeur d�etendue est e�ectu�ee par un �echangeur �a plaques, �gure

2.13. Le condenseur de marque SWAP et constitu�e de 40 plaques de 11cmn x 28cm, ce qui

correspond �a une surface de l'ordre de 1,2m2 en n�egligeant la surface des corrugations.

Le condenseur est refroidi par l'eau du r�eseau �a une temp�erature d'environ 15� C.

2.2 Moyens de mesure

Les param�etres du syst�eme sont mesur�es par un ensemble de sondesqui fournissent des

signaux �electriques proportionnels aux grandeurs mesur�ees. Pour ^etre exploit�es ces signaux

doivent être mis en forme et collect�es par des conditionneurs et une carte d'acquisition.

La carte d'acquisition est de National Instrument du type 6218 USB et le logiciel Labview

de la même compagnie est utilis�e pour l'exploitation et l'enregistrement des donn�ees ac-

quises. Entre les capteurs et la carte d'acquisition des conditionneurs mettent en forme les
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Figure 2.12 { Pompe

signaux des capteurs en signaux analogiques 0-10V directement exploitables par la carte

d'acquisition.

En plus d'entr�ees analogiques et num�eriques pour la collecte de donn�ees la carte 6218

est dot�ee de quelques sorties analogiques et num�eriques. Les deuxsorties analogiques de

la carte sont utilis�ees pour le contrôle du r�egime de rotation de la pompe et le r�egime du

banc moteur. Ces sorties travaillent dans la gamme 0-10V comme les entr�ees analogiques.

2.2.1 Acquisition des donn�ees

Le logiciel Labview de National instrument est utilis�e pour le traiteme nt et l'enregis-

trement des donn�ees du banc d'essai. Il est �egalement utilis�e pour la supervision et le

contrôle de son fonctionnement. La �gure 2.14 montre l'�ecran de contrôle du banc d'essai

sur lequel est a�ch�e l'ensemble des mesures d�e�nies sur la �gure 2.2. �A cela s'ajoutent les

fonctions de commande du banc, le r�eglage du d�ebit de la pompe ainsi quela possibilit�e

de modi�er ses param�etres d'asservissements et le r�eglage en vitesse du moteur-frein li�e au

moteur �a vapeur. L'asservissement de ce dernier est directement r�ealis�e par le variateur de

fr�equence du moteur �electrique. L'enregistrement des donn�ees est r�ealis�e �a une fr�equence

de 10Hz. Elles sont stock�ees dans un �chier texte pour permettre l'exploitation ult�erieur

des mesures.
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Figure 2.13 { Condenseur
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2.2.2 Capteurs

Ce sont essentiellement trois grandeurs physiques qui sont mesur�ees sur le banc d'essais.

Ces grandeurs sont la temp�erature, la pression et le d�ebit massique. �A cela il faut ajouter

une mesure de force pour le calcul du couple de la machine de d�etente.

Les temp�eratures sont toutes mesur�ees �a l'aide de thermocouples de type K. Des condi-

tionneurs TTE 420 D2 Thermo-Est sont utilis�es pour convertir les signaux des thermo-

couple en signaux 0-10V proportionnels �a la temp�erature mesur�ee.

Les pressions sont mesur�ees par des capteurs piezo-r�esistifs SensorTechnics CTU8000

qui fournissent directement un signal analogique 0-10V proportionnel �a la pression me-

sur�ee. Pour la partie basse pression du cycle au condenseur un capteur de pression absolue

dans la gamme 0-5bar est utilis�e. Pour la haute pression aux bornes de l'�evaporateur

deux capteurs de pression absolue dans la gamme 0-50bar sont utilis�es. La di��erence de

pression aux bornes de l'�evaporateur côt�e gaz de combustion est mesur�ee par un capteur

SensorTechnics CTU8000 de pression di��erentielle dans la gamme� 100 mbar.

Le d�ebit d'air fourni au brûleur est mesur�e par un d�ebitm�etre massique thermique

Bronkhorst mod�ele F-106BI de d�ebit maximum de 120 g=s. L'appareil fournit directement

un signal 0-10V proportionnel. Le d�ebit de 
uide de travail et le d�ebit d'eau de re froidis-

sement du condenseur sont mesur�es par des d�ebitm�etres volumiques �a engrenages ovales

de marque OVAL mod�ele M-III. Ces d�ebitm�etres fournissent un signal carr�e de fr�equence

proportionnelle au d�ebit le traversant. Le d�ebit maximal pour le 
ui de de travail est de

50 l=h et de 500l=h pour l'eau de refroidissement. Le signal est transmis �a un condition-

neur ULCOS 800 JM Concept qui e�ectue une conversion de fr�equence entension 0-10V .

La mesure du d�ebit de gazole est r�ealis�ee par une balance du constructeur AVL, utilis�ee

classiquement pour la mesure de carburant des bancs d'essais de moteur �a combustion

interne.

La mesure du couple exerc�e par le moteur �a vapeur est faite par un capteur de force

Interface SM 200 N dont la gamme est� 200 N . La mise en forme du signal est r�ealis�ee

par un conditionneur PM instrumentation PMI 300.
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2.3 Conclusion du chapitre

Ce chapitre pr�esente la construction d'une installation exp�eri mentale pour l'�etude du

cycle de Rankine. Cette installation pose les bases d'un banc d'essaiadapt�e pour les

syst�emes de r�ecup�eration de chaleur sur les gaz de combustion. Ilest possible de produire

des gaz chaud dans une gamme de d�ebit allant de 20g=s �a 120 g=s et �a une temp�erature

de 250 � C �a 600 � C. A terme cette installation doit permettre la caract�erisation des

composants �el�ementaires du cycle de Rankine ainsi que son fonctionnement global. Au

stade actuel l'installation ne b�en�e�cie pas encore de machine de d�etente viable. Cependant

un frein est prêt �a en accueillir une. Le mode de refroidissement du condenseur, avec de

l'eau du r�eseau, bien que parfaitement viable ne permet pas une bonne repr�esentativit�e des

contrainte de refroidissement d'un syst�eme de r�ecup�eration de chaleur r�eel. L'�echangeur

�evaporateur est quant �a lui op�erationnel et caract�eris�e. Bien qu e ses performances soient

inf�erieures �a celles d'un produit du commerce cet �echangeurpeut accepter des pressions

�elev�ees et ainsi permettre le futur d�eveloppement d'une machine de d�etente dans une large

gamme de pression et de d�ebit. Les essais r�ealis�es ont cependant permis une validation

de mod�ele d'�echangeur-�evaporateur permettant d'explorer num�eriquement les possibilit�es

de r�ecup�eration de chaleur. Ils ont �egalement mis en �evidence les di�cult�es de r�ealisation

d'une machine de d�etente �a piston et d'envisager de nouvelles solutions constructives.
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Chapitre 3

Optimisation thermodynamique

Ce chapitre pr�esente une premi�ere approche d'optimisation descycles thermodyna-

miques pour la r�ecup�eration de chaleur. L'�etude portera sur un c ycle de Carnot endo-

r�eversible puis sur un cycle �a vapeur de sorte �a explorer l'e� et du 
uide de travail sur

ses performances. Avant cela il est n�ecessaire d'exprimer la puissance m�ecanique pouvant

être produite �a partir d'une source chaude pour une temp�erature de source froide donn�ee.

Cette quantit�e est appel�ee exergie. La r�ecup�eration de chaleur s'appliquant �a une quan-

tit�e d'�energie qui sans cela serait perdue c'est donc la puissance m�ecanique fournit par le

syst�eme de r�ecup�eration de chaleur qui doit être maximis�ee. La limite sup�erieur de cette

puissance �etant l'exergie contenue dans la source chaude.

3.1 Exergie

L'exergie [46] est une grandeur physique permettant de quanti�er la part d'�energie

thermique convertible en �energie m�ecanique d'une quantit�e de chaleur relativement aux

conditions ambiantes [12]. Le milieux ambiant est caract�eris�e par sa temp�erature T0, sa

pression et son potentiel chimique inerte. Dans le cas g�en�eral l'exergie s'�ecrit (3.1) et est

exprim�ee en Joules. L'anergie (3.3) est la part non convertible en �energie m�ecanique d'une

quantit�e de chaleur.

dEx = dQ:
�

1 �
T0

T

�
= dQ � T0:dS = dQ � dAn (3.1)

Avec dAn (3.3) exprim�ee �a partir du second principe de la thermodynamique (3.2).
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dQ = T:dS (3.2)

dAn = T0:dS (3.3)

Dans le cas d'un d�ebit permanent de 
uide chaud �a pression constante l'exergie s'�ecrit

(3.4).

dEx = dH � T0:dS (3.4)

Avec l'enthalpie dH tir�ee du premier principe en �ecoulement permanent (3.5).

dH = �Q + �W (3.5)

Comme on s'int�eresse aux puissancesdH ainsi quedQ et l'exergie sont exprim�ees sous

forme de puissances. Le d�ebit de capacit�e thermique �a pression constante (3.6) est donc

pour cela introduit.

_C = _m:cp (3.6)

On obtient ainsi la puissance exerg�etique (3.7) d'un 
ux de 
uide chaud �a pression

constante par rapport aux conditions atmosph�eriques.

_Ex = _C:(T � T0) � T0: _C: ln
�

T
T0

�
(3.7)

Sa part d'anergie est donn�ee par (3.8).

_An = T0: _C: ln
�

T
T0

�
(3.8)

La part exerg�etique d'un 
ux de 
uide chaud �a pression atmosph�er ique peut s'�ecrire

sous la forme de (3.9).
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%Ex =
� Ex

_C:(T � T0)
= 1 � T0:

ln
�

T
T0

�

T � T0
(3.9)

L'expression de l'exergie (3.7) donne la puissance que fournirait un syst�eme de r�ecup�eration

de chaleur id�eal sur un 
ux de 
uide chaud �a temp�erature T et �a pression atmosph�erique

constante tel que des gaz de combustion. L'allure du cycle thermodynamique id�eal dans

un diagramme TS capable de convertir toute cette exergie en puissance m�ecanique aurait

la forme du cycle �gure 3.1a comme le rappelle [15, 48]. L'allure de ce cycledi��ere du cas

id�eal du cycle de Carnot �a temp�erature de sources constantes 3.1b.

(a) Cycle id�eal pour la valorisation d'une
source chaude de d�ebit de capacit�e �ni

(b) Cycle de Carnot

Figure 3.1

3.2 Le cycle de Carnot optimis�e en puissance

Le passage suivant s'int�eresse �a l'expression du rendement du cycle de Carnot optimis�e

pour obtenir une puissance m�ecanique maximum. La puissance thermique Q transf�er�ee au

moteur de Carnot est exprim�ee par (3.10). T correspond �a la temp�erature de la source

chaude et �T �a la temp�erature côt�e chaud du moteur de Carnot. k dans l'�equation (3.10)

peut être interpr�et�e de deux fa�cons : soit comme �etant le d�eb it de capacit�e du 
uide qui

constitue la source chaude, �gure 3.2a, dans le cas o�u la source chaude est refroidie par

un �echange de chaleur, soit comme un coe�cient de transfert thermique, �gure 3.2b, dans
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le cas o�u la source chaude est �a temp�erature constante. Dans ces deux �gures l'exergie

d�etruite correspond aux chutes de temp�eratures dues �a un �echange thermique. L'exergie

perdue correspond �a une non utilisation de la chaleur, en e�et dans la �gure 3.2a l'exergie

perdue est associ�ee �a un 
ux de 
uide chaud �a partir duquel un au tre moteur thermique

pourrait puiser son �energie.

Avec le rendement du cycle de Carnot (3.11) on peut exprimer la puissance m�ecanique

P fournie par un moteur de Carnot (3.13). Dans les �equations (3.10) �a (3.13),k repr�esente

tout aussi bien un d�ebit de capacit�e qu'une conductance.

Q = k:(T � �T) (3.10)

� carnot = 1 �
T0
�T

(3.11)

P = Q:� carnot (3.12)

P = k:(T �
T:T0

�T
� �T + T0) (3.13)

(a) D�ebit de capacit�e �ni (b) Conductance �nie

Figure 3.2 { Deux approches du cycle de Carnot �a puissance maximum
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En annulant la d�eriv�ee de P en fonction de �T on trouve l'expression de �T (3.14) pour

que P soit maximum. Cette expression a �et�e mise en �evidence par Reitlinger, Chambadal,

Novikov, Curzon et Alhborn [64, 19, 53, 30]. Le rendement du cycle de Carnot au maximum

de puissance s'�ecrit donc (3.15), ce rendement est dit deCNCA en r�ef�erence �a Chambadal,

Novikov, Curzon et Alhborn.

�T =
p

T:T0 (3.14)

� cnca = 1 �

r
T0

T
(3.15)

La d�emonstration pr�ec�edente �xe la temp�erature du côt�e froid du moteur de Carnot �a

la temp�erature ambiante de r�ef�erence. Cette approche peut être l�egitime lorsque la dispo-

nibilit�e du puits froid n'est pas une contrainte, cependant ce casn'est pas syst�ematique. La

�gure 3.3 illustre cette con�guration. Depuis Curzon et Alhborn [30] d'au tres auteurs ont

recherch�e l'expression de la puissance maximum [46, 26, 28, 40] entre une source chaude et

un puits froid limit�es. Pour acc�eder a l'expression de la puissance maximum du moteur de

Carnot endo-r�eversible, il est n�ecessaire d'exprimer les temp�eratures optimales des faces

chaude et froide du cycle de Carnot. La m�ethode de Dong [26] est ici pr�esent�ee. Il s'appuie

sur le 
ux d'entropie _S traversant le moteur.

Les puissances thermiques �echang�ees côt�es chaud et froid sont respectivement, (3.16)

et (3.17). La puissance m�ecanique convertie par le cycle est la di��erence de ces deux 
ux

de chaleur (3.18).

Qc = K c:(T � �T) = _S: �T (3.16)

Qf = K f :( �T0 � T0) = _S: �T0 (3.17)

P = _Qc � _Qf = _S:

 
K c:T

K c + _S
�

K f :T0

K f � _S

!

(3.18)
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Figure 3.3 { Moteur de Carnot endo-r�eversible entre source chaude et puitsfroid de d�ebits
de capacit�e thermique limit�es

On recherche l'expression de_S permettant P maximal en recherchant
dP

d _S
= 0.

dP

d _S
= 0 =

K c:
p

T

K c + _S
�

K f :
p

T0

K f � _S
(3.19)

_S =
K c:K f :(

p
T �

p
T0)

K c:
p

T + K f :
p

T0
(3.20)

La combinaison de (3.16), (3.17) et (3.20) permet de retrouver les temp�eratures op-

timales (3.21) que devraient avoir les faces chaude et froide du moteur de Carnot pour

obtenir une puissance maximum �a partir d'�echanges de chaleur �a pression constante entre

T et T0.

�T
p

T
=

�T0p
T0

=
K c:

p
T + K f :

p
T0

K c + K f
(3.21)

Les grandeursK c et K f peuvent être assimil�ees �a des conductances thermiques [46,

26] ou �a des d�ebits de capacit�e thermique [28, 40]. Dans le cas d'un d�ebit de capacit�e

ce nombre peut �egalement inclure l'e�cacit�e de l'�echangeur the rmique (3.22). Pour un

�echange thermique entre un 
uide de d�ebit de capacit�e �ni et un e isotherme, l'e�cacit�e

de l'�echange se note (3.23) [17]. Le nombre d'unit�e de transfert not�e NUT (3.24) exprime

le rapport du produit de la surface d'�echange thermique avec le coe�cient d'�echange
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thermique global de cette surface sur le d�ebit de capacit�e de 
uide le plus faible. Ici pour

le 
uide chaud, l'autre côt�e de l'�echange thermique �etant isoth erme, on a :

K c = _mc:cpc:" c (3.22)

" c = 1 � exp[� NUTc] (3.23)

NUTc =
hc:Ac

_mc:cpc
(3.24)

3.3 Maximum de puissance entre source et puits limit�es

Entre une source de chaleur et un puits froid tous deux limit�es end�ebit de capacit�e

thermique �gure 3.4, _Cc et _Cf respectivement d�ebit de capacit�e chaud et froid, le cycle de

Carnot ne peut pas, même avec des �echangeurs de chaleur id�eaux convertir la puissance

maximale th�eoriquement disponible. En e�et les �echanges de chaleur �etant isothermes côt�e

cycle de Carnot et �a temp�erature variable côt�e source et puits il existe n�ecessairement une

di��erence de temp�erature destructrice d'exergie. Le cycle id�eal dans ce cas devrait voir ses

�echanges de chaleur suivre exactement les variations de temp�eratures des d�ebits de 
uide

chaud et froid. Dans le cas des d�ebits de capacit�e limit�es il est impossible de ramener le


uide de la temp�erature de la source chaude �a la temp�erature du puits froid. Le passage

suivant s'int�eresse donc �a l'expression des temp�eratures �nales des d�ebits de 
uide chaud

Ts et froid de la source et du puits de chaleurT0s assurant la production maximale de

puissance. Ce cycle id�eal correspond �a la d�e�nition du cycle de Lorenz [50, 34].

La puissance (3.27) d�evelopp�ee par un cycle moteur entre une source chaude (3.25) et

un puits froid (3.26), s'�ecrit comme la di��erence entre le 
ux de chaleur puis�e �a la source

chaude et un 
ux de chaleur d�elivr�e au puits froid.

_Qc = _Cc:(T � Ts) (3.25)

83





3.3. MAXIMUM DE PUISSANCE ENTRE SOURCE ET PUITS LIMIT �ES

La combinaison de (3.27) et de (3.30) donne (3.31) qui permet de relier les 4 temp�eratures

bornant le cycle th�eorique en fonction des d�ebits de capacit�e dessources et des destruc-

tion d'exergie qui ont lieu entre les deux �echanges de chaleur. La production d'anergie est

remplac�ee par la production d'entropie Si avec � An = T0:Si. Cette relation sous la forme

(3.32) est pr�esent�ee dans [54] �a partir d'une approche bas�ee sur une mise en cascade de

cycles de Carnot dont le nombre tend vers l'in�ni.

0 = _Cc: ln
T
Ts

� _Cf : ln
T0s

T0
+ _Si (3.31)

�
T
Ts

� _Cc

=
�

T0s

T0

� _Cf

:e
_� Si (3.32)

En consid�erant un cas id�eal sans production d'entropie, le cas est donc endo-r�eversible.

On remplaceTs dans un cas etT0s dans un second cas, par leur expression tir�ee de (3.32)

dans l'expression de la puissance (3.27). On recherche les expressions T s et T0s permettant

une production de puissance m�ecanique maximum en annulant la d�eriv�ee de (3.27) en

fonction de T0s et Ts. Ces deux valeurs s'av�erent être les mêmes (3.35). Cette temp�erature

permettant une production maximum de puissance a �et�e mise en �evidence par [40]. La

�gure 3.5 montre l'allure dans un diagramme TS d'un cycle moteur id�eal capable d'une

production de puissance m�ecanique maximum dans le cas particulierd'une source et d'un

puits de chaleur de d�ebits de capacit�es limit�es.

0 = _Cf :T0:T
_C c
_C f :

_Cc

_Cf
:

1

T
1+

_C c
_C f

s

� _Cc (3.33)

0 = _Cc:T:T

_C f
_C c

0 :
_Cf

_Cc
:

1

T
1+

_C f
_C c

0s

� _Cf (3.34)

Ts = T0s = Ti = T
_C c

_C f + _C c :T

_C f
_C f + _C c

0 (3.35)

Cette temp�erature permet d'exprimer la puissance et le rendement de ce cycle �a puis-

sance maximum qui sont (3.36) et (3.37).
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3.4 Application du moteur de Carnot endo-r�eversible

Dans cette partie l'approche moteur de Carnot endo-r�eversible pr�esent�ee pr�ec�edemment

est utilis�ee pour �evaluer le potentiel de valorisation d'une source de chaleur fatale. Cette

appellation endo-r�eversible sous entend que l'on tient compte desirr�eversibilit�es externe au

moteur, comme les �echanges thermiques, mais qu'aucune irr�eversibilit�e interne au moteur

n'est prise en compte. Bien qu'�etant purement th�eoriques lesr�esultats obtenus permettent

de �xer les ordres de grandeurs en terme de puissance valorisable au stade d'un avant

projet.

Le rendement de cycle (3.39) qui correspond au rapport de la puissance m�ecanique du

cycle sur la chaleur absorb�ee �a la source chaude ne donne pas d'information pertinente sur

les performances d'un syst�eme de r�ecup�eration de chaleur fatale. La quantit�e de chaleur

fournie par la source chaude �etant ind�ependante du syst�eme de r�ecup�eration, c'est la

puissance m�ecanique produite qui est �a maximiser. Il est en e�et possible d'optimiser le

rendement de cycle mais cet optimum ne correspond pas au maximum de puissance. Il

est donc n�ecessaire de d�e�nir d'autres indicateurs. Les expressions de rendements d�e�nis

par (3.40) et (3.41) sont respectivement le rendement �energ�etiqueglobal et le rendement

exerg�etique global. Ils correspondent au rapport de la puissance m�ecanique sur l'�energie

(3.40) ou de l'exergie (3.41) disponibles �a la source chaude par rapport �a une temp�erature

de r�ef�erence T0.

� cycle =
Pcycle

_Cc:(T � Ts)
(3.39)

� Iglob =
Pcycle

_Cc:(T � T0)
(3.40)

� IIglob =
Pcycle

_Cc:(T � T0) � T0: _Cc: ln
�

T
T0

� (3.41)

Des valeurs plausibles de coe�cients d'�echange thermique [67, 72] et de surfaces d'�echangeur

de chaleur sont appliqu�ees �a un cycle de Carnot endo-r�eversiblepour �evaluer grossi�erement

les performances d'un syst�eme de r�ecup�eration de chaleur. Les param�etres d�e�nis pour
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l'�etude sont donn�es dans le tableau 3.1. Ces valeurs sont des ordres degrandeurs corres-

pondant �a ceux qu'aurait un syst�eme r�eel pour un d�ebit gazeux chau d de 0,1kg=s.

Coe�cient d'�echange thermiques côt�e chaud 200 [W=K:m 2]
Coe�cient d'�echange thermiques côt�e froid 50 [W=K:m 2]
Surface d'�echange thermique côt�e chaud 2 [m2]
Surface d'�echange thermique côt�e froid 2 [m2]
D�ebit de 
uide chaud 0,1 [kg=s]
Capacit�e thermique massique du 
uide chaud 1100 [J=kg:K ]
D�ebit de 
uide froid variable [kg=s]
Capacit�e thermique massique du 
uide froid 1005 [J=kg:K ]
Temp�erature de r�ef�erence 20 [� C]

Table 3.1 { Param�etres du cycle de Carnot endo-r�eversible

Les �gures 3.6 donnent un aper�cu des performances du cycle de Carnot endo-r�eversible

pour des d�ebits de 
uide froid allant de 0,1 �a 0,5 kg=s en fonction de la temp�erature de

la source chaude. Pour ces trois d�ebits froids les puissances maximum th�eoriques calcul�ees

selon (3.36) sont indiqu�ees �a titre de comparaison. Les rendements globaux sont calcul�es

selon (3.40). La courbe de l'exergie correspond au maximum possible par rapport �a la

temp�erature de r�ef�erence T0. Cette courbe correspond au cas d'un d�ebit froid tendant vers

l'in�ni.

Bien qu'�etant un cas id�ealis�e on peut observer qu'avec l'intro duction de contraintes

"r�ealistes" les performances du moteur de Carnot endo-r�eversiblese rapprochent de celles

des machines r�eelles.

In
uence du coût �energ�etique de l'�evacuation sur les perfor mances du cycle

Dans le cas de la r�ecup�eration de chaleur sur un v�ehicule lent tel qu'un tracteur agricole

la mise en �uvre du d�ebit de 
uide froid n'est pas �energ�etiqu ement gratuite. L'�evacuation

de la chaleur du condenseur n�ecessite un ventilateur. Sur les tracteurs de forte puissance

environ 15% de la puissance [65] �a l'arbre du moteur est absorb�ee pour laventilation des

syst�emes de refroidissement du moteur.

La puissance absorb�ee par un ventilateur est exprim�ee par l'�equation (3.42). Cette

puissance d�epend de la pression �a appliquer �a l'air de refroidissement, de son d�ebit et du
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(b) Rendement global en fonction de la
temp�erature de la source chaude

Figure 3.6 { E�et du d�ebit froid sur les performances du moteur de Carnot endo-r�eversible

rendement du ventilateur. Ce dernier est �x�e �a 40%. Les ventilat eurs de refroidissement

moteur n'exc�edent pas cette valeur [2]. Le ventilateur de refroidissement sur un tracteur

agricole a�ronte une perte de charge de l'ordre de 4mbar �a 8 mbar [1].

Pventil =
� p: _mair

� air :� ventil
(3.42)

La �gure 3.7 montre les cartographies de rendements globaux du moteur de Carnot

endo-r�eversible. Ces rendements d�ependent de la temp�erature de la source chaude et du

d�ebit de 
uide froid. On retranche �a la puissance permettant de calculer ces rendements la

puissance de ventilation qui d�epend du d�ebit d'air et de la perte de charge de l'�echangeur.

On observe bien l'existence d'un d�ebit froid optimal. La consommation d'�energie due �a la

mise en �uvre du d�ebit froid devient n�efaste au del�a d'un cert ain d�ebit d�ependant de la

temp�erature. On observe �egalement que cet e�et est accentu�e avec une plus grande perte

de charge.

Cette derni�ere approche montre bien que lorsque le coût �energ�etique de la mise en

�uvre du d�ebit froid n'est pas n�egligeable. Les performances du syst�eme de r�ecup�eration

de chaleur peuvent être tr�es nettement d�egrad�ees, ce qui s'observe ici entre les �gures

3.7 et 3.6. Sans la prise en compte de la puissance de ventilation le rendement pour une

source chaude �a 300� C et un d�ebit froid de 0,5 kg=s est proche de 15% tandis qu'avec la

ventilation celui-ci est de l'ordre de 6%. La mise au point d'un syst�eme de r�ecup�eration
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(a) �Echangeur froid avec une pertes de charge
de 4mbar
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(b) �Echangeur froid avec une pertes de charge
de 8mbar

Figure 3.7 { Cartographies du rendement du moteur de Carnot endo-r�eversiblepour deux
pertes de charges de ventilation

de chaleur en cycle ferm�e sur un v�ehicule lent n�ecessite donc une grande vigilance quand

�a la disponibilit�e de la source froide.

3.5 Le cycle de Rankine

Les cycles thermodynamiques �a vapeur exploitent l'importante variation de masse volu-

mique due au changement de phase d'un 
uide entre l'�etat liquide et gazeux pour convertir

de l'�energie thermique en �energie m�ecanique. Il est �a noter que lorsque la pression de fonc-

tionnement du cycle est sup�erieure �a la pression critique du
uide de travail, il n'y a plus

�a proprement parler de changement de phase, cependant la variation demasse volumique

du 
uide demeure tr�es importante. Parmi les cycles �a vapeur, le plus ancien est le cycle

de Rankine �gure 3.8. Ce cycle emploie l'eau comme 
uide de travail. Ilse compose des 4

phases �el�ementaires suivantes :

| 4-1 : �El�evation de la pression du 
uide en phase liquide au travers une pompe.

Ppompe = _mwf :(h1 � h4) (3.43)

| 1-2 : Chau�age du 
uide sous pression de l'�etat liquide �a l'�etat de vapeur satur�ee

s�eche en cycle de Rankine ou surchau��ee en cycle de Hirn.
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Figure 3.8 { Sch�ema du cycle de Rankine-Hirn id�eal

Qevap = _mwf :(h2 � h1) = _mg:cpg:(Tge � Tgs) (3.44)

| 2-3 : D�etente de la vapeur sous pression dans une turbine ou un autre type de

machine de d�etente.

Pdetente = _mwf :(h3 � h2) (3.45)

| 3-4 : Condensation de la vapeur d�etendue dans un condenseur

Qcond = _mwf :(h4 � h3) = _mf :cpf :(Tfs � Tfe ) (3.46)

Pcycle = Pdetente � Ppompe (3.47)

� cycle =
Pdetente � Ppompe

Qevap
(3.48)

Le cycle de Hirn est une variante du cycle de Rankine. Il se distinguede celui-ci par

la poursuite du chau�age du 
uide au del�a de l'�etat de vapeur satur�e e s�eche en 2, pour le

porter �a l'�etat de vapeur surchau��ee 2'.

3.5.1 Optimisation en puissance des cycles �a vapeur

Le mod�ele �el�ementaire et id�eal du cycle de Rankine pr�esent�e ci-dessus est utilis�e dans

une boucle de calcul it�erative pour rechercher la temp�erature d'�evaporation permettant

une puissance maximum. Les propri�et�es thermodynamique de l'eausont issues de la base
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CoolProp [10]. La pression du condenseur est �x�ee �a la pression atmosph�erique ce qui �xe

la temp�erature de condensation �a 100� C.

Les rendements de la pompe et de la turbine sont id�eaux ainsi que les �echangeurs de

chaleur. Comme il s'agit d'un cycle de Rankine simple il n'y a pas de surchau�e. On fait

varier la temp�erature de la source chaude de 200� C �a 600� C. La variable de r�eglage du

cycle �a vapeur est la pression d'�evaporation. Celle-ci est librede prendre n'importe quelle

valeur entre 1bar et 220bar. Bien sûr la temp�erature de l'eau ne peut jamais exc�eder la

temp�erature de la source chaude.

La �gure 3.9 montre le rendement optimis�e de ce cycle de Rankine-Hirn d�e�ni selon

(3.40) et compar�e �a la part d'exergie de la source chaude (3.9) qui correspond �a la puis-

sance m�ecanisable maximum du 
ux chaud et au moteur de Carnot optimis�e en puissance

selon (3.14) soumis aux mêmes conditions que le cycle de Rankine. La temp�erature au

condenseur �etant �x�ee la temp�erature de r�ef�erence T0 est choisie �a celle du condenseur,

i.e. 100� C, pour être coh�erent avec (3.14). Le rendement (3.40) n'est pas un rendement

de cycle mais le rapport entre la puissance m�ecanique produite etune quantit�e de cha-

leur par rapport �a une r�ef�erence, ici choisie �a 100 � C puisque la pression au condenseur

est choisie �a la pression atmosph�erique. Sur cette �gure la courbe de proportion d'exer-

gie repr�esente le maximum ind�epassable par un quelconque cycle de convertion thermo-

m�ecanique. On observe que le cycle de Rankine o�re des performances sup�erieures au

cycle de Carnot optimis�e en puissance. Ceci est dû au fait que l'on est dans le cas de

�gure o�u le cycle thermodynamique id�eal correspond au cycle pr�esent�e �gure 3.1a. Avec

l'augmentation de la temp�erature de la source chaude le cycle de Rankine s'�eloigne de

plus en plus du cycle de Carnot pour s'apparenter �a ce cycle quali��e de trilat�eral [15].

On observe sur la courbe relative au cycle de Rankine une nette discontinuit�e pour une

temp�erature l�eg�erement sup�erieure �a 400 � C. Cette variation brutale s'explique par une

brusque hausse de la temp�erature d'�evaporation conduisant au maximum de puissance.

Pour une temp�erature d'environ 500� C le cycle de Rankine approche même les perfor-

mances du cycle id�eal dit trilateral �evoqu�e pr�ec�edemment.

La �gure 3.10 montre la temp�erature d'�evaporation �a laquelle le cycle de Rankine doit

fonctionner pour être optimis�ee en puissance en fonction de la temp�erature de la source
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Figure 3.9 { Rendement d'un cycle de Rankine optimis�e en puissance

chaude.
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Figure 3.10 { Temp�erature d'�evaporation du cycle de Rankine optimis�e en pu issance en
fonction de la temp�erature de la source chaude
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Figure 3.12 { Temp�erature entropique de l'�evaporateur d'un cycle de Rankine �a puissance
maximale et temp�erature côt�e chaud du cycle de Carnot �a puissancemaximale en fonction
de la temp�erature de la source chaude

3.5.2 Comparaison de 
uides de travail

L'approche pr�esent�ee pr�ec�edemment a montr�e qu'un cycle d e Rankine pr�esente un

brusque accroissement de puissance pour un intervalle limit�e dela temp�erature de la

source chaude. L'�etude pr�ec�edente �etudie l'eau comme 
uide, d'autres 
uides de travail

sont �etudi�es pour explorer leurs comportements. Le R245fa, l'�ethanol et le tolu�ene sont

�etudi�es de la même fa�con et compar�es �a l'eau �gure 3.13. Il apparâ� t pour ces 
uides le

même comportement du rendement que celui de l'eau, pour une temp�erature de la source

chaude sup�erieure de quelques dizaines de degr�es �a la temp�erature critique du 
uide : un

brusque accroissement des performances maximales apparâ�t pour ensuite se stabiliser.

Les courbes des �gures 3.13 et 3.14 ont �et�e obtenues en �xant la temp�erature au

condenseur �a 100� C pour l'eau, le tolu�ene et l'�ethanol et �a 60 � C pour le R245fa. C'est

pour cette raison que ce dernier pr�esente un rendement sup�erieur d�es l'origine de la courbe.

Cet abaissement de la temp�erature de condensation met en �evidence le gain de rendement

occasionn�e par une temp�erature du puits froid plus basse.
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Figure 3.13 { Rendements �energ�etiques globaux (3.40) de di��erents 
uide de travail
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Figure 3.14 { Rendements exerg�etiques globaux (3.41) de di��erents 
uide de travail

Chacun des 
uides semble donc pr�esenter une plage de temp�erature pour laquelle il

o�re de meilleures performances. Le d�ebut de cette plage de temp�erature correspond �a
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une temp�erature de la source chaude sup�erieure �a la temp�erature critique. Les �gures

3.13 et 3.14 pr�esentent les rendements �energ�etiques et exerg�etiques globaux selon (3.40) et

(3.41). Ce mode de pr�esentation a l'avantage de mettre clairement en �evidence les plages

pr�ef�erentielles d'usage de chaque 
uide.
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3.6 Conclusion du chapitre

Dans ce chapitre ont �et�e pr�esent�es les moyens d'�evaluer la puissance m�ecanique maxi-

mum exploitable d'une source de d�ebit de capacit�e thermique �ni e. Il a �et�e montr�e qu'en in-

troduisant certaines contraintes telles que : la limitation du d�ebit de capacit�e du puits froid,

des �echangeurs thermiques imparfaits ainsi qu'en tenant compte ducoût �energ�etique de la

mise en place d'un d�ebit de capacit�e froid, les performances d'unsyst�eme de r�ecup�eration

de chaleur sont fortements amoindris. Le principe de la r�ecup�eration de chaleur n'est cepen-

dant pas �a ce stade remis en cause, n�eanmoins il est mis en �evidence que les performances

de celle-ci serait probablement peu �elev�ees et que l'aspect critique du refroidissement, dans

le cas de tracteur agricole, est �a prendre en compte.

Le cycle de Rankine �el�ementaire a �et�e pr�esent�e. Une optimis ation de la puissance de

ce cycle a permis de mettre en �evidence une non lin�earit�e desperformances o�ertes en

fonction de la temp�erature de la source chaude et du 
uide de travail choisi. Sur cette base

quelque 
uides ont �et�e �etudi�es. Il apparâ�t clairement que chaque 
uide o�re une plage de

fonctionnent optimale d�ependante de la temp�erature de la source chaude.
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Chapitre 4

�Etude du cycle de r�ecup�eration de
chaleur

4.1 Mod�elisation

4.1.1 �Echange thermique

Le 
ux de chaleur entre deux thermostats est exprim�e par (4.1)[18], K est la conduc-

tance thermique entre les deux points etS la surface �a travers laquelle le 
ux de chaleur

est �etabli. Cette approche n'est valable qu'entre deux points �a temp�erature constante.

Dans un �echangeur r�eel les 
uides �echangeant de la chaleur ont une temp�erature variant

en fonction de cet �echange.

� = K:A ech:(� T) (4.1)

Pour tenir compte de cette variation de temp�erature la m�ethode du � :Tml (di��erence

des temp�eratures moyenne logarithmique) est employ�ee [18], cependant celle-ci suppose

l'hypoth�ese de K constant et des capacit�es thermiques des 
uides constantes durant

l'�echange de chaleur. Dans le cas d'un �echange de chaleur avec changement de phase d'au

moins un des 
uides ces hypoth�eses ne sont pas respect�ees. Une m�ethode plus complexe

doit donc être utilis�ee. Deux principales m�ethodes sont rencontr�ees dans la litt�erature, les

m�ethodes multizones [37, 39] et les m�ethodes 1D [7, 6, 56, 5, 43, 52, 57]. Dans le cas de

la m�ethode multizone l'�echangeur est divis�e en zones dans lesquelles la m�ethode � :Tml

peut être appliqu�ee. Le calcul de l'�echangeur complet est r�esolu en consid�erant que chaque
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zone est un �echangeur plac�e en s�erie avec les autres zones. Dans lecas d'un �echangeur-

�evaporateur sans surchau�e deux zones seront d�e�nies, la premi�ere pour le 
uide en phase

liquide et la seconde pour l'�evaporation. Les zones sont donc de dimension variable en

fonction des param�etres d'entr�ee du calcul. La m�ethode 1D consiste �a diviser l'�echangeur

en de nombreuses cellules se comportant comme des �echangeurs �el�ementaires de dimension

�xe en s�erie les unes avec les autres. La m�ethode 1D est retenuecar bien que n�ecessitant

des calculs sur un plus grand nombre d'�el�ements elle est plus simple �a programmer. La

m�ethode multizone n�ecessite de s'assurer que la somme des volumes de chaque zone reste

�egale au volume de l'�echangeur complet. Cette di�cult�e n'est pas p r�esente pour la m�ethode

1D.

Cependant quelle que soit la m�ethode num�erique retenue pour mod�eliser les �echangeurs

de chaleur il est n�ecessaire d'estimer la valeur du coe�cient d'�echange thermique global

entre les deux 
uides. L'expression (4.2) permet d'obtenir la valeur de ce coe�cient.

1
K

=
1
k1

+
1
k2

+
e
�

(4.2)

Les coe�cients d'�echanges thermiques convectifs entre les 
uides et la paroi sont ex-

prim�es par k1 et k2, respectivement côt�e gaz brûl�e et côt�e 
uide de travail. e
� correspond

au coe�cient de transfert thermique par conduction �a travers la p aroi, e est l'�epaisseur de

la paroi et � sa conductivit�e thermique. Cette derni�ere expression correspond �a un �echange

plan, bien qu'utilis�e ici pour un �echange tubulaire l'erreur in duite est n�egligeable.

La corr�elation de Dittus et Boelter (4.3) [4] est utlis�ee pour calcul er les coe�cients

d'�echange thermique côt�e gaz et côt�e 
uide de travail, des corrections y sont appliqu�ees

pour tenir compte de la g�eom�etrie de l'�echangeur et du changementde phase du 
uide de

travail.

Nu = 0 ; 023:Re0;8:P rn (4.3)

Avec le coe�cient d'�echange k (4.4), le nombre de Reynolds (4.5), la vitesse du 
uide

(4.6) et le nombre de Prandtl (4.7).
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k =
Nu:�

D
(4.4)


uide chau�ant n = 0 ; 3 ; 
uide chau��e n = 0 ; 4

Re =
�:V:D

�
(4.5)

V =
_m

�:S
(4.6)

P r =
�:cp

�
(4.7)

4.1.1.1 Coe�cients d'�echanges thermiques côt�e gaz

La g�eom�etrie de notre prototype d'�echangeur-�evaporateur bas�ee sur un faisceau de

tubes spiral�es parall�eles ne correspondant �a rien de commun dans la litt�erature, il a �et�e

n�ecessaire d'adapter une m�ethode de calcul existante. Pour le calcul des �echangeurs �a

tubes et calandre des coe�cients de corrections sur le coe�cientd'�echange thermique sont

utilis�es pour tenir compte de l'agencement des tubes. Un coe�cient de porosit�e [66] issu

de ces m�ethodes est ici utilis�e.

Côt�e gaz de combustion le coe�cient d'�echange k (4.4) est calcul�e avec les expressions

(4.3) �a (4.7). Le coe�cient de porosit�e (4.9) est appliqu�e �a la vites se d'�ecoulement pour

tenir compte de la restriction au passage des gaz occasionn�ee par les tubes (4.8).

V	 =
V
	

(4.8)

	 = 1 �
�

4:a
(4.9)

avec

a =
D
d

(4.10)
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Dans l'expression (4.10)D est le diam�etre hydraulique de l'�ecoulement correspondant

au diam�etre interne d'une spirale et d diam�etre ext�erieur d'un tube.

4.1.1.2 Coe�cient d'�echanges thermiques côt�e 
uide de travail

Côt�e 
uide de travail le coe�cient d'�echange est calcul�e avec les expressions (4.3) �a (4.7)

en zone monophasique, i.e. liquide et vapeur. En zone diphasique on utilise la correlation de

Kenning - Cooper (4.12) adapt�ee aux �echangeurs �a minicanaux [42, 70]. Cette corr�elation

n�ecessite le facteur de Martinelli X tt (4.11) et le calcul du coe�cient d'�echange thermique

en zone monophasique liquidekl . Dans (4.11) X est le titre de vapeur.

X tt =
�

1 � X
X

� 0;9

:
�

� v

� l

� 0;5

:
�

� l

� v

� 0;1

(4.11)

klv =
�

1 + 1; 8:X � 0;87
tt

�
:kl (4.12)

4.1.2 Mod�elisation en r�egime dynamique stationnaire

Cette section pr�esente la mod�elisation en r�egime �etabli 1D d'e space d�evelopp�ee pour

calculer les performances de l'�echangeur-�evaporateur en r�egime �etabli. L'�echangeur �gure

4.1 est dans ce mod�ele ramen�e �a deux tubes parall�eles li�es par une paroi thermiquement

conductrice. L'ensemble est consid�er�e adiabatique avec l'environnement ext�erieur. Les deux


uides circulent �a contre-courant. Pour r�esoudre num�eriquem ent l'�equation de transfert,

l'�echangeur est divis�e dans sa longueur en un nombre �ni de cellules dans lesquelles les

variables physiques des 
uides sont consid�er�ees constantes, telles que la temp�erature ou

la masse volumique. Ceci permet de calculer les 
ux de chaleur localement pour chaque

cellule tr�es simplement avec l'expression (4.1).

Les param�etres thermophysiques du 
uide sont calcul�es avec la base de donn�ees open-

source CoolProp [10]. Le mod�ele n�ecessite en entr�ee côt�e gaz chaudla temp�erature et le

d�ebit. Côt�e 
uide de travail, la temp�erature, le d�ebit et p ression aux bornes du syst�eme

sont n�ecessaires en plus du type de 
uide �etudi�e. La g�eom�etr ie de l'�echangeur doit aussi

être renseign�ee : le mod�ele �etant ramen�e �a deux tubes parall�eles, seule la longueur totale de
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4.1. MOD�ELISATION

Figure 4.1 { Sch�ema de l'�echangeur

tube ainsi que les diam�etres int�erieur et ext�erieur de celui-ci sont n�ecessaires pour le calcul

des surfaces d'�echanges. La prise en compte du nombre de tubes parall�eles est cependant

n�ecessaire pour calculer la section de passage du 
uide de sorte �a calculer le nombre de

Reynolds de l'�ecoulement.

Il est v�eri��e exp�erimentalement que les pertes de charge sont faibles aussi bien côt�e

gaz que 
uide de travail (voir chapitre 2). Celles-ci sont donc n�eglig�ees pour le calcul de

l'�echange de chaleur.

4.1.2.1 Hypoth�eses

Les hypoth�eses pos�ees pour la r�esolution du mod�ele de l'�echangeur sont :

| Pas d'�echange de chaleur avec le milieu ext�erieur,

| Les pertes de charges sont n�eglig�ees,

| �Echangeur �a contre-courant pur.

4.1.2.2 M�ethode de r�esolution

Un bilan d'�energie est appliqu�e sur chaque cellule du maillage (4.13),(4.14), les d�ebits

de gaz et de 
uide sont constants dans tout l'�echangeur le mod�ele �etant statique.

_mf :(hi +1
f � hi

f ) = _mg:(hi +1
g � hi

g) (4.13)

_mf :(hi +1
f � hi

f ) = K i :Si :(T i
g � T i

f ) (4.14)
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4.1. MOD�ELISATION

La temp�erature du 
uide de travail T i
f = f (hi

f ; pi
f ) est donn�ee par l'�equation d'�etat

calcul�ee par la librairie CoolProp. Côt�e gaz la temp�erature est cal cul�ee par (4.15), le cpg

est consid�er�e comme constant sur tout l'�echangeur et �x�e �a 1,1 kJ /kg, h0 �etant d�e�nie �a

la temp�erature de r�ef�erence T0 �x�ee �a 20 � C.

T i
g =

hi
g � h0

cpg
+ T0 (4.15)

Avec cette m�ethode il demeure deux inconnues. Dans notre cas les temp�eratures

d'entr�ee du 
uide froid et du 
uide chaud sont connues, ce sont donc les temp�eratures de

sorties de ces deux 
uides qui sont inconnues. Le calcul est initialis�e avec une temp�erature

moyenne pour le 
uide chaud en sortie. Le r�esultat r�eel est obtenu par it�erations succes-

sives.

4.1.3 Performances pour une d�etente isentropique

Les r�esultats peuvent être analys�es du point de vue du premier et du second principe.

L'expression (4.16) donne le taux de r�ecup�eration de chaleur de l'�evaporateur selon une

approche premier principe,H0 correspond �a l'enthalpie du 
uide en entr�ee et H fs �a son

enthalpie en sortie.

ef f ech =
H fs � H0

Qge
(4.16)

Avec Qge (4.17) qui est la quantit�e de chaleur du 
ux de gaz chaud par rapport �a la

temp�erature de r�ef�erence T0.

Qge = _mg:cpg(Tg � T0) (4.17)

La puissance maximum productible par la d�etente isentropique du 
uide de travail

(4.18), qui tout au long de cette �etude est de l'eau sauf pr�ecision contraire, est calcul�ee

avec comme r�ef�erence la pression ambiante choisie �a 1:105Pa. La puissance m�ecanisable

du 
uide est calcul�ee en consid�erant une d�etente isentropique de la pression en sortie de

l'�evaporateur vers la pression de r�ef�erence. Cette puissanceest donc inf�erieure �a l'exergie.
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4.1. MOD�ELISATION

Ce choix a �et�e fait car plus proche de la r�ealit�e, il est bien re pr�esentatif des performances

de l'�evaporateur.

Pf is = _mf :(hf � hf is ) (4.18)

L'expression (4.19) donne le rendement global ce qui correspond �a la proportion d'�energie

m�ecanisable contenue dans la vapeur pour une d�etente isentropique par rapport �a une pres-

sion de r�ef�erence. Pour cette �etude la pression atmosph�erique est choisie comme r�ef�erence.

Ce rendement nous est plus utile que le taux de r�ecup�eration de chaleur de l'�evaporateur

(4.16) �etant donn�e que celui-ci s'int�egre dans un cycle de conversion thermo-m�ecanique et

que, in �ne, c'est l'�energie m�ecanique produite que nous souhaitons maximiser, donc la

puissance m�ecanique convertie �a partir de la source chaude.

� I =
Pf

Qge
(4.19)

L'exergie des gaz (4.22) d�eduite de (4.20) est exprim�ee en prenant commer�ef�erence

T0 la temp�erature ambiante choisie �a 20� C. Cette quantit�e correspond au maximum de

travail pouvant être produit dans le cas ou l'on disposerait d'une machine de conversion

thermo-m�ecanique id�eale.

dExg = _mg:cpg:dTg:
�

1 �
T0

Tg

�
(4.20)

Ex g = _mg:cpg

Z Tge

T0

dTg + _mg:cpg:T0

Z Tge

T0

1
Tg

dTg (4.21)

Ex g = _mg:cpg:(Tge � T0):

0

@1 �
T0: ln

�
Tge
T0

�

Tge � T0

1

A (4.22)

On peut ainsi calculer le rendement exerg�etique du cycle moteur th�eorique (4.23).

� II =
Pf i s

Ex g
(4.23)

105



4.2. VALIDATION EXP �ERIMENTALE DE L' �EVAPORATEUR

4.2 Validation exp�erimentale de l'�evaporateur

Le mod�ele dynamique stationnaire de l'�echangeur de chaleur a �et�evalid�e exp�erimentalement

sur quelques points de fonctionnement. Le tableau 4.1 pr�esente lesconditions exp�erimentales

d'essais de l'�echangeur. Ces conditions ont �et�e reprises pour lasimulation. Pour chaque

point la pression ainsi que la temp�erature de sortie de l'�echangeur côt�e 
uide de travail

ont �et�e r�egl�ees par le d�ebit de 
uide de travail.

Les graphiques 4.2 �a 4.5 pr�esentent les taux de r�ecup�eration de chaleur d�e�nis par

(4.16) et le rendement global d�e�ni par (4.19).

Temp�erature ambiante 26 � C
Pression ambiante 1,002 bar
Temp�erature d'entr�ee du 
uide dans l'�echangeur 30 � C
Pression dans l'�echangeur 5 bar (� 0; 5)
Temp�erature du 
uide en sortie de l'�echangeur 230 � C (� 15)

Table 4.1 { Param�etres g�en�eraux pour la comparaison entre essais et simulation
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Figure 4.2 { Cartographie exp�erimentale du taux de r�ecup�eration de chaleur
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Figure 4.3 { Cartographie du rendement global calcul�e depuis les mesures
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Figure 4.4 { Cartographie simul�ee du taux de r�ecup�eration de chaleur
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Figure 4.5 { Cartographie simul�ee du rendement global

Temp�erature des
gaz [� C]

D�ebit de gaz [g/s] Taux de
r�ecup�eration de
chaleur, �ecart me-
sure/simulation
[%]

Rendement glo-
bal, �ecart me-
sure/simulation
[%]

366 61 0,84 1,60
458 62 0,23 0,68
316 80 1,08 0,75
398 78 3,06 6,54
515 81 2,78 6,86
363 102 2,59 4,28
438 103 1,20 1,26

Table 4.2 { Comparaison mesure et simulation

Le tableau 4.2 pr�esente les �ecarts entre la mesure et la simulation, il apparâ�t une

di��erence maximum de 3 % sur le taux de r�ecup�eration de chaleur et une di��erence maxi-

mum de 7 % concernant le taux de r�ecup�eration de l'�energie m�ecanisable. Ces r�esultats

permettent de reconnâ�tre un caract�ere pr�edictif au mod�ele pr�esent�e.
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4.3. SIMULATION POUR UNE D �ETENTE ISENTROPIQUE

4.3 Simulation pour une d�etente isentropique

Les r�esultats du mod�ele statique pr�esent�es ont �et�e calcul� es avec la g�eom�etrie de l'�echangeur

r�eel de notre installation present�e par le tableau 4.3. Les conditions de r�ef�erence de la simu-

lation sont pr�esent�ees par le tableau 4.4. Neuf points de fonctionnement du syst�eme sont

�etudi�es. Ils correspondent �a di��erents d�ebits et temp�e ratures des gaz de combustion qui

constituent la source chaude du syst�eme de r�ecup�eration de chaleur. Ces points couvrent

en partie le domaine de fonctionnement du moteur diesel sur lequel la r�ecup�eration de cha-

leur est �etudi�ee. Pour chaque points de fonctionnement on fait varier les deux param�etres

de contrôle du cycle de Rankine, qui sont le d�ebit de 
uide de travail et la pression. Le

rendement global (4.19) du syst�eme est pr�esent�e par les �gures 4.7 �a 4.15. Ces r�esultats ne

tiennent pas compte des irr�eversibilit�es de la machine de d�etente : on consid�ere une d�etente

isentropique jusqu'�a la pression atmosph�erique. Pour chaque point de fonctionnement les

param�etres optimaux pour une d�etente isentropique sont donc identi�ables.

Mat�eriau de l'�echangeur inox 316l
Longueur totale de tube 100 m
Nombre d'enroulements spiral�es 23
Diam�etre ext�erieur des tubes 6 mm
Diam�etre int�erieur des tubes 4 mm
Diam�etre ext�erieur des spirales 30 mm
Dimension de la section du boitier de l'�echangeur 150x180 mm

Table 4.3 { G�eom�etrie de l'�echangeur

Temp�erature de r�ef�erence 20 � C
Pression de r�ef�erence 1 bar
Temp�erature d'entr�ee du 
uide dans l'�echangeur 80 � C
Capacit�ee thermique des gaz 1100 kJ/kg

Table 4.4 { Param�etre g�en�eraux de simulation

Le tableau 4.5 r�esume les param�etres des gaz chauds pour les di��erents points de

fonctionnement, le tableau 4.6 pr�esente les param�etres de r�eglage de d�ebit et de pression

du 
uide permettant une r�ecup�eration maximale d'�energie m�ecan isable. Le graphique 4.6
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pr�esente la puissance m�ecanisable et l'e�cacit�e de r�ecup�e ration selon l'expression (4.16)

pour les param�etres de pression et d�ebit de 
uide optimaux.

Temp�erature des
gaz [� C]

D�ebit de gaz [g/s] Puissance des gaz
[kW], (4.17)

Exergie des gaz
[kW], (4.22)

300 60 18,5 5,5
300 90 27,7 8,3
300 120 37 11
400 60 25,1 9
400 90 37,6 13,5
400 120 50,1 18
500 60 31,7 12,9
500 90 47,5 19,4
500 120 63,4 25,8

Table 4.5 { Points de fonctionnement

Temp�erature des
gaz [� C]

D�ebit de gaz [g/s] D�ebit optimal de

uide [g/s]

Pression optimale
[bar]

300 60 2 14
300 90 3 14
300 120 4 14
400 60 3 35
400 90 4 35
400 120 5 35
500 60 4 60
500 90 6 60
500 120 7 60

Table 4.6 { Param�etres aux points de fonctionnement th�eoriques optimaux

Il apparâ�t dans le tableau 4.6 que la temp�erature de la source chauded�etermine la

valeur de la pression optimale. Par contre le d�ebit de gaz ne semble pasavoir un e�et

notable sur cette pression. Le d�ebit optimal du 
uide de travail est quant �a lui d�ependant

du d�ebit de gaz brûl�e de la source chaude. Donc �a temp�erature de gaz constante le d�ebit

optimal de 
uide de travail est uniquement d�ependant du d�ebit d e gaz chaud.
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Temp�erature
des gaz [� C]

D�ebit de gaz
[g/s]

Puissance
m�ecanique
[kW]

Rendement
�energ�etique
global [%],
(4.19)

Rendement
exerg�etique
global [%],
(4.23)

300 60 0,86 4,65 15,61
300 90 1,21 4,35 14,65
300 120 1,55 4,20 14,07
400 60 1,77 7,05 19,67
400 90 2,48 6,60 18,38
400 120 3,21 6,40 17,84
500 60 2,91 9,20 22,53
500 90 4,13 8,70 21,32
500 120 5,32 8,40 20,59

Table 4.7 { R�esultats aux points de fonctionnement th�eorique optimaux

Sur le graphique 4.6 on observe que pour le rendement global (4.19) crô�t avec la

temp�erature de la source chaude. L'augmentation du d�ebit de gaz chaud semble par contre

occasionner une l�eg�ere chute de ce rendement. La puissance r�ecup�er�ee est toujours crois-

sante avec la puissance des gaz.
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Figure 4.6 { Puissance et rendement global (4.19) aux meilleurs points de fonctionnements
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Figure 4.7 { Cartographie du rendement global du syst�eme pour une d�etente isentropique.
D�ebit de gaz chaud : 60 g/s �a 300� C ; puissance : 18,5 kW
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Figure 4.8 { Cartographie du rendement global du syst�eme pour une d�etente isentropique.
D�ebit de gaz chaud : 90 g/s �a 300� C ; puissance : 27,7 kW
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Figure 4.9 { Cartographie du rendement global du syst�eme pour une d�etente isentropique.
D�ebit de gaz chaud : 120 g/s �a 300� C ; puissance : 37 kW
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Figure 4.10 { Cartographie du rendement global du syst�eme pour une d�etente isentro-
pique. D�ebit de gaz chaud : 60 g/s �a 400� C ; puissance : 25,1 kW
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Figure 4.11 { Cartographie du rendement global du syst�eme pour une d�etente isentro-
pique. D�ebit de gaz chaud : 90 g/s �a 400� C ; puissance : 37,6 kW
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Figure 4.12 { Cartographie du rendement global du syst�eme pour une d�etente isentro-
pique. D�ebit de gaz chaud : 120 g/s �a 400� C ; puissance : 50,1 kW
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Figure 4.13 { Cartographie du rendement global du syst�eme pour une d�etente isentro-
pique. D�ebit de gaz chaud : 60 g/s �a 500� C ; puissance : 31,7 kW
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Figure 4.14 { Cartographie du rendement global du syst�eme pour une d�etente isentro-
pique. D�ebit de gaz chaud : 90 g/s �a 500� C ; puissance : 47,5 kW

116



4.3. SIMULATION POUR UNE D �ETENTE ISENTROPIQUE


 � � 
 �� ��
�"�� ������!���������

��


�

��

���

���

���

�
�

���
���

���
���

���
��

�������� �����������

��	

��


���

���

��


���

���

���

���

���

Figure 4.15 { Cartographie du rendement global du syst�eme pour une d�etente isentro-
pique. D�ebit de gaz chaud : 120 g/s �a 500� C ; puissance : 63,4 kW
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4.4 �Etude du cycle de Rankine-Hirn complet

La prise en compte des autres organes du cycle de Rankine est n�ecessaire pour �evaluer

le potentiel de r�ecup�eration de chaleur du syst�eme. Le cycle de Rankine �etudi�e est le

plus simple possible, il est constitu�e de l'�echangeur-�evaporateur �etudi�e pr�ec�edement, d'une

machine de d�etente, d'un condenseur et d'une pompe.

La machine de d�etente �etant volum�etrique, son rapport volum�etri que de d�etente est

�xe et d�epend de sa loi de distribution. De ce fait il est impossible de l'exploiter pleinement

sur toutes les plages de fonctionnement comme pr�esent�e dans le paragraphe pr�ec�edent.

4.4.0.1 Pompe

La pompe est l'organe qui permet la mise sous pression du 
uide de travail, la puissance

absorb�ee par celle-ci s'�ecrit 4.24.

Ppompe =
_m:� p

�:� pompe
(4.24)

Dans la pratique la puissance absorb�ee par la pompe est tr�es faible lorsque le 
uide a

une enthalpie massique tr�es �elev�ee telle que l'eau. Dans ce casla puissance de la pompe

est de l'ordre de 1% �a 2% de la puissance de la machine de d�etente. Par contre dans le

cas des 
uides organique qui peuvent avoir une enthalpie massique del'ordre de dix fois

moins que celle de l'eau, la puissance absorb�ee par la pompe peut atteindre une valeur de

l'ordre de 10 �a 15 % de celle de la machine de d�etente.

4.4.0.2 Machine de d�etente

L'�etude de la machine de d�etente est approfondie dans le chapitre 5.Dans cette partie

les caract�eristiques de la machine de d�etente sont r�eduites �a son rapport volum�etrique de

d�etente (4.25) et un rendement m�ecanique regroupant les pertes parfuite, les frottements

et les pertes thermiques au travers des parois. Le rapport volum�etrique de d�etente (4.25)

correspond au rapport entre le volume de vapeur admise �a la pression d'alimentation du

moteur et le volume de vapeur d�etendu. La puissance d�elivr�ee parcet organe est d�eduite

�a partir de l'expression du travail d'un cycle de d�etente 4.26.
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Rdet =
Vadm

Vdet
(4.25)

W =
I

pdV (4.26)

Le taux de d�etente du moteur �etant �xe, la d�etente du 
uide de tr avail ne peut être

id�eale que pour une zone de fonctionnement restreinte. Les �gures 4.16 mettent en �evidence

dans un diagramme de Clapeyron l'allure de cycles sur-d�etendu et sous-d�etendu compar�e

au cas d'une d�etente compl�ete.

(a) D�etente compl�ete (b) Sous-d�etente (c) Sur-d�etente

Figure 4.16 { Illustration du cycle de d�etente pour di��erents cas de �gure s

Pour une d�etente compl�ete, �gure 4.16a, le 
uide est ramen�e par la machine de d�etente

�a la pression qui r�egne �a son �echappement, soit la pression au condenseur qui dans notre

cas est la pression atmosph�erique.

Pour la sous d�etente, �gure 4.16b, le 
uide est �evacu�e de la machine de d�etente �a

une pression sup�erieure �a celle de son �echappement, dans ce casune part de l'�energie est

perdue.

Dans le cas de la sur-d�etente, �gure 4.16c, le 
uide est abaiss�e �a une pression inf�erieure

�a celle de son �echappement, du travail est donc gaspill�e �a abaisser exag�er�ement la pression

du 
uide.

4.4.0.3 Condenseur

Le rôle du condenseur est d'�evacuer la part inutilisable de l'�energie thermique r�ecup�er�ee,

autrement dit de ramener le 
uide de travail �a l'�etat liquide. Le condenseur est un �echangeur
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de chaleur entre le 
uide de travail et l'environnement, soit directement avec l'air ambiant

soit par l'interm�ediaire d'un autre 
uide. Dans le cas des v�ehicu les l'�echange de chaleur

peut se faire avec le liquide de refroidissement du moteur.

La temp�erature de condensation du 
uide d�epend de la pression interne du condenseur.

Dans le cas o�u cette pression est inf�erieure �a la pression atmosph�erique une pompe �a vide

est n�ecessaire pour extraire l'air qui s'y introduit in�evitabl ement. Ce probl�eme se rencontre

essentiellement avec l'eau qui a une temp�erature de condensation �a pression atmosph�erique

de 100� C. Ce probl�eme ne se rencontre pas avec les 
uides organiques qui ont en g�en�eral

une temp�erature de condensation qui permet de maintenir le condenseur en surpression

par rapport �a la pression atmosph�erique.

L'�etude de cet �echangeur sera moins approfondie que celle de l'�evaporateur car la

condensation du 
uide pose moins de probl�emes que la phase d'�evaporation. Cependant

la quantit�e d'�energie n�ecessaire au refroidissement du condenseur sera �etudi�ee : en e�et la

r�ecup�eration de chaleur sur v�ehicule se d�epla�cant �a faible al lure n�ecessite une ventilation

suppl�ementaire pour �evacuer la chaleur du condenseur. La ventilation des circuits de re-

froidissement absorbant une part notable de la puissance du moteur, ilest nec�essaire de

v�eri�er que la charge thermique suppl�ementaire apport�ee par le cycle de r�ecup�eration ne

consomme pas pour son �evacuation l'essentiel de l'�energie m�ecanique produite par le cycle

de Rankine.
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4.4.1 Simulation du syst�eme avec machine de d�etente volum�etrique

La simulation du syst�eme complet est r�ealis�ee dans cette partie. L'approche est la

même que pr�ec�edemment, les limitations de la machine de d�etente et de la pompe sont

prises en compte. Les �gures 4.18 �a 4.26 cartographient le rendement globaldu cycle de

Rankine selon la d�e�nition de (4.19). Le tableau 4.8 indique les param�etres de la pompe et

de la machine de d�etente. Le rendement de la pompe est par simpli�cation �xe sur la plage

de fonctionnent. Le rendement total de la machine de d�etente est quant �a lui maximum

lorsque la di��erence de pression �a ses bornes correspond �a une d�etente compl�ete de la

vapeur compte tenu de son rapport volum�etrique de d�etente. Le rapport volum�etrique de

d�etente est choisi �a 6 car il correspond �a celui du premier prototype de machine de d�etente

construit.

rapport volum�etrique de d�etente de la machine de d�etente 6
Rendement m�ecanique de la machine de d�etente 60 %
Rendement global de la pompe 60 %

Table 4.8 { caract�eristique de la machine de d�etente et de la pompe

On peut observer sur ces champs de rendement que les zones de rendement maximum

sont beaucoup plus restreintes que dans le cas o�u le taux de d�etente limit�e du moteur �a va-

peur n'est pas pris en compte, �gure 4.7 �a 4.15. Ce r�esultat est tr�es visible puisque le maxi-

mum de rendement total �etait disponible �a des pressions croissantes avec la temp�erature

de la source chaude tandis qu'il est �a pr�esent limit�e autour de 10 �a 12 bars quelle que soit

la temp�erature.

Il semble donc que ce qui limite l'�el�evation de la pression d'�evaporation optimal de

r�eglage du cycle de Rankine soit la limitation du rapport volum�etriqu e de d�etente du

moteur. Rechercher un accroissement de ce rapport volum�etrique semble être un axe

d'am�elioration majeur du rendement global des cycles de Rankine. La �gure 4.17 r�esume

les performances du syst�eme aux points de r�eglage optimaux.
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Figure 4.17 { Puissance et rendement global (4.19) de la r�ecup�eration de chaleur aux
meilleurs points de fonctionnements incluant la machine de d�etente
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Figure 4.18 { Cartographie du rendement global du syst�eme avec une machine de d�etente
volum�etrique imparfaite. D�ebit de gaz chaud : 60 g/s �a 300 � C ; puissance : 18,5 kW
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Figure 4.19 { Cartographie du rendement global du syst�eme avec une machine de d�etente
volum�etrique imparfaite. D�ebit de gaz chaud : 90 g/s �a 300 � C ; puissance : 27,7 kW
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Figure 4.20 { Cartographie du rendement global du syst�eme avec une machine de d�etente
volum�etrique imparfaite. D�ebit de gaz chaud : 120 g/s �a 300 � C ; puissance : 37 kW
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Figure 4.21 { Cartographie du rendement global du syst�eme avec une machine de d�etente
volum�etrique imparfaite. D�ebit de gaz chaud : 60 g/s �a 400 � C ; puissance : 25,1 kW
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Figure 4.22 { Cartographie du rendement global du syst�eme avec une machine de d�etente
volum�etrique imparfaite. D�ebit de gaz chaud : 90 g/s �a 400 � C ; puissance : 37,6 kW
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Figure 4.23 { Cartographie du rendement global du syst�eme avec une machine de d�etente
volum�etrique imparfaite. D�ebit de gaz chaud : 120 g/s �a 400 � C ; puissance : 50,1 kW
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Figure 4.24 { Cartographie du rendement global du syst�eme avec une machine de d�etente
volum�etrique imparfaite. D�ebit de gaz chaud : 60 g/s �a 500 � C ; puissance : 31,7 kW
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Figure 4.25 { Cartographie du rendement global du syst�eme avec une machine de d�etente
volum�etrique imparfaite. D�ebit de gaz chaud : 90 g/s �a 500 � C ; puissance : 47,5 kW
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Figure 4.26 { Cartographie du rendement global du syst�eme avec une machine de d�etente
volum�etrique imparfaite. D�ebit de gaz chaud : 120 g/s �a 500 � C ; puissance : 63,4 kW
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4.4.1.1 Consommation �energ�etique du syst�eme de refroidissement

Comme �evoqu�e dans la section sur le condenseur le refroidissement du syst�eme a un

coût �energ�etique. Cette d�epense d'�energie correspond �a la puissance n�ecessaire pour en-

trâ�ner le ventilateur qui assure le refroidissement du condenseur. On fait l'hypoth�ese que

le condenseur est directement ventil�e et par simpli�cation que la temp�erature du 
uide

en condensation est constante de l'entr�ee �a la sortie du condenseur. On �etudie le cas d'un

condenseur du type �echangeur �a plaque et ailette, �gure 4.27.

Figure 4.27 { �Echangeur �a plaque et ailette

Le 
ux de chaleur �evacu�e est calcul�e par (4.27) avec (4.28) l'e�cacit�e de l'�echangeur

et (4.29) son nombre d'unit�e de transfert.

_Qcond = _mair :cpair :": (Tcond � Tair ) (4.27)

" = 1 � exp[� NUT ] (4.28)

NUT =
k:A

_mair :cpair
(4.29)
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Seul le coe�cient d'�echange thermique côt�e air est pris en compte, celui-ci �etant tr�es

faible devant la conduction de la paroi de l'�echangeur et devant le coe�cient d'�echange en

condensation. La corr�elation de Ditus et Botteler (4.3) est reprise. Ce calcul est appliqu�e

�a un canal côt�e air de l'�echangeur [8].

La puissance n�ecessaire �a la ventilation provient des pertes decharge. Celles-ci sont

calcul�ees pour un canal �el�ementaire (4.30) par l'�equation de Darcy-W eisbach [16]. Cette

equation d�epend deL la longueur de la conduite,Dh son diam�etre hydraulique, v la vitesse

du 
uide, � air la masse volumique de l'air et d'un facteur de frottementf .

� p = f:� air :
L

Dh
:
v2

2
(4.30)

Pour les �ecoulements laminaires,Re < 2000, le facteur de frottement se calcule par la

formule de Hagen-Poiseuille (4.31). Lorsque l'�ecoulement est turbulent on utilise la formule

de Blasius (4.32).

f =
64
Re

(4.31)

f = 0 ; 3164:Re0;25 (4.32)

L'�equation (4.33) donne la puissance fournie au ventilateur. Le rendement, � ventil , du

ventilateur est choisi constant �a 40%, cette valeur correspond aux maxima atteints par les

ventilateurs de refroidissement moteur [2].

Pventil =
� p: _mair

� air :� ventil
(4.33)

La �gure 4.28 et le tableau 4.9 donnent les dimensions retenues pour l'�etude du conden-

seur. Trois dimensions de condenseur sont �etudi�ees.
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Figure 4.28 { Dimension d'un canal �el�ementaire

Dimensions Cas 1 Cas 2 Cas 3
Nombre de plaques 5 10 20
Canaux par couche 200 200 200
Largeur d'un canal (pitch) 2mm 2mm 2mm
�Epaisseur ailette (G) 0,2mm 0,2mm 0,2mm
Hauteur [H] 10mm 10mm 10mm
�Epaisseur plaque 5mm 5mm 5mm
�Epaisseur de l'�echangeur 100mm 100mm 100mm
Largeur de l'�echangeur 400mm 400mm 400mm
Hauteur de l'�echangeur 75mm 150mm 300mm

Table 4.9 { Dimensions du condenseur

La �gure 4.29 montre les rendements globaux et les puissances du syst�eme aux points

optimaux. Ces sont les points de rendement global identi��es �a parti r des �gures 4.18 �a 4.26.

Cette �gure pr�esente les performances maximum du syst�eme de r�ecup�eration de chaleur

sans tenir compte de la puissance absorb�ee pour le refroidissementdu condenseur.

Les �gures 4.31 �a 4.33 pr�esentent les mêmes points optimaux mais en tenant compte

de la puissance absorb�ee par un ventilateur sou�ant au travers des trois cas d'�echangeur

pr�esent�es dans le tableau 4.9, de 5, 10 et 20 plaques d'�epaisseurs. La �gure 4.30 pr�esente les

quantit�es de chaleur �a �evacuer par le condenseur pour ces mêmespoints de fonctionnement.

On observe une nette r�eduction des performances avec la diminution des dimensions du

condenseur. Le condenseur de 20 plaques semble avoir une faible in
uence sur la puissance

et le rendement global, tandis que les cas de 10 et 5 plaques pr�esentent des r�esultats

nettement amoindris. Le rendement global qui ne semblait pas sensible au d�ebit de gaz est

maintenant nettement modi��e par celui-ci pour les cas 1 et 2. Un accroissement du d�ebit

semble n�efaste au rendement global. La puissance demeure cependantcroissante avec le
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(a) Rendement global
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(b) Puissance

Figure 4.29 { Cartographie aux points optimaux du rendement global du cycle de Rankine
et de la puissance du syst�eme en fonction du d�ebit de gaz chaud et desa temp�erature.
Puissance de refroidissement non prise en compte.

d�ebit de gaz chaud pour le cas 2. Par contre le cas 1 de 5 plaques connâ�t �egalement une

forte diminution de puissance avec l'augmentation du d�ebit de gaz chaud.

	� 
� �� �� ��� ��� ���
����!���� �

���

���

���

���

���

���
���

�!"
���

�
�
� �

" 
�

�"�  ���������

���


��

����

����

�	��

����

����

Figure 4.30 { Cartographie aux points optimaux de la puissance �a �evacuer au condenseur
en fonction du d�ebit de gaz chaud et de sa temp�erature. Puissance deventilation du
refroidissement non prise en compte.

Le cas 1, l'�echangeur de 5 plaques, semble inadapt�e. En e�et une large plage de fonc-

tionnement est �a puissance nulle. De plus les performances maximum sont tr�es faibles. Le

cas 2, l'�echangeur de 10 plaques, bien qu'ayant des performances amoindries est utilisable

sur toute la plage de fonctionnement. Ce cas peut être justi��e lorsque le volume allou�e

au condenseur est contraint. Le dernier cas, �echangeur de 20 plaques, quant �a lui d�egrade
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(a) Rendement global
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(b) Puissance

Figure 4.31 { Cartographie aux points optimaux du rendement global du cycle de Rankine
et de la puissance du syst�eme en fonction du d�ebit de gaz chaud et desa temp�erature pour
un condenseur de 5 plaques

(a) Rendement global
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(b) Puissance

Figure 4.32 { Cartographie aux points optimaux du rendement global du cycle de Rankine
et de la puissance du syst�eme en fonction du d�ebit de gaz chaud et desa temp�erature pour
un condenseur de 10 plaques

peu les performances du syst�eme. Il semble donc largement pr�ef�erable dans les cas o�u ses

dimensions ne sont pas contraignantes.
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(a) Rendement global
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(b) Puissance

Figure 4.33 { Cartographie aux points optimaux du rendement global du cycle de Rankine
et de la puissance du syst�eme en fonction du d�ebit de gaz chaud et desa temp�erature pour
un condenseur de 20 plaques

4.4.1.2 In
uence du sous refroidissement du 
uide

La temp�erature du 
uide liqu�e��e en sortie du condenseur doit ê tre inf�erieur �a la

temp�erature de condensation pour �eviter la cavitation �a l'entr� ee de la pompe. Ce para-

graphe s'int�eresse �a l'in
uence du sous-refroidissement surles performances �energ�etiques

du cycle de Rankine. En e�et bien qu'in�evitable pour la protecti on de la pompe le sous re-

froidissement est n�efaste �a l'e�cacit�e �energ�etique du sy st�eme. Le tableau 4.10 pr�esente les

caract�eristiques du point de fonctionnement �etudi�e. Le point es t simul�e comme pr�esent�e

pr�ec�edemment dans ce chapitre mais sans tenir compte de la puissance de ventillation

du condenseur. Le 
uide de travail �etant l'eau et la pression au condenseur �etant de 1

bar la temp�erature de sous-refroidissement ne peut exc�eder 100� C. On fait varier cette

temp�erature de 20 �a 90 � C.

Temp�erature des gaz chauds 400 � C
D�ebit des gaz chauds 0,09 kg=s
Pression �a l'�evaporateur 10 bars
Pression au condenseur 1 bar
D�ebit d'eau (
uide de travail) 0,005kg=s

Table 4.10 { Point de fonctionnement du cycle de Rankine

On observe sur la �gure 4.34 l'e�et du sous-refroidissement sur la puissance et le
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rendement global. Il y a une variation de 110W , ce qui repr�esente une variation de 8,5%

sur la puissance et le rendement global entre un sous-refroidissement "l�eger" �a 80 � C et un

sous-refroidissement jusqu'�a la temp�erature ambiante. La perte de puissance avec le sous

refroidissement �etait attendu et l'on observe bien ici son e�et d�el�et�ere sur les performances

du syst�eme de r�ecup�eration de chaleur.
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(b) Puissance m�ecanique du cycle de Rankine

Figure 4.34 { E�et du sous refroidissement sur la puissance et le rendement global du
cycle de Rankine

4.4.2 Application �a un tracteur agricole

L'�etude de la r�ecup�eration de chaleur par cycle de Rankine �etait initialement pr�evue

pour une application sur tracteur agricole. Les points de fonctionnements types du tracteur

sont repris des travaux de S. Lacour [45] et de P. Punov [55]. Le cycle caract�eristique d'un

tracteur agricole est une alternance de phases �a charge et puissance �elev�ees de longue dur�ee

et de phases �a faible puissance de courte dur�ee. La phase �a forte charge correspond �a la

p�eriode de travail, traction d'une charrue par exemple ou d'un autre outil sur la longueur du

champs cultiv�e. Les courtes phases qui alternent avec les phases de travail correspondent

aux man�uvres du tracteur en bout de champ. L'allure de ce fonctionnement type est

donn�e par la �gure 4.35.

Le tableau 4.11 r�esume les param�etres du tracteur pour les phases de travail et de

man�uvre.
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Figure 4.35 { Allure du fonctionnement typique du tracteur [55]

Param�etres Phase de Travail Phase de Man�uvres
Puissance du moteur 90 kW 10 kW
Rendement du moteur 32,5 % 20 %
Enthalpie des gaz d'�echappement 70,3 kW 20,2 kW
D�ebit des gaz d'�echappement 0,16 kg=s 0,08 kg=s
Temp�erature des gaz d'�echappement 420 � C 250 � C

Table 4.11 { R�esum�e des param�etres du tracteur en phases de travail et deman�uvre

Les param�etres de fonctionnement du cycle de Rankine pour les phasesde travail et

de man�uvre sont donn�ees par le tableau 4.12.

Param�etres du cycle de Rankine Phase de Travail Phase de Man�uvres
Pression 10 bar 8 bar
D�ebit de 
uide de travail 0,008kg=s 0,0019kg=s
Chaleur r�ecup�er�ee 23,1 kW 4,7 kW
Puissance m�ecanique 2,52 kW 0,41 kW
Taux de r�ecup�eration de chaleur 32,9 % 23,3 %
Rendement de cycle 10,9 % 8,7 %
Rendement global (sur enthalpie des gaz) 3,58 % 2,04 %

Table 4.12 { R�esum�e des param�etres du cycle de Rankine

Les tableaux 4.13 �a 4.15 donnent les r�esultats en termes de gains de performances du

moteur du tracteur grâce �a l'ajout du cycle de Rankine. Le tableau 4.13 donne ces r�esultats

sans tenir compte du coût �energ�etique de la ventilation du condenseur. Les tableaux 4.14

et 4.15 correspondent aux cas des condenseurs de 20 et 10 plaques.
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Performances avec le cycle de Rankine Phase de Travail Phase de Man�uvres
Puissance avec cycle de Rankine 92,52kW 10,41kW
Nouveau rendement du moteur 33,4 % 20,8 %
Gain de Rendement du moteur 2,8 % 4,1 %

Table 4.13 { Gain de performances du moteur avec la r�ecup�eration de chaleur

Lors des phases de travail ou le d�ebit de gaz et sa temp�erature sont lesplus �elev�es

la puissance m�ecanique additionnelle fournie par le cycle de Rankine est nettement plus

importante que lors des phases de man�uvres. Cependant en terme de gain de rendement

du moteur et donc de consommation les gains sont plus �elev�es en phase deman�uvres

et ce malgr�e un taux de r�ecup�eration de chaleur et un rendement de cycle inf�erieur �a la

phase de travail. Ceci s'explique par le rendement moteur qui estinf�erieur sur cette phase

et donc un gain de rendement relatif plus important.

Performances avec le cycle de Rankine Phase de Travail Phase de Man�uvres
Puissance avec cycle de Rankine 92,3 kW 10,41kW
Nouveau rendement du moteur 33,3 % 20,8 %
Gain de Rendement du moteur 2,5 % 4,1 %

Table 4.14 { Gain de performances du moteur avec la r�ecup�eration de chaleuren prenant
en compte de la ventilation pour le refroidissement d'un condenseur de 20 plaques

Performances avec le cycle de Rankine Phase de Travail Phase de Man�uvres
Puissance avec cycle de Rankine 91,37kW 10,4 kW
Nouveau rendement du moteur 33 % 20,8 %
Gain de Rendement du moteur 1 % 4 %

Table 4.15 { Gain de performances du moteur avec la r�ecup�eration de chaleuren prenant
en compte de la ventilation pour le refroidissement d'un condenseur de 10 plaques

La prise en compte du besoin �energ�etique de la ventilation pour lerefroidissement du

condenseur accentue la plus faible e�cacit�e �nale du dispostif de r�ecup�eration de chaleur

sur la phase de travail. On constate un e�et n�egligeable du besoin de refroidissement en

phase de man�uvres. Par contre en phase de travail un condenseur sous dimensionn�e

d�egrade consid�erablement les performances du syst�eme.
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4.5 Conclusion du chapitre

Ce chapitre a pr�esent�e un mod�ele 1D dynamique stationnaire d'�e changeur thermique

pour simuler l'�echangeur �evaporateur du cycle de Rankine. Cette mod�elisation d'�echangeur

devant s'appliquer �a un �echangeur construit en laboratoire et de g�eom�etrie non classique,

des corr�elations d'�echanges thermiques simples mais r�eadapt�ees ont �et�e utilis�ees. Cette

mod�elisation a permis de cartographier le potentiel de r�ecup�eration d'�energie m�ecanique

de l'�echangeur en fonction du d�ebit et de la pression du 
uide de travail pour di��erents

points de d�ebits et de temp�eratures des gaz de combustion tenant lieu de source chaude.

Des points optimums de r�eglage de la pression et du d�ebit de 
uide sont mis en �evidence.

Cette mod�elisation a �et�e valid�ee exp�erimentalement et est d'une pr�ecision satisfaisante

avec des �ecarts entre le calcul et l'exp�erience de l'ordre de 5%.

Une mod�elisation simple d'un cycle de Rankine a �et�e construite autour du mod�ele

d'�echangeur thermique pour �evaluer les possibilit�es de r�ecup�eration du syst�eme com-

plet. Les cartographies des rendements globaux pour di��erentes valeurs de d�ebit et de

temp�erature des gaz chauds sont �a nouveau pr�esent�ees. L'introduction de la limitation du

rapport volum�etrique de d�etente du moteur �a vapeur modi�e la lo calisation des r�eglages

optimums du cycle de Rankine. La pression optimale qui varie avec la temp�erature de

la source chaude varie beaucoup moins avec l'introduction d'une limite au rapport vo-

lum�etrique de la machine de d�etente. L'introduction de contrai ntes r�ealistes modi�e les

valeurs de r�eglages optimales. De plus cette contrainte am�ene �egalement une r�eduction des

performances du syst�eme de r�ecup�eration de chaleur.

L'application de la r�ecup�eration de chaleur �etant initialement pr �evue pour une applica-

tion sur tracteur agricole, la principale contrainte de cette application qui est l'�evacuation

de la chaleur au puits froid est abord�ee. On montre que la puissance n�ecessaire �a la venti-

lation pour le refroidissement du condenseur peut être importantedevant la puissance du

cycle de Rankine voire annuler son e�et dans le cas d'un condenseur trop petit. Le mod�ele

est utilis�e pour �evaluer le gain de rendement du moteur du tracteur sur des points types

de fonctionnement : un point de forte charge qui correspond �a la phase de travail, et un

point de man�uvre qui entrecoupe les phases de travail. Avec un condenseur de dimension
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appropri�ees le gain de rendement est de l'ordre de 2% en phase de travail et de 4% en

phase de man�uvres.

Ce chapitre a pour l'essentiel port�e sur la simulation. Seule la mod�elisation de l'�echangeur-

�evaporateur b�en�e�cie d'une validation exp�erimentale. Ainsi le s cartographies du cycle de

Rankine complet, l'�etude du refroidissement du condenseur et l'application de la r�ecup�eration

de chaleur au tracteur sont des r�esultats qui peuvent porter �a caution. Cependant ils ont le

m�erite de mettre en lumi�ere des tendances et limitations que pourraient rencontrer la mise

en �uvre d'un syst�eme de r�ecup�eration de chaleur. Comparativem ent �a la litt�erature les

r�esultats pr�esent�es ici peuvent sembler modestes. La principale raison est due au fait que la

mod�elisation s'appuie sur les r�esultats exp�erimentaux obtenus sur l'�echangeur-�evaporateur

construit pour cette th�ese qui pr�esente une e�cacit�e relativ ement faible devant les appareils

industriels. On peut donc en conclure qu'une importante marge de progr�es est possible. Il

faut cependant prendre garde �a ce que l'augmentation de la quantit�e de chaleur collect�ee

et qui in�evitablement augmentera la quantit�e de chaleur �a �evac uer au condenseur n'annule

pas le b�en�e�ce obtenu par le besoin de ventilation suppl�ementaire du condenseur.
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Chapitre 5

Machine de d�etente

Ce chapitre se concentre exclusivement sur l'�etude des machines de d�etentes �a piston.

L'objectif du chapitre est de pr�esenter les outils num�eriques d�evelopp�es pour aider au

dimensionnement du moteur �a vapeur.

5.1 Mod�elisation

Un mod�ele 0 dimensionnel en espace et discr�etis�e en temps d'un moteur �a piston est

pr�esent�e dans ce chapitre. Ces types de mod�elisation dynamique sont courants pour les

moteurs �a combustion interne [36]. Lontsi [51] a d�evelopp�e un mod�ele adapt�e au moteur

Ericsson, Gord [33] pour les moteurs �a d�etente de gaz naturel et Ferrara [29] pour les cycles

de Rankine. L'objectif de cette mod�elisation est de pouvoir simuler une large vari�et�e de

con�gurations possibles pour ce type de machine. Le but est de dimensionner pr�ecis�ement

le moteur �a piston pour la plage de fonctionnement �a laquelle il serasoumis au sein d'un

cycle de Rankine appliqu�e �a la r�ecup�eration de chaleur.

Le sch�ema de la �gure 5.1 pr�esente un moteur �a piston sous une formeclassique.

Son digramme PV th�eorique ainsi que sa loi de distribution sont pr�esent�es �gure 5.2. La

cin�ematique bielle manivelle est d�e�nie par A qui est l'excentration du maneton du vile-

brequin et B la longueur de la bielle. Les positions extrêmes occup�ees par le piston sont

appel�ees point mort haut (PMH) et point mort bas (PMB). Le volume mort est l'espace

entre le piston au PMH et la culasse. Des ori�ces permettent la mise en communication
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(a) Diagramme PV th�eorique d'un moteur �a distribution
command�ee

(b) Diagramme de distribu-
tion command�ee

Figure 5.2 { Diagrammes de la machine de d�etente �a piston et distribution command�ee

variante l'�echappement est r�ealis�e par un ou plusieurs ori�ces dans le cylindre, ces ori�ces

sont situ�es juste avant le point mort bas. Le diagramme PV th�eorique de ce moteur est

pr�esent�e �gure 5.4 ainsi que l'allure de sa loi de distribution. C ette disposition est appel�ee

uni-
ow ou uni-
ux [35, 21]. Cette con�guration d'�echappement �etait c ourante durant la

premi�ere moiti�e du 20�eme si�ecle. L'admission �etait r�ealis�e e par une soupape. L'admission

est ici r�ealis�ee par un clapet d�eplac�e par un poussoir �x�e au pist on. Au voisinage du point

mort haut le clapet est ouvert. Cette disposition tr�es peu courante a l'avantage d'être tr�es

simple. Elle a �et�e �etudi�e par [74] pour une application de moteur �a air comprim�e. Dans

cette variante les r�egles de distribution de la vapeur sont simpli��ees, la dur�ee angulaire

d'ouverture du port d'admission est aussi longue avant qu'apr�es le point mort haut et il en

va de même pour l'�echappement autour du point mort bas. Seules les dur�ees d'ouverture

sont param�etrables avec la hauteur des lumi�eres d'�echappementet la longueur du poussoir

du piston, respectivement pour l'�echappement et l'admission. Ce type de construction

pr�esente l'avantage d'une plus grande simplicit�e m�ecanique mais a l'inconv�enient de ne

pas permettre la r�ealisation d'un cycle de d�etente optimal, ce qui conduit �a avoir un
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(a) Diagramme PV th�eorique d'un moteur �a distribution
automatique

(b) Diagramme de distribu-
tion automatique

Figure 5.4 { Diagrammes de la machine de d�etente �a piston et distribution automatique

le 
uide r�esiduel pr�esent dans le cylindre de sorte �a atteind re la pression de l'admission

une quantit�e nulle de vapeur sera admise. Cette vapeur sera biend�etendue jusqu'�a la pres-

sion d'�echappement mais le d�ebit �evacu�e sera �egalement nul. Le moteur re-comprimera et

d�etendra la même masse de 
uide sans fournir de puissance m�ecanique. Ce type de moteur

n�ecessite donc d'accepter une d�egradation du rendement pour produire une puissance non

nulle.

5.1.1 Mod�elisation g�eom�etrique

L'expression (5.1) donne la positionx(� ) du piston en fonction de l'angle � du vile-

brequin [36]. Le volumeV de la chambre entre le piston et la culasse est d�eduit de cette

expression additionn�ee du volume mortVmort (5.2). Les expressions (5.3) et (5.4) donnent

la vitesse et la position angulaire du vilebrequin en fonction des conditions initiales et de

la vitesse de rotation N du moteur donn�ee en tours par minute.

x(� ) = A + B � A: cos(� �
�
2

) +

r

B 2 � A2: sin2
�

� �
�
2

�
(5.1)
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V(� ) = x(� ):�:
D 2

alesage

4
+ Vmort (5.2)

! =
2:� :N

60
(5.3)

� (t) = !:t + � 0 (5.4)

5.1.2 Transfert de masse

Le bilan des transferts de masses entre le cylindre et ses ports d'admission et d'�echappement

s'exprime par la relation (5.5). La masse de 
uide contenue dans le cylindre est exprim�ee

par la relation (5.6).

dmcyl

dt
=

dmadm

dt
�

dmech

dt
�

dmfuite

dt
(5.5)

mcyl = V(� ):� cyl (5.6)

Les d�ebits massiques entrant et sortant du cylindre s'expriment par la relation (5.7)

[36] utilis�ee pour d�eterminer les d�ebits au travers des soupapes et plus g�en�eralement des

ori�ces en r�egime subsonique et sonique. Les �equations (5.8)(5.9)(5.10)(5.11) d�e�nissent

le r�egime de l'�ecoulement. Dans le cas d'une phase d'admission lesgrandeurs amonts sont

celles de la vapeur dans le conduit d'admission du moteur et la pression aval est celle qui

r�egne �a l'int�erieur du cylindre. En phase d'�echappement le s grandeurs amont sont celles

de la vapeur dans le cylindre et la pression aval est celle du conduit d'�echappement. Le

d�ebit est maximum lorsque (5.8) est �egal ou inf�erieur �a (5.9). Il y a alors blocage sonique.

Les caract�eristiques du 
uide en fonction de la pression et de la temp�erature dans le

cylindre, sont obtenues grâce �a la base de donn�ee des propri�et�es thermo-physiques des


uides CoolProp [10]. L'�etat du 
uide de travail �etant proche de la c ourbe de saturation,

l'�equation des gaz parfaits ne peut pas être utilis�ee.
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dm
dt

= S:� amont :

s
2:
 amont


 amont � 1
:
pamont

� amont
:R

2

 amont :

�
1 � R


 amont � 1

 amont

�
(5.7)

R =
paval

pamont
(5.8)

pcrit

pamont
=

�
2


 + 1

� 


 � 1

(5.9)

si

paval

pamont
�

pcrit

pamont
(5.10)

alors

R =
�

2

 + 1

� 


 � 1

(5.11)

La variation des sections de passage des ports d'admission et d'�echappement est cal-

cul�ee par une fonction sinuso•�dale (5.12) d�ependante de l'angle du vilebrequin. Cette fonc-

tion n'est d�e�nie que dans l'intervalle angulaire correspondant �a l 'ouverture de l'ori�ce

(� ouv + � � ), � ouv correspondant �a l'angle du vilebrequin auquel l'ori�ce s'ouvre et � � �a sa

dur�ee angulaire d'ouverture et Smax �etant la section maximale de l'ori�ce.

S(� ) = Smax :
�

1 � cos
�

2:� :
� (t) � � ouv

� ouv � � ferm

��
(5.12)

Les fuites sont calcul�ees en consid�erant un ori�ce constamment ouvert entre le cylindre

et l'�echappement. Une section de 0,25�m 2 est choisie, cette section correspond �a celle de

la fente du segment.
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5.1.3 �Echange de chaleur aux parois

Les transferts thermiques au travers des parois du cylindre sont �evalu�es avec la corr�elation

de Annand (5.13) [36]. Cette corr�elation est initialement d�edi�ee aux m oteurs �a combustion

interne mais comme la g�eom�etrie de la machine �etudi�ee est semblable �a celle des moteurs �a

combustion interne elle est retenue. Le nombre de Reynolds (5.14) estn�ecessaire au calcul

du coe�cient d'�echange. L'�etat thermique de la vapeur dans le cyl indre, le diam�etre de

l'al�esage et la vitesse moyenne du piston sont n�ecessaires �a son calcul.

kparoi =

�
0; 35 + 0; 8:�:Re 0:7

�

Dalesage
(5.13)

Re =
� cyl :Dalesage: �Vpiston

�
(5.14)

Qparoi = A(� )cyl :kparoi : (T(t)vapeur � Tparoi ) (5.15)

Tparoi =
Tadm + Tech

2
(5.16)

L'expression (5.15) permet de calculer �a tout instant le 
ux de chaleur instantan�e

�evacu�e au travers des parois du cylindre en fonction de l'�evolution de la surface du cyclindre

A(� )cyl en contact avec la vapeur. La temp�erature de paroi (5.16) est la temp�erature

moyenne entre la temp�erature d'admission et d'�echappement. Cette approximation est

utilis�ee par [51] et v�eri��ee exp�erimentalement par [35].

5.1.4 Bilan �energ�etique du capsulisme

L'�evolution du volume est calcul�ee par (5.2). La pression dans le cylindre est d�eduite

du bilan �energ�etique du cylindre (5.17). Dans cette expression la puissance m�ecanique

fournie par le 
uide contenu dans le cylindre est exprim�ee par la relation (5.18). La librairie

CoolProp [11] est utilis�ee pour calculer les caract�eristiques thermodynamiques du 
uide en

fonction de sa pression et sa temp�erature. Pour être r�esolue ces�equations sont discr�etis�ees

en temps.
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dU
dt

=
dQ
dt

+
dW
dt

+
dmadm

dt
:hadm �

dmech

dt
:hcyl (5.17)

dW
dt

= � p:
dV
dt

(5.18)

L'int�egration de (5.18) sur un cycle complet donne le travail indiqu�e th�eorique (5.19) et

permet de calculer la puissance indiqu�ee d�elivr�ee par le moteur (5.20). Sa pression moyenne

indiqu�ee peut être calcul�ee par (5.21).

Wind =
I 360�

0�
pdV (5.19)

Pind =
Wind :N

60
(5.20)

pmi =
Pind

cyl: N
60

(5.21)

5.1.5 Pertes par frottements

D'apr�es [36] les frottements peuvent être ramen�es �a une pression moyenne e�ective de

frottement (5.22). Celle-ci est constitu�ee de trois termes. Le premier terme constant est

repr�esentatif des frottements secs, le second proportionnel au r�egime de rotation exprime

les pertes par frottements hydrodynamiques et le dernier d�ependant du r�egime au carr�e

est repr�esentatif des pertes dues aux �ecoulements turbulents.

pmef = C1 + C2:N + C3:N 2 (5.22)

Des essais sur le prototype de moteur en entrâ�nant celui-ci ont permis de mesurer le

couple r�esistant et de calculer ces coe�cients, voir table 5.1. L'interpolation des r�esultats

donne (5.23).

pmef = 0 ; 13 + 0; 42:10� 3:N � 0; 06:10� 6:N 2 (5.23)
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L'expression (5.24) permet de calculer la pmef �a partir du couple r�esistant mesur�e

moteur entrâ�n�e.

pmef =
C

Cyl
(5.24)

R�egime [tr/min] Couple [N.m] pmef [bar]
500 1,54 0,32
1000 2,40 0,5
1500 2,98 0,62
2000 3,50 0,73
2500 3,89 0,81

Table 5.1 { Mesure du couple sur moteur entrâ�n�e

5.1.6 Performance du moteur

La pression moyenne e�ective du point de fonctionnent calcul�e correspond �a la pmi a

laquelle la pmef est soustraite (5.25). Lapme est l'image du couple.

pme = pmi � pmef (5.25)

La puissance e�ective du moteur est donc (5.26)

Pef f = pme:cyl:
N
60

= C:! (5.26)

Le rendement du moteur peut donc être calcul�e par (5.27). � his correspond �a une

d�etente isentropique entre les conditions de pression et temp�erature �a l'admission du mo-

teur et la pression �a son �echappement.

� is =
Pef f

_mvap:� his
(5.27)
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5.2 Simulation

A partir du mod�ele �etabli pr�ec�edemment il est possible d'�e valuer les performances

du moteur �a vapeur en fonction de ses caract�eristiques g�eom�etriques et des contraintes

qui lui sont impos�ees telles que le r�egime de rotation et les pressions d'admission et

d'�echappement.

Les caract�eristiques g�eom�etriques du moteur �etudi�e sont pr� esent�ees dans le tableau 5.2.

Celles-ci correspondent au prototype construit et pr�esent�e pr�ec�edemment dans le chapitre

relatif �a l'installation exp�erimentale. Trois con�gurations de volu me mort sont �etudi�ees,

celui dont la hauteur est de 10 mm correspond �a notre prototype. Ces dimensions ont �et�e

choisies grâce au mod�ele de simulation pr�esent�e. Il ne s'agit pas d'une optimisation mais

d'une recherche empirique d'un compromis assurant un bon fonctionnement du moteur.

Course 42 mm
Al�esage 38 mm
Longueur de bielle 75 mm
Cylindr�ee 47; 6 cm3

Hauteur du volume mort 2; 5 ou 5 ou 10 mm
Volume mort 2; 8 ou 5; 6 ou 11; 2 cm3

Angle d'avance �a l'admission 10�

Angle de retard �a l'admission 10�

Angle d'avance �a l'�echappement 40�

Angle de retard �a l'�echappement 40�

Section d'admission 0; 4 cm2

Section d'�echappement 0; 8 cm2

Table 5.2 { Con�guration de r�ef�erence du moteur

Les �gures 5.5 montrent les diagrammes indiqu�es du moteur avec un volume mort de

11; 2 cm3 avec une alimentation en vapeur satur�ee �a 30 bar et une pression d'�echappement

�a 1 bar pour des r�egimes de 2000 et 5000 tours par minute. On y observe l'e�et du r�egime

de rotation sur le remplissage du cylindre : �a 5000 tr/min la pression du cylindre n'a

pas le temps d'atteindre les 30 bar de l'admission. On observe �egalement une pression de

recompression plus �elev�ee du fait de la vidange incompl�ete du 
uide de travail en phase

d'�echappement au voisinage du point mort bas.
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(a) Admission 30 bars, 2000tr=min
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(b) Admission 30 bars, 5000tr=min

Figure 5.5 { Diagrammes indiqu�es du moteur �a vapeur avec distribution automatique

5.2.1 �Etude param�etrique du moteur �a vapeur

Les trois con�gurations de volume mort pr�esent�ees dans le tableau 5.2 sont ici calcul�ees

sur une plage de fonctionnement allant de 500 �a 5500tr=min pour le r�egime, de 5 �a 55 bar

pour la pression d'admission et pour une pression d'�echappement �x�ee �a 1 bar. La vapeur

d'alimentation est syst�ematiquement de la vapeur d'eau satur�ee. Ce choix a �et�e fait pour

ne pas ajouter un param�etre suppl�ementaire �a la simulation d'autan t plus que la surchau�e

a une faible in
uence sur les r�esultats vis-�a-vis des autres param�etres pris en consid�eration.

Le param�etre volume mort a un e�et majeur sur les performances du moteur en termes

de rendement et de puissance. Les dur�ees d'admission et d'�echappement apparaissent peu

in
uentes et doivent être de pr�ef�erence les plus courtes possible sans toutefois restreindre

le d�ebit. Pour cette raison l'in
uence de ces param�etres n'est pas ici d�etaill�ee.

Les �gures 5.6, 5.7 et 5.8 repr�esentent les cartographies de rendementisentropique et

de puissance du moteur pour des hauteurs de volume mort de 10mm, 5 mm et 2,5 mm.

Il apparâ�t imm�ediatement que les zones de meilleurs rendements se situent �a des ni-

veaux de pressions croissants avec la diminution du volume mort. Le rendement maximum

est �egalement permis par le moteur ayant le volume mort minimum. Par contre bien que

permettant un meilleur rendement maximum la diminution du volum e mort interdit le

fonctionnement du moteur aux plus basses pressions. En e�et, les cartographies des puis-

sances montrent que le moteur avec le plus gros volume mort peut fonctionner �a partir
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d'une quinzaine de bars alors que celui avec le plus faible volume mort ne fournira pas de

puissance au-dessous d'une pression d'admission de 30bars.

Les r�egimes de rotation permettant les rendements les plus �elev�es se situent dans la

plage de vitesse d'environ 1000 �a 3000tr=min . Le volume mort n'in
uence pas notablement

la zone de meilleur rendement en fonction du r�egime. Il ne semblepas int�eressant de

franchir le cap des 4000 �a 4500tr=min : au del�a la puissance n'augmente plus et �a même

tendance �a diminuer. Cela est plus marqu�e pour les moteurs de fort volume mort.

Quel que soit le volume mort la zone de rendement maximum se situe toujours dans les

zones de faible puissance. Bien que la puissance maximale diminue avec le volume mort,

la puissance correspondant au secteur de plus haut rendement des moteurs est dans les

trois cas du même ordre, entre 0,5kW et 1 kW .

Pour le dimensionnement de la machine de d�etente la zone de rendement maximum est

�a rechercher. C'est en e�et la machine de d�etente dimensionn�ee au maximum de rendement

qui permettra de minimiser les pertes du cycle de Rankine.
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Figure 5.6 { Cartographies du rendement et de la puissance du moteur avec un volume
mort de 11; 2 cm3

5.2.2 �Etude des pertes

Cette section d�etaille les di��erentes sources de pertes prises en compte par le calcul.

Seules les pertes par frottement font l'objet d'une validation exp�erimentale. Les pertes

�energ�etiques sont calcul�ees et ne peuvent être corr�el�ees exp�erimentalement. Cependant
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Figure 5.7 { Cartographies du rendement et de la puissance du moteur avec un volume
mort de 5; 6 cm3
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Figure 5.8 { Cartographies du rendement et de la puissance du moteur avec un volume
mort de 2; 8 cm3

des tendances et des sensibilit�es aux param�etres d'entr�ees ressortent de cette �etude et

aident au dimensionnement d'un moteur.

Les �gures 5.9, 5.10 et 5.11 cartographient les pertes pour le moteur ayant unehauteur

de volume mort de 10mm. Le comportement g�en�eral est le même pour les deux autres

cas de �gure.

L'�etude des fuites section 5.1.2, �gure 5.9a, montre une nette sensibilit�e de celles-ci

�a la pression. On constate une anomalie autour de 3000tr=min pour les plus hautes

pressions : dans cette zone le d�ebit de fuite y est maximum. Au del�a de ce r�egime le
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d�ebit de fuite semble d�ecroitre avec l'augmentation de la vitesse de rotation, �a pression

constante. Cet e�et semble s'accentuer pour les pressions les plus hautes. Ce ph�enom�ene

s'explique probablement par la stabilisation du d�ebit au del�a de 3000 �a 4000 tr=min ,

�gure 5.9b. Il semble que le d�ebit se bloque �a partir d'un r�egime seuil entrâ�nant l'arrêt de

l'accroissement de la puissance avec l'augmentation du r�egime de rotation. En e�et comme

indiqu�e au paragraphe 5.1.2 l'�ecoulement d'un 
uide compressible au travers d'un ori�ce

connâ�t un d�ebit de blocage au dessus d'un certain rapport de pression de part et d'autre

de l'ori�ce.
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Figure 5.9 { Cartographie des fuites et du d�ebit de 
uide de travail

Les pertes par frottements (5.23), �gure 5.10a, sont exprim�ees en pression moyenne

de frottement. La �gure 5.10b pr�esente la PMI du moteur. On observe que les pertes par

frottement ne repr�esentent une part importante des pertes que pour les r�egimes �elev�es et

les basses pressions. En e�et, les pertes par frottement sont marginalis�ees lorsque la PMI

est �elev�ee, par contre pour les faibles PMI ces pertes ont une valeur relative �elev�ee. Par

exemple �a un r�egime de 1000tr=min et une pression d'admission de 50bar les pertes

par frottements exprim�ees en pression moyenne de frottement sont faible devant la PMI,

environ 0,3 bars pour une PMI de 16bar. Inversement �a un r�egime de 5000tr=min et une

pression d'admission de 20bar la PMI et la pression moyenne de frottement ont des valeur

de même ordre de grandeurs, i.e. 1 �a 1,5bar. Pour ce dernier point les pertes par frotte-

ment sont pr�edominantes et expliquent pour une bonne part la chutede rendement aux

r�egimes �elev�es et basses PMI. On observe même une puissance nulle aux basses pressions
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d'admission.

Avec le blocage du d�ebit les pertes par frottement sont la seconde raison qui limite la

puissance �a haut r�egime. On constate bien une chute de la PMI �a partir de 3000 tr/min

qui correspond au blocage du d�ebit.
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Figure 5.10 { Cartographie des pertes par frottement compar�e �a la PMI

La �gure 5.11 pr�esente le 
ux de chaleur perdu au travers des parois ducylindre (5.15).

L'�evolution des pertes thermiques semble suivre une �evolutiontr�es proche de celle de la

puissance m�ecanique d�elivr�ee par le moteur �gure 5.6b. Cette puissance thermique perdue

repr�esente entre 40% et 60% de la puissance calcul�ee �a l'arbre du moteur.
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Figure 5.11 { Cartographie des pertes thermique aux parois

154



5.2. SIMULATION

5.2.3 Comparaison avec un moteur �a distribution command�ee

Le moteur �a distribution automatique pr�esent�e dans ce chapitre pr �esente l'avantage

d'être m�ecaniquement plus simple qu'un moteur �a distribut ion command�ee mais a l'in-

conv�enient de permettre moins de libert�e dans sa plage d'utilisation comme il a �et�e montr�e

pr�ec�edemment. Dans cette section un exemple de moteur �a distribution command�ee est

�etudi�e de sorte �a pouvoir �evaluer la perte de performance occasionn�ee par une distribution

automatique.

Le tableau 5.3 rappelle les caract�eristiques du moteur. Celles-ci correspondent au mo-

teur de plus faible volume mort mais avec une loi de commande di��erente. Dans ce cas

les ports d'admission n'ont pas une dur�ee angulaire d'ouverture sym�etrique autour des

points morts haut et bas. L'admission est ouverte avec un peu d'avance et reste ouverte

bien plus tard. Il en va de même pour l'�echappement qui est ouvert au total presque sur

la dur�ee d'un demi tour de vilebrequin. Cela permet de ne pas d�epenser trop d'�energie �a

recomprimer une grande quantit�e de vapeur tout en minimisant le volume mort.

Course 42 mm
Al�esage 38 mm
Longueur de bielle 75 mm
Cylindr�ee 47; 6 cm3

Hauteur du volume mort 2; 5 mm
Volume mort 2; 8 cm3

Angle d'avance �a l'admission 20�

Angle de retard �a l'admission 40�

Angle d'avance �a l'�echappement 40�

Angle de retard �a l'�echappement 120�

Section d'admission 0; 4 cm2

Section d'�echappement 0; 8 cm2

Table 5.3 { Con�guration du moteur �a distribution command�ee

Le diagramme PV 5.12a illustre le fonctionnement du moteur �a distribut ion com-

mand�ee. Il est �a comparer au pr�ec�edent diagramme 5.5 du moteur �a di stribution automa-

tique. La dur�ee d'admission est ici bien plus longue alors qu'elle est presque instantan�ee

avec une distribution automatique et l'�echappement est ici beaucoup plus long ce qui
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permet un travail de recompression modeste malgr�e le faible volumemort.
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(a) Admission 30 bar, 2000 tr/min
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(b) Admission 30 bar, 5000 tr/min

Figure 5.12 { Diagrammes indiqu�es du moteur �a vapeur avec distribution command�ee

Les cartographies du rendement et de la puissance du moteur �a distribution command�ee

�gure 5.13 montrent que celui-ci �a de meilleures performances quele moteur �a distribution

automatique. Sa puissance et son rendement sont sup�erieurs et il fonctionne d�es les basses

pressions.
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(b)

Figure 5.13 { Cartographies du rendement et de la puissance du moteur �a distribution
command�ee

Cette architecture de moteur semble donc pr�ef�erable �a la pr�e c�edente, cependant sa

complexit�e m�ecanique lui est sup�erieure. Le mod�ele de frott ement utilis�e est le même que

pour le moteur �a distribution automatique.
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Les pertes par frottement du m�ecanisme de distribution command�ee n'ont pas �et�e

prises en compte ce qui conduit �a une l�eg�ere surestimation du rendement moteur.

5.2.4 Autres 
uides de travail

Bien que ce travail de recherche soit essentiellement tourn�e vers l'eau comme 
uide de

travail il a sembl�e int�eressant d'�etudier le comportement du moteur avec d'autres 
uides.

Les 
uides �etudi�es seront l'�ethanol et le R245fa. Ces deux 
uides sont communs dans la

litt�erature pour des applications de r�ecup�eration de chaleur sur v�ehicule.

La con�guration moteur est celle �a distribution automatique avec une hauteur de

volume mort de 10 mm, les sections de passage pour l'admission et l'�echappement sont

multipli�ees par cinq. Le d�ebit massique de l'�ethanol est envir on 3 fois plus �elev�e que pour

l'eau et de l'ordre de 10 fois plus pour le R245fa. Sans cette modi�cation les r�esultats sont

trop d�egrad�es pour être signi�catifs.

Pour l'�ethanol la pression �a l'�echappement est conserv�ee �a 1 bar, ce qui correspond �a

une temp�erature de condensation de 79� C. La pression d'�echappement pour le R245fa est

�x�ee �a 5 bar ce qui correspond �a une temp�erature de condensation de 62� C. Cette pression

pour le R245fa est choisie de sorte �a ce que la temp�erature de condensation ne soit pas

trop basse, ce qui serait peu r�ealiste pour une application sur v�ehicule �etant donn�e les

di�cult�es de refroidissement.
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Figure 5.14 { Cartographies du rendement et de la puissance du moteur �a distribution
automatique avec du R245fa comme 
uide de travail
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La �gure 5.14 correspond aux cartographies de rendement et de puissance pour le

R245fa. Le moteur ne fournit pas ou tr�es peu de puissance en dessous de 25bar �a cause de

la pression d'�echappement �x�ee �a 5 bar. On constate un rendement de d�etente tr�es �elev�e

d'environ 80% au maximum (ces r�esultats th�eoriques semblent tr�es optimistes). Cependant

la zone de haut rendement se situe dans une zone de tr�es faible puissance, quel que soit le


uide. Cet inconv�enient est intrins�eque au moteur �a distrib ution automatique, voir �gure

5.6 �a 5.8 avec l'eau. A pression �egale la puissance est sup�erieure�a celle obtenue avec l'eau.

Ici la pression maximum est de 35bar, ce qui est l�eg�erement inf�erieur �a la pression critique

du R245fa (36,5bar). La puissance est �a cette pression de 3 kW tandis qu'avec l'eau cette

puissance est atteinte �a 55bar.

Les cartographies de rendement et de puissance pour l'�ethanol sont donn�ees �gure 5.15.

Les performances en termes de rendement sont peu �eloign�ees de celles de l'eau �gure 5.6

mais la puissance atteinte est sup�erieure d'environ 50%.
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Figure 5.15 { Cartographies du rendement et de la puissance du moteur �a distribution
automatique avec de l'�ethanol comme 
uide de travail

Les deux 
uides organiques �etudi�es semblent pouvoir fournir une puissance sup�erieure

�a celle de l'eau pour une même pression et une même cylindr�ee. Ces 
uides semblent plus

avantageux que l'eau en terme de compacit�e de la machine, toutes les simulations �etant

faites pour la même cylindr�ee. Cependant dans le cadre exp�erimental, il est beaucoup plus

facile de travailler avec un 
uide tel que l'eau pour �etudier les performances r�eelles de

la machine de d�etente. De plus les 
uides R245fa et l'�ethanol du fait de leur plus basses
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temp�eratures de condensation n�ecessitent une capacit�e de refroidissement di�cilement

envisageable dans le cas d'une motorisation agricole.
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5.3 Conclusion du chapitre

Un mod�ele 0D dynamique a �et�e d�evelopp�e et pr�esent�e en prem i�ere partie de ce chapitre.

Ce mod�ele tient compte des pertes de charges aux ports d'admission et d'�echappement, des

transferts thermique aux parois, des fuites et des frottements. Seul le mod�ele de frottement

est issu de mesures exp�erimentales, les mod�eles de pertes thermiques ainsi que de fuites

ne sont pas valid�es.

Le mod�ele est utilis�e pour simuler une nouvelle architecture de moteur �a distribution

automatique. Contrairement aux moteurs �a piston classiques qui n�ecessitent un m�ecanisme

de distribution cette architecture en est d�epourvue assurant ainsi une plus grande simplicit�e

m�ecanique. Des cartographies en r�egime stabilis�e du rendement et de la puissance pour

di��erentes valeurs de volume mort sont produites. L'in
uence du volume mort est mise

en �evidence. Ce param�etre permet d'adapter le moteur �a sa pression d'admission. Une

accroissement de la pression n�ecessite une diminition du volumepour garantir le meilleur

rendement, cependant la diminution du volume mort interdit le fonctionnement aux plus

basses pressions avec ce type de moteur.

Pour comparer les di��erences de performances du moteur �a distribution automatique

avec le moteur �a distribution command�ee une simulation de ce dernier est faite. Il ap-

parâ�t que le moteur �a distribution command�ee a un meilleur rendement et une puissance

sup�erieure sur une plus large plage de fonctionnement. Cette sup�eriorit�e du moteur �a

distribution command�ee est �a relativiser du fait de l'incertit ude des mod�eles de pertes.

Il conviendrait de conduire un calcul plus rigoureux prenant notamment en compte les

pertes par frottement de la distribution m�ecanique. N�eanmoins pour les applications ou

la simplicit�e m�ecanique est un crit�ere important le moteur �a distribution automatique se

r�ev�ele int�eressant.

Les r�esultats de simulation avec des 
uides organiques montrent desperformances en

termes de rendement et de puissance comparables ou sup�erieures �a celle de l'eau. Le R245fa

donne des r�esultats de rendement particuli�erement bons �a puissance comparable �a celle de

la vapeur d'eau. Cependant même si les performances du composant sontbonnes il faut

s'assurer que les performances du cycle thermodynamique completrestent satisfaisantes
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avec un changement de 
uide.
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Conclusion et perspectives

Au cours de cette th�ese, une installation d'essai pour l'�etude descycles de Rankine

de faible puissance adapt�ee �a la r�ecup�eration de chaleur dans lesgaz d'�echappement des

moteurs �a combustion interne a �et�e r�ealis�ee. Cette installat ion ouvre une nouvelle voie de

recherche exp�erimentale pour l'�equipe turbomachines et moteurs du laboratoire Chimie

Mol�eculaire G�enie des Proc�ed�es Chimiques et Energ�etiqu es du Cnam. Sur celle-ci, le mo-

teur �a combustion interne est simul�e par un g�en�erateur de gaz chaud. Le cycle de Rankine

construit est le plus simple possible. Il est constitu�e d'une pompe, d'un �evaporateur, d'une

machine de d�etente �a piston et d'un condenseur.

Pour sa construction ce banc d'essais a n�ecessit�e l'�ecriture de mod�eles num�eriques.

Deux �echelles de mod�elisations sont abord�ees : une mod�elisation �a l'�echelle du syst�eme i.e.

du cycle de Rankine et une autre �a l'�echelle du composant. Concernant l'�echelle composant,

l'�evaporateur et la machine de d�etente ont �et�e mod�elis�es. C es deux composants ayant �et�e

con�cus et construits en interne avec la collaboration de l'�Ecole Centrale de Nantes, il �etait

n�ecessaire de disposer de moyens de simulation �ns pour les dimensionner. La mod�elisation

du syst�eme est d'abord abord�ee en suivant une approche cycle de Carnot endo-r�eversible

qui permet de cerner les limites et possibilit�es du proc�ed�e.

Cette mod�elisation a �et�e suivie d'une optimisation d'un cycle de Rankine endo-r�eversible

�el�ementaire mettant en lumi�ere les plages de temp�erature pr�ef�erentielles d'utilisation de

di��erents 
uides de travail.

En�n les performances du syst�eme sont �evalu�ees au travers d'unmod�ele centr�e sur le

mod�ele de l'�evaporateur valid�e exp�erimentalement. La simulat ion du syst�eme via ce mod�ele

permet de mettre en �evidence les param�etres de r�eglages optimauxdu cycle de Rankine
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en terme de pression d'�evaporation et de d�ebit de 
uide de travail . Il est �egalement mis en

�evidence le caract�ere critique de la consommation �energ�etique du syst�eme de ventilation

r�ealisant l'�evacuation de la chaleur du condenseur. Pour �evaluer le b�en�e�ce �energ�etique

o�ert par un syst�eme de r�ecup�eration de chaleur, un exemple de gain de consommation est

calcul�e dans le cadre d'un tracteur agricole. Un mode de fonctionnement � labour � est pris

en exemple. Dans ce cas, un gain de consommation de l'ordre 3% �a 4% semble envisageable.

Ce gain n'�etant possible que dans le cas d'une �evacuation mâ�tris�ee de la chaleur du

condenseur.

Deux prototypes de machine de d�etente �a piston ont �et�e con�cus et r�ealis�es Des probl�emes

technologiques ont �et�e rencontr�es. En cette �n de th�ese nous ne disposons pas de machine de

d�etente op�erationnelle et �able. Les di�cult�es rencontr�ees on t n�eanmoins mis en �evidence

que cet organe est critique pour la r�ealisation d'un cycle de Rankinede faible puissance.

Cette exp�erience nous a ainsi amen�es �a envisager de nouvelles solutions techniques. Pa-

rall�element un mod�ele dynamique a �et�e �ecrit pour aider �a la conception de cette machine

et en particulier de ses lois de distribution.

Concernant le choix du 
uide de travail, on a pu observer par une approche th�eorique

dans le chapitre 3, que chaque 
uide o�re des performances optimales pour une plage de

temp�erature de la source chaude d�e�nie. Cette plage d�epend de la temp�erature critique

du 
uide. Pour la plage qui nous int�eresse (300-500� C), l'eau est apparue comme le 
uide

�a privil�egier et a �et�e retenue. Dans l'analyse de la machine de d�etente seule, chapitre 5,

on int�egre des limitations technologiques comme par exemple le rapportvolum�etrique.

Ceci conduit �a une pression optimale plus faible, donc des temp�eratures d'�evaporation

�egalement diminu�ees. Il en r�esulte que le choix du 
uide peut être di��erent.

Perspectives

Ces travaux de th�ese se sont achev�es avec une installation exp�erimentale incompl�ete,

faute d'une machine de d�etente performante. Cependant l'�equipe turbomachine est aujour-

d'hui en possession de moyens exp�erimentaux valid�es et a acquisde nouvelles comp�etences.

Bien qu'initialement destin�es �a la r�ecup�eration de chaleur sur les gaz d'�echappement des
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moteurs �a combustion interne, les moyens d�evelopp�es peuvent̂etre, moyennant des adap-

tations mineures, r�eorient�es vers d'autres applications de r�ecup�eration de chaleur de la

même gamme de puissance, ou vers d'autres applications des cycles deRankine et ORC

telles que la cog�en�eration, les micro-centrales solaires thermodynamiques ou la production

d'�energie �a partir de la combustion de biomasse.

En termes de composants, la machine de d�etente semble le point dur. Lever ce verrou

technique est aujourd'hui un enjeu de premi�ere importance pour la �li�ere, ce qui ouvre

�egalement une voie de recherche �a explorer.

Que ce soit du point de vue exp�erimental ou num�erique le syst�eme n'a �et�e �etudi�e

qu'en r�egime dynamique stationnaire. Cette approche peut se r�ev�eler insu�sante pour

l'exploitation de source de chaleur au caract�ere dynamique telle quele moteur d'un v�ehicule

terrestre. Il semble donc opportun d'envisager l'�etude de la r�eponse dynamique du syst�eme

ainsi que de son asservissement.

Au cours de cette th�ese, un partenariat notamment concr�etis�e par une th�ese en cotu-

telle, a �et�e nou�e avec l'Universit�e Technique de So�a. Les tra vaux portent sur l'adaptation

d'un syst�eme de Rankine-Hirn sur un moteur �a combustion interne d'automobile. Des

exp�erimentations sont programm�ees sur le banc d'essai Rankine du Cnam et sur le banc

moteur de l'Universit�e Technique de So�a.
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