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A Surface d'échange [m?]
Asin Surface totale des ailettes d'un élément de tube
A Surface totale interne d'un élément de tube [m?]
At Surface totale d'échange [m?]
Atube Surface totale externe d'un élément de tube sans ailettes [m?]
Atube fin Surface totale d'échange d'un élément de tube aileté de longueur Ly [m?]
Cp Chaleur massique a pression constante [] kg-1 K]
C Chaleur massique [] kg-1 K]
D Coefficient de diffusion binaire [m? s1]
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Nop Nombre d’échangeurs en fonctionnement
p Pression [Pa]
P pas diagonal
0.0254 Distance entre deux ailettes (pas d'ailette) [m]
fin = TFp]
R Pas longitudinal
P Pas transversal [m], pression totale [Pa]
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CM Cycle moteur
cond Condensation
cycl, cyc2 Cycle moteur 1 et 2
def Relatif au dégivrage
eff Effective
évap Evaporation
f Givre
fin Ailette
ft Fluide de travail
i Paroi interne du tube, initial, indice de sommation
ice Phase solide
in Entrée
1 Phase liquide
lat Latent
moy Moyen
op Opératoire (en fonctionnement)
out Sortie
prop Relatif au propane
r Externe
red Réduite
ref Frigoporteur
s Surface de givre
sens Sensible
T, tot Total
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\% Phase vapeur
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Introduction générale

Introduction générale

Dans un contexte de réduction de la pression environnementale des énergies fossiles, le gaz
naturel jouit d'un regain d'intérét car c'est le combustible fossile le moins polluant. En effet,
pour une méme quantité d'énergie produite, la combustion du gaz naturel qui est constitué
principalement de méthane géneére moins de polluants et de gaz a effet de serre
comparativement a d’autres combustibles fossiles.

L'acheminement du gaz naturel se fait, sous forme gazeuse par gazoduc ou par méthanier
sous forme liquide (gaz naturel liquéfi€). Le marché du gaz naturel liquéfié (GNL) est en plein
essor et présente l'avantage de diversifier les approvisionnements et de réduire la
dépendance énergétique vis-a-vis des pays qui fournissent le gaz naturel par gazoduc. Dans
une usine de liquéfaction, une grande quantité d'énergie est consommée pour liquéfier le gaz
naturel. Une partie de I'exergie dépensée lors de la liquéfaction est stockée dans le GNL
sous forme liquide a une température de -162 °C et a pression atmosphérique. Une fois le
GNL acheminé, il est comprimé, vaporisé et chauffé pour étre commercialisé a travers un
réseau de distribution.

Dans ce travail de recherche, nous nous intéressons a la derniere étape de la chaine de
transport de GNL, qui est la vaporisation et le chauffage, afin d'apporter une solution
performante de récupération d'une partie de I'exergie dépensée dans un contexte
économique et environnemental ou l'efficacité énergétique est un enjeu pour tous les
procédés. L'objet principal de la thése vise a valoriser I'exergie contenue dans le GNL lors de
sa gazéification et de son réchauffage.

Cette thése se compose d'une étude de procédé ou l'on s’intéresse a l'architecture
thermodynamique d'un nouveau systeme de vaporisation et de chauffage utilisant l'air
ambiant comme source de chaleur. L'utilisation de lair ambiant conduit a gérer la
problématique de la formation de givre sur les échangeurs de chaleur. Pour cela, une
deuxiéme partie de cette thése traite de la modélisation et de la validation expérimentale
d’échangeurs de chaleur fonctionnant en condition de givrage. Une derniére partie traite de
la stratégie de dimensionnement des échangeurs a air et du pilotage du procédé en
exploitant les résultats de la modélisation.

Le chapitre 1 présente I'état de I'art de la gazéification du GNL, en mettant I'accent sur le fait
gue le GNL représente une source d'exergie non négligeable et qui est souvent détruite ou
mal récupérée. Nous nous intéressons a la valorisation du froid contenu dans le GNL sous
forme d’énergie mécanique, comme alternative a I'utilisation directe du froid dans l'industrie
(par exemple, la séparation des gaz de lair, la congélation des aliments, etc.) qui a ses
limites. Apres avoir caractérisé cette source froide, nous présentons les travaux existants sur
la valorisation du froid du GNL sous forme d’énergie mécanique. Le brevet WO 2011/055045
se distingue des travaux en cours par l'utilisation de I'air ambiant comme seule source de
chaleur tout en valorisant une partie de I'exergie du GNL. Le développement de ce procédé
est l'objet de cette thése. La derniere partie du chapitre 1 est consacrée a I'architecture
thermodynamique des cycles moteurs utilisables entre la source chaude : I'air ambiant, et le
puits froid : le méthane en train de se réchauffer, ainsi qu'une premiére analyse exergétique
de ces architectures. Pour définir I'architecture thermodynamique de cycles moteurs réels,
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Introduction générale

nous appliqguons la méthode de l'analyse énergétique et exergétique. Nous évaluons la
quantité de I'exergie détruite dans chaque composant d’un cycle thermodynamique moteur
ainsi que la relation entre le fluide de travail et ces destructions d’exergie. Nous nous
intéressons a une revalorisation avec un seul cycle moteur. Aprés la présentation de la
meilleure solution avec un seul cycle moteur, nous nous intéressons a la possibilité d’ajouter
un deuxiéme cycle pour tenter d'améliorer le rendement exergétique global.

Aprés avoir déterminé Il'architecture thermodynamique des cycles moteurs qui permettent de
valoriser l'exergie du GNL, une analyse exergétique du procédé dans la zone nord de
I'Europe est proposée. L'analyse exergétique préliminaire du procédé montre qu'il est
possible de vaporiser et réchauffer le GNL tout en valorisant une partie de son exergie sous
forme d'énergie électrique si la gestion du givrage et du dégivrage des échangeurs est
maitrisée. Des verrous techniques et scientifiques sont identifiés et font 'objet des travaux
menés dans la deuxiéme partie de cette these.

Le systéme proposé est constitué de modules d’évaporation du fluide caloporteur utilisant
I'air ambiant comme source de chaleur. Ces modules d'évaporation du fluide intermédiaire
(propane) sont utilisés pour capter I'énergie calorifique de I'air utilisée par le procédé comme
sources chaudes. Le contact entre I'air humide et une paroi froide conduit a un transfert
simultané de chaleur et de masse. La vapeur d'eau contenue dans l'air se solidifie sur la
surface d'échange et croit sous la forme d'une couche de givre qui colmate la section de
passage de l'air et crée une résistance thermique conductive entre l'ailette et l'air. Le
dimensionnement de ces évaporateurs, en prenant en compte les conditions de givrage ainsi
que l'optimisation du dégivrage par une conception et une régulation intelligente, sont deux
points essentiels pour le développement de ce procédé. Ainsi, dans la deuxiéme partie de
cette thése, un modele numérique est développé simulant le comportement d’échangeurs a
ailettes discontinues en condition de givrage, validé par des expérimentations.

Une fois le modéle d’échangeur de chaleur a ailettes rondes discontinues et en conditions de
givrage validé, on s’intéresse dans le dernier chapitre a I'établissement d'une stratégie de
dimensionnement du procédé. La démarche de conception présentée dans ce chapitre
s’'intéresse principalement a la réduction de la destruction d’exergie liée au fonctionnement
des évaporateurs. Cette démarche permet d’étudier I'impact de la géométrie de la surface
d’échange et la stratégie de ventilation sur I'exergie consommée. La meilleure option
technique est identifiée et les performances saisonniéres du procédé avec cette option sont
évaluées. Les calculs montrent un excédent d’énergie mécanique pendant tous les mois de
lannée.
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Introduction

Dans un contexte de réduction de la pression environnementale sur les énergies fossiles, le
gaz naturel jouit d’'un regain dintérét car c’est le combustible le moins polluant,
comparativement a d’autres combustibles fossiles. En effet, le gaz naturel, constitué
principalement de méthane, permet de "produire le plus d'énergie par kg avec le moins
d'émission d'oxyde de carbone" [ROJ94].

La commercialisation du gaz naturel (GN) présente des difficultés non négligeables,
principalement a cause de son transport qui nécessite la mise en place d'un réseau de
conduites reliant les pays exportateurs aux pays importateurs. Cette solution n'est
envisageable que s’il y a proximité terrestre entre les fournisseurs et les consommateurs. Le
GN peut également étre transporté par méthanier sous forme liquide. En effet, lorsque le GN
est refroidi jusqu’a -162 °C a pression atmosphérique, il se transforme en gaz naturel liquéfié
(GNL). La liquéfaction du gaz naturel réduit son volume de plus de 600 fois, ce qui est plus
pratique pour le stocker ou le transporter. Ce mode de transport nécessite la mise en place
de toute une chaine de transport qui comprend principalement (figure 1.1) :

¢ le traitement du gaz naturel a I'extraction et son acheminement par gazoduc jusqu'au
littoral

¢ laliquéfaction du gaz

e e stockage et le chargement des méthaniers

¢ ['acheminement par méthaniers

e la réception et le stockage du GNL

e la gazéification.
Nota : Le terme de gazéification est utilisé plutét que celui de regazéification, puisque I'objet

de la thése est de minimiser les pertes exergétiques lors du passage de la phase liquide du
méthane a sa phase gaz.

Liquéfaction /7 ™\ N

GN (5 °C,

) ] Acheminement 3 . S
Extraction  Traitement Stockage/ par méthaniers Réception/ Gazéification

du gaz du gaz chargement stockaae
GNL(-162 °C)

Figure 1.1. Schéma de la chaine GNL

Une usine de liquéfaction consomme en moyenne 12 % du gaz entrant pour son propre
fonctionnement. Cette étape constitue la partie la plus colteuse d’'une chaine de GNL (plus
ou moins 50 % des codts selon le type d’installations développées). En 1992, les usines de
liquéfaction dans le monde présentaient une capacité totale de 69,2 millions de tonnes par
an [ROJ94]. Selon Ferschneider et Fischer [FER10], "en 2008, environ 200 millions de
tonnes de gaz naturel ont été liquéfiees, dont 40 % dans des unités démarrées dans les
années 2000. Les unités actuellement en construction permettront de produire 100 millions
de tonnes supplémentaires”, Legault [LEGO7] prévoit plus de 400 millions de tonnes d'ici
2015.
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En paralléle, un plus grand nombre de terminaux méthaniers sera construit dans les pays
consommateurs de gaz. Un terminal méthanier est une installation portuaire pouvant
accueillir les navires méthaniers. Elle comprend un appontement avec des installations de
déchargement, de grands réservoirs de stockage de gaz liquéfié, des installations de
gazéification du gaz et d'expédition sur le réseau de transport du gaz. Les projections
montrent qu'un développement important de ce type d'installations est a prévoir.

Dans ce travail de recherche, nous nous intéressons a la derniére étape de la chaine de
transport de GNL, qui est la gazéification, afin d'apporter une solution de gazéification
innovante dans un contexte économique et environnemental ou I'efficacité énergétique est
un enjeu pour tous les procédés. L'objectif principal de la thése vise a valoriser I'exergie
contenue dans le GNL lors de la gazéification.

Nous allons en premier lieu présenter I'état de l'art de la gazéification du GNL, en mettant
I'accent sur le fait que le GNL représente une source d'exergie non négligeable et qui est
souvent détruite ou mal récupérée. Nous nous intéressons a la valorisation du froid contenu
dans le GNL sous forme d’énergie mécanique, comme alternative a l'utilisation directe du
froid dans l'industrie (par exemple, la séparation des gaz de l'air, la congélation des aliments,
etc.) qui a ses limites. Aprés avoir caractérisé cette source froide, nous présenterons les
travaux existants sur la valorisation du froid du GNL sous forme d’énergie mécanique. Cette
revue des travaux en cours montre que la plupart des systémes proposeés intégrent des
procédés rejetant de la chaleur avec un systeme de gazéification. Un brevet proposé par
GEA BTT, partenaire de cette thése, présente un concept original du systéme de
gazéification intégré et autonome utilisant I'air ambiant comme source de chaleur. La
derniere partie de ce chapitre est consacrée a l'architecture thermodynamique des cycles
moteurs utilisables entre la source chaude : I'air ambiant, et le puits froid : le méthane en
train de se réchauffer.

1. Etat de I'art de la gazéification du GNL

Dans un terminal méthanier le Gaz Naturel Liquéfié (GNL) acheminé a -162 °C est
comprimé a 90 bar au-dessus de sa pression critique (45,99 bar). Il passe ainsi de la phase
liquide a I'état de gaz dense au passage du point pseudo-critique (température critique du
méthane de -82,56 °C). Une fois vaporisé, le GNL gazeux est réchauffé a haute pression
(90 bar) jusqu’a une température de 5 °C pour étre injecté dans le réseau de transport du
gaz.

Les sources d'énergie thermique disponibles sur un terminal méthanier pour la gazéification
du GNL sont :

e [air ambiant

e la chaleur de combustion du gaz naturel

e l'eau de mer

e d’éventuels rejets thermiques industriels

Dans I'état actuel de la technologie, les systémes de vaporisation les plus utilisés (voir
tableau 1.1) sont :
» la vaporisation par échange de chaleur avec I'eau de mer (Open rack vaporizers -
ORV)
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» la vaporisation par combustion submergée (Submerged combustion vaporizers -
SCV)
Auxquels s’ajoutent :
» la vaporisation par fluide intermédiaire (Intermediate fluid vaporizers - IFV)
» la vaporisation avec échangeurs tube et calandre (Shell-and-tube vaporizers - STV)

D’autres technologies sont aussi a I'étude, tel 'Ambiant Air Vaporizer (AAV) qui a fait I'objet
d’expérimentations & petite échelle, mais les difficultés a surmonter sont la dépendance a la
température ambiante et la formation du givre. Certains pensent surmonter ces difficultés en
utilisant les pertes thermigues disponibles au voisinage des sites de gazéification.

Le tableau 1.1 est une synthese des analyses de Hannah Kawamoto [KAWO08], complétée
par une liste des fabricants promoteurs de chaque technologie, liste provenant de Yang et Z.

Huang [YANO4].

Tableau 1.1. Les différentes technologies de gazéification

Source de chaleur |
e
— (8]
- |35 g
TECHNOLOGIES DE MODE DE E g b “E’ E g
REGAZEIFICATION CHAUFFAGE £ § 2|l o T | Fabricants
= |SE|S |F
= 0] o o
< o8l |w
Vaporisation  par | Propane ou | Chauffage indirect X X |4 Kobelco (JPN)
fluide intermédiaire | Frigoporteur
(IFV) Eau/ glycol Chauffage indirect X X X Technip+SPX(USA)
Vaporisation par I'air ambiant (AAV) | Chauffage direct X
Vaporisation par échange de | Chauffage direct X 67 Kobelco (JPN)
chaleur avec I'eau de mer (ORV) Sumitomo (JPN)
Vaporisation avec échangeur tube | Chauffage direct ou X X X 6 Kobe Steel (JNP)
et calandre (STV) indirect Chicago  Power &
Process (USA)
Thermax (USA)
Vaporisation par combustion | Chauffage indirect X 23 Sumitomo (JPN)
submergée (SCV) T-Thermal (USA)

1.1. La vaporisation par combustion submergée (SCV)

1.1.1. Description du procédé

Le GNL est réchauffé en s'écoulant a travers un faisceau de tubes immergés dans un bain
d'eau, qui est chauffé par la chaleur de combustion de gaz naturel. Le brlleur du systeme
de vaporisation a combustion submergée émet des gaz chauds (produits de combustion)
qui chauffent directement I'eau du bain par barbotage.

L'air de combustion est introduit dans le brlleur a travers une volute qui donne a l'air un
mouvement tourbillonnant. Il en résulte un mélange plus homogéne avec les gaz de
combustion. Le bain d'eau est généralement a une température comprise entre 12 et 18 °C.
La vapeur d'eau issue de la combustion est condensée dans le bain, ce qui améliore
I'efficacité thermique de la SCV.
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" heat exchanger
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Figure 1.2. Vaporisation par combustion submergée - SCV

1.1.2. Consommation énergétique de la SCV et son impact sur I'environnement

Pendant le fonctionnement, 1,5 & 2 % de la cargaison de GNL sont utilisés pour alimenter le
brhleur, ce qui correspond a un co(t d'exploitation trés important. De plus, I'eau du bain
devient acide car les produits de combustion sont absorbés lors du barbotage. Il est donc
nécessaire de neutraliser les acides formés (soude caustique, carbonate de sodium,
bicarbonate de sodium...). L’eau du bain doit étre déconcentrée en sel ; ceci est effectué par
un renouvellement partiel du volume d'eau qui doit étre traité avant d'étre rejeté. Enfin, la
SCV produit des quantités importantes de gaz de combustion. Ceci requiert l'installation
d’'une technologie de contrdle de la pollution des gaz de combustion, qui vient se rajouter
aux colts de fonctionnement de la SCV.

En raison de I'importance de la quantité de gaz de combustion, les émissions de NOx et de
CO, ne sont pas a négliger, méme si une émission de NOx de moins de 46 ppm est
réalisable. La quantité de NOx peut encore étre réduite a 5 ppm en utilisant le systeme de
réduction catalytique sélective (SCR), mais il double le colt du systéme.

1.1.3. Les avantages de la SCV

La capacité thermique du bain d'eau est trés importante, il est donc possible de maintenir un
fonctionnement stable, méme en cas d’arrét soudain ou lors de fluctuations importantes de la
charge. Ce systeme s’adapte rapidement a I'évolution de la demande en gaz naturel.

De plus, la SCV est concue pour utiliser du gaz combustible a basse pression provenant de
I'évaporation des gaz de l'installation comme les gaz lourds (C2 et plus) extraits du GNL.

1.2. La vaporisation par échange de chaleur avec I’eau de mer (ORV)

1.2.1. Description générale de ’'ORV

L’ORV utilise I'eau de mer comme source de chaleur. L'eau de mer entre dans le gazéifieur a
partir d'un distributeur placé en hauteur, et s’écoule vers le bas sur la surface extérieure d’un
faisceau de long tubes a ailettes, appelé panneau, a l'intérieur duquel le GNL se gazéifie par
échange de chaleur ; 'eau de mer est recueillie en bas et renvoyée au large.
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Le gazéifieur est constitué d'un alliage d'aluminium pour avoir de bonnes caractéristiques
mécaniques a basse température, et une conductivité thermique élevée. Les panneaux sont
extérieurement revétus d'alliage de zinc, offrant une résistance a la corrosion due a I'eau de
mer.

L'eau de mer est chlorée afin de protéger la surface externe des tubes contre le bio-
encrassement et éviter la prolifération de végétaux marins dans les tuyauteries. L'ORV
nécessite un entretien régulier (généralement annuel) au niveau de la surface des tubes a
ailettes. En général, la température d’eau de mer minimale souhaitée est de 8 °C.

rPaneI Block : Aluminum alloyl

Fig. 6. ORV at Tokyo Gas's Ohgishima Terminal

Typical Panel

!, ~ Graphics by Sumitomo Precision Products

Figure 1.3. Vaporisation par échange de chaleur avec I'eau de mer (ORV)

1.2.2. L'impact environnemental de ’ORV

La technologie ORV nécessite de véhiculer de grandes quantités d'eau de mer, ce qui pose
des problémes au niveau de I'écosystéme marin. En effet, le refroidissement et le traitement
chimique de I'eau de mer qui est renvoyée au large a des répercussions sur la vie marine
par 'abaissement de la température et la dégradation de la qualité de I'eau. L'ORV n’émet
pas de polluants atmosphériques directs ; seule la puissance électrique alimentant les
pompes d’eau de mer est une source de pollution indirecte.

1.2.3. Avantages de 'ORV

L'avantage majeur de 'ORV est dutiliser une source de chaleur renouvelable (I'énergie
thermique des mers), donc comparée a la SCV, la gazéification par échange thermique avec
'eau de mer émet moins de dioxyde de carbone et de polluants atmosphériques. De plus,
elle présente des codts de fonctionnement moindres.

1.3. Comparaison entre la SCV et I’ORV

Les avantages et inconvénients de la SCV et de 'ORV sont regroupés tableau 1.2. Ces deux
technologies dominent le marché, ont un impact non négligeable sur I'environnement et
présentent respectivement des codts de fonctionnement et d’investissement élevés.
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Tableau 1.2. Comparaison entre la SCV et 'TORV

Technologie Avantages Inconvénients

Submerged * Fonctionnement indépendant » Pollution atmosphérique

Combustion Vaporizer des conditions d’ambiance (émission d’'oxydes d’azote -
e Stabilité du fonctionnement NO,)

+ Colts d’investissement faibles + Emissions de gaz a effet de serre
+ Consommation de 1,5a 2 % du
GN pour la gazéification
Faible colt de fonctionnement. * Impact sur la vie marine
* Colts d’investissement élevés

Open Rack Vaporizer

1.4. La vaporisation par fluide intermédiaire (IFV)

La vaporisation par fluide intermédiaire (IFV) utilise un fluide caloporteur pour transférer de
I'énergie thermique de I'eau de mer ou de gaz de combustion vers le GNL. L'IFV est
caractérisée par ses trois échangeurs de chaleur (cf. figure 1.5) intégrés dans un seul bloc
(figure 1.4) et par I'utilisation d'un fluide intermédiaire.

Figure 1.4. Photo d’'une installation IFV (Kobelco [KOB])

La plupart des installations utilisent le propane comme fluide intermédiaire ou plus rarement
de I'eau glycolée. Le propane est le plus utilisé, compte tenu du bon échange thermique en
changement de phase et d’'un point triple trés bas (-187,7 °C). Dans les technologies IFV
utilisant 'eau glycolée, le fluide intermédiaire est chauffé par des combustibles.

Généralement, les vaporiseurs sont des échangeurs de type "tubes et calandre" (voir
figure 1.5), le fluide intermédiaire (c6té calandre) est vaporisé par I'eau de mer (c6té tube) au
niveau de I'échangeur E1. Au niveau de I'échangeur E2, qui partage la méme calandre avec
I'échangeur E1, le GNL (c6té tube) est vaporisé par la chaleur de condensation du fluide
intermédiaire. Les condensats retombent au bas de la calandre.

E2 LNG Vaporizer NG
LNG“Y,. IFC i IF\ apo
o =° e NG He
© 4 s /0
foy L ole v b + °
o ———0
. = g (e
Intermediate Fluid E3
Vaporizer (E1) NG heater
sw Intermediate Fluid: Propane, Butane, etc.

Figure 1.5. Schéma de principe de la technologie IFV (Kobelco [KOB])

Page 9



Chapitre 1 : Gazéification du GNL

Une fois le GNL gazéifié (c6té tube), le gaz naturel (c6té calandre) est chauffé par I'eau de
mer (c6té tube) jusqu'a une température ambiante au niveau de I'échangeur E3. Les mémes
inconvénients que ceux de I'ORYV, liés a l'utilisation de 'eau de mer, peuvent étre évoqués.
Cependant, l'utilisation du fluide intermédiaire réduit les contraintes mécaniques sur les
parois de I'échangeur en réduisant les écarts de températures, ce qui permet de réduire les
colts de maintenance.

1.5. La vaporisation avec échangeurs tube et calandre (STV)

Le principe de cette technologie ressemble a celui de 'ORV en fonctionnement en boucle
ouverte et a celui de I'lFV en fonctionnement en boucle fermée. En boucle ouverte, le GNL
entre en bas du vaporiseur et remonte verticalement ou en plan incliné tout au long de
I'échangeur pour accroitre I'échange thermique. Le gaz naturel liquéfié passe a travers
plusieurs tubes alors que l'eau s’écoule du coté de la calandre. La technologie STV en
boucle ouverte présente les mémes impacts environnementaux négatifs que ceux de 'ORV.

En boucle fermée, un fluide intermédiaire tel que le propane ou I'eau glycolée est utilisé. Le
fluide intermédiaire s’écoule dans des tubes a travers deux échangeurs distincts. |l est
d’abord réchauffé par la source chaude disponible, puis est utilisé pour gazéifier le GNL, ce
qui requiert une plus grande surface d’échange.

1.6. La vaporisation par I'air ambiant (AAV)

La vaporisation par I'air ambiant (AAV) utilise I'air ambiant comme source de chaleur pour
vaporiser le gaz naturel liquéfié. Le GNL est distribué a travers une série d’échangeurs de
chaleur. Un ventilateur assure la circulation de lair.

L’échange de chaleur peut se faire par échange direct ou indirect. La technologie AAV
présente de bonnes performances quand la température ambiante est élevée. Dans un
climat froid, un systeme de chauffage supplémentaire est installé pour achever le chauffage
du gaz naturel produit. Les vaporiseurs sont confrontés a la problématique de formation de
givre. En effet, la vapeur d’eau contenue dans I'air se condense et géle. Le givre formé réduit
considérablement I'échange thermique, puis I'empéche par colmatage de la surface
d’échange ; I'échangeur doit donc étre régulierement dégivré.

Pour maintenir une gazéification continue, un nombre d’échangeurs suffisant doit étre défini
pour mettre a I'arrét séquentiellement une partie des échangeurs pour les dégivrer.

Par définition, ce systéme n’utilise pas I'eau de mer, mais généralement, la technologie AAV
consomme du gaz naturel comme source de chaleur complémentaire pendant les périodes
de froid. Les émissions de gaz a effet de serre sont relativement basses par rapport aux
autres technologies de gazéification.

2. Analyse exergétique des systémes de gazéification actuels

2.1. Analyse exergétique du GNL

La liquéfaction du gaz naturel réduit son volume de plus de 600 fois, ce qui est pratique pour
le stocker ou le transporter & pression atmosphérique. Le gaz naturel liquéfié (GNL) est un
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mélange de plusieurs composants, dont les principaux sont le méthane, I'éthane et le
propane ; la fraction molaire de ces éléments est de I'ordre de 98,5 a 99,8 %. Compte tenu
de la diversité de la composition des gisements de gaz naturel, le GNL peut étre considéré
en moyenne comme un mélange de méthane, d’éthane et de propane (85/10/5 en
pourcentage molaire). Dans cette these, le GNL est considéré comme étant du méthane pur.

Dans les réseaux de transport et de distribution de gaz, le transport se fait & haute pression
(70 & 100 bar) et la distribution en amont des villes se fait & moyenne pression (10 a 30 bar).
Le rapport entre la puissance de compression du gaz naturel a I'état vapeur et la puissance
de pompage de GNL est supérieur a 20 [DIS09], ainsi la pression de gazéification doit étre
supérieure ou égale a la pression requise pour le transport par gazoduc. Le GNL est
généralement pressurisé en deux étapes. Un premier pompage est réalisé par des pompes
de gavage immergées dans les réservoirs du GNL ; ces pompes alimentent des pompes a
haute pression qui compriment le GNL a la pression finale. Une pression de gazéification de
90 bar est choisie pour cette étude. Les calculs sont effectués en considérant un débit
typique d’un module de gazéification du GNL de 160 t/h (44,4 kg/s).

Tableau 1.3. Caractéristiques de la source froide

GNL transporté GNL apres Aprés
pressurisation gazéification
Pression (bar) 1,01325 90 90
Température (°C) -162 -160 5
Débit (kg/s) 44,44
Composition Méthane

On s’intéresse dans ce paragraphe a l'analyse énergétique et exergétique de la source
froide que présente le GNL pendant sa gazéification. Pour cela, nous rappelons les
équations générales de bilans énergétique et exergétique.

Pour un systeme thermodynamique ouvert en régime stationnaire, au cours duquel les
variations d’énergies cinétique et potentielle sont négligeables [MEUO4], I'équation de bilan
énergétique s’écrit comme suit :

ZQi +W+zmin hin _Zmouthout =0 (1.1)

Mosa Meratizaman et al [MER10] ont énuméré les différents types d’exergie dans un
systeme énergétique : I'exergie chimique, I'exergie physique, I'exergie potentielle, I'exergie
cinétique, I'exergie du travail (exergie pure), 'exergie du transfert de chaleur.

Pour un systeme thermodynamique ouvert en régime permanent, ou il n’y a pas de réactions

chimiques qui se produisent, I'exergie cinétique et I'exergie potentielle sont souvent
négligées. L’équation du bilan exergétique se réduit a :

ZTi Qi +W+Zrhin LlJin _Zmout lpout - EXd =0 (1'2)

ou T; est le facteur de Carnot
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T = (1 - %) (1.3)

T, est la température de référence
W est le flux d’exergie du travail,

le terme Y. (1 - ?) Q; est le flux de I'exergie du transfert de chaleur,

Exq4est l€ flux de I'exergie détruite,
Y est I'exergie physique massique.

W = (h—hg) —To(S — So) (1.4)

h, et s, sont respectivement I'enthalpie et I'entropie massique de I'état de référence,
caractérisé par la température et la pression de référence T, et P,.

L'application du bilan énergétique sur le GNL en vaporisation permet de calculer le flux de
chaleur nécessaire a la vaporisation d'un débit de GNL de 44,44 kg/s.

Qene = Mg (hanLout — hoNLin) (1.5)

Le potentiel exergétique du GNL est évalué par la variation de I'exergie physique du GNL
pendant la gazéification :

AEXGNL = MmN, AW = Mgy [(hGNL,out - TOSGNL,out) - (hGNL,in - TOSGNL,in)]
= ToNLQGNL (1.6)

Le facteur de Carnot 15y, €st calculé en fonction de la température entropique moyenne du
GNL définie par :

hGNL,in - hGNL,out

(1.7)

Tent =
SGNLin — SGNL,out

Le facteur de Carnot est négatif car la température du puits est inférieure a la température
ambiante (T, = 15 °C). Le sens du flux d'exergie s’effectue a l'inverse du flux de chaleur recu
par le GNL lors de la gazéification. L'exergie disponible du GNL et le flux de chaleur sont
représentés figure 1.6 en fonction du niveau de pression de gazéification du GNL. La
compression du GNL avant gazéification fait augmenter le niveau d'énergie, ce qui explique
la baisse du flux de chaleur nécessaire a la vaporisation du GNL en fonction de la pression.
L’évolution de l'exergie disponible a haute pression en fonction de la pression de
gazéification est quasi-asymptotique (figure 1.6), I'exergie a haute pression est moins élevée
gue celle disponible & basse pression. A partir d'une pression supérieure a la pression
critique du méthane (45,992 bar), I'exergie disponible du GNL est inférieure de 50 a celle de
GNL a pression atmosphérique.
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Figure 1.6. Exergie physique (To= 15 °C) et flux de chaleur de gazéification du GNL
en fonction de la pression de gazéification

Malgré cette baisse en exergie disponible du GNL a haute pression, la compression (de la
pression du tanker a la pression du réseau de distribution) doit se faire a I'état liquide.

En cas de valorisation de l'exergie du GNL a pression atmosphérique, nous pouvons
facilement montrer que I'exergie supplémentaire valorisée sera consommée par la
compression du gaz naturel.
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Figure 1.7a. Evolution de la température
du GNL en fonction de la puissance de Figure 1.7b. Ddiagramme P-h du méthane

chauffage (P = 90 bar).

A une pression de 90 bar, le puits froid (le méthane liquide) présente une exergie de
17,476 MW. Une puissance thermique de 33 MW est nécessaire pour vaporiser le GNL. La
figure 1.7a. montre que la gazéification se produit avec un glissement de température car
elle se fait a une pression supérieure a la pression critique. En effet, on peut distinguer trois
Zones :

la zone du chauffage du liquide

la zone de passage de I'état liquide a I'état de gaz dense

la zone de réchauffage du GNL gazeux.

Les variations des propriétés du fluide dans les différentes zones conduisent a des pentes
différentes. Ceci peut étre également illustré par le diagramme P-H de la figure 1.7b ou I'on
voit, pour la pression de 90 bar (en bleu), la variation de l'enthalpie en fonction des
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Chapitre 1 : Gazéification du GNL

isothermes. En dessous de -90 °C, le fluide a un Cp élevé typique des liquides. Entre -90 °C
et -50 °C, I'espace entre les isothermes s'accroit du fait du pseudo-changement de phase et
conduisant a un Cp équivalent élevé. Au-dela de -50 °C, le rapprochement des isothermes
indique un Cp faible, proche de celui des gaz.
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Température de sortie du GNL

Figure 1.8. Evolution de I'exergie du GNL disponible (T, = 15 °C) en en fonction de la température de
sortie du GNL (P =90 bar).

La valeur absolue de l'exergie disponible du GNL pendant la gazéification est tracée
figure 1.8 en fonction de la température de sortie du GNL. A partir d'une température de
-40 °C, I'exergie supplémentaire récupérable devient faible ; en effet, 16,421 MW d'exergie
valorisable est disponible entre -160 est -40 °C, alors qu’entre -40 et 15 °C l'exergie
disponible est de 1,054 MW.

Effet de la température ambiante
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Figure 1.9. Evolution de I'exergie totale du Figure 1.10. Evolution de I'exergie de fin de
GNL en fonction de la température ambiante réchauffage du GNL

La figure 1.9 représente I'exergie du GNL en fonction de la température ambiante ; la valeur
absolue de l'exergie du GNL augmente avec la température ambiante. En effet, plus I'écart
entre I'ambiance et le puits est grand, plus I'exergie cryogénique est grande.

La gazéification se fait dans le sens naturel du transfert de chaleur, théoriquement le GNL
peut étre gazéifié jusqu'a la température ambiante par transfert entre 'ambiance et le
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Chapitre 1 : Gazéification du GNL

méthane a température inférieure. Si la température de livraison du GNL gazéifié est
supérieure a la température de la source (ambiance), le GNL est usuellement livré aux
alentours de 5 °C, et il faut apporter de l'exergie au GNL pour le chauffer de la température
ambiante jusqu’a la température de livraison. Cette exergie est évaluée en fonction de la
température ambiante et tracée figure 1.10.

2.2. Destruction d’exergie dans les systémes actuels

Dans toutes les technologies de gazéification présentées ci-avant, l'exergie que peut
contenir le GNL est simplement détruite lors de la gazéification.

En plus de la destruction de I'exergie du puits, il y a un apport d'exergie supplémentaire aux
systemes pour assurer leur fonctionnement. Une comparaison de la destruction d'exergie
des différentes options de gazéification est réalisée. Les calculs sont effectués pour les
technologies de gazéification qui sont les plus représentatives (ORV, SCV et AAV). La
destruction d’exergie dans le cas des technologies IFV et STV sont du méme ordre de
grandeur que celles de 'ORV.

La vaporisation par échange de chaleur avec I'eau de mer (ORV)

Dans le cas de la vaporisation par échange de chaleur avec lI'eau de mer (ORV), des
guantités énormes d'eau de mer sont pompées. Le débit d'eau dépend de la température de
l'eau de mer, pour une température d'eau de mer de 8 °C le débit d'eau est 40 fois le débit
du GNL.

55
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45 +

40

35

L 2
L 4

et le débit du GNL

30 T T T T
5 7 9 11 13 15

Température de I'eau de mer (°C)
Figure 1.11. Débit d'eau dans le cas de 'ORV [MORO03]

Rapport entre le débit d'eau

Pour acheminer ces quantités d’eau, de l'exergie pure est apportées au systeme et elle est
égale a la puissance de pompage.

. Mgau AP
AEXpompe = ————— (1.13)

pompepeau

En supposant un rendement de la pompe de 0,8 et une compression de 2 bar, la puissance
requise pour pomper la quantité d'eau nécessaire pour vaporiser 160 t/h de GNL est de
444 KW.
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La vaporisation par combustion submergée (SCV)

Dans le cas de la vaporisation par combustion submergée (SCV), I'énergie principale
apportée au systéeme est I'énergie de combustion.

La vaporisation par l'air ambiant (AAV)

Dans le cas de I'AAV, de I'exergie doit étre apportée au systeme pour faire circuler l'air et
pour dégivrer les échangeurs.

L'exergie de ventilation correspond a la puissance de ventilation :

. m,; AP
AEXyeng) = ——— (1.14)

Nventil Pair

Si nous supposons une différence de température de l'air entre I'entrée et la sortie de 10 K,
le débit d'air nécessaire a la vaporisation de 160 t/h (44,44 kg/s) de GNL est de 3 136 kg/s.

Si nous supposons une perte de charge du c6té de l'air de 100 Pa et un rendement des
ventilateurs de 0,8, I'exergie consommée par les ventilateurs est de 327 kW.

Pour évaluer I'énergie nécessaire au dégivrage, I'analyse tient compte des données météo
(température et humidité relative). Pour les différentes zones géographiques, les moyennes

mensuelles des températures et humidités relatives sont précisées tableau 1.4.

Tableau 1.4. Conditions climatiques (température et humidité)

T(°C) HR (%) T(°C) HR (%) T(°C) HR (%) T(°C) HR (%)
Janvier 5 85 -2 90 5 73 10 83
Février 7 79 -0.8 86 5 73 12 84
Mars 11 77 1 82 7 70 15 83
Avril 15 75 3 79 9 70 18 84
Mai 19 74 6.5 75 12 74 23 81
Juin 21 75 10 75 16 67 24 82
Juillet 22 74 13 78 18 63 25 77
Aot 22 76 12.5 79 18 64 24 77
Septembre 20 75 9.5 83 16 69 23 79
Octobre 15 72 6.5 87 12 71 20 79
Novembre 10 79 3.5 90 9 75 16 83
Décembre 8 84 1 93 7 75 11 84

Le dégivrage peut se faire, sans apport de chaleur, avec de I'air ambiant disponible a des
températures positives (typiguement supérieures a 3 °C). Le tableau 1.4 montre que dans la
zone nord de I'Europe, du mois de décembre jusqu'au mois d'avril, le dégivrage se fait en
apportant de la chaleur (un brdleur a gaz dans la plupart des cas) au systeme.
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Pour estimer le besoin calorifique pour le dégivrage, nous évaluons, en premiere
approximation, les quantités de givre formées en supposant que l'air, refroidi de 10 K, sort a
I'état saturé et que la quantité de vapeur d’eau condensée est égale a la quantité de givre
formé.

La puissance de dégivrage (Qq.f) €st calculée comme suit :

Qdef =My Lg = (Win - Wout)- m,. Ly (1'15)
Avec

(Win — Wout) [K9eau/Kgai] : différence d’humidité absolue entre la sortie et I'entrée de l'air en
supposant de l'air & la sortie saturé et refroidi de 10 K.

Ly=333.7*10° [J/ kggivre] : Chaleur latente de fusion de la glace

2.000

1.500
1.000
0.500
0.000 |

Décembre Janvier Février Mars Avril
Période hivernale (zone nord de I'Europe)
Figure 1.12. Chaleur apportée au systeme pour dégivrer en période hivernale
(Tair < 3 °C)

Puissance de dégivrage (kW)

En période hivernale, il faut en moyenne une puissance thermique de 1,589 MW pour
dégivrer (figure 1.12). La puissance moyenne annuelle pour le dégivrage est évaluée a
662 kW.

Comparaison de I'exergie détruite des différents systémes

L'exergie détruite dans les différents procédés de gazéification fonctionnant dans la zone
nord de I'Europe (voir le tableau 1.4 ) est tracée figure 1.13 sur les douze mois de l'année.
L'exergie totale détruite correspond a la somme de l'exergie disponible du GNL ainsi que
tous les apports exergétiques qui sont nécessaires, selon la technologie, pour réchauffer le
méthane gazeux jusqu’a 5 °C, dégivrer, pomper de l'eau de mer ou pour ventiler.

Dans le cas d'un réchauffage ou d'un dégivrage réalisé par un brdleur a gaz, I'exergie est
assimilée a I'exergie mécanique récupérable a la suite de la combustion du gaz. La relation
entre la chaleur de dégivrage et I'exergie correspondante est déduite grace au facteur de
Carnot calculé avec la température adiabatique de flamme. Pour le méthane, celle-ci est de
2223 K.

La technologie SCV est celle qui présente la destruction d'exergie la plus élevée. En effet, en
plus de I'exergie du GNL détruite, le procédé utilise une grande quantité d'exergie de
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combustion et ne profite pas de la possibilité d'un chauffage dans le sens naturel du transfert
de chaleur de I'ambiance (source chaude) vers le puits (GNL).

Les technologies AAV et ORV présentent une destruction d'exergie du méme ordre de
grandeur. La part la plus importante de la destruction exergétique est I'exergie du GNL qui
n'est pas récupérée. En plus de I'exergie du GNL perdue, ces deux technologies ont besoin
de consommer de l'exergie pour utiliser le milieu ambiant (I'eau de mer ou l'air) comme
source chaude. Cette exergie détruite correspond a l'exergie de pompage dans le cas de
I'ORYV et a I'exergie de ventilation et de dégivrage dans le cas de I'AAV.

Dans les calculs mensuels effectués, nous remarquons que dans le cas d'un fonctionnement
hivernal, I'AAV va détruire plus d'exergie que I'ORV et ce pour les besoins de dégivrage.
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Figure 1.13. Comparaison entre les destructions d'exergie des différentes technologies de
gazéification (AAV- SCV- ORV) - Zone nord de I'Europe

Ainsi, il est clair que les systémes actuels peuvent se différencier entre eux par une
consommation plus ou moins importante d’exergie avec un désavantage pour le systeme
SCV. Cependant, 'ensemble des systémes actuels détruisent I'exergie du GNL qui, par sa
récupération, peut rendre I'opération de gazéification productrice d’énergie mécanique au
lieu d’en consommer, comme c’est le cas actuellement.

3. Valorisation par cycles de Carnot réversible et endo-réversible

La récupération de I'exergie disponible par des cycles thermodynamiques présente
obligatoirement des pertes exergétiques. Dans le paragraphe suivant, nous proposons
d’estimer l'ordre de grandeur de l'exergie du GNL valorisable sous forme d’énergie
mécanique en utilisant I'air ambiant comme source de chaleur.

Nous allons montrer l'intérét de valoriser le froid du GNL sous forme d'énergie mécanique.
Cette revalorisation ne peut se faire qu'avec une architecture thermodynamique qui permette
de transformer cette exergie en travail mécanique. Cependant, tout cycle thermodynamique
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est confronté a des pertes exergétiques caractérisées essentiellement par les irréversibilités
dues aux transferts de chaleur et aux frottements des composants mécaniques.

Nous proposons d'évaluer les performances d'un cycle thermodynamique moteur
fonctionnant avec le GNL comme puits froid et l'air comme source chaude. La température
entropique moyenne de la source Ty, est supposée égale a 15 °C.

Le rendement d'un cycle de Carnot réversible est défini par :

wl 1 TonL
Qair Tair

Nc (1.8)

Le rendement de Carnot représente une limite idéale.

Afin d'évaluer les performances réalisables par des cycles moteurs, il est acceptable de
considérer 50 % du rendement de Carnot comme étant le rendement réel des cycles moteur.

L'approche de cycle de Carnot endo-réversible, introduite pour la premiére fois par Curzon
and Ahlborn [CUR75], permet également de définir un rendement de cycle réalisable.
Curzon and Ahlborn [CUR75] ont introduit la notion d'un cycle de Carnot endo-réversible en
prenant en considération les irréversibilités dues au transfert de chaleur entre le cycle et les
deux sources de chaleur. Les deux autres transformations du cycle (la détente et la

compression) sont supposées adiabatiques et réversibles. Le rendement de ce cycle
(n =1- Tfuide travail Puits

) est défini a la puissance maximale par I'équation :
Thuide travail,SC

Ting
Tair

Nca=1- (1.9)
Pour retrouver l'expression du rendement endo-réversible calculé quand la puissance
mécanique est maximale, il suffit d'exprimer la puissance mécanique nette du cycle en
fonction des deux températures du fluide de travail (deux isothermes) de la température de
la source et de la température du puits. La puissance mécanique est maximale quand la
dérivée de la puissance mécanique par rapport aux températures est nulle.

Le premier principe de la thermodynamique appliqué au cycle thermodynamique moteur
permet d'écrire

IW| = Qair — |Qont| (1.10)

Les puissances mécaniques correspondant au rendement de Carnot et au rendement de
Curzon et Ahlborn sont, respectivement, données par les équations (1.11) et (1.12).

. T]CQGNL
s (1.11)
Wen = NcaQenL (112)
1-mca
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La figure 1.14 représente les résultats d'une estimation des performances d'un cycle de
Carnot réversible et d'un cycle de Carnot endo-réversible en fonction de la température de
sortie du GNL. Quel que soit le type considéré du cycle de Carnot (réversible ou endo-
réversible), le travail mécanique produit atteint une limite asymptotique en chauffant le GNL
jusqu'a -40 °C. Ceci s'explique par le fait que peu d'exergie est disponible a partir de -40 °C
et également par la dégradation du rendement du cycle moteur au-dela de -40 °C.
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Figure. 1.14. Performances d'un cycle de Carnot réversible et d'un cycle de Carnot endo-réversible en
fonction de la température de sortie du GNL

Pour une revalorisation de I'exergie du GNL de -160 °C a -40 °C, la limite théorique du
rendement d'un cycle de Carnot réversible est de 36 % produisant ainsi 16 MW de puissance
mécanique. L’énergie mécanique que pourrait produire un cycle moteur réel optimisé est
évaluée par I'approche endo-réversible & 6 MW. Celle-ci constitue I'objectif a atteindre par la
conception d’une architecture thermodynamique optimale.

4. Travaux en cours sur la valorisation du froid du GNL sous forme d’énergie
mécanique

Dans cette section, nous nous penchons sur les travaux scientifiques qui traitent de la
valorisation du froid du GNL sous forme d’énergie mécanique afin de définir dans la derniére
partie de cette section les premiéres lignes de l'architecture thermodynamique d'un systéme
de gazéification et de revalorisation du froid du GNL (Brevet WO 2011/055045 Al).
L’identification des verrous servira a orienter notre recherche et a proposer des solutions
concrétes.

4.1. Etude bibliographique sur les systémes de valorisation du froid du GNL sous
forme d'énergie mécanique

Les procédés proposés dans la littérature technique et scientifique, sont basés sur deux
cycles thermodynamiques de récupération.
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Premierement, par une détente directe du gaz naturel (cycle ouvert) permettant la
récupération de I'exergie de pression, le GNL est pompé a haute pression, puis gazéifié par
chauffage (ce chauffage difféere d’'un procédé a l'autre) et détendu dans une turbine pour
générer du travail mécanique.

Deuxiémement, en utilisant un cycle moteur utilisant I'écart de températures entre 'ambiance
(source chaude) et le GNL en train de se réchauffer (puits froid) par un cycle fermé de
Rankine ou de Brayton.

La plupart des procédés décrits dans la littérature évite d'utiliser I'ambiance comme source
chaude a cause de la formation de givre qui pourrait survenir lors de I'échange thermique.
Dans la majorité des cas, ils utilisent les gaz de combustion d’une turbine a gaz (en
cogénération) comme source chaude pour les cycles moteurs ou, plus simplement pour le
chauffage direct, du gaz naturel. Ainsi, les cycles proposés dans la littérature produisent de
I’énergie mécanique en récupérant I'exergie de pression et de température du GNL ainsi que
I'énergie thermique de gaz de combustion ou une autre source de chaleur disponible.

BAI Feifei et ZHANG Zaoxiao [BAIO8] comparent deux procédés avec une source chaude a
température supposée de 25 °C :

- le premier (fig. 1.15 a) est une combinaison d’'un cycle Brayton a l'azote, d’'une
détente directe du gaz naturel et d'un cycle de Rankine ammoniac-eau (avec
récupérateur)

- le second (fig. 1.15 b), est une combinaison d’'un cycle Rankine de propane (avec
récupérateur), une détente directe du gaz naturel pour valoriser I'exergie de pression
et un cycle Rankine d’ammoniac-eau (avec récupérateur)

=
L

Figure 1.15 a. Cycle Brayton a I'azote, Figure 1.15 b. Cycle Rankine de propane

détente directe du gaz naturel et cycle de (avec récupérateur), détente directe du

Rankine ammoniac-eau (avec récupérateur) gaz naturel et cycle Rankine d’ammoniac-
eau (avec récupérateur)
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Celidonia dispenza et al [DIS09] proposent un cycle Brayton d’hélium utilisant des gaz de
combustion d’une turbine a gaz comme source chaude (fig. 1.16).
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Figure 1.16. Procédé de gazéification et de revalorisation en utilisant un cycle Brayton (turbine a gaz)
et un cycle Brayton d’hélium
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Figure 1.17. Cycles moteurs en cascade pour la revalorisation de I'exergie du GNL
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T. Lu et K.S. Wang [LU09] proposent une cascade de cycles moteurs (figure 1.17) constituée
d'une détente directe du gaz naturel (boucle ouverte) pour récupérer I'exergie de pression et
d'un cycle Rankine d’ammoniac-eau. Le cycle Rankine d’ammoniac-eau utilise le GNL
comme source froide et une partie de la chaleur de combustion générée au niveau de la
chambre de combustion d’une turbine a gaz comme source chaude. Les gaz de combustion
de la turbine a gaz sont utilisés pour surchauffer le gaz naturel produit avant de le détendre
jusqu’a une température ambiante et une pression de transport.

Wang Qiang et al [QIA04] ont établi une cascade de cycles moteurs qui est composée
(figure 1.18) d’'un cycle Rankine au propane revalorisant I'exergie du GNL et une détente
directe du gaz naturel valorisant I'exergie de pression. Le GNL est gazéifié au niveau du
condenseur du cycle Rankine de propane et surchauffé par la source de chaleur disponible
sur le site. Il est aussi surchauffé aprés la détente directe par la méme source de chaleur.

Figure 1.18. Cycle Rankine au propane avec une détente directe du gaz naturel (cycle ouvert) : (1)
réservoir de GNL, (2) condenseur, (3) échangeur de chaleur, (4) turbine, (5) échangeur de chaleur, (6)
turbine, (7) évaporateur, (8) source de chaleur et (9) gaz naturel produit

Xiaojun Shi and Defu Che [XIA07] proposent (figure 1.19) un cycle Rankine classique
(fonctionnant avec de I'eau en boucle fermée). La production de vapeur d’eau s’effectue par
I'utilisation de la chaleur des gaz de combustion d’'une turbine a gaz. Le GNL est gazéifié en
condensant la vapeur d’eau du cycle Rankine aprés I'avoir détendu dans une turbine et
surchauffé avec de I'eau chaude extraite du générateur de vapeur. De I'eau chaude est aussi
utilisée pour chauffer une partie du GNL vaporisé jusqu'a 120 °C et utilisé comme
combustible dans la turbine a gaz.

Les auteurs proposent une cogénération revalorisant les pertes thermiques d’'une centrale
électrique en cycle combiné. Cependant, il n’'y a pas de valorisation proprement dite de
'exergie du GNL car I'eau se condense a une température éloignée de la température
moyenne de gazéification.
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Figure 1.19. Cycle Brayton (turbine a gaz) et cycle Rankine d’eau (AC : compresseur a air; CC :
chambre de combustion ; GT : turbine & gaz ; HRSG : générateur de vapeur ; ST : turbine a vapeur)

G.Angelino et C.M. Invernizzi [ANG11] ont étudié des fluides de travail pour un cycle de
Brayton fonctionnant avec le GNL comme source froide et des gaz de combustion a une
température de 543 °C refroidis a 120 °C comme source chaude. L’azote parait étre le fluide
optimal ; il est refroidi & des températures compatibles avec la température du GNL et
permet d'obtenir un rendement de 63 %.

La littérature propose des systémes de cogénération qui permettent, dans la plupart des cas,
de valoriser I'exergie du GNL et I'énergie thermique des gaz de combustion d’'une centrale
électrique (turbine a gaz) ou d’autres sources thermiques sous forme d’énergie électrique.
Cependant, les colts d’investissement sont trés élevés et ces installations ne peuvent pas
étre standardisées puisqu’elles nécessitent une vision intégrée lors de la conception du site.
Leur mise en ceuvre permet des gains énergétiques globaux substantiels, mais leur
application est limitée aux seuls sites qui feront une étude intégrée d’ensemble avant la
décision d’investissement.

4.2. Nouveau concept de gazéification avec valorisation a I'air ambiant
(Brevet WO 2011/055045 A1)

Ce concept est issu d’un travail préliminaire a cette thése dans lequel ont collaboré GEA
BTT et le CEP MINES ParisTech. Ce concept se différentie des développements en cours
par I'absence d’intégration de I'opération de gazéification avec une source de chaleur
externe et 'usage de I'air ambiant comme seule source de chaleur.

Page 24



Chapitre 1 : Gazéification du GNL

Ce systéme de gazéification satisfait aux conditions suivantes :
e respect de I'environnement

e standardisation des composants

¢ limitation des colts d’investissement et de fonctionnement
e gazéification en continu (sans interruption)

Ce systeme est constitué de cycles thermodynamiques utilisant I'énergie calorifique de I'air
pour chauffer le GNL (fig. 1.20). Il évite d'utiliser I'énergie de I'eau de mer ou issue de
combustion pour écarter les problemes de pollution rencontrés par les différentes
technologies de gazéification actuelles.

Le transfert de chaleur entre I'air et le GNL se fait dans le sens du transfert de chaleur, c'est-
a-dire du milieu chaud vers le milieu froid et ne nécessite pas un apport d'énergie.
Cependant, nous avons vu que dans le cas pratique, de I'énergie doit étre consommée afin
de faire fonctionner les ventilateurs, de dégivrer en cas de formation de givre, ou de pomper
en cas d'utilisation de fluide caloporteur.

Des cycles moteurs servent a valoriser I'exergie du GNL en profitant du transfert de chaleur

naturel entre 'ambiance et le GNL. Une partie de I'énergie mécanique produite servira a faire
fonctionner le procédé et a dégivrer quand les conditions climatiques I'exigent.

Circuit d*évaporation du
- Production & électricité propane
------- Circuit de dégivrage des
évaporateurs
Circuit de la PAC

Circuit du GNL

matt
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Figure 1.20. Architecture thermodynamique d’un nouveau systéeme de gazéification (Brevet GEA BTT)
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Nous avons vu que l'usage de l'air comme source de chaleur avec échange direct (sans
fluide intermédiaire) conduit a la formation de givre. Afin de limiter le probleme de formation
de givre, un fluide intermédiaire diphasique (propane) est utilisé. En effet, les calories de l'air
sont récupérées en évaporant le propane au niveau des échangeurs AC-102. La pression de
propane doit étre supérieure a 5 bar pour obtenir une température d’évaporation positive
(figure 1.21) et éviter ainsi la formation de givre. Cette pression dépendra des conditions
climatiques. La pompe (P-102) permet de faire circuler le fluide caloporteur et aussi de
contréler la pression d'évaporation. Un détendeur (PC-102) permet de détendre le propane a
la pression du réservoir du fluide caloporteur diphasique (V-101).

g 20 /,
(] © /
o 3 10 /,
- O
£3c O /’
@ < = g
a o -10
§E //
"g -20
wv

2 3 4 5 6 7 8 9

Pression de saturation du propane (bar)

Figure 1.21. Choix de la pression d’évaporation du propane

Les calories récupérées par le propane sont utilisées par les différents cycles
thermodynamiques du systéme grace au ballon séparateur de phase a forte capacité (V-101)
qui joue le role d'un évapo-condenseur sans paroi et qui contient le fluide caloporteur
intermédiaire (propane). La condensation de la vapeur soutirée de ce ballon permet d’utiliser
cette énergie thermique par effet caloduc assisté par pompe. L'idée de base du brevet est
d'utiliser un réservoir central pour stocker une grande quantité du fluide intermédiaire
caloporteur, réchauffé directement par lair ambiant par lintermédiaire de batteries
d’échangeurs de chaleur, ces échangeurs pouvant donc étre dégivrés de maniére
centralisée.

Les cycles moteurs serviront a récupérer I'exergie du GNL disponible entre -160 et -40 °C
sous forme d’énergie mécanique. Une fois cette exergie récupérée, la gazéification et le
réchauffage du GNL s’achéve par a une boucle de fluide caloporteur en condensant du
propane (boucle caloduc) en profitant au maximum du transfert de chaleur naturel d’une
source vers un puits. Cette opération est destructrice d’exergie. Cette exergie détruite reste
cependant limitée car nous avons montré précédemment que la quantité d’exergie du GNL
au-dela d’'une température de -40 °C est relativement faible.

En fonctionnement hivernal, le niveau de température de I'air ne permet pas d’obtenir un gaz
naturel a une température de plus de 5 °C car la température de la source (ambiance) est
inférieure a la température de fin de réchauffage. L’existence d’'une différence de
températures entre l'air ambiant et le fluide intermédiaire, imposée par le pincement au
niveau des échangeurs de la section d’évaporation, fait qu’il est impossible de finir le
réchauffage du méthane avec un échange de chaleur direct, des que la température de I'air

est inférieure a 10 °C (selon le pincement considéré).
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Dans le cas ou I'énergie doit étre apportée au systeme, I'énergie finale de réchauffage peut
étre apportée par une résistance électrique, un brQleur ou une autre source disponible sur le
site (voir les cas de cogénération avec une centrale électrique présentés dans la littérature).

L’autre probléme rencontré, en fonctionnement hivernal, est la formation de givre lors du
transfert de chaleur entre I'air et le fluide intermédiaire (propane). Pour dégivrer, de I'énergie
supplémentaire doit donc étre également apportée par une résistance électrique, un brileur
ou une autre source disponible sur le site. Pour apporter la chaleur supplémentaire, la
solution proposée par le brevet est 'usage d’'une pompe a chaleur. Le fluide de travail de la
PAC est le fluide intermédiaire. Ce choix permet de transférer tout ou partie de la chaleur de
condensation du propane circulant dans la PAC vers les évaporateurs de propane givrés afin
de les dégivrer par I'intérieur (le circuit de dégivrage est représenté par des traits discontinus
sur la figure 1.20). Ce mode de dégivrage permet de réduire les pertes thermiques lors du
dégivrage.

Pour assurer un fonctionnement en continu du procédé tout en assurant le dégivrage des
évaporateurs, une séquence de dégivrage sera définie. Celle-ci conduira a dimensionner les
évaporateurs de maniére a maintenir le fonctionnement du systeme via une partie des
évaporateurs alors que l'autre partie des évaporateurs est en dégivrage. Le travail de cette
thése vise a développer les connaissances nécessaires pour optimiser les performances
énergétiques et exergétiques de ce systeme et se donner les moyens de le dimensionner.

Le dimensionnement des évaporateurs passe par la connaissance de la dynamique de
givrage et nécessite donc une modélisation en conditions de givrage. Le fonctionnement des
échangeurs en conditions de givrage fera l'objet d'une étude expérimentale et d'une
modélisation. Avant ceci, nous procédons a une analyse énergétique et exergétique des
cycles moteurs afin de définir I'architecture thermodynamique ainsi que les fluides de travail
a utiliser.
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5. Optimisation de I'architecture thermodynamique des cycles moteurs
5.1. Introduction

Lors de la gazéification / réchauffage du GNL, I'exergie totale disponible (P = 90 bar) est de
17,476 MW pour un débit de GNL de 160 t/h. Cependant, la plus grande partie de I'exergie
disponible se situe dans la zone de température ou le GNL passe de -160 °C a -40 °C, cette
exergie disponible est de16,42 MW. Pour valoriser cette exergie frigorifique du GNL en la
transformant en énergie mécanique, une approche endo-réversible (cycle de Carnot endo-
réversible) a été présentée; en prenant en considération, théoriquement, les irréversibilités
dues au transfert de chaleur entre le cycle moteur, sa source et son puits ; une puissance
mécanique maximale de 6 MW a été évaluée.

Pour définir l'architecture thermodynamique de cycles moteurs réels, nous appliquons la
méthode de l'analyse énergétique et exergétique. Nous évaluons la quantité de I'exergie
détruite dans chaque composant d’'un cycle thermodynamique moteur ainsi que la relation
entre le fluide de travail et ces destructions d’exergie. Contrairement a un cycle moteur
classique, la source chaude n’est autre que I'ambiance supposée ici a la température
To=15°C.

Une revalorisation par un ou deux cycles thermodynamiques moteurs est proposée (figure
1.22). Cependant, le rendement d'un deuxiéme cycle moteur serait inférieur au premier cycle
car I'écart de températures entre source et puits se réduit. La chaleur est transférée de la
source chaude, le milieu ambiant (via le propane) vers les cycles moteurs par condensation
du propane dans les évaporateurs des cycles moteurs et par condensation de la phase
évaporée du propane dans les échangeurs a air. Cette évaporation-condensation (effet
caloduc) aboutissant au transfert de la chaleur de I'air ambiant vers les puits que sont les
évaporateurs des cycles moteurs. L'exergie s'échange dans le sens inverse des flux de
chaleur.

E'xl- = TiQi (116)

Les facteurs de Carnot t; sont négatifs car T, >T;, ce qui implique l'inversion de signe des
flux de l'exergie par rapport aux flux de chaleur. La convention de signe adoptée stipule que
les flux regus par le systéme sont positives et les flux cédés par le systéme sont négatives.
La fin de la gazéification / réchauffage s'effectue avec une destruction totale d'exergie en
utilisant une boucle de fluide caloporteur assistée par une pompe a chaleur (en cas de
température ambiante trés basse). L’optimisation de la valorisation passe par la minimisation
de l'exergie totale détruite. L’exergie totale détruite est la somme de I'exergie détruite au
niveau des cycles moteurs et I'exergie perdue par le GNL au niveau de la boucle de fluide
caloporteur et/ou de la PAC.
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Figure 1.22. Flux de chaleur et flux d'exergie

LNG-101

Dans un cycle moteur classique, 'ambiance est souvent le puits ou I'on rejette de la chaleur.
Le rendement exergétique correspondant permet d’évaluer la part mécanisable de la chaleur
fournie par la source chaude. Dans notre cas, la disponibilité d’'un puits froid a trés basse
température permet d’utiliser I'air ambiant ou le milieu extérieur comme source chaude. Il est
nécessaire de spécifier cette particularité qui fait qu'une exergie froide est consommée pour
produire un travail mécanique. La figure 1.22 montre que les flux de chaleur entrants
proviennent de la source chaude, tandis que les flux d'exergie entrants proviennent du puits
froid.

Le rendement énergétique du premier et du deuxiéme cycle moteur est donné par I'équation
(2.17)

Nen1 = _Wl/Qinl 1 Nen2 = _WZ/QinZ (1.17)

Le rendement exergétique est le rapport entre I'exergie utile et I'exergie utilisée. Dans notre
cas, le rendement exergétique des cycles moteurs est défini par rapport a la source froide
qui fournit de I'exergie aux cycles moteurs (figure 1.22).

Nex1 = — Wl/Exeil 1 Nex2 = — WZ/ExiliZ (1.18)

Le rendement exergétique global est défini par le rapport entre le travail mécanique total
récupéré et l'exergie totale disponible du GNL (17,47 MW), soit

Nex,g = — W/Exe,s (1.19)

5.2. Contraintes et irréversibilités d'un cycle moteur réel

Pour produire du travail mécanique en utilisant le GNL comme puits froid, plusieurs cycles
thermodynamiques sont envisageables. Pour produire un travail mécanique en disposant
d'une source chaude et dun puits froid, il faut passer par quatre transformations
thermodynamiques qui forment un cycle thermodynamique. Le fluide de travail est d'abord
comprimé a I'état liquide (Rankine) ou vapeur (Brayton), ensuite chauffé (état vapeur) ou
vaporisé (état liquide), puis est détendu dans une turbine pour produire un travail mécanique.
Pour revenir a I'état initial, le fluide est refroidi (Brayton) ou condensé (Rankine) par une
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source froide (GNL). La différence entre le travail de la compression et le travail fourni par la
turbine représente le travail net du cycle moteur.

Nous nous intéressons a trois types de cycle moteur réel, le cycle Brayton (figure 1.23 a), le
cycle Rankine (figure 1.23 c et d) et le cycle transcritique de Rankine (figure 1.23 b).

Pour un fluide dont le point critique est trés bas, on retrouve un cycle Brayton (figure 23 a).
Le fluide de travail est comprimé a I'état vapeur, la consommation d’énergie et les
irréversibilités de cette opération sont donc plus importantes qu’un cycle Rankine ou le
passage de la basse pression a la haute pression se fait a I'état liquide. L’avantage de ce
cycle est que le fluide de travail présente un profil de température croissant au niveau du
gazéifieur. En effet, la destruction d'exergie au niveau du gazéifieur de GNL est minimisée
en réduisant I'écart de températures entre le fluide de travail et le GNL. Cependant, le
transfert de chaleur entre le propane (source chaude) et le fluide de travail sera soumis a
des destructions d'exergie importantes vue I'écart de températures entre le fluide de travail et
la source de chaleur.

0.0 0.0
[ Propane [ Propane
-20.0 -20.0 +
:5 -40.0 - :G -40.0 -
Tg’ -60.0 T E -60.0 1
L =1 L
g 800 { g 800 ¢ G
£-1000 ¢ %-100.0
£.120.0 | GNL £ 1200 |
-140.0 + -140.0
11600 - -160.0 :
entropie entropie
Figure 1.23 a) Récupération de I'exergie du Figure 1.23 b) Récupération de l'exergie du
GNL en utilisant un cycle Brayton GNL en utilisant un cycle transcritique
0.0 0.0
20.0 _ Propane/ A\ -20.0 _ Propane
G -40.0 ®) -40.0
E’ -60.0 Tg’ -60.0
2 -80.0 g -80.0
£-100.0 GNL 8 -100.0 :
£.120.0 + £.120.0 ¢
-140.0 -140.0 +
-160.0 - : -160.0 :
entropie entropie
Figure 1.23 ¢c) Récupération de I'exergie du Figure 1.23 d) Récupération de I'exergie du
GNL en utilisant un cycle Rankine (fluide pur GNL en utilisant un cycle Rankine (mélange
ou mélange azéotropique) non-azéotropique)
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Pour un fluide pur, le changement de phase s’effectue a température constante. Si le point
critique est relativement haut (Tc > -40 °C), il est possible de fonctionner selon un cycle
Rankine (figure 1.23 c et d). Contrairement a un cycle Brayton, I'élément qui pourrait
engendrer le plus de destruction d'exergie est le gazéifieur. L'échange de chaleur avec la
source chaude se fait avec un faible écart de températures, il y aura donc moins de
destruction d'exergie. Pour un fluide non-azéotropique, le changement de phase s’effectue
avec glissement de température (figure 1.23 d), ce qui permet de se rapprocher plus du profil
de température du GNL et d’avoir un rendement exergétique du gazéifieur plus élevé. La
pression de condensation du fluide de travail (BP) doit étre supérieure a la pression
atmosphérique pour éviter un fonctionnement sous vide partiel.

Dans un cycle dit transcritique, la haute pression est supérieure a la pression critique. (figure
1.23 b). Le fluide de travail est refroidi & basse pression avec changement de phase. Les
échanges entre le fluide de travail et les fluides externes s’effectuent avec une destruction
d'exergie importante du fait des écarts de températures entre le fluide de travail et les fluides
externes.

Dans I'analyse des cycles réels, un pincement de 5 K aux échangeurs est retenu dans cette
étude. La non linéarité de I'évolution du GNL dans I'échangeur conduit a un pincement qui
ne se situe pas a l'un des bouts du gazéifieur, ce qui rajoute des destructions exergétiques
supplémentaires.

En plus des irréversibilités au niveau des échangeurs de chaleur, la compression ou la
détente d'un fluide est sujette a des destructions d'exergie dues aux frottements. Le
rendement isentropique des compresseurs ou des pompes et des turbines est supposé étre
de 0,8.

Sachant que la haute pression impose des contraintes mécaniques sur les équipements et a
un impact sur leur co(t, elle est limitée dans cette étude a 130 bar.

Certains fluides peuvent présenter un point triple supérieur a -160 °C, ce qui représente une
contrainte sur le cycle thermodynamique, notamment sur la basse pression. Ceci impose un
écart de températures plus grand entre le GNL et le fluide de travail.

L’utilisation d’'un récupérateur (échangeur interne) permet d’améliorer considérablement le
rendement énergétique (figure 1.24). Le rapport entre le travail net fourni par le cycle et
I'apport de chaleur de la source chaude (rendement énergétique) augmente car la source
chaude fournit moins de chaleur au cycle, tout en produisant le méme travail mécanique. Le
récupérateur permet aussi d'utiliser moins de froid du GNL et permettre ainsi a un deuxiéme
cycle moteur de récupérer I'exergie résiduelle. Le récupérateur est une source
supplémentaire d'irréversibilités qu'il faudra prendre en considération.
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Figure 1.24. a) Schéma d’un cycle Brayton avec récupérateur, b) Diagramme T-s

Dans le cas d'un cycle Brayton sans récupérateur, la température de sortie du GNL est
fonction du taux de compression %. En effet pour une détente polytropique, le rapport entre

la température de début de détente T;; et la température T;, est seulement fonction du taux
de compression.

k-1
Tu _ (HPY
Tiz (BP) (1.20)
Sachant que la température de début de détente T,;; est obtenue a partir de la température
ambiante et des hypothéses de pincement aux échangeurs, celle-ci est de (T;; = -10 °C) et
donc considérée constante. La température de fin de détente T,, qui impose la température

de sortie du GNL est seulement fonction du taux de détente %- La température de sortie du

GNL permet de juger de la possibilité de concevoir une cascade de cycles moteurs. Comme
les rendements de cycle se détériorent avec 'augmentation de la température du puits froid,
une cascade de deux cycles semble étre une option suffisante ; la mise en place d'un
troisieme étage de cascade représente a priori un rapport codt / bénéfice faible et ne sera
donc pas étudié.

La mise en place d’'une cascade de deux cycles moteurs améliore le rendement exergétique
global en réduisant la destruction d'exergie associée aux trés grands glissements de
température lors du réchauffage du méthane qui induit des écarts de température importants
avec le fluide de travail. A titre d'exemple, une cascade de deux cycles Brayton est tracée
figure 1.25 (bleu) ainsi qu'un cycle Brayton fonctionnant sur toute la plage de température
(traits discontinus). L’écart de températures entre les fluides de travail et le méthane d’'une
part, et 'ambiance d’autre part, constituent les principales sources des destructions
d'exergie. La cascade permet de réduire I'écart de températures moyen au niveau du
gazéifieur et de I'échangeur "fluide de travail/ source de chaleur".

Page 32



Chapitre 1 : Gazéification du GNL

0.0
-20.0 -
-40.0
-60.0
-80.0

-100.0

-120.0

-140.0

-160.0

Propane

temperature (°C)

entropy (kJ/kg-K)

Figure 1.25. Récupération de I'exergie du GNL en utilisant deux cycles Brayton
5.3. Choix des fluides de travail candidats

Le point critique (température critique et pression critique) ainsi que la température normale
d’ébullition permettent de sélectionner les fluides candidats (tableau 1.5) et donnent une
indication sur le type de cycle thermodynamique et les niveaux de pressions. Cing fluides
purs (Azote, Oxygéne, Méthane, Ethane et Ethyléne) ainsi que des mélanges
d'hydrocarbures sont proposés. Les mélanges sont composés de méthane, d'éthane et de
propane. lls sont composés de facon a obtenir des températures critiques de mélange
comprises entre -40 et 40 °C.

Tableau 1.5. Listes des fluides candidats

Température
. . normale
Dmedessie | g5y | Tocer | PSP | Gom
d'ébullition
Q)
Azote Brayton 33,958 -146,96 -210 -195,91
Oxygéne Brayton 50,43 -118,57 -218,79 -183,09
Méthane Brayton 45,992 -82,586 -182,46 -161,64
Ethyléne Rankine 50,418 9,2 -169,16 -103,99
Ethane Rankine 48,719 32,18 -182,8 -88,842
Température normale
d'ébullition (1 bar)
Tvpe de cvele Pc Température | Température
Mélanges (en fraction molaire) YPpe y Tc (°C) de la phase de la phase
envisageable (bar) A - o
liquide (°C) vapeur (°C)
Méthane ; 0,76 ; éthane ; 0,24 Rankine 68,962 -40,065 -158,86 -111,43
Méthane ; 0,66 ; éthane ; 0,34 Rankine 71,062 -26,301 -157,55 -106,57
méthane ; 0,64 ; éthane ; 0,34 ; Rankine 71,201 | -22,003 -157,31 -96,249
propane ; 0,02
méthane ; 0,50 ; éthane ; 0,50 Rankine 69,022 -7,8199 -154,61 -100,74
méthane ; 0,54 ; éthane ; 0,34 ; Rankine 72,117 | -0,586 -155,89 -78,293
propane ; 0,12
méthane ; 0,44 ; éthane ; 0,34 ; Rankine 70,702 | 19,264 -153,92 -69,674
propane ; 0,22
méthane ; 0,10 ; éthane ; 0,90 Rankine 53,4 25,723 -126,12 -90,778
methane ; 0,25 ; éthane ; 0,50 ; Rankine | 62,767 | 37,191 -145,85 66,659
propane ; 0,25
méthane ; 0,33 ; éthane ; 0,33 ; Rankine 66,564 | 38,028 -150,74 62,979
propane ; 0,34
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5.4. Analyse énergétique et exergétique

Nous avons vu précédemment les différentes contraintes liées aux cycles réels, associées a
des destructions d'exergie dans les différents éléments d'un cycle (turbine, échangeurs,
pompes...), auxquelles s'ajoute l'exergie perdue en fin de réchauffage (au niveau de la
boucle de fluide caloporteur et/ou de la PAC).

L’exergie perdue dépend de la température du GNL a la sortie des cycles moteurs, toute
I'exergie du GNL disponible entre T;, et T, est perdue :

1:—-':Xperdue = |EXiZi3 + EXi3s| (1.21)

Le bilan exergétique appliqué au premier et au deuxiéme cycles moteurs permet d’évaluer la
destruction d’exergie totale des cycles moteurs.

EXd,cyc = EXd,cycl + EXd,cch (1.22)
avec
EXd,cycl = EXejs + Wy, EXd,cch = Exjji2 + W5 (1-23)

Le rendement exergétique d'un premier cycle moteur s'écrit en fonction de la destruction
d'exergie EXd,cycl [AYAL12] de tous les éléments du cycle [1.24]

EXq cyc1

: (1.24)
EXeil

Nex,cy1 = 1-

Ex,i; est I'exergie disponible entre -160 °C et la température de décharge du GNL Ti.

De la méme facon, le rendement exergétique d'un deuxiéme cycle valorisant le froid du GNL
de T;; a Tj, est calculé par :

EXd cyc
Nex,cy2 = 1- % (1.25)
L'optimisation du systeme de valorisation proposé revient a minimiser la destruction
d'exergie globale donnée par I'équation (1.26).

EXd‘g = EXperdue + EXd,CyC (126)
Ou a maximiser le rendement exergétique global (voir I'équation 1.19).

Le calcul d’'un cycle passe par I'application du bilan énergétique et exergétique sur les
différents éléments (turbines, échangeurs, compresseurs ou pompes...). L'application du
bilan exergétique sur chaque élément permet d’évaluer la contribution de chaque élément a
la destruction exergétique totale d’'un cycle. Nous présentons, a titre d'exemple, un bilan
d'exergie et d'énergie appliqué aux différents éléments d'un cycle Brayton avec récupérateur
(figure 1.24). Les équations présentées respectivement par type d'éléments sont utilisées
dans le calcul des autres cycles.
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5.4.1. Compresseur (ou pompe)

Le bilan d’énergie appliqué au compresseur permet de calculer le travail mécanique
absorbé.

. (hlo,is - h9)

Weomp = g (hyg — hg) = mg N >0 (1.27)
is

L’'application du bilan exergétique sur le compresseur considéré adiabatique permet de
calculer la destruction d’exergie

EXd,comp = VVcomp + Mg (Yo — Wio) (1.28)

L’exergie produite au niveau du compresseur n’est autre que la puissance exergétique regue
par le fluide et qui correspond a la variation de son exergie physique.

AEX comp = Mg (W, — Wy) > 0 (1.29)
Le rendement exergétique du compresseur est donné par la relation :

exergie produite  AEXcomp

= —— — = — 1.30
Mlex,comp exergie mise enjeu  Weomp (1.30)
Le facteur dissipatif est calculé par :

3 _ exergiedétruite _ EXqcomp 1— (1.31)
COMP ™ exergie miseenjeu  Weomp Nex,comp )

"Le facteur dissipatif, £, est une mesure de la part des irréversibilités par rapport a une
ressource exergétique pour un procédé ou un systeme donné [BEN02]".

5.4.2. Récupérateur

Pour un récupérateur bien isolé, on néglige les pertes thermiques. L’application du bilan
énergétique et exergétique sur cet élément permet d’écrire :

Q10,10/ = My (hyg, —hyo) >0, Q12,121 = mg(hyp, —hyp) <0 (1.32)

Dans un récupérateur, il y a un transfert d'exergie entre deux fluides. Le fluide qui se
réchauffe (de 10 a 10) transmet de I'exergie froide & un fluide qui se refroidit (de 12 a 12").
La différence entre ces deux exergies représente la perte d'exergie, calculée par la relation
1.33.

Exd,récup = g (P12 — Piz,) + (P10 — Pios) (1.33)
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5.4.3. Echangeur Fluide/Propane

Le propane en condensation est la source de chaleur du cycle Brayton, alors le bilan
énergétique appliqué au fluide recevant la chaleur du propane donne :

Q10’,11 = g (hy; —hye) >0 (1.34)

Au niveau de I'échangeur Fluide de travail/Propane, le flux d'exergie physique du fluide de
travail est totalement détruit. En effet, I'exergie physique du fluide de travail est totalement
cédée au propane qui est a une température proche de la température ambiante.

Exd,f/p = Mg (W10r — P11) (1.35)

Le rendement exergétique de I'échangeur Fluide/Propane calculé est égal a 0 quel que soit
le pincement.

5.4.4. Turbine

L’application du bilan exergétique sur la turbine thermiquement isolée permet de calculer la
destruction d’exergie :

EXd,turb = Wturb + Mg (Y1 — Pi2) (1.36)
Le travail mécanique fourni par la turbine est calculé par :
Wiurp = g (hyp — hyg) = rhft(hlz,is - hll)nis <0 (1.37)

L’exergie mise en jeu au niveau de la turbine n’est autre que la puissance exergétique cédée
par le fluide et qui correspond a la variation de son exergie physique.

AEXgurp = g (W12 — Y1) <0 (1.38)

Le rendement exergétique de la turbine correspond au rapport entre le travail mécanique
récupéré et la variation d'exergie physique du fluide de travail.

Weurb _ g (hyy —hyq)

Mextrd = A ar 11z — ¥10) (1:39)
5.4.5. Gazéifieur du GNL

La chaleur regue par le GNL est calculée par I'équation (1.40) :

Qanr, = fipng(hip — he) = —tig(hg —hyp,) >0 (1.40)

L’équation du bilan exergétique appliqué au gazéifieur permet de définir la destruction
d'exergie. Le fluide de travail regoit de I'exergie (exergie mise en jeu par le GNL) qu'l
convertit en exergie physique (exergie utile); la différence entre ces deux exergies
correspond a I'exergie détruite :

Exd = mft(lplz' - lng) + 1’hLNG(LIJe - Lpil) (141)
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5.5. Recherche de la meilleure solution

Nous nous intéressons en premier lieu a une revalorisation avec un seul cycle moteur. Aprés
la présentation de la meilleure solution avec un seul cycle moteur, nous nous intéresserons a
la possibilité d’ajouter un deuxiéme cycle pour tenter d'améliorer le rendement exergétique
global.

Afin d’optimiser le cycle, pour chaque fluide nous calculons les paramétres du cycle moteur
en variant les niveaux de pression caractérisés dans cette étude par deux variables : la
basse pression (BP) et le taux de compression (HP/BP). Le pincement des échangeurs de
chaleur est maintenu égal a 5 K. Les cycles thermodynamiques sont modélisés a l'aide du
logiciel "Excel" qui utilise REFPROP [LEM] pour le calcul des propriétés thermodynamiques.
Le débit du fluide de travail est déduit de I'équation de bilan d'énergie du gazéifieur
(équation 1.40).

5.5.1 Solution avec un seul cycle thermodynamique

Une revalorisation avec un seul cycle moteur est proposée dans cette partie. L'étude s'est
portée sur des cycles Rankine et Brayton. Le choix du type de cycle n'est pas évident,
compte tenu du puits froid qui se présente avec un glissement de température et un point
d'inflexion lié au passage de I'état liquide a I'état de gaz dense.

Un cycle Rankine présenterait des irréversibilités plus importantes au niveau du gazéifieur
tandis qu'un cycle Brayton présenterait des irréversibilités plus importantes en échangeant
de la chaleur avec l'ambiance (source chaude). Le compresseur génére aussi plus
d'irréversibilités comparé a une pompe d'un cycle Rankine. Un cycle Brayton sans et avec
récupérateur ainsi qu'un cycle Rankine sont étudiés dans cette partie.

a- Cycles Brayton (Ex: cycle Brayton a I'azote avec et sans récupérateur)

A titre d'exemple, nous présentons d’abord les résultats détaillés d'un cycle Brayton
fonctionnant a 'azote avec et sans récupérateur. Le méme type d’analyse est réalisé pour
les autres fluides adaptés au cycle de Brayton mais non présentée en détail. Une synthése
de la comparaison entre différents fluides (méthane, azote...) est présentée par la suite. La
température critique de I'azote est de -146,96 °C et sa pression critique est de 33,96 bar.
Pour définir un cycle Brayton a l'azote, il faut que la température de début de compression
soit supérieure a la température de vapeur saturée (calculée a la basse pression) ou
supérieure a la température critique de l'azote.

a.l- Cycle Brayton a l'azote sans récupérateur

Le rendement exergétiqgue global ainsi que la puissance nette développée par le cycle
Brayton a l'azote sont tracés figure 1.26 en fonction du taux de compression et ce, pour
différents niveaux de basse pression. Le pincement du gazéifieur a été optimisé pour chaque
point de fonctionnement, les points présentant une haute pression supérieure a 150 bar ne
sont pas illustrés.
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Pour chaque basse pression, il existe un optimum de rendement exergétique global ainsi
gqu'un optimum de puissance nette développée par le cycle moteur. L'optimum du rendement
exergétique global, qui inclut les pertes exergétiques au niveau de la boucle de fluide
caloporteur et la PAC, correspond au travail maximal produit par le cycle moteur. Le cycle
thermodynamique présentant le meilleur rendement est obtenu pour une basse pression
comprise entre 35 et 45 bar ; au-dela de cet intervalle, les performances de la revalorisation
chutent. Dans ce cas, la puissance meécanique est de 1 903,1 kW avec un taux de
compression de 2,6 (HP = 107,6 bar) et une basse pression de 41,4 bar.
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=
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=== BP= 50 bar
; BP= 55 bar
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Figure 1.26. Optimisation du Cycle Brayton a |'azote (sans récupérateur), (2) Rendement exergétique
global, (b) Energie mécanique récupérée

Le rendement exergétique global le plus élevé est de 10,9 %. La figure 1.27 (a) illustre la
part de I'exergie revalorisée par rapport a I'exergie totale mise en jeu par le GNL jusqu'a la
fin du réchauffage. 31,7 % de l'exergie du GNL est détruite par la boucle de fluide
caloporteur et la PAC contre 57,4 % détruite au niveau du cycle moteur. La source principale
de la destruction d'exergie dans le cycle moteur est identifiée au niveau de I'échangeur
azote/propane (SC). En effet, quel que soit I'écart de températures entre I'azote et le milieu
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ambiant, toute I'exergie physique de l'azote est dissipée. La quantité dissipée est importante
quand l'écart de températures est grand ; c’est une génération d’entropie spécifique au cycle
Brayton.

Exergie détruite
(Ech azote/propane)

Ech - I
Azote/prop 2 05
32.9% 'S -
g
5
£ e Azt (SF)
@ -1
(I
—_—GHL (reg)
Exergie détruite Azote (SC)
¥ (Ech azote/GML)
BT N AEm—
0 5000 10000 15000

Chaleur échnagée (kK'W)
(a) (b)

Figure 1.27. Répartition des irréversibilités (cycle Brayton a I'azote sans récupérateur),
a) Exergie perdue, irréversibilité du cycle moteur, exergie revalorisée.
b) Irréversibilités dues a I'échange de chaleur

En tracant le facteur de Carnot en fonction du flux de chaleur échangé (figure 1.27. b)
respectivement entre le fluide de travail et les deux sources de chaleur, la destruction
d’exergie est beaucoup plus grande au début du chauffage du fluide de travail par le propane
qui se condense a température quasi-ambiante, car la température du fluide de travail est
tres éloignée de la température ambiante. Au niveau du gazéifieur, les irréversibilités sont
relativement faibles et se situent beaucoup plus a l'entrée et a la sortie de I'échangeur ou
I'écart de températures entre le GNL et 'azote est respectivement de 20,1 K et 18,0 K. La
courbure du profil de température du GNL impose ces écarts de température aux deux bouts
de I'échangeur afin de respecter le pincement qui se situe a l'intérieur de I'échangeur.

La température de sortie du GNL est peu sensible a la variation de la basse pression.
Cependant, elle est principalement dépendante du taux de compression. Dans un cycle
Brayton sans récupérateur, la température de sortie du GNL est inversement proportionnelle
au taux de compression (figure 1.28). La température de sortie du GNL du gazéifieur du
cycle moteur est de -83,5 °C pour la meilleure solution (HP/BP = 2,6).
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Figure 1.28. Evolution de la température de sortie du GNL en fonction de la basse pression et du taux
de compression

La figure 1.29 illustre le rendement exergétique du cycle Brayton a l'azote sans récupérateur
et représente la part de I'énergie mécanique produite par la turbine par rapport a I'apport
exergétique du GNL au cycle. Cette grandeur est représentative des destructions d'exergie
internes au cycle et n'inclut pas l'exergie perdue par le GNL en fin de réchauffage. Un
optimum de rendement exergétique du cycle existe, mais il faudrait chercher un taux de
compression beaucoup plus important que celui qui correspond au point de rendement
exergétique global optimal. L'optimum du rendement exergétique du cycle moteur est de
17,9 %. Il est atteint & un taux de compression supérieur a 3,5 et une basse pression proche
de la pression critique de l'azote. Le rendement exergétique du cycle, qui correspond a un
rendement exergétique global optimal, est de 15,9 % au lieu de 17,9 %.
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Figure 1.29. Evolution du rendement exergétique du cycle en fonction de la basse pression et du taux
de compression
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a.2- Cycle Brayton a l'azote avec récupérateur

Un récupérateur a été intégré au cycle Brayton a l'azote en vue d'améliorer le rendement
exergeétique global et celui du cycle. La figure 1.30 indique que, pour chaque basse pression,
il existe un optimum du rendement exergétique global. La meilleure solution est atteinte
guand la basse pression est proche de la pression critique de l'azote (de 34 a 45 bar) bien
que l'amélioration du rendement exergétique global soit trés faible. Le rendement
exergétique global optimal est de 11,2 %. |l est atteint avec un taux de compression de 2,8.
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Figure 1.30. Rendement exergétique global de la revalorisation de I'exergie du GNL avec un cycle
Brayton a I'azote (avec récupérateur)

L'exergie mise en jeu par le GNL en gazéification est de 17.5 MW. Cette exergie est
représentée sous forme de disque figure 1.31 (a). L’exergie récupérée sous forme de travail
mécanique représente 11,2 % de l'exergie totale mise en jeu. Une part d'exergie est détruite
au niveau des différents composants du cycle moteur tandis que le reste est perdu au niveau
de la boucle de fluide caloporteur et de la PAC en fin de réchauffage.

L’utilisation du récupérateur n'a pas permis d'améliorer le rendement exergétique global ;
néanmoins ceci a permis d'améliorer le rendement exergétique du cycle moteur. 45,5 % de
I'exergie du GNL est ainsi disponible pour un éventuel deuxiéme cycle. Le rendement
exergétique du cycle Brayton a l'azote a été amélioré de 15,9 % a 20,5 %.

Les irréversibilités dans le récupérateur ne représentent que 1,8 % de l'exergie totale du
GNL (figure 1.31 (b)). Le rendement exergétique du cycle moteur a été amélioré
principalement en réduisant de 15,3 % les irréversibilités dues a I'échange de chaleur avec
les deux sources.
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Figure 1.31. (a) Répartition des irréversibilités et part d'exergie récupérée (b) Irréversibilités dues a
I'échange de chaleur (cycle Brayton a I'azote avec récupérateur)

La température de sortie du GNL pour la meilleure solution est de -104,1 °C. Une exergie du
GNL supplémentaire est disponible entre -104,1 °C (solution avec récupérateur) et -83,5 °C
(solution sans récupérateur), soit 13,8 % d'exergie supplémentaire qui peut étre revalorisée
par un éventuel deuxiéme cycle moteur. La figure 1.32 montre que I'ajout du récupérateur a
inversé la tendance de la température de sortie du GNL du cycle moteur par rapport a
l'augmentation du taux de compression. En effet, la température du GNL a la sortie du
gazéifieur du cycle moteur est maintenant proportionnelle au taux de compression et aussi a

la basse pression.
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Figure 1.32. Température de sortie de GNL du cycle Brayton a I'azote avec récupérateur en fonction
du taux de compression
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b- Cycles Rankine (Ex: Rankine d'Ethane)

Pour construire un cycle Rankine, il faut un fluide dont la température du point critique est
proche de la température ambiante. J. Szargut et I. Szczygiel [SZA09] ont sélectionné
I'éthane (C,Hs) et I'éthylene (C,H4) en cycles Rankine. Les deux cycles ont été utilisés en
cascade pour vaporiser du GNL a une pression de 30 bar. Le GNL a 30 bar se gazéifie avec
un palier & température constante (changement de phase) d'ou l'avantage d'un cycle
Rankine. Dans notre étude, un cycle Brayton présente des irréversibilités importantes du
c6té des échanges avec la source chaude, tout en ayant moins d'irréversibilités au niveau du
gazéifieur du GNL. L'utilisation d'un cycle Rankine créerait plus d'irréversibilités au niveau du
gazéifieur, mais réduirait la quantité d'exergie cédée a la source chaude (voir figure 1.23c)
ainsi que la destruction d'exergie liée a la compression.

Les fluides potentiels pour un cycle Rankine sont eux aussi étudiés. L'étude détaillée du
cycle Rankine utilisant I'éthane est présentée. Une comparaison des cycles Rankine avec
les différents fluides est ensuite effectuée. Nous évitons dans cette étude les détentes
humides ; seuls les cycles Rankine utilisant des turbines a vapeur séche sont retenus.
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Figure 1.33. Puissance nette développée par le cycle Rankine & I'éthane

La température et la pression critique de I'éthane sont respectivement de 32,18 °C et
48,72 bar. La puissance nette développée par le cycle Rankine a I'éthane est tracée en
fonction du taux de compression figure 1.33 et ce pour différents niveaux de basse pression.
Les points de cycles présentant des détentes diphasiques ne sont pas représentés. Il est
possible de construire des cycles Rankine a détente séche avec une basse pression allant
de 1 a 6 bar (figure 1.34). La haute pression est fixée par la température ambiante et la
surchauffe. La surchauffe doit étre choisie de fagon a éviter une détente humide. Comme la

température de fin de surchauffe est fixée a -10 °C (a cause du pincement), la détente
humide est évitée en limitant la haute pression (voir le cycle dessiné en rouge figure 1.34).
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La haute pression maximale pour la température ambiante considérée est de l'ordre de
15 bar. Dans ce cas, I'éthane peut étre détendu avec une détente seche jusqu'a une basse
pression limite qui est de 6 bar (voir le cycle dessiné en bleu figure 1.34).
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Figure 1.34. Diagramme T-s de I'éthane, schémas de cycles de Rankine

Quelle que soit la valeur de la basse pression, le cycle Rankine a I'éthane peut produire plus
de 2 MW d'électricité, ce qui correspond a un rendement exergétique global de l'ordre de
12,5 % Cependant, pour atteindre cette performance, suivant la basse pression choisie, le
taux de compression peut étre plus ou moins élevé. Par exemple, pour une basse pression
de 1 bar, il faut un taux de compression supérieur a 7, alors que pour une basse pression de
5 bar, la production de 2 MW d'électricité nécessite un taux de compression beaucoup plus
faible, de l'ordre de 3.

La figure 1.35 montre que la température de sortie du GNL du cycle de Rankine a I'éthane
est proportionnelle a la basse pression et qu’elle est peu sensible au taux de compression ou
a la haute pression. Cependant, le rendement exergétique du cycle de Rankine a I'éthane
est proportionnel au taux de compression et il est moins sensible a la basse pression (figure
1.36). Ceci indique que, pour obtenir un rendement exergétique global élevé & une basse
pression faible (BP = 1 bar), il faut augmenter considérablement le taux de compression pour
améliorer le rendement exergétique du cycle et récupérer plus d'exergie sachant que la
température de sortie du GNL varie peu et reste relativement basse (source d'exergie quasi
constante). Nous rappelons que pour chaque basse pression, il existe une limite du taux de
compression qui correspond au passage a des cycles Rankine a I'éthane avec des détentes
diphasiques au niveau de la turbine.
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Figure 1.37. Répartition des irréversibilités (Cycle Rankine & I'éthane)
a) Exergie perdue, Irréversibilité du cycle moteur, exergie revalorisée.
b) Irréversibilités dues a I'échange de chaleur

Nous avons identifié le rendement exergétique global optimal du cycle Rankine a I'éthane
pour une basse pression de 2 bar avec un taux de compression de 5,1 bar (détente vapeur).
Le rendement exergétique global de la revalorisation est de 12,5 % (figure 1.37).
Contrairement a un cycle Brayton, c'est le gazéifieur qui présente le plus d'irréversibilités,
39,0 % de I'exergie totale du GNL y est détruite. Les irréversibilités dues a la compression du
fluide de travail sont de 0,1 % et sont négligeables devant les irréversibilités d'un
compresseur de cycle Brayton a I'azote (environ 6 %).

Le rendement exergétiqgue du cycle Rankine a I'éthane correspondant a une revalorisation
optimale est de 17,1 %, soit une valeur comprise entre le rendement d'un cycle Brayton a
I'azote sans et avec récupérateur (15,9 % et 20,5 %). La température de sortie du GNL du
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cycle Rankine est de -76,7 °C, soit un peu plus élevée que celle d'un cycle Brayton a I'azote
sans récupérateur.

c- Meilleure solution d'une revalorisation avec un seul cycle moteur

Nous avons présenté précédemment, les résultats détaillés d'un cycle Brayton a l'azote et
d'un cycle Rankine a I'éthane en mettant en évidence les sources principales d'irréversibilités
suivant le type de cycle. Le Tableau 1.6 regroupe les résultats obtenus sur I'ensemble des
fluides de travail testés. Ces résultats correspondent aux performances optimales de la
revalorisation de I'exergie du GNL avec un seul cycle moteur. Les grandeurs représentatives
des performances de la revalorisation sont la puissance électrique produite W ainsi que le
rendement exergetique global 7., . Les performances des cycles thermodynamiques
associés sont représentees par le rendement exergétique 7y ¢y qui donne la part d'exergie
récupérée par le cycle par rapport a l'apport exergétique du GNL (au niveau du gazéifieur du
cycle moteur) ainsi que le rendement énergétique 1., qui correspond a la part d'énergie
mécanique produite par rapport a la chaleur recue de la source chaude (ambiance).

Tableau 1.6. Performances des différents cycles

Fluide Tc (°C) Type BP | weee |Tizec)y| W | Mexg|Mex,cyc| Men
de cycle (bar) kW) | (@) (%) (%)
Azote 146,96 | BN | 414 | 26 | 835 |1903| 100 | 159 | 128

(sans récup.)
Azote -146,96 | | Bravton 40 2,8 | -1041 |1951| 11,2 | 205 | 17,8

(avec récup.)
Oxygene -118,57 (avlzrca?’é‘gﬂp y| 50 | 25 | 848 |2065| 118 | 176 | 140
Méthane 82,586 |, Bravion 50 19 | 550 |1730| 99 | 11,3 | 7.6

(sans récup.)
Méthane 82,586 |, Bravion 50 21 | 853 |1779| 102 | 152 | 124

(avec récup.)
Ethylene 9,2 Rankine 3 4,7 -846 |1944 | 11,1 16,3 13,2
Ethane 32,18 Rankine 2 51 -76,7 | 2165 | 12,5 171 13,0
méthane 0,76 ; éthane 0,24 -40,065 Rankine 6 4,7 -85,9 | 2154 | 12,3 18,5 14,7
méthane 0,66 ; éthane 0,34 -26,301 Rankine 4 53 -87,6 | 2090 | 12,0 18,2 14,7
méthane 0,64 ; éthane 0,34 ; propane 0,02 | -22,093 Rankine 4 4,2 -78,7 | 2077 | 11,9 16,6 12,9
méthane 0,50 ; éthane 0,50 -7,8199 Rankine 3 54 -85,2 | 1986 | 11,4 16,9 13,6
méthane 0,54 ; éthane 0,34 ; propane 0,12 | -0,586 Rankine 3 3,2 -63,6 | 1975 11,3 13,9 9,8
méthane 0,44 ; éthane 0,34 ; propane 0,22 | 19,264 Rankine 2 3,3 -60,8 | 1918 | 11,0 131 9,1
méthane 0,10 ; éthane 0,90 25,723 Rankine 2 5,6 -81,2 | 1893 | 10,8 15,5 12,3
méthane 0,25 ; éthane 0,50 ; propane 0,25 | 37,191 Rankine 1 4,9 -70,2 | 1921 11,0 14,3 10,6
méthane 0,33 ; éthane 0,33 ; propane 0,34 | 38,028 Rankine 1 4,5 -67,0 | 1925 11,0 13,9 10,1

Le cycle qui permet d'obtenir le rendement exergétique global le plus élevé (12,5 %) est le
cycle Rankine a I'éthane qui permet de produire une puissance électrique nette de 2 165 kW.
La constitution de mélanges non-azéotropiques afin d'améliorer le rendement exergétique du
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gazéifieur, grace au glissement de température de ce type de mélange en cycle Rankine, n'a
pas amélioré le rendement exergétique global.

Le cycle moteur qui présente le moins d'irréversibilités internes est le cycle Brayton a l'azote
avec récupérateur qui a un rendement exergétique de 20,5 %. Ce rendement a été calculé
dans le cas d'un rendement exergétique global optimal évalué a 11,2 %. Nous remarquons
aussi que ce cycle (Brayton a l'azote avec récupérateur) est le cycle qui a le plus grand
rendement énergétique (17,8 %). Dans le cas d'une valorisation avec deux cycles moteurs, il
serait intéressant d'utiliser des cycles qui générent moins d'irréversibilités dans la recherche
de la meilleure combinaison de de cycles.

5.5.2. Solution de revalorisation avec deux cycles thermodynamiques

Nous avons vu dans la section précédente, lors d'une revalorisation avec un seul cycle
moteur, que la température de sortie du GNL du cycle dépend
- principalement du taux de compression dans le cas d'un cycle de Brayton sans
récupérateur,
- a la fois du taux de compression et de la basse pression dans le cas d'un cycle
Brayton a I'azote avec récupérateur et
- principalement de la basse pression dans le cas d'un cycle Rankine.
Ainsi, selon le type de cycle, si le taux de compression et/ou la basse pression sont fixés, la
température de sortie du GNL du cycle est fixée, mais cette température a une influence sur
les performances du cycle moteur placé en aval. L'optimisation de I'ensemble passe par un
compromis a trouver entre les destructions d'exergie du premier cycle et du second cycle
ainsi que de l'exergie perdue. L'optimisation du rendement exergétique global permet de
définir la température du GNL a la sortie de chaque cycle moteur.

a- Cycle Brayton a I'azote et Cycle Rankine a I'éthane

Afin de construire une combinaison optimale de deux cycles moteur, nous choisissons le
cycle Brayton a l'azote avec récupérateur comme premier cycle, car ce dernier (voir tableau
1.6) présente le meilleur rendement exergétique, ce qui veut dire qu'il est le cycle qui
présente le moins de destruction d'exergie interne (compresseur, turbine, échangeurs).
Concernant le deuxiéme cycle, notre premier choix se porte sur le cycle Rankine a I'éthane
qui présente le meilleur rendement exergétique global dans le cas d'utilisation d'un seul
cycle. L'objectif est de finir la revalorisation avec un rendement exergétique global optimal
sans se soucier des destructions d'exergie interne du deuxiéme cycle.

Pour une revalorisation optimale de l'exergie du GNL, nous optimisons le rendement
exergétique global qui est calculé en prenant en considération I'exergie détruite dans les
différents éléments des deux cycles moteur ainsi que l'exergie restante qui sera détruite en
fin de réchauffage.

En utilisant le solveur d'Excel, le rendement exergétique global optimal calculé est de 17,8 %
(figure 1.38). 65,3 % de I'exergie physique du GNL est détruite a cause des irréversibilités
des deux cycles moteurs. Le GNL sort du premier cycle a -111,5 °C et du second a -61,4 °C.
A partir de cette derniére température, I'exergie qui reste ne représente que 16,9 % de
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I'exergie totale du GNL. Cette exergie est perdue dans la boucle de fluide caloporteur et la
PAC pour finir la gazéification.

La représentation du facteur de Carnot, en fonction du flux de chaleur échangé au niveau
des différents échangeurs des deux cycles, permet de représenter les irréversibilités dues a
I'échange de chaleur sous forme de surface (figure 1.39).

Ech Azote/GNL (1)
4.7%

Récupérateur (1)

Comp (1) s Turb (1)
5.3% 9.2% Ech Azote/propane Pompe (2)
(1) /// 0.1%
fds S~_Turb (2)
- 2.4%
Ech éthane/GNL (2)

12.3%

Ech éthane/propane

()

Figure 1.38. Répartition des irréversibilités et part d'exergie récupérée (cycle Brayton a l'azote et cycle
Rankine a I'éthane)
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Figure 1.39. Irréversibilités dans les différents échangeurs de chaleur (cycle Brayton a l'azote et cycle
Rankine a I'éthane)

b- Meilleure solution d'une revalorisation avec deux cycles moteurs

Plusieurs combinaisons de cycles moteurs placés en série ont été testées. Le Tableau 1.7
présente les résultats obtenus ainsi que la meilleure solution. En évitant l'utilisation de
turbines humides, les deux moteurs en série donnant une puissance optimale sont
respectivement le cycle Brayton a I'azote avec récupérateur et le cycle Rankine a I'éthane, la
puissance pouvant étre développée est évaluée a 3 105 kW pour un débit de GNL unitaire
de 44,44 kg/s.
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L'utilisation de deux cycles Rankine a I'éthane en série n'a pas permis d'améliorer le
rendement. Cependant, cette option permet d'approcher la meilleure solution (cycle Brayton
a l'azote et Rankine a I'éthane), la production d'électricité s'éléve a 3 056 kW. L'avantage de
l'utilisation de deux cycles Rankine a I'éthane est le niveau de pression qui est beaucoup
plus faible comparé a ceux du cycle Brayton a I'azote. L’étude économique pourrait mener a
choisir cette solution. La meilleure solution avec deux cycles Brayton & l'azote est de 13,9 %
de rendement exergétigue global. Le deuxieme cycle obtenu ne présente pas de
récupérateur et a un rendement trés faible et des niveaux de pression beaucoup plus élevés.

Tableau 1.7. Revalorisation avec deux cycles moteurs en série

. . BP Til ou W |Nexg | Mex.cyc | Men
Fluide Tc (°C) Type de cycle (bar) HP/BP T2 (°C) | (W) | (%) | (%) | (%)
Azote : ler cycle 146,96 | Brayion(avec | aa00 | 557 | L1115 | 1887 22,0 |19,7
récupérateur) 17,8
Ethane : 2éme cycle 32,18 Rankine 4,13 3,04 -61,4 1218 20,5 | 9,8
Somme | 3105
Ethane : ler cycle 32,18 Rankine 1,00 9,01 -93,3 2111 175 19,5 | 16,1
Ethane : 2éme cycle 32,18 Rankine 5,71 2,38 -52,3 945 ’ 20,1 | 7,9
Somme | 3 056
. Brayton (avec
Azote : ler cycle -146,96 récupérateur) 37,77 | 2,66 -123,4 | 1637 e 23,8 | 22,3
Azote: 2éme cycle | -146,96 | Srayon(sans | g1 g5 | 160 | 528 | 790 92 |47
récupérateur)
Somme | 2427

5.6. Conclusion

Dans le but de revaloriser I'exergie du GNL qui passe de -160 °C a 5 °C pendant sa
gazéification a une pression de 90 bar, nous avons montré l'intérét d'une revalorisation sous
forme d'énergie mécanique ; un débit unitaire de GNL de 160 t/h a été supposé dans cette
étude. L'analyse énergétique et exergétique a permis de définir des architectures de cycles
moteurs utilisant I'énergie calorifique de I'air comme source chaude (récupérée par un fluide
intermédiaire qui est le propane) et le GNL comme puits froid. L'analyse exergétique a
permis d’identifier les principales sources d'irréversibilités et de les quantifier.

Pour définir I'architecture thermodynamique d'une revalorisation avec un seul cycle moteur,
plusieurs fluides de travail ont été testés, avec différents types de cycles (Rankine et
Brayton). Le cycle présentant un rendement exergétique global optimal est le cycle Rankine
a l'éthane, 12,5 % de l'exergie physique du GNL est récupérée sous forme d'énergie
mécanique. Ce cycle permet de produire 2 165 kW d'électricité. Nous avons aussi identifié
un cycle intéressant qui est le cycle Brayton a I'azote avec récupérateur (échangeur interne)
permettant de produire 1951 kW d'électricité et présente la caractéristique d'avoir des
rendements énergétique et exergétique optimaux. Ceci veut dire que ce cycle présente
moins d'irréversibilités si I'exergie perdue en fin de réchauffage n'est pas prise en compte.
Cependant, la température de sortie du GNL de ce cycle est de -104,1 °C au lieu de -76,7 °C
(meilleure solution: cycle Rankine a I'éthane). Ceci permet de placer un deuxiéme cycle en
aval.
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Nous avons vu que dans une solution de revalorisation avec un seul cycle moteur, le cycle
Rankine a I'éthane présente des irréversibilités importantes ot 39,0 % de l'exergie totale du
GNL est détruite. Ceci est d0 au grand écart de températures entre le fluide de travail et le
GNL. L’amélioration du rendement exergétique global passe par la réduction des
destructions d'exergie au niveau du gazéifieur ainsi qu'au niveau de I'échangeur fluide de
travail / propane (ambiance). Pour ce faire, une solution de gazéification de deux cycles
placés en série par rapport au sens de I'écoulement du GNL a été étudiée. L utilisation d'un
cycle Brayton a l'azote avec récupérateur, associé a un cycle Rankine a I'éthane, permet de
produire 3 105 kW d'électricité. Grace a cette combinaison le rendement exergétique global
a été amélioré de 12,5 % a 17,8 %. Une solution a été obtenue avec deux cycles Rankine a
I'éthane en série qui permettent de produire 3 056 kW, soit un rendement exergétique de
17,5 %.L'avantage de cette solution par rapport a 'azote est que les niveaux de pression
sont relativement faibles.

6. Analyse exergétiqgue saisonniére préliminaire

Aprés avoir déterminée l'architecture thermodynamique des cycles moteurs qui permettent
de valoriser I'exergie du GNL, une analyse exergétique du fonctionnement du procédé dans
la zone nord de I'Europe est proposée ci-apres.

L'exergie détruite est égale a la somme des flux d'exergie entrants moins la somme des flux
d'exergie sortants. Le systeme recoit de I'exergie du GNL et de I'exergie pure au niveau du
compresseur de la pompe a chaleur, de la pompe du fluide caloporteur diphasique et des
ventilateurs. L'exergie produite par le systéme n'est autre que la puissance mécanique nette
des cycles moteurs. Un des objectifs de la valorisation de l'exergie du GNL sous forme
d'énergie mécanique est l'utilisation d'une partie de I'énergie électrique produite pour
apporter les besoins du dégivrage, du pompage et de ventilation du procédé. Pour que le
procédé soit considéré autonome, il faut qu'il fonctionne sans qu'on ait besoin de lui fournir
une exergie supplémentaire autre que celle contenue dans le GNL (figure 1.40).

Exergie nette valorisée

Exergie produite

Pompe de propane

Exergie totale du Ventilateurs

GNL Compresseur de la PAC

100%

Figure 1.40. Utilisation de I'exergie du GNL par le nouveau concept de gazéification
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Estimation des besoins exergétiques du procédé

Nous supposons que la puissance de ventilation est la méme que celle de 'AAV. L'exergie
de la pompe de propane qui permet de circuler le propane dans la section d'évaporation est
calculée par la relation 1.42.

AE"Xpompe = I'hprop (hout — hin) (1.42)

Un rendement de la pompe de 0,8 et un taux de compression de 2 bar sont supposés. Le
débit de propane est calculé en supposant une vaporisation totale du propane dans la
section d'évaporation et une puissance d'évaporation égale a la puissance de gazéification
du GNL (32,9 MW).

Puissance mécanigue du compresseur de la PAC

La pompe a chaleur fournit, par la condensation de son fluide de travail, la puissance
thermique nécessaire au dégivrage et a la surchauffe du gaz naturel jusqu'a la température
souhaité (5 °C) si les conditions d'ambiance ne le permettent pas. Pour fournir de la
puissance thermique, la PAC recoit du travail mécanique au niveau de son compresseur et
de I'énergie thermique du ballon liquide vapeur qui joue le réle d'un évapo-condenseur et qui
est a la température d'équilibre du propane.

La variation d’enthalpie due a la condensation du propane est donnée par I'équation (1.43).
Qcond,PAC = h2 - h3 (1-43)

Le débit massique du propane est calculé par I'équation (1.44).

m — Qcond,PAC/

prop,PAC Qcond,PAC (1.44)
avec
Qcondpac = Qder + QanLiss (1.45)

Le flux de chaleur de fin de réchauffage est calculé par :

Qenwizs = Mgni (hs — hy3) (1.46)

La puissance de compression est définie par I'équation :

Wpac = Mprop,PACWPAC (1.47)
avec
Wpac = hy —hy (1.48)
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_ h2is - hl

h,
nis

+h, (1.49)

et n;s étant le rendement isentropique de compression

La puissance thermique d’évaporation du fluide de travail au niveau de la PAC est donnée
par I'équation (1.50).

Qprop,PAC = I'hprop,PAC Qprop,PAC = I'hprop,PAC (hy —hy) (1.50)

De méme, la puissance développée a la condensation est définie par :

Qcond,PAC = Ihprop,PACQcond,PAC = r'nprop,PAC (hZ - h3) (1-51)

Le coefficient de performance est calculé comme suit :

COPC _ Qc?nd,PAC (1.52)

WpaAcC

Le flux de chaleur de dégivrage est estimé suivant les hypotheses formulées pour I'AAV.
Cependant dans le nouveau concept de gazéification, l'usage d'un fluide caloporteur
diphasique, dont la température d'évaporation est contrélée, permet d'éviter la formation de
givre pendant la saison estivale. Si nous admettons que les évaporateurs a air imposent une
différence de températures entre le propane et l'air ambiant de 20 K, alors il y a une
possibilité de formation de givre quand la température ambiante est inférieure a 10 °C (en
supposant que la température de paroi est la moyenne entre l'air et le propane). Bien que le
dégivrage a l'air ambiant soit possible quand la température ambiante est supérieure a 3 °C,
le temps de dégivrage, dans ce cas, peut étre tres lent si la température de l'air n'est pas
suffisamment élevée (>10 °C). Donc, pour gérer le temps de dégivrage, qui est un élément
clé dans le surdimensionnement des échangeurs, nous supposons que le dégivrage est
uniquement effectué par la PAC. La température de condensation de la PAC est maintenue
alo°C.

Le flux de chaleur de fin de réchauffage est calculé en supposant un pincement de 5 °C dans
I'échangeur propane/GNL de la boucle de fluide caloporteur.

La figure 1.41 représente le flux de chaleur fourni par la pompe a chaleur pour dégivrer et
achever le réchauffage du GNL dans la zone nord de I'Europe. La figure 1.42 montre qu'en
période hivernale, le coefficient de performance de la PAC est présente les plus petites
valeurs, a cause d'un plus grand écart entre la température du propane de ['évapo-
condenseur (ballon liquide/vapeur) et la température de condensation du propane de la PAC
(10 °C). En plus d'un coefficient de performance plus faible, la demande énergétique au
niveau du condenseur est la plus importante, ce qui impligue une consommation du
compresseur qui peut atteindre cing fois la consommation électrique estivale.
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Figure 1.41. Flux de chaleur fourni par la PAC (fonctionnement en zone sud de I'Europe)
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Figure 1.44. Utilisation de I'exergie totale du GNL

Les barres représentées figure 1.44 représentent I'exergie totale du GNL. En récupérant
I'exergie du GNL, le procédé permettrait de répondre aux besoins exergétiques du procédé
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(pompage, ventilation, pompe a chaleur) et de produire de I'électricité nette (couleur verte).
L'exergie produite par les cycles moteurs en fonction de la température ambiante est
calculée en considérant un rendement isentropique des turbines constant.

La différence entre I'énergie produite par les cycles moteurs et I'énergie de fonctionnement
du procédé représente la puissance électrique nette produite par le procédé. En période
estivale, plus de 2,3 MW d'énergie électrique nette est produite par le procédé. En période
hivernale, nous constatons, une baisse de performances des cycles moteurs et une
augmentation de la consommation énergétique du procédé, qui est principalement due aux
besoins de dégivrage (figure 1.45).

3500 - M Puissance nette produite par les cycles moteurs (kW) B Besoins exergétiques du procédé (kW)
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Figure 1.45. Comparaison entre I'exergie récupérée par les cycles moteurs et la consommation
exergétique du procédé (autre que I'exergie du GNL)

Conclusions

Un nouveau procédé de gazéification a été présenté dans ce chapitre. Contrairement aux
procédés actuels qui détruisent toute I'exergie du GNL et qui ont besoin d'un apport
d’énergie pour fonctionner, ce systéme permet de valoriser I'exergie du GNL et de le
gazéifier. Les cycles moteurs du procédé ont nécessité une analyse énergétique et
exergétique détaillée pour définir I'architecture thermodynamique des cycles ainsi que les
fluides de travail permettant de récupérer 15 a 20 % de I'exergie du GNL

L'analyse exergétique préliminaire du procédé a permis de démontrer qu'il est possible de
gazéifier et réchauffer le GNL tout en valorisant son exergie sous forme d'énergie électrique.
Des verrous techniques et scientifiques sont identifiés et feront I'objet des travaux menés
dans la deuxiéme partie de cette thése. Le procédé est constitué d’'une section d’évaporation
du fluide caloporteur utilisant I'air ambiant comme source de chaleur. Le dimensionnement
des évaporateurs, en prenant en compte les conditions de givrage ainsi que I'optimisation du
dégivrage par une régulation intelligente, sont deux points essentiels pour le développement
de ce procédé. L'optimisation du fonctionnement d'un tel procédé et la gestion du temps de
dégivrage sont fortement liées aux performances thermiques et aérauliques des
évaporateurs ainsi qu'aux conditions climatiques. Un modele numérique va étre développé
simulant le comportement d’échangeurs a ailettes discontinues en condition de givrage,
validé par des expérimentations pour les dimensionner correctement.
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Les échangeurs étudiés, constitués de tubes munis d’ailettes circulaires de faible hauteur,
sont souvent utilisés en mode refroidissement et la plupart des corrélations les concernant
sont établies en mode sec. Pour les besoins de la modélisation, une caractérisation
expérimentale en mode humide est nécessaire et est effectuée a laide du dispositif
expérimental présenté dans le deuxiéme chapitre. Ce méme banc d’essais sert également
pour la validation du modéle présenté.

Une fois le modéle d’échangeur de chaleur a ailettes rondes discontinues et en conditions de
givrage validé, on s’intéresse dans le dernier chapitre a I'établissement d'une stratégie de
dimensionnement du procédé (principalement la section d'évaporation et la pompe a
chaleur) en utilisant le modéle de givrage.
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CHAPITRE 2 : Modélisation d’échangeurs a ailettes rondes
discontinues en condition de givrage et validation expérimentale
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expérimentale

Introduction

Dans le premier chapitre, un nouveau concept de regazéification et de valorisation du froid
du GNL sous forme d'énergie mécanique a été présenté (figure 1.20). Nous nhous
intéressons dans ce chapitre a la section d'évaporation du fluide intermédiaire (propane)
utilisé pour capter I'énergie calorifique de l'air. Cette chaleur est utilisée par les cycles
moteurs qui revalorisent l'exergie du GNL sous forme d'énergie mécanique, elle est aussi
utilisée par la boucle de fluide caloporteur et la pompe a chaleur afin de compléter le
réchauffage jusqu’a la température de livraison. La pompe a chaleur est utilisée quand le
niveau de température de l'air est faible pour assurer une température de livraison du GNL
de 5 °C. La pompe a chaleur est nécessaire également pour dégivrer les évaporateurs du
fluide caloporteur (propane). Les échangeurs utilisés pour évaporer le propane sont des
échangeurs a tubes munis d'ailettes rondes discontinues (figure 2.1). Le dimensionnement
de ces échangeurs en conditions de givrage ainsi que l'optimisation du dégivrage par une
régulation intelligente, sont deux points essentiels pour le développement du procédé et
nécessitent une modélisation numérique du comportement de ces échangeurs en condition
de givrage.

Figure 2.1 Aéroréfrigérant (échangeur a tube muni d’ailettes rondes discontinues) [GEA]
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Les échangeurs sélectionnés (figure 2.1) sont souvent utilisés en mode refroidissement et
sont d'ailleurs désignés par le mot " aéroréfrigérants ". On les trouve dans diverses
applications, notamment dans les procédés chimiques et de raffinage du pétrole.

Dans notre application a basse température, ces échangeurs munis d'ailettes rondes
discontinues sont utilisés, non pour refroidir mais pour réchauffer le fluide intermédiaire
intervenant dans le procédé de vaporisation et de chauffage du GNL. Le contact entre l'air
humide et une paroi froide conduit a un transfert simultané de chaleur et de masse. La
vapeur d'eau contenue dans l'air se solidifie sur la surface d'échange et croit sous la forme
d'une couche de givre qui colmate la section de passage de l'air et crée une résistance
thermique conductive entre l'ailette et l'air.

Dans la littérature, les modéles d'échangeurs de chaleur en conditions de givrage ont été
construits et validés en se basant sur des données expérimentales pour des technologies
spécifiques d'échangeurs de chaleur avec des conditions opératoires différentes. Deng et al.
[DENO3] ont étudié expérimentalement I'effet de la croissance du givre sur la performance
d'un refroidisseur d'air de taille industrielle avec différents pas d'ailettes (6, 8 et 10 mm).
Seker et al. [SEKO4a] présentent un modele de formation du givre sur échangeur tube a
ailettes continues, validé en se basant sur des données expérimentales des pertes de
pression et du coefficient de transfert de chaleur global. Liu et al. [LIUO5] ont validé leur
modeéle d'évaporateur de pompe a chaleur par des mesures de la masse de givre
accumulée. Tso et al. [TSO06] ont écrit un modéle pouvant prédire les performances d’un
échangeur a tubes ailetés ainsi que la non homogénéité de la formation de givre sur les
ailettes causée par la distribution de la température de surface. L'utilisation des résultats de
ces travaux est limitée a la technologie de I'échangeur de chaleur étudié et aux conditions
opératoires.

Les échangeurs de type «tube a ailettes discontinues » ne sont pas étudiés dans la
littérature dans des conditions de givrage. Ainsi, il est nécessaire de déterminer des
corrélations adaptées, tenant compte de la présence de givre, pour prédire le coefficient de
transfert de chaleur convectif, le coefficient de transfert de masse ainsi que la perte de
pression du c6té air.

Ce chapitre présente, en premiére partie, la conception et la réalisation d'un dispositif
expérimental dédié a la caractérisation des échangeurs en présence de givre. Ce méme
banc d’essais est utilisé également pour la validation d'un modéle numérique présenté en
deuxiéeme partie de ce chapitre. A cet effet, plusieurs maquettes d’échangeurs avec
différents paramétres géométriques (pas d’ailettes, pas triangulaire des tubes, nombre de
rangs, diametre des tubes, type d’ailette et hauteur de l'ailette) sont testées en conditions de
givrage, l'influence des conditions opératoires (caractérisées par la température, I'humidité et
la vitesse de lair humide ainsi que la température d'ailette) est aussi étudiée
expérimentalement.

Dans la deuxieme partie de ce chapitre, un modele d'échangeur a ailettes discontinues en
condition de givrage est présenté. Ce modéle est constitué de plusieurs sous modeles :

- un sous-modéle de la couche de givre, la représentant comme un milieu poreux,
permet de déterminer en régime quasi-statique I'évolution de I'épaisseur de la
couche de givre et de ses propriétés. Ce sous-modele est validé par confrontation
avec des résultats expérimentaux de la littérature ;
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- un ensemble de sous-modéles représentant les composants de I'échangeur et les
conditions aux limites.

Le modele de I'échangeur en mode de givrage est utilisé en premier lieu pour identifier les
coefficients de transfert de masse et de chaleur ainsi que celui des pertes de pression a
partir des résultats expérimentaux.

Les prédictions du modele en termes d’évolution de puissance et de perte de pression sont
enfin validées pour I'ensemble des essais réalisés. .

1. Description du dispositif expérimental

1.1. Conditions opératoires
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Figure 2.2. Schéma de principe du banc d’essais

Le banc d’'essais (figure 2.2) comporte principalement un circuit d’air et un circuit de
réfrigération et de dégivrage. Il permet d’étudier I'influence du givrage sur le comportement
de plusieurs maquettes d’échangeurs de chaleur en suivant I'évolution de la perte de
pression, les transferts de chaleur ainsi que la dynamique du dégivrage. Le givre formé sur
la surface d’échange est récupéré sous forme liquide aprés dégivrage, puis il est pesé.

Les paramétres de fonctionnement pouvant étre modifiés sont :
» la température de 'air a I'entrée de I'’échangeur
» la température du fluide frigoporteur
» le débit d’air initial (vitesse d’air frontale initiale)
» Thumidité de l'air a I'entrée de I'’échangeur
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Dans le nouveau concept de gazéification, le probleme de givrage survient quand la
température de I'air ambiant s’approche de 0 °C. En effet, lorsque la température de lair
chute, la température d’évaporation du fluide frigoporteur (propane) baisse. La température
de surface des évaporateurs passe alors en dessous de 0 °C, ce qui induit I'apparition du
givre. Pour des écarts de température typiques utilisés pour le dimensionnement, la
température de I'air humide, a I'entrée de la maquette, pour laquelle la formation de givre
apparait, sera donc comprise entre 10 et -20 °C en considérant que la température minimale
hivernale est de -20 °C.

En supposant une différence de températures maximale de 20 K entre la source chaude (air
ambiant) et le fluide caloporteur, la température du fluide caloporteur sera comprise entre -40
et 0 °C.

La vitesse d’air est comprise entre 1 et 4 m/s. Le débit d’air calculé pour une section de
passage de 250 x 311 mm? est alors de 250 & 1 000 m?h.

Pour qu'il y ait formation de givre, il est nécessaire et suffisant de satisfaire deux conditions :

e température de paroi inférieure a la température du point triple de I'eau (< 0 °C)

e pression partielle de vapeur d’eau contenue dans l'air supérieure a la pression partielle
de vapeur saturante calculée a la température de paroi (condition de changement de
phase)

Pour vérifier si la condition de changement de phase est satisfaite, nous définissons une
variable appelée, force motrice de changement de phase (FMCP) :

FMCP = Pv(HR, T,) — Pvsat(Ty,) (2.1)
Pour qu’il ait changement de phase il faut que FMCP > 0. Nous notons que si la condition de

température de paroi inférieure a 0°C n’est pas satisfaite, alors la vapeur d’eau contenue
dans l'air se condense sur les ailettes des maquettes sans qu'il y ait formation de givre.

400

300 +

200

100 +

FMCP (Pa)

o

-100 +

-200 +

Taux d'humidité (%)

Figure 2.3. Force motrice de changement de phase en fonction de I'humidité relative de l'air & 0 °C en
contact avec une paroi a -10 °C
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Une fois la température d’ailette imposée (comme une conséquence de I'équilibre des
transferts de chaleur interne et externe et des températures du fluide interne et de lair), le
niveau d'humidité minimal pour un test donné est imposé par la FMCP. A titre d'exemple,
pour une température d'ailettes de -10 °C et de l'air a 0 °C (voir figure 2.3), la condensation
de la vapeur d’eau contenue dans l'air intervient pour des humidités relatives supérieures
a 45 %. Pour que la quantité de givre formée soit significative sur le banc d'essais, il faut que
la force motrice de changement de phase soit positive et dépasse une certaine valeur. En
effet, pour une humidité proche de 45 %, la déshumidification de l'air est trés lente a cause
d'un faible transfert de masse ; ceci conduit a des essais trés longs et des bilans de masse
peu précis. En tenant compte de cette limite, I'humidité de l'air est stabilisée a des taux
proches de la saturation, soit 85 %.

1.2. Choix des maquettes d’échangeur

Les échangeurs fabriqués par le partenaire industriel de la thése sont des échangeurs
air/fluide a tubes munis d'ailettes rondes discontinues en aluminium (figure 2.4) avec un pas
tubulaire triangulaire de 2,5 pouces soit 63,5 mm. A I'échelle du laboratoire, la taille des
échangeurs a été choisie pour échanger une puissance thermique maximale de 2 kW pour
une température de fluide frigoporteur a -40 °C et d’air a -20 °C.

En plus des conditions opératoires, les différentes maquettes permettent d’étudier I'effet du
pas d’ailettes et de la hauteur d'ailettes. Les paramétres géométriques qui sont variés sont :

» pas d'ailettes : 6 et 10 FPI (nombre d'ailettes par pouce).
> hauteur de lailette : 15,075 et 12,700 mm

» nombre de rangées : 3 (avec 3 passes) et 4 (avec une seule passe).

Les caractéristiques des différentes maquettes testées sont synthétisées tableau 2.1.

N

"
WW"""‘“'“'“IU"'“

o ————
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Figure 2.4. Maquette MO1

Toutes les maquettes ont des tubes en acier de 254 mm de longueur avec 4 tubes par rang,
ce qui permet d’avoir une méme section d’entrée de I'air de 250 x 311 mm?.
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Tableau 2.1 Définition des maquettes

Maquette Tube ailettes
Ref. Nbre de Nbre de diameétre | épaisseur | longueur FPI Hauteur,
Rangées passes (Nbre d'ailettes par pouce) H
In mm mm Rang | Rang Rang Rang mm
(pouce) 1 2 3 4

MO1 4 1 1 2.108 254 10 15.075
MO1P3 3 3 1 2.108 254 10 15.075
MO02 4 1 1 2.108 254 10 12.7
MO2P3 3 3 1 2.108 254 10 12.7
MO03 4 1 1 2.108 254 6 15.075
MO3P3 3 3 1 2.108 254 6 15.075
M04 4 1 1 2.108 254 6 12.7
MO04P3 3 3 1 2.108 254 6 12.7

Le chassis inferieur des maquettes a été
remplacé par une piéce contenant des
collecteurs pour le drainage des condensats
(figure 2.5) correspondant au nombre de
rangs de tubes. Pendant le dégivrage, I'eau
s’écoule par gravité ; elle est récupérée dans
un conteneur par rangée, puis pesée. La
masse d'eau mise en jeu, lors d’'un essai,
peut étre aussi évaluée en pesant la quantité
d'eau contenue dans le réservoir de
humidificateur au début et & la fin de
chaque essai de givrage, cette valeur
correspond exactement a la quantité de Figure 2.5. Récupérateur d’eau de dégivrage
vapeur d’eau injectée dans la gaine d’air.

1.3. Circuit aéraulique
Les différents éléments de ce circuit sont représenteés figure 2.2.

Pour controler et/ou réguler les paramétres d’entrée de l'air de la maquette (débit,
température et humidité), le choix s’est porté sur un circuit fermé. La recirculation de I'air est
assurée par un ventilateur & vitesse variable d’un débit maximal de 1 200 m*h pour une
perte de pression de 200 Pa. La température de I'air a I'entrée de la maquette est controlée
en compensant I'énergie calorifique perdue au niveau de la maquette par une résistance
électrigue d’'une puissance maximale de 3 kW. Le taux d’humidité est contrdlé en
compensant la déshumidification au niveau de la maquette par un humidificateur d’'un débit
de vapeur maximal de 5 kg/h. Un diaphragme a section variable permet de déterminer le
débit d’air (7 % d'erreur) a l'aide d’'une corrélation fournie par le constructeur, qui est une
fonction de la perte de pression mesurée sur le diaphragme ainsi que le degré d’ouverture k
du diaphragme.

Mh,, = kvVAP (2.2)

La perte de pression au niveau du diaphragme ainsi que la perte de pression au niveau de
'échangeur sont mesurées par deux capteurs de pression différentielle (KIMO).
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1.4 Circuit hydraulique
1.4.1. Circuit du frigoporteur (Temper -55)

Pour établir des corrélations des propriétés du givre formé sur une plaque plane, Yang et
Lee [YANO4b] ont utilisé de l'eau glycolée a 60 % d’éthylene glycol atteignant des
températures de paroi de -35 °C. A basse température (<-18 °C), 'eau glycolée présente
l'inconvénient d’une forte viscosité. Pour cela, il n’est pas envisageable de I'utiliser dans des
essais sur maquettes d’échangeur.

L’alternative trouvée a I'eau glycolée est le TEMPER -55, un frigoporteur a base d’acétate et
de formiate de potassium en solution aqueuse contenant des inhibiteurs de corrosion
protégeant le circuit.

Le circuit du frigoporteur contient un ballon tampon de 200 | qui permet de stabiliser la
température et donc un fonctionnement stable du groupe frigorifique avec des fréquences
arrét/démarrage raisonnables.

1.4.2. Circuit de dégivrage

Le méme frigoporteur est utilisé pour dégivrer, il fonctionne alors en caloporteur. Le circuit de
dégivrage est interconnecté a la maquette grace a deux vannes 3 voies. Ce circuit contient
un ballon tampon (ballon chaud) de 50 | qui permet de stabiliser la température a I'entrée de
la maquette pendant le dégivrage. Un réchauffeur de TEMPER-55 d’une puissance de 5 kW
est placé sur le circuit, a la sortie de la maguette, afin de compenser la puissance absorbée
au dégivrage. Une vanne de by-pass préchauffe le circuit avant de commencer le dégivrage.

1.5. Systéme d’acquisition

LabWindows/CVI (C for Virtual Instrumentation) est un environnement de développement
intégré pour le langage C permettant de concevoir des applications d'instrumentation
virtuelle. Une interface graphique a donc été congue pour gérer les entrées et les sorties de
quatre modules d’acquisition de données (National Instruments). Cet outil permet de piloter
le banc d’essais et d’afficher les différentes valeurs des paramétres mesurées en temps réel.

Deux modules NI FP-TC-120 d'entrée 8 voies sont destinés a la mesure directe de
températures a différents points du banc d’essais a partir de thermocouples standards ayant
une tolérance de +0,2 K.

Un module NI FP-AI-110 d'entrée asymétrique, 8 voies, est destiné a la mesure directe de
signaux en 4-20 milliampéres. Les capteurs reliés a ce module sont essentiellement des
hygrometres et des capteurs de pression différentielle, chaque signal 4-20 mA d’'un
paramétre mesuré est converti en une valeur réelle (Pa, %humidité, °C), en fonction de la
gamme de mesure de chaque capteur.

Un module FP-RLY-420 comprenant 8 relais électromécaniques pour la commutation de
charges et de signaux polyvalents a été utilisé pour varier la puissance de la batterie chaude
ainsi que le débit d’injection de vapeur d’eau.
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L’acquisition de données se fait avec un pas de temps d'une seconde, les données
mesurées lors d’un essai de givrage sont sauvegardées sous forme d’un fichier Excel.

Une régulation PID a été utilisée sous CVI pour réguler la température et 'humidité de l'air a
l'entrée de I'échangeur testé. La température du frigoporteur a I'entrée de I'échangeur est
contrblée grace au régulateur du groupe frigorifique.

2. Procédure expérimentale

Suivant la gamme des paramétres opératoires définie précédemment, plusieurs séries de
tests ont été effectués sur I'ensemble des maquettes. Le tableau 2.2 présente les différents

points testés.
Tableau 2.2. Liste des essais

Conditions
de Vitesse

température | initiale Essais

Tair Tref

co | 0 V(m/s) | MO1P3 [ M02P3 | MO3P3 [MO04P3 |MO1 |MO2 [MO3 |Mo4
1 X X X X X X X X

0 -10 2 X X X X X X X X
3 X X X X X X X X
1 X X X X

5 -10 2 X X X X
3 X X X X
1 X X X X X X X X

S -15 2 X X X X X X X X
3 X X X X X X X X
1 X X X X

0 -15 2 X X X X
3 X X X X
1 X X X X X X X X

0 -20 2 X X X X
3 X X X X X X X X
1 X X X X

5 -25 2 X X X X
3 X X X X

Pour désigner un essai, nous utilisons la notation suivante : MO1/AO0F-15V3
Avec :

MO1 : maquette MO1

AQO : température d’air a I'entrée de la maquette égale a 0 °C

F-15 : température du frigoporteur d’environ -15 °C

V3 : vitesse initiale de I'air (t = 0 s) d’environ 3 m/s.
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Avant de commencer un essai, le groupe frigorifigue est mis en marche, ce qui permet de
pré-refroidir les 200 | de Temper a la température souhaitée.

Une fois que le frigoporteur dans le ballon de stockage a atteint la température de 'essai, la
consigne de température du groupe frigorifique est fixée ; le ventilateur et la pompe du
frigoporteur (pompe A, cf. figure 2.2) sont mis en marche, ce qui permet d’abaisser la
température du circuit d’air a la température voulue. La vitesse du ventilateur est réglée a
linstant initial pour obtenir la vitesse d’air souhaitée. La fréquence du ventilateur est
maintenue constante tout au long de I'essai.

Une fois que la température de l'air a I'entrée de la maquette atteint la température de
consigne, elle est stabilisée en mettant en marche la résistance chauffante contrdélée par la
régulation PID.

Quand les régimes de température sont stabilisés, le systéme d’acquisition est démarré et
'humidification est mise en marche. L’humidificateur est contrélé par un signal 0-10 V qui
correspond a la plage de fonctionnement 0-5 kg/h. La puissance électrique absorbée par
'humidificateur est enregistrée en continu par un wattmeétre.

Lorsque la perte de pression au niveau de I'’échangeur atteint une valeur élevée (environ le
double de la perte de pression initiale), le test de givrage est arrété et le dégivrage est lancé.
Pour ce faire, la pompe A est mise a I'arrét ainsi que le ventilateur.

Le circuit de dégivrage est préchauffé grace a un réchauffeur et a la pompe du caloporteur
(pompe B, cf. figure 2.2). Le préchauffage peut s’effectuer en parallele avec l'essai de
givrage. Pour dégivrer, il suffit alors d’activer les deux vannes 3 voies qui connectent la
maquette au circuit de dégivrage et l'isolent du circuit de réfrigération.

Les bilans thermiques et de masse sont réalisés sur l'air. L'écart de températures entre
I'entrée et la sortie du frigoporteur est trés faible pour pouvoir calculer convenablement le flux
de chaleur total échangé.

Les mesures de la température et de 'humidité de I'air, en amont et en aval, ainsi que la
quantité d’eau accumulée sous forme de givre au niveau de I'échangeur au cours d’'un essai
de givrage permettent de calculer le flux de chaleur total moyen. En négligeant le terme de
stockage d’énergie ainsi que le rayonnement, le flux de chaleur total moyen transmis a
travers la paroi de I'échangeur correspond a la somme des flux de chaleur sensible et
latente.

6 = Qsens + Qlat (2'3)

Le flux de chaleur sensible instantané est calculé a partir des données d’acquisition des
températures d’entrée et de sortie de la maquette ainsi que du débit d’air:

Qsens = m,. Cp,. (Ta_in - Ta_out) (2-4)

Cp, est la chaleur massique de l'air sec
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Le débit massique de I'air est calculé en fonction du débit volumique d’air mesuré par le
diaphragme ainsi que la masse volumique de I'air a I'entrée de la maquette, qui est fonction
de la température et de 'humidité mesurées.

m, = My,y.P,, (HR,T,) (2.5)
La masse volumique de I'air humide est calculée par DUMINIL [DUM98] en supposant l'air

comme étant un mélange de gaz parfait (en appliquant la loi des gaz parfaits et la loi de
Dalton).

Pt — HR * va(Ta) + HR * va(Ta)
287.05 461.24
Ta

pan(HR Ty) = (2.6)
avec

= 461.24

= 287.05

E|= E|=

La pression de vapeur saturante est calculée par la corrélation 2.10 et 2.11.

Le flux de chaleur latente moyen est déterminé en fonction de la masse de givre accumulée
durant un temps d’essai At; par I'équation (2.7).

Qiat = Leym¢ /Aty 2.7)

La masse totale de givre accumulée correspond a la masse totale d’eau récupérée apres
dégivrage plus I'eau non drainée et restant sur la surface des ailettes.

La chaleur latente instantanée est calculée en fonction de la différence d’humidité absolue
de l'air entre I'entrée et la sortie de la maquette par la relation suivante :

Qlat = Lgym, (Win — Woyut) (2.8)

L’humidité absolue de l'air est calculée en fonction de la pression partielle de vapeur

saturante et de I'humidité relative de I'air

0.62198 AR * Bs 2.9
= 0. * .
W 101325 — HR * P,q 29

La pression de vapeur saturante est calculée en fonction de la température a partir de la
corrélation suivante [ASHO05] :

si la température d’air est comprise entre -100 et 0 °C

C
In P, = ?1 +Cp + C3T + CuT2 4+ CsT3 + CeT* + G, In T (2.10)
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C; —5.6745359E+ 03, C, =6.3925247E+ 00, C3 = —9.677 843 0 E-03
C,=62215701E—-07 ,C5 =2.0747825E—-09, C, = —9.484 024 0E — 13,
C;, =4.1635019E + 00

si la température d’air est comprise entre 0 et 200 °C

C
InP,s = TS +Co+ CioT+ C11T? + C1,T3 4+ Ci3InT (2.11)

~

ou

Cg = —5.800 220 6E + 03, Co= 1.3914993E + 00, C,, = —4.864 023 9E — 02
Ci; = 4176476 8E — 05, C;, = —1.445 209 3E— 08, C;3 = 6.545 967 3E + 00

3. Calcul d'incertitude
3.1 Tolérance des appareils de mesures

Les équations (2.2) a (2.11) présentées ci-avant sont utilisées pour calculer les flux de
chaleur et de masse instantanés et moyens. Ces valeurs serviront a valider le modéle
d'échangeur de chaleur en condition de givrage en comparant les résultats expérimentaux
avec les prédictions du modele numérique. Pour ce faire, nous commengons par définir
l'incertitude sur les flux de chaleur et de masse ainsi que l'incertitude sur la perte de pression
au niveau des maquettes.

Le tableau 2.3 présente les différents instruments de mesure utilisés ainsi que les tolérances
respectives déclarées par les constructeurs. Ces tolérances sont utilisées dans le calcul

d'incertitude-type B (le calcul d’incertitude est détaillé dans 'annexe).

Tableau 2.3. Tolérance des appareils de mesure

Instrument de mesure Grandeur mesurée Tolérance
directement

Hygromeétres Humidité relative de l'air a +2 %HR (5 %...95 %)
I'entrée et a la sortie des siT=23°C
échangeurs testés sinon £3,5 % HR

Thermocouples Température de l'air a 10,2 °C

I'entrée et a la sortie des
échangeurs testés

Capteur de pression Perte de pression de +2 % de AP
différentielle 'échangeur
Diaphragme Débit volumique de lair 17 %my,,, M,=débit volumique
Balance Masse d’eau injectée et t1lg
celle récupérée apres
dégivrage
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3.2. Incertitude sur le bilan de masse

Pour calculer la part latente du flux de chaleur total, un bilan de masse doit étre effectué.
Deux facons de réaliser le bilan de masse sur le banc d'essais existent :

- premiérement, on a la possibilité de mesurer, a la fin de chaque essai, la quantité
d'eau mise en jeu pendant un essai; ceci est réalisé en pesant la quantité d'eau
récupérée apres le dégivrage ou en mesurant la quantité d'eau injectée dans le circuit
(bilan réalisé sur I'hnumidificateur)

- deuxiémement, il est possible de connaitre a chaque instant la quantité d'eau mise en
jeu en mesurant le débit de I'air ainsi que 'humidité absolue de l'air a I'entrée et a la
sortie de la maquette (voir I'équation 2.8).

4
4
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Figure 2.6. Evaluation de la masse de givre accumulée

Le dégivrage est effectué a la fin de chaque essai. Les quantités d’eau récupérée ont été
tracées figure 2.6 en fonction des quantités de vapeur d’eau injectées respectivement pour
chaque essai des quatre maquettes MO1P3, M02P3, MO3P3 et MO4P3. Sur la plus part des
essais, plus de 85% de la vapeur d’eau injectée dans le circuit d’air est récupérée. La perte
des quantités d’eau est liée au pouvoir de rétention d'eau de la maquette et des parois du
circuit aéraulique et aux fuites d'air. Sur certains essais la quantité d’eau récupérée est
supérieure a la quantité de vapeur d’eau injectée, ceci est lié a d’éventuelles infiltrations d’air
humide et surtout a la récupération aprés dégivrage de quantités d’eau retenues par la
maquette lors de précédents essais.

L’écart entre la masse d’eau récupérée aprés dégivrage et la quantité de vapeur injectée
dans la gaine d’air s’explique par le pouvoir de rétention d’eau de I'échangeur. Pour mettre
en évidence ce phénoméne, des tests de rétention sont effectués en utilisant des
échantillons de tubes ailetés. Pour déterminer la quantité d’eau maximale que peut retenir la
maquette M0O1, on a plongé dans de I'eau un échantillon de tube d’une longueur de 180 mm
et d’'un poids initial de 500 g. L'échantillon est ensuite pesé, aprés et avant qu’on l'ait secoué
pour simuler I'effet de la ventilation (cf. tableau 2.4). Ce test est réalisé consécutivement
deux fois.
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Tableau 2.4 Pouvoir de rétention d’eau par unité de longueur de tube aileté 10 FPI
Essail Essai?2
Rétention d'eau sans effort mécanique (g/m) 44,4 38,9
Rétention d'eau aprés effort mécanique (g/m) 16,7 111

En estimant le pouvoir de rétention d’eau par unité de longueur du tube, on déduit la quantité
d’eau que peut retenir la maquette d’échangeur M01 constituée de 16*254 mm de tubes
ailetés (cf. tableau 2.5).

Tableau 2.5 Quantité d’eau que peut retenir la maquette d’échangeur MO1
Essail Essai?2
Rétention d'eau sans effort mécanique (g) 180,6 158,0
Rétention d'eau aprés effort mécanique (g) 67,7 45,2

En prenant donc en considération I'effet de la ventilation, on considére que la maquette M01
a un pouvoir de rétention de I'ordre de 50 g.

Malgré le pouvoir de rétention et les éventuelles fuites et/ou infiltrations d'air, I'évaluation de
la quantité d'eau récupérée aprés chaque dégivrage est un indicateur fiable a +15 %. La
grandeur représentative de la quantité de masse échangée est la quantité de vapeur d'eau
injectée dans le circuit d'air fermé. Le bilan de masse instantané, par mesure de 'humidité
absolue de l'air a I'entrée et a la sortie de I'échangeur, n’est pas fiable. En effet, l'incertitude
calculée sur la quantité totale du dépo6t de givre par cette voie est de plus de 50 %.

4. Résultats expérimentaux
4.1. Dépot de givre

Afin d’étudier l'influence du débit d’air initial sur la formation de givre (échange de masse),
nous tragons figure 2.7 la vitesse moyenne de dépdt de givre en fonction du débit d’air
soufflé initialement par le ventilateur ; la vitesse de dépot est utilisée a la place de la masse
totale de givre formée dans le but d'uniformiser le temps des différents essais, qui est
d’environ une heure. Pour les essais effectués sur la maquette M04P3, la différence de
températures entre l'air et le frigoporteur varie de 10 a 30 K, la quantité moyenne de givre
gui se dépose sur la maquette M04P4 croit avec cet écart de température.

La quantité de givre qui se dépose par unité de temps est proportionnelle a la force motrice
de changement de phase, a la surface d’échange et au coefficient de transfert de masse.
Pour un débit d’air et une surface d’échange donnés, la vitesse de dépbt ne dépendrait que
de la différence entre la pression partielle de vapeur d’eau contenue dans I'air et la pression
de vapeur saturante a la température de lailette (FMCP). Ceci est caractérisé par I'écart de
températures entre 'air et le frigoporteur ainsi que le taux d’humidité de l'air.

Les essais AO5F-15 et AOOF-20 présentent un méme écart de températures entre l'air et le
frigoporteur, soit 20 K, cependant I'air (maintenu a 85 % d’humidité relative) contient plus de
vapeur d'eau a 5 °C qu’a 0 °C, la force de changement de phase est donc plus importante
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méme si la température des ailettes est plus élevée. Ceci explique pourquoi il y a plus de
givre qui se dépose pour les essais ayant une température d’air d’entrée de 5 °C et une
température d’entrée du frigoporteur de -15 °C (AO5F-15).

275

- —— AO5F-25
- —— AO5F-15
225 -+ —— AOOF-20
L —— AOOF-15

- —— AQOF-10
175 -:/
125 /

75 +

MO04P3
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vitesse moyenne de dépbt de

25-"'I"'I"'I"'I"'I"'I"'I'
0.08 0.1 0.12 0.14 0.16 0.18 0.2 0.22

débit volumique de I'air (m3/s)

Figure 2.7. Vitesses moyennes de dépbt de givre en fonction de la vitesse d’air initiale

En faisant des essais ayant les mémes conditions de température et d’humidité relative,
mais avec un débit d’air initial plus grand, nous constatons sur la plupart des essais une
augmentation de la quantité moyenne de givre qui se dépose par unité de temps. En
d’autres termes, l'augmentation du débit d’air initial est synonyme d’une augmentation du
coefficient d’échange de chaleur ainsi que du coefficient d’échange de masse ; donc
I'évolution du débit d’eau échangé entre l'air et la maquette est liée a 'augmentation du
coefficient de transfert de masse, qui est lié au coefficient de transfert de chaleur et qui est
souvent déduit de ce dernier par analogie (par exemple : analogie de Chilton-Colburn).

L’augmentation du coefficient de transfert de chaleur a pour conséquence 'augmentation de
la température des ailettes. Ce phénomeéne est significatif quand le coefficient de transfert de
chaleur coté frigoporteur est faible. Dans ce cas, la force motrice de changement de phase
chute en dépit de 'augmentation du coefficient de transfert de masse. Sur certains essais,
par exemple AOOF-15, il y a compensation entre les deux effets cités, d’ou une stabilisation
du dépbt de givre moyen. Sur les essais a faible écart de température, tel que l'essai
AOOF-10, l'effet de I'élévation de la température d’ailette est beaucoup plus important que
I'effet de 'augmentation du coefficient de transfert de masse.

Nous précisons qu’un autre phénomeéne pourrait étre a l'origine d’'une chute de la vitesse
moyenne de dép6t de givre par rapport a 'augmentation du débit initial de I'air. En effet, en
faisant fonctionner I'échangeur avec un débit d’air initial plus élevé, I'amplification du
phénoméne de givrage pourrait faire baisser le débit d’air d’'une maniére significative et
provoquer ainsi un colmatage plus rapide de I'échangeur. La chute du débit a pour
conséquence la chute de la vitesse de dépo6t du givre. Ceci peut expliquer la diminution de la
guantité moyenne du givre.
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4.2. Flux de chaleur sensible

Afin de connaitre I'évolution du flux de chaleur sensible, nous avons mesuré, au cours des
essais en condition de givrage, les températures a I'entrée et a la sortie de I'échangeur ainsi
gue le débit d’air. L’équation (2.4) a permis de calculer le flux de chaleur sensible a chaque
instant t. Nous rappelons que l'acquisition de données s’effectue avec un pas de temps
d’'une seconde.

A titre d’exemple nous présentons le calcul d’incertitude effectué sur la maquette MO4P3. Le
tableau 2.6 présente le calcul d’'incertitude sur trois essais caractérisés par une température
d’'air de 5 °C et une température de frigoporteur de -15 °C, avec trois vitesses initiales d’air
différentes. L'incertitude de mesure a été calculée en estimant I'incertitude-type type B du
débit d’air ainsi que la différence de températures de l'air entre I'entrée et la sortie de la
maquette. L’incertitude relative du flux de chaleur est inférieure a 10 %.

Tableau 2.6 Flux de chaleur sensible moyen (MO4P3, T, ;, =5 °C, Tyf i ~-15 °C)
=1 (m/s) Vi=2 (mls) Vi=3 (m/s)

Qsens 0.680+0.060  0.917+0.085 1.077+0.106
facteur d'élargissement, k 2 2 2
niveau de confiance (%) 95 95 95
incertitude-type (kW) 0,030 0,043 0,053
incertitude élargie (kW) 0,060 0,085 0,106
incertitude relative (%) 8,86 9,34 9,90

La figure 2.8 présente I'évolution du flux de chaleur sensible en fonction du temps. Au cours
d'un essai de givrage, le flux de chaleur sensible diminue considérablement; deux
tendances sont distinguées, a des vitesses d’air initiales de 2 et 3 m/s la pente de I'évolution
du flux de chaleur sensible est plus importante que celle de I'évolution obtenue pour une
vitesse d’air initiale de 1 m/s. Dans le cas d’un essai sans dép6t de givre, le flux de chaleur
sensible serait constant.

Ta=5°C Tref=-15°C
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Figure 2.8. Evolution du flux de chaleur sensible et incertitudes (MO4P3, T, ;, 5 °C, Ty¢f in =-15 °C)
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Figure 2.9. Evolution du flux de chaleur sensible - Influence de la géométrie des échangeurs

La figure 2.9 présente I'évolution du flux de chaleur sensible en fonction du temps de
givrage, et ce pour les quatre magquettes MO1P3, M0O2P3, MO3P3 et MO4P3. Les essais ont
ete effectués pour les mémes conditions de température, soit T,;, =0 °C et
Tref in =-20 °C. La figure 2.9a présente les essais ayant une vitesse d'air frontale initiale de
1 m/s et la figure 2.9b les essais effectués avec une vitesse initiale d'air de 3 m/s.

Quel que soit le débit de l'air, le flux de chaleur sensible mesuré au niveau de la maquette
MO2P3 est celui qui présente une évolution avec une pente importante par rapport aux
autres magquettes. Cette maquette a un pas d'ailettes trés serré (FPI = 10) avec une faible
hauteur d'ailette (H = 12,700 mm).

La maquette MO1P3 (FPI = 10, H = 15,075 mm), qui a la plus grande surface d'échange,
présente le plus grand flux de chaleur sensible a I'état initial, comparée aux autres
maquettes; le flux de chaleur, peut étre constant ou peut méme augmenter pendant le
premier quart d'heure de I'essai. En effet, au début des essais effectués sur cette maquette
le givre n'affecte pas significativement le flux de chaleur sensible et peut parfois améliorer
I'échange convectif grace a l'augmentation de la vitesse d'air inter-ailettes. Cependant, la
section de passage de l'air de cette maquette se bouche plus rapidement, d'ou la chute
considérable du flux de chaleur sensible dans la derniére demi-heure des essais.

Les deux maquettes MO3P3 (H = 15,075 mm) et MO4P3 (H = 12,700 mm), caractérisées par
un pas d'ailette plus grand (FPI = 6), présentent une dégradation moins importante du flux de
chaleur sensible. Cependant, grace a des ailettes plus hautes, la maquette MO3P3 est celle
pour laquelle le flux de chaleur sensible se dégrade le moins, et ceci est clairement mesuré
aux grands débits d'air (figure 2.9b).
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Nous avons vu que I'évolution du flux de chaleur sensible au cours d'un essai en conditions
de givrage dépend a la fois du pas d'ailettes et de la hauteur des ailettes. Le choix du type
de géométrie va dépendre de la stratégie du dégivrage (fréquence de dégivrage) et de
I'évolution dans le temps des performances thermiques de ces échangeurs de chaleur.

4.3. Perte de pression et chute du débit
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Figure 2.10. Evolution de la perte de pression (MO4P3, T, ;;, =5 °C, Tyef in =-15 °C, Vi =2 m/s)

La figure 2.10 représente I'évolution de la perte de pression au cours d’'un essai givrage.
L’'essai MO4P3/A05F-15V2 a été pris a titre d’exemple. La perte de pression augmente
considérablement a cause du colmatage progressif de la maquette M0O4P3. En effet, du givre
se dépose progressivement sur la surface des ailettes et réduit la section de passage de
lair. La perte de pression mesurée correspond a des débits d’air différents car
'augmentation de la perte de pression a pour effet la diminution du débit d’air. Selon la
courbe du ventilateur, le débit d’air que pourrait fournir un ventilateur a fréquence constante
est directement lié a la perte de pression totale du circuit aérauliqgue. En une heure, la perte
de pression est passée de 15 a 45 Pa; si le débit d’air est maintenu constant, en
augmentant la fréquence du ventilateur, la perte de pression mesurée est beaucoup plus
importante.

Quel que soit le niveau de la perte de pression, 'incertitude-type type B est de 1,2 Pa. Si on
définit un facteur d’élargissement k = 2, l'incertitude élargie, U(G), est de 2,3 Pa. Par contre,
l'incertitude relative est beaucoup plus grande quand la perte de pression est faible ; elle est
de 15,7 % au début de I'essai et de 5,04 % aprés une heure de givrage.

La figure 2.11 présente les pertes de pression mesurées au cours de dix essais effectués sur
la maquette MO3P3 (FPI = 6, H = 15,075 mm). Les essais présentés sont caractérisés par
deux vitesses initiales d'air différentes, soit Vi = 1 m/s et Vi = 2 m/s. La perte de pression
dépend du niveau d'obstruction de la section de passage d‘air, pour chaque régime
(Vi = 1 m/s, Vi = 2 m/s) et suivant I'écart de températures entre Il'air ambiant et le
frigoporteur, cing tendances différentes sont identifiées.
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L'humidité de l'air et I'écart de températures entre l'air et le frigoporteur sont des indicateurs
de la force motrice de changement de phase. Plus le terme FMCP = Pv(HR, T,) — Pvsat(T,)
est grand, plus il y a de vapeur d'eau condensée. Cependant la perte de pression est aussi
sensible a la nature du givre. A titre d'exemple, la quantité de givre de I'essai MO3P3/A05F-
15 est supérieure a celle de I'essai MO3P3/A00F-20 et ce quelle que soit la vitesse initiale de
l'air (Vi =1, 2 ou 3 m/s). Pourtant la perte de pression est Iégerement supérieure pour l'essai
ou il y a moins de givre, ce qui peut s'expliquer par un givre moins dense et donc, une
épaisseur plus grande. Outre l'effet d'obstruction, il peut y avoir aussi I'effet de rugosité de la
surface de givre.
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Figure 2.11. Evolution de la perte de pression - Effet de la température d'air et du frigoporteur,
maquette MO3P3 (a) vi=1 m/s, (b) vi=2 m/s

Afin de comprendre l'effet de I'état initial de la surface d'échange (humide ou séche) sur la
perte de pression, les pertes de pression mesurées lors de cing essais successifs sont
représentées figure 2.12. Les essais sont réalisés sur la maquette M0O1 (FPI = 10,

H = 15,075 mm) avec des conditions opératoires similaires soit T j, =5 °C, Tyef in =-10 °C,
Vi=3mls.

120 ——MOL/AO5F-10V3 (5)
—— MO1/A05F-10V3 (4)
110 -——MO1/A05F-10V3 (3)
—_ ——MO1/A05F-10V3 (2)
g ——MO1/A05F-10V3 (1)
= 100
S
[7p] L
8 L
= 90 -
2 r
T r
L 80 -+
= r
o L
70

0 600 1200 1800 2400 3000
Temps (s)

Figure 2.12. Evolution de la perte de pression - Effet de la rétention d'eau, maquette MO1
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La variation des pertes de pression sur le premier essai est la plus faible (courbe bleue).
Aprés dégivrage de I'échangeur, une quantité d'eau est retenue par |'échangeur, la
dynamique de givrage est modifiée, ce qui explique le changement de la tendance de la
courbe de perte de pression aprés le premier essai. Le givrage de I'échangeur est facilité par
la présence de ces particules d'eau qui givrent au début de chaque essai et qui constituent
une base pour la croissance de la couche de givre. A partir du troisiéme essai (courbe
rouge), nous avons une répétabilité de I'évolution de la perte de pression. La perte de
pression initiale des quatre derniers essais dépendrait de la qualité de dégivrage de la
maquette (temps de dégivrage). Nous avons enregistré 8 Pa d'écart maximal avec la perte
de pression mesurée lors du premier essai (surface d'échange initialement seche).

70 - WMO1P3, FPI=10, H=15.075mm g
. - #MO2P3, FPI=10, H=12.700mm
$ 60 | AMO3P3, FPI=6, H=15075mm m
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T 5o & 4
= 50 ¢
IS : ¢
S 401 -
8 30 - rd
o r ‘
S 20 +
e C %
S 10 4 &
: %
0 +——————
0 0.1 0.2 0.3

Débit volumique initial (m3/s)
Figure 2.13. Perte de pression initiale, maquettes a 3 rangées de tubes

Afin d'étudier l'effet du pas d'ailettes et la hauteur d'ailettes sur la perte de pression, les
pertes de pression initiales (air non humidifi€) mesurées sur I'ensemble des essais effectués
sur les maquettes MO1P3, M02P3, MO3P3 et M04P3 sont représentées en fonction du débit
volumique initial (figure 2.13). Nous rappelons que, pour chague vitesse et chague maquette,
5 essais sont effectués avec des conditions opératoires différentes.

Les mesures sont répétables lorsque le débit d'air initial est faible, mais lorsque le débit d'air
initial augmente la dispersion des résultats est plus grande. On conclut que l'effet de
mouillage de la surface d'échange sur la perte de pression initiale est beaucoup plus
perceptible pour de grands débits d'air. Cette dispersion est encore plus marquée pour la
maquette MO1P3 qui a un pas dailette trés serré (FPI = 10) et des ailettes relativement
hautes.

Les deux maquettes MO3P3 et MO4P3 sont caractérisées par un pas d'ailettes plus grand
soit 6 ailettes par pouce (FPI = 6). Les ailettes de la maquette MO3P3 sont plus hautes
(H = 15,075 mm) ; cependant, l'effet de la hauteur d'ailette sur la perte de pression initiale est
peu perceptible et ce quel que soit le débit de l'air. L'effet de la hauteur d'ailette n'est
perceptible que dans le cas d'un pas dailette plus faible, soit 10 ailettes par pouce
(comparaison faite entre les maquettes MO1P3 et MO2P3).
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Figure 2.14. Evolution de la perte de pression en conditions de givrage - Effet de la géométrie

La figure 2.14 représente I'évolution de la perte de pression en conditions de givrage et le
débit volumique de l'air pour quatre maquettes. Les essais présentés ont été effectués avec
les mémes conditions opératoires (soit T, j, =5 °C, Tyef in =-15 °C, Vi = 2 m/s) afin d'identifier
I'effet de la géométrie des échangeurs sur I'évolution de la perte de pression pendant le
dép6bt de la couche de givre.

Dans cet exemple, I'évolution de la perte de pression des maguettes MO3P3 et MO4P3 est
quasi similaire et est linéaire. Cependant a partir d'un certain temps de givrage, la perte de
pression de la maquette M0O4P3, dont la hauteur d'ailette est plus faible, augmente plus
lentement que celle de la maquette MO3P3. Ceci est confirmé par |'évolution du débit
volumique de l'air fourni par le ventilateur. En effet, a partir d'un certain temps de givrage, le
débit d'air de la maquette MO3P3 chute plus rapidement par rapport a celui de la maquette
MO4P3.

La méme constatation peut étre faite entre les maquettes MO1P3 et MO2P3. Les deux
courbes de perte de pression évoluent parallélement mais, au bout d'une trentaine de
minutes, |'écart entre les deux courbes commence a se creuser car l'augmentation de la
perte de pression au niveau de la maquette MO2P3 devient moins prononcée, alors que celle
de la maquette MO1P3 continue de croitre avec un débit d'air qui chute considérablement, au
bout d'une heure. La chute du débit de la maquette MO1P3 est de plus de 30 % du débit
initialement fourni par le ventilateur.
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4.4. Conclusion

Un banc d'essais a été construit afin de caractériser des échangeurs a ailettes rondes
discontinues en conditions de givrage. Les échangeurs testés sont caractérisés par
différentes géométries. Nous avons essentiellement varié le pas dailettes et la hauteur
d'ailettes afin d'identifier l'influence de la géométrie sur I'évolution des performances
thermiques des échangeurs au cours du givrage.

Les échangeurs ont été testés pour différentes conditions opératoires : température et
humidité de I'air et température du frigoporteur, ainsi que vitesse frontale initiale de I'air.

Durant un essai en condition de givrage, le débit d'air diminue considérablement. La chute
du débit d'air est due a lI'augmentation de la perte de pression au niveau de I'échangeur de
chaleur. L'augmentation de la perte de pression est liée a la couche de givre, caractérisée
par sa masse volumique et son épaisseur, qui se dépose sur les ailettes de I'échangeur et
non pas a la masse totale de givre.

En comparant I'évolution du flux de chaleur sensible en condition de givrage, nous avons
constaté qu'au niveau de la maquette MO3P3, ayant une hauteur d'ailette de 15,075 mm et
6 ailettes par pouce, le flux de chaleur sensible se dégrade moins rapidement que dans les
autres configurations. En d'autres termes, pour que les performances d'un échangeur de
chaleur ne se dégradent pas rapidement, il faut des ailettes plus espacées avec une hauteur
d'ailettes relativement grande. Nous rappelons que, dans le cas de la maquette MO1P3
(hauteur d'ailette de 15,075 mm), le flux de chaleur se dégrade moins au début des essais
grace a une plus grande surface d'échange et des ailettes hautes. Cependant, au bout d'un
certain temps, le colmatage rapide de cette maquette conduit a une dégradation rapide et
une inversion de tendance.

L'état initial de la surface d'échange a une grande influence sur la dynamique de givrage.
Nous avons constaté une grande différence entre la perte de pression mesurée lors d’'un
essai dont la surface d'échange était initialement séche et les essais effectués avec une
surface d'échange mouillée au départ.

Des tests de rétention d'eau ont été effectués sur des éléments de tube (FPI = 10,
H = 15,075 mm) afin d'évaluer le degré de rétention d'eau d'une maquette apres dégivrage.
Les particules d'eau retenues par une maquette jouent un réle important dans la dynamique
de givrage constaté expérimentalement par la mesure de la perte de pression.

Afin de dimensionner correctement ce type d'échangeur et d'optimiser la destruction
d'exergie, nous allons présenter dans les sections suivantes une modélisation de ces
échangeurs en conditions de givrage. Les essais effectués serviront non seulement a valider
le modéle, mais aussi a alimenter le modéle en corrélation de perte de pression, de
coefficients de transfert de chaleur et de masse.
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5. Modéle de croissance du givre sur les ailettes d’'un échangeur de chaleur (avec
validation par la littérature)

Afin de caractériser la dynamique de givrage d’échangeurs de type tube a ailettes
discontinues, nous nous proposons de modéliser en premier lieu le phénoméne de givrage.
Cette partie est consacrée a la modélisation de la croissance de givre sur une plaque plane
(ailette) et a la validation d'un tel modéle, qui permettrait de prédire essentiellement
I'épaisseur et la masse du givre formé. Cette modélisation a I'échelle de la couche de givre
est une étape primordiale pour modéliser convenablement I'évolution de la perte de charge

et évaluer les échanges thermiques au niveau d'un échangeur en condition de givrage.

Un modele décrivant le phénomeéne de croissance de givre est écrit ; ce modele a fait I'objet
d'une validation préalable en le comparant a d'autres modeles et expériences menées sur
plague plane avec différentes conditions aux limites. Le modeéle est validé en se basant sur
I'épaisseur de la couche de givre. Les phénomeénes physiques pouvant agir sur la densité et
I'épaisseur de givre sont pris en compte par le modéle. La dynamique de givrage dépend
essentiellement de la vitesse, de la température et de '’humidité de I'air ainsi que de la
température de paroi. Ce modéle a fait I'objet d’'une communication a la conférence
internationale de réfrigération (ICR 2011) [HAD11].

5.1. Etude bibliographique et présentation des mécanismes de formation de givre
5.1.1 Introduction

La formation de givre d’eau sur une surface froide dont la température est inférieure a 0 °C
agit non seulement comme un isolant thermique entre la surface et l'air ambiant humide,
mais réduit aussi considérablement les performances de I'échangeur de chaleur puisque les
passages d'air deviennent plus étroits et, par conséquent, la perte de pression est plus
grande. L’augmentation de la perte de pression conduit alors a la baisse du débit des
ventilateurs. Une compréhension physique de la formation du givre est nécessaire pour
prévoir sa dynamique, proposer des conceptions d’échangeurs adéquates et mettre en place
une régulation de dégivrage efficace. L’étude de la littérature scientifique montre que de
nombreux travaux ont été réalisés pour la compréhension du phénomene de la formation du
givre. Cependant les modéles de prédiction de la formation de givre proposés sont différents.
Ceci est da principalement a la complexité du phénomeéne qui est non-linéaire et qui est un
probléeme couplé de transferts de masse et de chaleur avec des conditions aux limites
variables. Il est également difficile de I'étudier expérimentalement en raison de I'échelle
géométrique et de la nature instable et fragile des dépdts de givre.
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5.1.2. Description du phénomeéne de formation de givre

Hayashi et al. [HAY77] ont considéré trois périodes qui décrivent I'évolution d'une couche de
givre et qui sont maintenant largement acceptées. Quand une plaque froide (< 0 °C) est
exposée a un courant d'air ambiant humide, ils ont constaté (figure 2.15):

e une période de croissance des cristaux (phase de nucléation)
e une période de croissance de la couche de givre
e une période de pleine croissance de la couche de givre

La premiere période, qui est assez courte, se caractérise par la condensation et le gel de
petites gouttelettes d'eau. Ensuite, des cristaux de givre se forment sur ces noyaux de glace
et grandissent au méme rythme. Durant les deux dernieres périodes, la couche de givre se
caractérise par un aspect plus uniforme en raison de la ramification et l'interconnexion des
cristaux de glace. La couche de givre est alors assimilée a un matériau poreux homogeéene,
constitué d'une matrice de glace solide et de pores remplis d'air humide. Le transfert de
masse vers la couche de givre conduit a la croissance de la couche et a la densification du
dépbt poreux.

LIQUIC SUBRESFRIADQ =e—— == CRYSTAL SOLID

COLD FLAT PLATE

———
TIME

INTIAL TIME tee,2

t tr,l
Figure 2.15. Processus de la formation de givre, Hayashi et al. [HAY77]

La période de pleine croissance de la couche de givre survient lorsque la température de
surface devient égale a la température du point triple de I'eau en raison de 'augmentation de
la résistance thermique du givre. La vapeur d’eau se condense sur la partie supérieure de la
couche de givre, forme un film liquide qui s'infiltre dans la couche de givre et géle dans les
régions les plus froides (proches de la paroi).

5.1.3. Modeéles décrivant la formation de givre

La plupart des modéles existants qui décrivent le phénoméne de formation de givre sur une
surface froide (< 0 °C) moyennent la masse volumique du givre suivant la direction normale
a la surface froide (direction de la croissance de la couche de givre), et aucune variation de
la masse volumique et de la température dans la couche de givre n’est prédite. Ceci est d0 a
la complexité rencontrée dans la formulation du probleme, qui requiert des connaissances
précises et la maitrise des phénoménes de transferts de masse et de chaleur a travers la
couche de givre ainsi qu'une base de données expérimentales suffisante concernant les
propriétés de la couche de givre (masse volumique, conductivité thermique...).
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Hayashi et al [HAY77] ont démontré expérimentalement que la masse volumique de la
couche de givre dépend étroitement de la température de surface Tg, la corrélation établie
(équation. 2.12) est largement reprise dans la littérature.

pf = 650 e0:227(Ts=273.15) (2.12)

D’autres auteurs ont établi des corrélations de la masse volumique en fonction d’'un plus
grande nombre de parametres influant sur le phénomeéne de givrage (T, T,, T,,W, Re...). Le

tableau 2.7 rassemble des références ayant élaboré des corrélations de masse volumique
du givre, établies principalement par des expérimentations effectuées sur plaque plane.

Tableau 2.7 Corrélations de masse volumique

Auteurs géométrie Masse volumique
Biguria et Wenzel [BIG70] Pl plane pr = f(Tw, V, Ty, X)
Lee et al [LEEO1] PI plane pr = f(Tyw, Ty, V, X, t, W)
Hosoda et Usuhashi [HOS67] Pl plane pr = f(T,, V)
Mao et al [MAO99] Pl plane pr = f(T,, T, Re, x, Fo, w)
Lee et Ro [LEEO2] Pl plane pr = f(Tp, Ta, Re, X, Fo, w)
Christian et al [CHRO09] Pl plane pr = f(Tw, T5)
Yang et Lee [YANO4b] Pl plane pr = f(Tw, T,, Rey, Fo,w)
Shin et al [SHIO3] Pl plane pr = f(DCA, t)
DCA : angles de contact
dynamiques
Kim et al [KIMOS8] cylindre pr = f(Ty, Ty, Rey, Fo, w)

Ostin et Anderson [OST91] et Yonko et Sepsy [YON67] ont vérifié que la conductivité
thermique effective du givre dépend principalement de sa masse volumique moyenne. La
figure 2.16 compare les différentes corrélations de conductivité thermiques données par la

littérature.
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Figure 2.16. Corrélations de conductivité thermique de la couche de givre
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Dans des travaux décrits par Tao et al [TAO93] et Le Gall [LEG94], un modele
mathématique qui peut prédire la variation spatiotemporelle de la masse volumique et de la
température a été établi. L’épaisseur du givre et le flux de chaleur a travers la couche de
givre ont également été évalués.

5.2. Modélisation de la croissance de givre sur les ailettes d'un échangeur de chaleur
5.2.1. Hypotheses

» Le probleme du givrage est formulé en régime quasi-permanent ou les seuls termes
variant dans le temps sont I'épaisseur et la masse volumique de la couche de givre.

» L’épaisseur de la couche de givre est caractérisée par des propriétés moyennées (la
masse volumique a chaque instant t est moyennée a travers toute la couche de givre).

» La conductivité thermique du givre dépend uniqguement de la masse volumique de la
couche de givre.

» Le transfert de chaleur par rayonnement dans la couche de givre est négligé.

» Les températures locales de la surface de transfert de chaleur sont inférieures au point
triple de I'eau (< 0 °C).

5.2.2. Bilan de masse et d'énergie

La figure 2.17 représente les bilans de masse et d'énergie appliqués a un élément
d'épaisseur dx de la couche de givre, ainsi que les conditions aux limites du cété de l'air et
du cbté de l'ailette. Un transfert de masse et de chaleur par convection a lieu du c6té de l'air
alors que du cété de l'ailette, la continuité du flux de chaleur par conduction conduit a une
condition de température de paroi.

: : l Qsens
the l titg L
A
Sf mplx=5f l l q|x=5f
rhplxi-dxl l q|x+dx
dx —> +— L, Vi,
Vrh :
> P |
mplx l l il
th| _, =0 T,, = Const

LI, /7/7/{//7//7/

Figure 2.17. Bilan de masse et d'énergie de la couche de givre avec les conditions aux limites

Page 82



Chapitre 2 : Modélisation d’échangeurs a ailettes rondes discontinues en condition de givrage et validation
expérimentale

5.2.2.1. Bilan de masse

La couche de givre recoit par convection un flux de vapeur d'eau m;" qui représente le flux
total de masse transférée a la couche de givre ; cette quantité, qui contribue a la variation de
I'épaisseur et de la masse volumigque de la couche de givre, est calculée par I'équation 2.13.

dp,  dd;

E'F pfa (2.13)

d
" = — (3¢p;) = &¢
dt

: Cw d . . R S :
Le premier terme, m, |X 5 = 6f% qui contribue a la densification de la couche de givre,
=0f

représente le flux de vapeur d'eau qui diffuse a l'intérieur de la couche de givre. Le second

_ dd . , . e s
terme, mg" = pfd—tf , représente la part du flux de vapeur d'eau qui se solidifie a la surface de

la couche de givre et qui entraine sa croissance.

Pour modéliser le transfert de masse dans la couche de givre, on applique le bilan de masse
sur un élément dx ; ceci nous améne a modéliser le phénoméne de diffusion de la vapeur
d'eau a l'intérieur de la couche. Le flux de vapeur d'eau diffusé dans une couche de givre
poreuse est calculé suivant la loi de Fick par :

o p (Mv)< P )de 214
Mo = ~Vetf\RT)\P — B,/ dx (214)

Le coefficient de diffusion effectif D.¢ est calculé en fonction du coefficient de diffusion
binaire D (pour la vapeur d’eau dans l'air) par I'équation 2.15:

Deff = M D (215)
M étant le facteur de résistance a la diffusion du milieu poreux.

Auracher [AUR72] a donné une expression simple du facteur de résistance a la diffusion en
fonction de la fraction volumique de la phase solide (glace). Cette expression a été utilisée

s . Pice™ P
dans notre modeéle (équation 2.16) (gjce = 1 — € = 1 — —<= = Pry.
pice—pa Pice
1- €ice

— e (2.16)
1- CO €ice

IJ:

C, est expérimentalement évalué par Auracher [AUR72] et vaut 0,58.

Dans le cas d'un mélange binaire de vapeur d'eau et d'air, le coefficient de diffusion binaire D
dépend de la température et est donné par des corrélations empiriques sous la forme A.T¢ ;
A et a sont des constantes empiriques. Les différentes valeurs de A et a trouvées dans la
littérature sont synthétisées tableau 2.8.

Tableau 2.8. Corrélation empirique du coefficient de diffusion binaire.

Références A a Utilisateurs

Eckert et Drake (1972) 9.756E ™ 1,81 | Yao et al. [YAOO4]
Auracher (1986) 1.432E”° 1,72 | Le Gall et Grillot [LEG97]
Incropera & De Witt (1985) 5.054E” 15

Hedh (1983) 1.176E” 1,75
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Dans le but d'évaluer le flux de la masse de vapeur m," en fonction du gradient de
température, Le Gall [LEG94] utilise la loi de Clausius-Clapeyron :

dP, L

—vV___ sV (2.17)
dT  T(Vy(r)-Vice)

Le volume spécifiqgue de la phase solide v;.. est négligeable devant le volume spécifique de
la phase vapeur vy, la loi de Clausius-Clapeyron est réduite a :

dP, Ly Lsv-Pyy
dT T. VV(T) T

(2.18)

L’hypothése de I'équilibre thermodynamique permet d'obtenir une pression de vapeur
dépendante seulement de la température quand l'air est saturé en vapeur d'eau :

dp,
VP, = —.VT (2.19)

Le flux de masse de vapeur diffusée est finalement déterminé en fonction de la température
a partir des équations (2.14), (2.18) et (2.19) :

m," = —p. f(T)VT (2.20)
ou

- p (MyLsv) (_Pos(DP:

(T)=D RZ T3 P — Py (T) (2.21)

La pression de vapeur saturante est évaluée en utilisant des équations empiriques tirées
d’ASHRAE [ASHO05].

5.2.2.2. Bilan d'énergie

Le bilan d'énergie appliqué a un élément de volume fini de la couche de givre permet
d'écrire :

. aT
V(KeVT) — Lgy Vi = pp. Cpr- (2.22)

En considérant une couche de givre en régime quasi-stationnaire, le terme d’inertie
thermique (pf. Cpf‘;—: = 0) est négligé. Par conséquent, I'équation (2.22) devient :

V(k¢VT) — Lg, Vrinp" = 0 [W/m®] (2.23)
En remplacant m," par son expression on obtient :

V[(kVT) + Lgy. (W. ((T)VT)] = 0 (2.24)
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La croissance de la couche de givre est considérée comme un phénoméne
monodimensionnel de transfert de masse et d'énergie. Par conséquent, le bilan d'énergie
appliqué a un volume élémentaire 8V de la couche de givre s'écrit :

dde+L deT—O 2.25
g+ Lo | = (2:25)

5.2.3. Conditions aux limites

Surface froide (surface de l'ailette)

La continuité du flux de chaleur par conduction conduit & une condition de température de
paroi et limperméabilité de la paroi impose un flux de masse nul. Les deux conditions aux
limites sont donc formulées par I'équation (2.26).

(2.26)

Surface de la couche de givre

La surface de la couche de givre est soumise a un transfert de masse et de chaleur. Les
transferts de chaleur sensible et latente se produisent simultanément.

Qr = hy. A1 (Ta moy — Ts) + Ar.Ths"Lgy (2.27)

Seule, la chaleur latente correspondant au terme qui contribue a la croissance de la couche
de givre est prise en compte (rhs"Ls,), alors que le terme (Lg,m,") est inclus dans I'équation
de bilan d'énergie.

La température moyenne de l'air T, ,,, est calculée par I'équation (2.28) :

Ta_moy = (Ta_in + Ta_out)/2 (2.28)

Le flux de masse contribuant a la croissance de la couche de givre est calculé par I'équation
(2.29) :

r'r15"=n'1f" - I'hp"| (229)

X=6f

La masse totale de givre accumulée en fonction du temps est donnée pas les expressions
(2.30) et (2.31) :

M = My (Win — Woue) = me". Ar (2.30)

g = hy. Ar. (Winey — Ws) (2.31)
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L'humidité absolue moyenne de l'air est calculée par I'équation (2.32) :
Wmoy = (Win + Woue)/2 (2.32)

Le coefficient de transfert de masse h,, peut étre évalué en connaissant le coefficient de
transfert d'énergie grace a la relation de Lewis :
h,

hmcpah -

(2.33)

Le flux de masse total contribuant a la densification est finalement évalué par I'équation
(2.34) :

« n . dT n
g |X=6f = min [—p.f(T)& , Mg ] (2.34)

S

5.2.4. Validation du modeéle

Le modéle est écrit sous "Modelica" et compilé avec "Dymola" qui permet une modélisation
orientée objet. Le banc d’essais présenté en premiére partie de ce chapitre est congu pour
étudier I'effet du givre sur I'échangeur. |l permet d’analyser les conséquences du givre sur
les performances de I'échangeur (coefficient d’échange convectif et pertes de pression) et
permet d’évaluer la masse de givre formée par rangée de tubes. Il est ainsi nécessaire de
valider le sous-modéle de croissance de givre sur des résultats expérimentaux ad hoc. Dans
le but de valider le modéle de formation du givre sur les ailettes d'un échangeur de chaleur,
les résultats de notre modéle théorique ont été comparés aux résultats expérimentaux
publiés par Sahin (1994) et reportés par Cheng et Cheng [CHEOlb]. Les données
expérimentales de Sahin (1994) ont été obtenues en utilisant une plaque d'aluminium de
1,27 cm d'épaisseur, 50,6 cm de longueur et 30,4 cm de largeur. En plus de la comparaison
avec les données expérimentales de Sahin (1994), le modéle développé dans cette étude
est comparé aux résultats des modeéles de Cheng et Cheng [CHEO1b], Jones et Parker
[JON75] et Sherif et al. [SHE93].

La valeur moyenne du coefficient de transfert de chaleur dans le cas d'une convection forcée
sur une plagque plane (h,) est calculé en utilisant une corrélation du nombre de Nusselt pour
un régime d'écoulement laminaire Re<5x10°, ASHRAE [ASHO5].

Nu = 0.664 Rel/2pr1/3 (2.35)

La conductivité thermique du givre est déterminée en fonction de sa masse volumique
moyenne en utilisant la corrélation proposée par Yonko et Sepsy [YON67]:

ke = 0.024248 + 0.00072311 p; + 0.000001183 p,2 (2.36)

Nous avons représenté figures 2.18 a 2.21 I'épaisseur de la couche de givre en fonction du
temps mesurée par Sahin (1994), sous différentes conditions (de température, de vitesse et
d’humidité de l'air et de température de paroi), ainsi que les prédictions des différents
modeles. Le modele de croissance du givre développé reproduit bien les mesures de
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Sahin (1994). Il présente une plus grande précision dans la prédiction de I'épaisseur de la
couche de givre que le modéle de Cheng et Cheng [CHEO1b] qui donnent des résultats
inexacts dans le quatrieme cas tracé figure 2.21.

Les modeéles développés par Cheng et Cheng [CHEO1b], Jones et Parker [JON75] et Sherif
et al. [SHE93] semblent fournir des résultats proches de I'expérience et du modéle
développé pour une petite différence de températures entre I'air et la plaque (figures 2.18 et
2.19) tandis que pour une différence de températures plus grande, ils présentent des
différences avec les données expérimentales et le modéle développé.

Les modéles de Cheng et Cheng [CHEO1b] et Sherif et al. [SHE93] ont un comportement
dynamique similaire avec un décalage par rapport aux résultats expérimentaux selon les
conditions des essais. Ceci peut s'expliquer par le fait que les deux modeles utilisent une
corrélation empirique établie par Hayashi et al. [HAY77] pour calculer la masse volumique de
la couche de givre qui est considérée comme étant seulement une fonction de la
température de surface de la couche de givre. Cela peut étre une simplification du probléme.

Notre modele actuel et celui de Jones et Parker [JON75] expriment le phénomene de
diffusion de la vapeur d'eau dans la couche de givre en utilisant la loi de Fick. Le modéle de
Jones et Parker [JON75] a le méme comportement dynamique que le nbtre avec un
décalage en fonction des conditions atmosphérigues tout en sous-estimant I'épaisseur de la
couche de givre.

Dans les quatre cas, (figures 2.18, 2.19, 2.20 et 2.21) les prédictions du modéle développé
sont les plus proches des données expérimentales.

5
® Exp. (Sahin, 1994)
Present model

= 4 - ====-Cheng and Cheng (2001)
e = - Sherif et al (1993)
PR3 BRI Jones and Parker (1975)
[(<5]
c
X
2
F2-
LL 1 -

0 a T T T T T

0 20 40 60 80 100 120
Time [min]

Figure 2.18. Ta=286 K ; Tw =264 K ; V =2,18 m/s ; Wa=0,0069 kg,/kg,
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Figure 2.19. Ta=286 K; Tw=258 K ; V = 2,18 m/s ; Wa = 0,0069 kg./kg,
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Figure 2.20. Ta=293 K ; Tw=248 K ; V =2,12 m/s ; Wa = 0,007 kg,/kg,

® Exp. (Sahin, 1994)
Present model

====Cheng and Cheng (2001)
= « Sherif et al (1993)
------- Jones and Parker (1975)
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Figure 2.21. Ta=286 K; Tw=248 K ; V =2,12 m/s ; Wa = 0,0039 kg./kga
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5.2.5. Conclusion

Afin de modéliser les échangeurs de chaleur a ailettes rondes discontinues, il est nécessaire
de procéder en premier lieu a la modélisation du phénomene de la formation du givre et de
pouvoir prédire I'évolution de I'épaisseur de la couche de givre au cours du temps. Cette
démarche permet de bien prendre en compte leffet de la résistance thermique
supplémentaire que présente la couche de givre ainsi que l'effet du givrage sur les
performances aérauliques des échangeurs de chaleur.

Nous avons donc présenté dans cette premiére section un modele qui prédit la croissance
d'une couche de givre sur une plague plane (ailettes d'un échangeur de chaleur en condition
de givrage) validé en utilisant les données expérimentales de Sahin (1994). Les prédictions
du modéle concernant I'évolution de I'épaisseur de la couche de givre ont été comparées
avec les mesures de Sahin (1994) ainsi qu’avec les prédictions des modéles de Cheng et
Cheng [CHEO1b], Sherif et al. [SHE93] et Jones et Parker [JON75]. Ce modéle a été écrit
sous le langage "Modelica" et compilé avec le logiciel "Dymola". Le langage "Modelica" est
un langage orienté objet qui permet facilement d'intégrer le modéle de croissance de givre
dans un modele d'échangeur complet présenté dans la partie suivante.

Dans la section suivante, nous connectons le modeéle qui prédit la dynamique de givrage a
un modeéle d'échangeur de chaleur. On obtient alors un modéle d'échangeur en conditions
de givrage. La validation s'effectue en comparant les flux de masse et de chaleur
expérimentaux avec les prédictions du modéle. La perte de pression mesurée durant les
essais est corrélée en fonction des paramétres géométriques des échangeurs de chaleur
(pas d'ailette, auteur d'ailette...) ainsi que I'évolution de I'épaisseur apparente des ailettes au
cours du temps causée par une dépbt de givre. Cette démarche permet de proposer une
corrélation qui prédit I'évolution de la perte de pression au fur et & mesure de la croissance
de la couche de givre.

6. Modélisation d’échangeurs a ailettes discontinues en condition de givrage
6.1. Introduction

Dans cette partie nous développons un modéle numérique d'échangeurs de chaleur a
ailettes rondes discontinues en conditions de givrage. Le langage "Modelica" étant un
langage orienté objet, nous présentons un modéle d'un élément de tube avec des ailettes
rondes discontinues. Pour obtenir un modeéle d'échangeur, il suffirait de connecter des
éléments de tube a ailettes entre eux.

Nous avons présenté précédemment un modele de croissance de givre. Ce modéle permet
essentiellement de prédire I'épaisseur de la couche de givre qui est une variable clé dans la
dégradation des performances thermiques d'un échangeur en conditions de givrage. La
stratégie de modélisation adoptée est basée sur I'évaluation des caractéristiques de la
couche de givre (conductivité thermique effective, masse volumique moyenne, épaisseur de
la couche de givre...). Le modele de croissance de la couche de givre intégré dans un
modeéle d'échangeur permet de connaitre a chaque instant l'effet de colmatage et de
résistance thermique additionnelle de la couche de givre.

Page 89



Chapitre 2 : Modélisation d’échangeurs a ailettes rondes discontinues en condition de givrage et validation
expérimentale

6.2. Modéle d'un élément de tube a ailettes en condition de givrage
Le schéma d'un modele élémentaire d'un tube a ailettes est représenté figure 2.22. Le
modele élémentaire est constitué essentiellement de quatre objets interconnectés. lls
représentent physiquement les différentes résistances a I'échange thermique, d'un tube
aileté, que sont respectivement :

- la résistance thermique convective de l'air

- larésistance thermique de la couche de givre

- larésistance du tube

- larésistance thermique convective du fluide frigoporteur.

4 air

sortie d'air entrée d"air

tube, ailettes

frigoporteur

entréee sortie
Figure 2.22. Modéle tube a ailettes

Cette modélisation est basée sur les hypotheses suivantes :
» la distribution du givre est homogéne sur un élément de tube de I'échangeur de
chaleur
» les transferts de chaleur et de masse a travers I'échangeur de chaleur sont
unidimensionnels
> la température d'une ailette est égale a la température du tube.

L’'objet air (en haut de la figure 2.22) est connecté au modele de croissance du givre
présenté dans la partie | de ce chapitre. La connexion permet de véhiculer la masse et
I'énergie transférées a la couche de givre. Le modeéle de croissance de givre est ensuite
connecté a un simple modele de conduction de chaleur a travers la paroi du tube en
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négligeant la résistance thermique conductive des ailettes. La connexion véhicule le flux de
chaleur et égalise la température externe de paroi et celle du bas de la couche de givre.

Enfin, un modéle de fluide frigoporteur est connecté au tube. La longueur élémentaire du
tube choisie est suffisamment petite pour que le gradient de température suivant l'axe du
tube soit négligeable afin de satisfaire I'hypothése d'une distribution homogéne de givre.

Le modele "géométrie" a gauche de la figure 2.22 permet de fixer les parametres
géométriques du tube élémentaire et des ailettes, ainsi que des parameétres externes tels
que le pas de tubes qui permet d'évaluer la vitesse maximale de l'air. Ce modéle est
connecté a tous les autres objets; il permet de prendre en compte l'augmentation de
I'épaisseur apparente des ailettes due au dép6t de givre et de fournir en temps réel les

nouvelles valeurs.
6.2.1. Modele "Géométrie"

Le modéle géométrie permet de calculer tous les parameétres relatifs a la géométrie de
I'échangeur. Ce modele est connecté a toutes les autres parties du modele global. Il permet
principalement de communiquer la valeur réactualisée de I'épaisseur apparente de l'ailette.
L’épaisseur apparente de l'ailette est égale a I'épaisseur de l'ailette a laquelle on ajoute
I'épaisseur de givre formé des deux cétés d'une ailette "Y = YO + 2&¢(t)" .

P, v

T ?4 :
OQ
O

Figure 2.23. Distances entre les tubes d'un
échangeur en quinconce a

— 2 — )

® | g— B —p

S

Figure 2.24. Dimensions caractéristiques d'un
tube et ses ailettes

Pour définir la géométrie d'un élément de tube en prenant en compte les dimensions
macroscopiques de I'échangeur, on définit les paramétres géométriques suivants (exemple
d'un tube de la maquette d'échangeur MO1P3) :

- conductivité thermique du tube (Acier): kiype = 43 W/m K

- rendement de l'ailette: ng, = 1

- Hauteur de l'ailette : H = 15,075 mm

- Epaisseur moyenne de l'ailette (sans givre) : YO = 0,3 mm
- Diamétre extérieur du tube : d. = 25,4 mm
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- Epaisseur du tube : e = 2,108 mm

- Nombre d'ailettes par pouce (25,4 mm): FPI = 10 "fins per inch"

- Pastransversal : P, = 63,5 mm
- Longueur de I'élément de tube : Lt = 0,254 m
- Section de passage de l'air : SP = P,Lt

La définition des caractéristiques géomeétriques principales permet d'en déduire I'ensemble
des variables géométriques, telles que la surface d'échange et la section de passage

minimale.

e Epaisseur apparente d'une ailette (avec givre)

Y: calculé dans le modeéle "Croissance de givre" est transmis au modéle "Géomeétrie" par un

connecteur.
e Pas longitudinal

Py =P cosE
6
e Diametre intérieur du tube
d; =d, — 2e
e Surface totale interne d'un élément de tube
A; = id;Ly

e Espacement entre deux ailettes

_0.0254
~ FPI

e Nombre total d'ailettes d'un élément de tube de longueur Ly

FPI

Ne. = —21
fin = 90254 T

e Surface totale externe d'un élément de tube sans ailettes

Atupe = Td; Ly

e Section maximale de passage d'air par unité de longueur [m?/m]

Stace = Pt
e Surface d’échange d'une ailette

T
Sein = ZZ [(2H + d,)? - d,?]

(2.37)

(2.38)

(2.39)

(2.40)

(2.41)

(2.42)

(2.43)

(2.44)
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e Section minimale de passage d‘air par unité de longueur [m?/m]

FPI
Smin = Sface — mY- 2H + dr] (2.45)

e Surface totale des ailettes d'un élément de tube
Afin = NfinSfin (2.46)
e Surface totale d'échange d'un tube aileté
Atube fin = Atube T Afin — NfinTdY (2.47)
6.2.2. Modele "air"

6.2.2.1. Calcul des propriétés de l’air
Le débit d'air est calculé en fonction de la vitesse frontale de I'air par I'équation (2.48)

m, = p,, (W, T).V.SP (2.48)
La vitesse maximale de l'air est calculée comme suit :

S
Voog = —2€ y (2.49)

Smin
6.2.2.2. Bilan de masse et d'énergie

Le flux de chaleur total transmis par l'air a la surface d'échange est donné par I'équation de
bilan :

Qtot = rha(ia,in - ia,out) +m, (Wip — Wout) Lg (2.50)

le terme "t (ig i — ig0uc)" COrrespond au bilan enthalpique de I'air humide,
le terme m,(wi, — Wout) Lg, correspond au flux de la chaleur cédé par I'eau condensée en
se solidifiant sur la surface d'échange.

La fonction enthalpie i de I'air humide est définie comme suit :
i =Cp,(T—273.15) + w[Lj, + Cp,(T — 273.15)] (2.51)

avec
L, = 2500.8 103 J/kg
Ly = 333.710% ] /kg
Cp, = 1006 J/kg — k
Cpy = 1826.6]/kg — k
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L'humidité absolue de I'air humide est calculée en fonction de la pression partielle de vapeur
d'eau

= 0.62198 X AR B 2.52
w=5 101325 — HR. P, (252)

La pression de vapeur saturante est calculée par une corrélation [ASHO5].
Le flux de chaleur totale, Q., qui sera transmis par l'air & un élément de tube se décompose
en deux quantités, le flux de chaleur sensible de refroidissement de l'air, ainsi que le flux de
chaleur latente de l'anti-sublimation de la vapeur d'eau contenue dans l'air. Ces deux
quantités sont calculées respectivement par les équations (2.53) et (2.54).

Qsens = m,. Cp,. (Ta_in - Ta_out) (2-53)
Qlat = hmAtube,fianv(Wmoy - Ws) (2.54)
avec

Ly, = Lg + Ly, = 2834.5 103 J /kg
L'humidité absolue moyenne de l'air est calculée par I'équation (2.55)
Wmoy = (Win + Wour)/2 (2.55)

Le coefficient de transfert de masse h,, peut étre évalué en connaissant le coefficient de
transfert de chaleur h,, grace a I'analogie Chilton-Colburn.

h,

h,=——7"— 2.56
m Lef. Cpah ( )

Le coefficient de transfert de chaleur par convection sera corrélé dans notre travail de
modélisation en se basant sur les résultats du travail expérimental qui est présenté dans le
troisiéme chapitre.

La fonction de Lewis Le¢ = St/St,, est liée au nombre de Lewis :

Les = Le?/3 (2.57)

D'ou la relation (2.56):h,,, = Lefhcap -

Si on considére que les stratifications thermique et celle liée a la concentration se
développent de facon similaire [KLOO5], c'est-a-dire la couche limite thermique se développe
de la méme facon que la couche limite de concentration de la vapeur d'eau contenue dans
I'air, le nombre de Lewis est égal a 1 et on retrouve la relation de Lewis (équation .2.33).

Sc

Le=—=~
© Pr

1 (2.58)

L'analogie entre le transfert de masse et le transfert d'énergie fera I'objet d'une validation
expérimentale.
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La capacité calorifique de I'air humide est définie par :
Cpan = Cpa + WmoyCpy (2.59)

L'expression de la chaleur sensible en fonction du coefficient de transfert de chaleur, permet
de calculer la température de surface externe du tube et des ailettes :

Qsens

Ty= — o
haAtube,fin

+ Ta_moy (2.60)

T2 moy €St la température moyenne de I'air :

Ta_moy = (Ta_in + Ta_out)/2 (2.61)

Le débit du dép6t de givre est calculé par I'équation (2.62)

iy = it (2.62)
Lsv

La quantité de givre qui se dépose par unité de temps peut étre calculée également par :
g = My (Win — Wour) (2.63)

La perte de pression est calculée dans le modéle "air" ; elle sera corrélée par les résultats
expérimentaux en fonction des paramétres géométriques de I'échangeur, tout en prenant en
considération l'apparition de la couche de givre.

6.2.3. Modéle "Tube+ Ailettes"

Cette partie du modeéle représente la résistance thermique conductive d'un élément de tube
et de ses ailettes et ainsi I'écart de température entre la paroi interne et la paroi externe. On
note que la résistance thermique des ailettes a été négligée, ce qui réduit le probleme, en
régime permanent, a un simple transfert thermique par conduction a travers un cylindre.
L'équation (2.64) permet ainsi de calculer la température interne du tube.

Qtot (dr>
T.=T, ——————In|— 2.64
! w 27T, ktubeLT n di ( 6 )

Pour justifier I'hypothése de I'égalité de la température de lailette et celle de I'extérieur du
tube, le rendement d’ailette est calculé. Le rendement de la surface ailetée est donné par :

(1 - ngp) (2.65)

Afin

ng=1-
s Atube,fin

Pour une ailette ronde, le rendement d'ailette n . est donné par la figure 2.25 en fonction du

terme H /1/% et pour différents rapports HZ—dr.
2 fin r

Page 95



Chapitre 2 : Modélisation d’échangeurs a ailettes rondes discontinues en condition de givrage et validation
expérimentale

Dans le cas, par exemple, de la maquette MO1P3 en régime d'air sec :

H %thf = 0,32 et H;d = 1,6.
1.0
N
0.9 \
AN
£, AN
oy ‘X‘\\V.—-—--STRNGHT FINS
g LN
NN
Z e V?%\\\ N
VNN
05 N Q NN
‘-’o.\\\\\ \\
0.4 AN N N~
0.2 0.6 1.0 1.4 18 2.2 26
1/2};ﬂkﬁn

Fig. 2.25 Détermination du rendement d'ailette (ASHRAE HANDBOOK 2005)

Sur la figure 2.25 on constate que le rendement d'ailette est de l'ordre de 0,95, ce qui
impliqgue un rendement de surface ailetée proche de 1, soit 0,952. Ceci justifie notre choix de
négliger le gradient de température radial de l'ailette dans le modeéle. De plus, au cours du
givrage d'un échangeur a la résistance liée au coefficient d'échange de chaleur externe h, va
s’ajouter la résistance thermique de la couche de givre, ce qui implique une diminution du
terme HV (ha/(l/zYkﬁn )) et donc une augmentation du rendement d'ailette. On note que la
conductivité thermique du givre est trés faible devant la conductivité thermique de
l'aluminium (0,3<<237 W/mK).

6.2.4.Modéle" fluide frigoporteur"
Le modele du fluide frigoporteur permet de calculer la résistance interne au transfert de
chaleur convectif et ainsi de calculer la température du fluide frigoporteur. Le flux thermique
échangé est calculé par la relation :

Qtot = A (T; — Trep) (2.66)

Le coefficient de transfert de chaleur interne, h;, est calculé par une corrélation donnée par la
littérature.
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T €St la température moyenne du fluide frigoporteur :

Trer = (Tref_out + Tref_in)/2 (2.67)
La température de sortie du fluide frigoporteur est calculée en utilisant I'équation (2.68) :

Qtot

Myref CPref

Tref_out = + Tref_in (2-68)

6.3 Schémad'un modéle d'une maquette d'échangeurs

La figure 2.26 présente le schéma d'un modéle complet d'une maquette d'échangeur ; le
schéma présenté concerne les maquettes MO1P3, MO2P3, MO3P3 et M04P3. Le débit du
fluide frigoporteur du banc d’essais est suffisamment grand pour minimiser la différence de
températures entre I'entrée et la sortie de chaque tube. Ainsi, le givre suivant I'axe du tube
est supposé réparti de maniére homogéne.

ﬁ

L L L
Ll
— Débit d'air
p ) imposé
Sortie d'air 1 I L
‘ﬁ . F 'I—fi
L L L
b
Entrée du :
frigoporteur I 'I—fmu frigoporteur

Figure 2.26. Modélisation d'une maquette d'échangeurs
(trois passes en trois rangées de 4 tubes)
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12 éléments de tube sont interconnectés (figure 2.26) avec 4 tubes par rang. Le premier
rang recoit un flux d'air d’'un élément d'air qui représente le débit total de l'air et qui est réparti
uniformément sur les quatre tubes du rang. L I'air soufflé sur un élément de tube subit sur
chaque rang un refroidissement et une déshumidification progressifs.

Pendant le givrage d'un échangeur de chaleur, la perte de pression sur I'air augmente, ce qui
impliqgue une diminution du débit d'air qui obéit a la courbe du ventilateur. Afin de valider le
modele et de corréler correctement la perte de pression, le débit mesuré en fonction du
temps est imposé en entrée du modéle.

En plus d'un débit variable imposé, les autres parametres définis avant le lancement d'une
simulation sont : la température et I'hnumidité de l'air, la température et le débit du fluide
frigoporteur a I'entrée de I'échangeur.

La comparaison entre les résultats prédits par le modéle et ceux obtenus expérimentalement

permet d'ajuster et de valider le modéle pour toutes les maquettes et pour différentes
conditions aux limites.
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7. Etude bibliographique des corrélations du coefficient de transfert de chaleur et de la
perte de pression (échangeurs a ailettes rondes discontinues)

7.1 Bibliographie des corrélations du coefficient de transfert de chaleur externe

Le flux de chaleur transmis par l'air & un élément de tube aileté fait intervenir le coefficient de
transfert de chaleur h,. Le partenaire industriel de la thése nous a fourni une corrélation du
coefficient de transfert de chaleur de type h, = a.VB. Cette corrélation est seulement
fonction de la vitesse frontale de I'air et spécifique a une géométrie de tube aileté particuliere
(FPI =10, H = 15,075 mm). La corrélation a été établie par unité de surface extérieure du
tube sans ailettes. La redéfinition de cette corrélation en fonction de la surface d'échange
totale s'écrit :

A
h, = a.vF-——be_ (2.69)

tube,fin

Afin de prendre en compte l'effet du dépbt de givre, il est nécessaire d'adapter une
corrélation qui est fonction de la vitesse maximale de l'air et des caractéristiques
géométriques du tube aileté (principalement l'espacement inter-ailettes) qui évoluent au
cours du givrage d'un échangeur de chaleur.

Dans la littérature, il existe des formulations trés différentes du coefficient de transfert de
chaleur externe qui sont établies en régime sec (sans déshumidification de I'air). Deux
catégories sont a distinguer : celle qui utilise le nombre de Colburn (facteur-j) et celle qui
utilise le nombre de Nusselt.

7.1.1. Corrélation de Briggs et Young (1963)

Pour des tubes ailetés en quinconce, Briggs et Young proposent la corrélation
suivante [BER94] :

—-0.1134

H -0.2 Y
Nu = 0.134 Re, %! (E) (g) Pri/3 (2.70)

La dimension caractéristique utilisée pour le calcul du nombre de Reynolds est le diamétre
extérieur du tube, d, :

d.p.;.V,
Req = 4rPair Vmax (2.71)

air

Le coefficient d'échange de chaleur est déduit de la définition du nombre de Nusselt :
h,ir d
u= air Yr (2_72)
kair

Le nombre de Prandtl est calculé par I'équation (2.73) :
_ ”aircpah

pr=—2r "2 (2.73)
kair
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La corrélation de Briggs et Young peut également étre retrouvée dans littérature sous forme
de facteur-j [RAMO3].

—-0.1134

H -0.2 %
j =0.134 Re, %317 (E) (g) (2.74)

Colburn (1933) a présenté une méthode générale pour corréler les données expérimentales
du transfert de chaleur convectif en convection forcée, d'ou la définition du facteur-j :

h,
j = ———Pr?/3 (2.75)
G. Cpah

G est le flux massique [kg m?s™], il est calculé ici par I'équation (2.76)
G = P, Vmax (2.76)

Validité
1000 < Regq < 18000; 11,13 < d, < 40,89 mm; 11,42<H<16,57 mm; 0,33<Y<20,02 mm
0,889<s<2,9718 mm; 1,30<P;,<4,06 mm (246<ailettes/m<768); 24,99<P,<111 mm.

7.1.2. Corrélation de Krupiczka et al. (2003)

Krupiczka et al [KRUO3] ont effectué des essais en régime sec sur des échangeurs de
chaleur de type "Tubes a Ailettes Extrudées", la corrélation du nombre de Nusselt a été

établie en modifiant la corrélation de Briggs & Young par I'ajout du terme (%)

H\ %% /Y
Nu = 0.182 Rey ¢33 (;) (;)

—0.1134 d 0.141

(?r) prl/3 (2.77)
Validité
1500 < Reg < 10000; 18 < d,. < 27 mm; 10<H<15 mm; 0,32<Y<0,64 mm; 2,18 <s<4,47 mm,;
2,5<P;,<5 mm; 40<P,<67 mm.

7.1.3. Corrélation de Vampola (1966)

Pour des tubes a ailettes rondes discontinues en quinconce, on trouve aussi la corrélation de

Vampola [BER94] :
-0.2

P, —d.\ "% P —d
Nu = 0.251 R 0-67(t r) (t r 1) 2.
u 0.25 €4 dr S+Y+ (78)

La longueur caractéristique pour le calcul du nombre de Reynolds et du Nombre de Nusselt
est calculée par I'équation :

Afin

2Nfip

Atubedr + Afin
dy =

(2.79)
Atube,fin

Validité
P, < P4; 1000 < Regq < 10000; 10,67 < d;. < 26,01 mm; 5,20<H<9,7 mm; 0,25<Y<0,7 mm
2.28<P;,<5,92; 24,78<P,<49,55 mm
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7.1.4. Corrélation de Ganguli et al (1985)

Ganguli et al. ont proposé la corrélation suivante pour trois rangées de tubes ailetés ou plus
[ALLO1]:

A 0.15
Nu = 0.38 Re,*® <Lbe> prl/3 (2.80)
tube,fin
Validité
1800 < Reg < 100000; 11,176 < d, < 19,05 mm; 5,842<H<19.05 mm; 0,254<Y<0,559 mm;
2,30<P;,<3,629; 27,432<P,<98,552 mm; 1 < AATb <50
tube

7.1.5. Comparaison entre les différentes corrélations du coefficient de transfert de
chaleur externe

Le tableau 2.9 compare les paramétres géométriques d'un tube de la de la maquette MO1 ou
MO1P3 (FPI = 10, H = 15,075 mm) avec les intervalles de validité des différentes corrélations
du coefficient de transfert de chaleur. Parmi les corrélations citées ci-avant, on distingue la
corrélation de Briggs et Young (1963) qui a un large domaine d'application. La corrélation de
Vampola (1966) pour une hauteur d'ailette de 15,075 et un pas de tube transversal supérieur
a 49,5 mm n'est pas valide. Le domaine dans lequel s'applique la corrélation de Ganguli et al
(1985) inclut les caractéristiques géométriques de la maquette MO1, sauf pour le diamétre
extérieur.

Tableau 2.9. Corrélations du coefficient de transfert de chaleur et domaine d'application

Paramétres géométrique d.[mm] H[mm] Y[mm] s[mm] P.[mm]
GEA 25,4 15,075 0,3 2,24 63,5

Briggs et Young (1963) 11,13-40,89 | 11,42-16,57 | 0,33-20,02 | 0,889-2,9718 | 24,99-111,0
Vampola (1966) 10,67-26,01 | 5,20-9,7 0,25-0,7 24,78-49,5
Ganguli et al (1985) 11,18-19,05 | 5,842-19,05 | 0,25-0,56 27,43-98,55
Krupiczka et al (2003) 18-27 10-15 0,32-0,64 | 2,18 -4,47 40-67

La corrélation du coefficient de transfert de chaleur fournie par le constructeur ne concerne
gue les tubes de la maquette MOlet MO1P3 (voir tableau 2.1). Elle est utilisée comme
corrélation de référence. L'objectif est de valider et/ou de choisir une corrélation qui prend en
considération la variation des différents paramétres géométriques (principalement
I'espacement inter-ailettes) afin de I'adapter aux conditions de givrage. La corrélation choisie
sera utilisée dans la modélisation des autres maquettes et réajustée conformément aux
données expérimentales dont nous disposons.

Dans le but de comparern la corrélation de référence GEA et les corrélations données par la
littérature, nous tracons sur la figure 2.27 I'évolution du coefficient de transfert de chaleur en
fonction de la vitesse frontale de l'air pour un tube de 10 ailettes par pouce (FPI = 10) et
d'une hauteur d'ailettes H = 15,075 mm. Comme précisé ci-avant, certaines corrélations ne
sont pas valides pour la géométrie choisie mais sont tracées a titre indicatif. Les propriétés
thermodynamiques de l'air ont été calculées a 25 °C avec une humidité relative de 30 %.
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Figure 2.27. Corrélations du coefficient de transfert de chaleur (tubes a ailettes rondes discontinues)

La corrélation de Krupiczka et al (2003), qui est une modification de la corrélation de Briggs
et Young (1963), est proche de la corrélation de référence pour de faibles vitesses d'air. Par
contre, elle surestime le coefficient d'échange de chaleur a de grandes vitesses frontales de
I'air.

La corrélation de Ganguli et al (1985) est la plus proche de la corrélation de référence (GEA)
et tend vers cette derniere a V = 3 m/s. Cependant, aucun terme de cette corrélation ne
dépend directement de l'une des caractéristiques géométriques principales pouvant étre
influencées par les dépdts de givre.

La corrélation de Vampola (1966) et de Briggs et Young (1963) sont quasiment identiques
dans le cas du tube de la maquette MO1P3. Elles sous-estiment d'environ 10 W/m?.K quand
la vitesse frontale de l'air est faible (Vi = 0,5 m/s). Cependant, elles convergent vers la
corrélation de référence GEA quand la vitesse frontale de l'air atteint 3,5 m/s. Ces deux
corrélations, qui sont fonction de paramétres géométriques des tubes et des ailettes,
pourraient étres réajustées et utilisées en conditions de givrage.

La corrélation de Briggs et Young (1963) présente l'avantage d'étre établie pour une large
gamme de tubes a ailettes. Il convient ainsi d'ajuster la corrélation de Briggs et Young (1963)
a celle du constructeur (GEA) de la maquette MO1P3 testée dans le cadre de ce travail et
l'utiliser dans le cas des autres maquettes qui présentent des tubes ailetés différents.

Nous avons ajusté la corrélation avec un coefficient C :

—-0.1134

H -0.2 %
Nu = 0.134 Re,%¢8? (;) (g) Pri/3 C (2.81)
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En remarquant que C dépend du nombre de Reynolds, c'est-a-dire
C = 6.6042 Rey %203 (2.82)

Nous avons établi la corrélation suivante qui est valide pour un régime sec (sans

déshumidification de I'air).
—-0.1134

H -0.2 %
Nu = 6.6042 * 0.134 Re 68170203 (§> (g) pri/3 (2.83)

Pour étudier le comportement des différentes corrélations par rapport au pas d'ailettes et a la
hauteur d'ailettes, nous tracons figure 2.28 le coefficient de transfert de chaleur en fonction
de la vitesse frontale prédit par la corrélation de Briggs et Young modifiée et non-modifiée
ainsi que les corrélations de Krupiczka et al, Vampola et Ganguli et al.

Le coefficient de transfert de chaleur est tracé pour quatre tubes ailetés différents (A, B, C et
D) qui constituent les différentes maquettes testées.

A. FPI =10, H=15,075 mm

B. FPI=10,H=12,700 mm

C. FPI =6, H=15,075 mm

D. FPI=6,H=12,.700 mm

La figure 2.28 montre que la correction apportée n'a pas modifié la sensibilité de la
corrélation par rapport au pas d'ailette et a la hauteur d'ailette. Le coefficient de transfert de
chaleur augmente considérablement en diminuant le nombre d'ailettes par unité de longueur

et ceci est beaucoup plus perceptible a trés grandes vitesses d'air. Par contre, il trés
faiblement influencé par la hauteur d'ailette.

L'évolution du coefficient de transfert de chaleur par rapport au nombre d'ailettes et a la
hauteur d'ailette est aussi bien prédite par les corrélations de Vampola, Krupiczka et al et de
Ganguli et al ; cependant, elles sont moins sensibles au pas d'ailettes que la corrélation de
Briggs et Young.

80
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......... FPI=6, H=12.700mm

10 +——— e e e
0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5
Vitesse frontale de I'air (m/s)
Figure 2.28. Etude paramétrique de la corrélation de Briggs et Young modifiée et comparaison
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o
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7.2. Bibliographie des corrélations de perte de pression

Le modele "air" permet de calculer la perte de pression et la pression de sortie de l'air qui
sera communiquée au tube adjacent suivant I'écoulement de l'air. Le constructeur de
I'échangeur qui fait I'objet de cette étude nous a fourni une corrélation de perte de charge, du
méme type que celle du coefficient d’échange convectif, qui concerne la maquette M01, de
type AP = a.VP. Il est nécessaire d'avoir une corrélation qui est sensible & la variation de
I'épaisseur de l'ailette afin de prédire la perte de pression en condition de givrage et ce a
chaque instant du processus de givrage. Bien modéliser la perte de pression est nécessaire
pour bien prédire l'effet de la diminution du débit d'air (liée aux performances des
ventilateurs) sur les performances globales de I'‘échangeur. Nous présentons ici, des
corrélations de la littérature qui concernent les échangeurs a ailettes rondes discontinues.

7.2.1. Corrélation de Robinson et Briggs

Robinson et Briggs proposent la corrélation suivante pour le calcul de la perte de pression
pour un seul tube a ailettes [RAMO3] :

_ _0316 (Pt —0.927 P, 0.515
f = 9,465 Rey (d—) (ﬁ) (2.84)
AP = £.2p_ V24 (2.85)
Validité

2000 < Req < 50000; 18,6 < d, < 40,89 mm; 10,52<H<14,48 mm; 0,011<Y/d,<0,025 mm;
3,75<s/Y<6,03; 2,32<P;,<3,215 (311<ailettes /m<431); 42,85<P,<114,3

7.2.2. Corrélation Vampola (1966)

Vampola propose une corrélation de perte de pression reportée en équation 2.86 [BER94].
0.9

P —dn\ % /P —d 070 q
Vr%lax Red_o.245 (¥> (¥ + 1) (_V) (2.86)

AP = 0.7315p 1 Y 1
r r

air

d, est la longueur caractéristique, pour le calcul du nombre de Reynolds, définie
précédemment dans la corrélation du coefficient de transfert de chaleur.

Le domaine de validité de la corrélation de Vampola est le méme que celui de la corrélation
du coefficient de transfert de chaleur externe proposée par le méme auteur.

7.2.3. Validation expérimentale des corrélations de perte de pression

Les valeurs mesurées en régime sec (hors givrage) de la perte de pression des maquettes
MO01, M02, M03 et M04 en fonction de la vitesse frontale de I'air sont représentées figure
2.29 On trace aussi la perte de pression en fonction de la vitesse en utilisant la corrélation de
Robinson et Briggs, Vampola ainsi que celle du constructeur donnée pour la maquette MO1 .

Les données mesurées montrent que la perte de charge est beaucoup plus influencée par le
nombre d'ailettes que par la hauteur des ailettes.
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Pour de faibles vitesses d’air (Vi < 2 m/s), la corrélation GEA surestime la perte de charge et
semble donner de bons résultats pour des vitesses d’air frontales plus grandes.

La Corrélation de Vampola est tres sensible a la variation du nombre d'ailettes par pouce
(FPI). Elle correspond pratiguement aux mesures que nous avons effectuées sur les quatre
magquettes M01, M02, MO3 et M04 en régime sec.

La perte de pression calculée par la corrélation de Robinson et Briggs respectivement pour
les quatre maquettes présentant un pas et une hauteur d’ailettes différents est quasiment du
méme ordre, les variations liées a la diminution du nombre d'ailettes par pouce et la hauteur
d'ailette, prédites par Robinson et Briggs, sont négligeables. La corrélation de Robinson et
Briggs, tel que nous l'avons constaté, est trés peu sensible au hombre d'ailettes par pouce
contrairement aux résultats expérimentaux. Une correction doit étre apportée afin d'améliorer
la sensibilité de la corrélation de Robinson et Briggs par rapport au nombre d'ailettes par
pouce et a la hauteur d'ailette.

110
A.MO1 GEA
100 A.M01 Vampola
----- B.M02 Vampola
90 — — C.M03 Vampola
8o L T D.M04 Vampola
A.MO1 Robinson et Briggs
E_Es\ 70 £ ==--- B.MO02 Robinson et Briggs e
\E — — C.M03 Robinson et Briggs /7
S 60  ceeeeeeen D.M04 Robinson et Briggs 2
)] r%‘ / .
a B Exp. MO1 K
5 50 ¢ Exp. MO2 /’é
2 40 A Exp. MO3 RS
@ X Exp. MO4
P 30
20 '
10
0 ey —
0.5 1 15 2 2.5 3 3.5

Vitesse frontale de I'air (m/s)

Figure 2.29. Corrélations de pertes de charge et données expérimentales
(Maquettes : M01, M02, M03, M04)

Par analogie a la corrélation de Briggs et Young du coefficient de transfert de chaleur, nous

a b
proposons d’ajouter le terme (g) G) ; les coefficients a et b sont ajustés en utilisant les
données expérimentales hors givrage et condensation.
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Figure 2.30. Ajustement de la corrélation de Robinson et Briggs (a = 0,319/ b = 0,253)

La figure 2.30 représente la corrélation de perte de pression de Robinson et Briggs modifiée.
La sensibilité de la corrélation a été améliorée et prédit mieux la perte de charge des quatre
magquettes M01, M02, MO3 et M04.

7.3. Corrélations du coefficient de transfert de chaleur interne

Pour le calcul du coefficient de transfert de chaleur interne, il existe plusieurs corrélations
dans la littérature [ASHO5]. Dans le cas du dispositif expérimental, pour un débit total du
fluide frigoporteur de 0,5 kg/s avec trois passes sur 12 tubes disposés en quatre tubes par
rangée (maquettes : MO1P3, M02P3, MO3P3 et M04P3), I'écoulement reste laminaire
(Re < 2300).

Pour un écoulement laminaire entiérement établi, on distingue deux valeurs constantes du
nombre de Nusselt pour des tubes circulaires [ASHO5] :

Nu = 4,36 (pour un flux de chaleur uniforme)
Nu = 3,66 (pour une température de surface uniforme)

Pour un régime laminaire non établi :
0.065(d;/Lt)Re Pr

Nu =366 + 4 04[(d,/L)Re Pri2/3 (2.87)
Sider et Tate proposent également une corrélation pour un régime laminaire :

(Valable pour ];—T < Respr (%)0'42).

Nu = 1.86 (]‘fj /‘;:)1/3 (#ﬁi)o'14 (2.88)
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avec

Lt : longueur du tube.
d; : diameétre intérieur du tube.
W; - viscosité dynamique calculée a la température de paroi
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Figure 2.31. Corrélations du coefficient de transfert de chaleur interne (cas de trois passes)

La figure 2.31 présente le coefficient de transfert de chaleur interne en fonction du débit du
frigoporteur prédit par les différentes corrélations. Pour un écoulement laminaire établi, le
coefficient de transfert de chaleur ne dépend pas du débit et le calcul donne une valeur de
74 WIm*K.

Le nombre de Reynolds est faible et nous utilisons des tubes de 25,4 mm de diamétre et de
longueur de 254 mm, I'écoulement laminaire n’est donc pas pleinement établi. Les
corrélations en régime laminaire non établi donnent des valeurs de I'ordre de 650 W/m?K
pour un débit de 0,15 kg/s traversant un tube.

8. Corrélation des coefficients de transfert de chaleur et de masse en conditions de
givrage

8.1. Introduction

En premier lieu, le modéle d’échangeur de chaleur, présenté précédemment a été testé en
utilisant la corrélation de Briggs et Young que nous avons ajustée pour le calcul du
coefficient de transfert de chaleur. Cette corrélation a été choisie car elle prend en
considération I'épaisseur de l'ailette. Nous rappelons que I'épaisseur effective d’'une ailette,
durant la formation de givre, est calculée par le modéle en ajoutant I'épaisseur de la couche
de givre formé sur les deux cbtés de l'ailette.

La deuxieme corrélation dont nous avons besoin est la corrélation du coefficient de transfert
de masse. Dans notre travail de validation du modéle de croissance de givre sur une plaque
plane, nous avons utilisé la relation de Lewis pour déduire le coefficient de transfert de
masse du coefficient de transfert de chaleur. Cette analogie stipule que la couche limite
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thermique se développe de la méme facon que la couche limite de concentration de la
vapeur d'eau contenue dans l'air. Dans un premier temps, nous supposons cette relation
valide pour des tubes a ailettes rondes discontinues.

Les données expérimentales d’entrée du modéle sont :

le débit d’air mesuré en fonction du temps

la température de I'air a I'entrée de I'échangeur
I'humidité de I'air a I'entrée de I'échangeur

le débit et la température d’entrée du frigoporteur

YV VYV

La figure 2.32 représente la masse de givre calculée en fonction de la masse de givre
mesurée. La figure 2.33 représente le flux de chaleur sensible moyen calculé en fonction du
flux de chaleur sensible moyen expérimental. La plupart des essais ont une durée d'une
heure. Les simulations ont été effectuées en utilisant la corrélation de Briggs et Young
modifiée pour le régime sec ainsi que la relation de Lewis, soit Lef = 1.
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Figure 2.32. Evaluation de la masse de givre sensible moyen en condition de givrage
totale (Lef = 1) (Corrélation de Briggs et Young modifiée)

Le modéle, tel qu'il a été présenté, surestime la masse de givre d'au moins 15 %, les flux de
chaleur sensible moyens calculés en utilisant la corrélation de Briggs et Young modifiée en
régime sec sont prédits a +15 %. Cependant, ces résultats ne sont pas fiables car ils sont
obtenus avec une surestimation de la masse de givre ; selon la nature du givre prédit par le
modele, I'épaisseur de givre peut étre surestimée comme elle peut étre sous-estimée.

Pour ajuster le modéle d’échangeur de chaleur en condition de givrage, nous utilisons les
données expérimentales obtenues a partir d’'une soixantaine d’essais effectués sur les
maquettes MO1P3, M02P3, MO3P3 et M04P3. L’ajustement du modéle d’échangeur en
condition de givrage consiste a identifier les coefficients de transfert de masse et de chaleur
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et a les corréler. Le coefficient de transfert de chaleur est identifié en injectant au modele le
flux de chaleur sensible mesuré en fonction du temps qui correspond a chaque essai. Le
bilan de masse est bouclé en calculant les valeurs de la fonction de Lewis qui permettent de
retrouver la masse totale de givre qui se dépose lors d’'un essai en conditions de givrage.

Nous rappelons que la fonction de Lewis qui apparait dans l'analogie Chilton-Colburn
h,
hpy.CPan’

correspond au terme

Une fois les corrélations du coefficient de transfert de chaleur et de la fonction de Lewis
définies, la perte de pression, mesurée sur chaque essai en conditions de givrage et en
fonction du temps, est corrélée en fonction des différents paramétres géométriques des
maquettes et des vitesses d’air. La corrélation de perte de pression est tres importante dans
notre démarche, car elle permet de prédire le débit d’air soufflé par le ventilateur sachant
que l'effet du colmatage des échangeurs sur les performances thermiques est prédominant.

8.2. Identification et corrélation du coefficient de transfert de chaleur et de la fonction
de Lewis en condition de givrage

8. 2.1. Coefficient de transfert de masse

Au lieu de corréler le coefficient de transfert de masse, nous corrélons la fonction de Lewis
gui apparait dans l'analogie de Chilton-Colburn. La fonction de Lewis est identifiée a I'aide du
modeéle d'échangeur en condition de givrage. En plus du débit d’air mesuré en fonction du
temps, de la température et de I'humidité de I'air a I'entrée de I'échangeur et du débit et de la
température d’entrée du frigoporteur, nous imposons au modéle le flux de chaleur sensible
mesuré en fonction du temps lors de chaque essai en condition de givrage. Ceci permet
d'identifier le coefficient de transfert de chaleur et d'ajuster la fonction de Lewis afin de
retrouver la masse de givre totale accumulée.

Etant donné que le flux de chaleur sensible mesuré représente la somme des flux de chaleur
sensible échangés au niveau de chaque rangée de tubes, nous ne connaissons pas la
répartition de ce flux suivant les rangées de tubes. Nous supposons donc que les
coefficients de transfert de chaleur correspondant a des tubes de différentes rangées sont
égaux.

Les valeurs de la fonction de Lewis identifiées sont tracées figure 2.34 en fonction du facteur
de sursaturation S moyen. Nous définissons le facteur adimensionnel S, qui est le facteur de
sursaturation relative par I'équation :

B Pv(HR, T,) — Pvsat(T;)
B Pv(HR, T,)

(2.89)

Pour rappel, le terme Pv(HR, T,) — Pvsat(T) représente la force motrice de changement de
phase. Pour que la condensation ait lieu, il faut que ce terme soit strictement positif. Suivant
I'évolution de la température d'ailette pendant un essai en condition de givrage, le facteur de
sursaturation relative peut diminuer si l'effet de résistance thermique supplémentaire
gu'apporte la couche de givre est prédominant (augmentation de la température de l'ailette).
Cependant, pour la plupart des essais, le facteur de sursaturation relative augmente a cause
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d'une diminution de la température des ailettes, qui est due a la diminution du débit d'air
pendant le givrage.

Les valeurs de la fonction de Lewis identifiées sont des valeurs moyennes au cours d’un
essai. En tragant la fonction de Lewis en fonction de la valeur moyenne du facteur de
sursaturation relative calculé par le modeéle, pour chaque essai, nous établissons une
corrélation de la fonction de Lewis :
0.37 + 5)1-8

S (2.90)

Les = 0.79(

La corrélation de la fonction de Lewis établie tend vers 0,79 quand le facteur de
sursaturation relative tend vers l'infini. Quand S tend vers zéro, on remarque que la fonction
de Lewis va tendre vers l'infini, ce qui correspond a un coefficient de transfert de masse nul
(régime sec).
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masse de givre expérimentale (g)

Figue 2.35. Validation de la corrélation de la
fonction de Lewis

Facteur de sursaturation relative, S
Figure 2.34. Identification et corrélation de la
fonction de Lewis

Cette corrélation, établie a partir des valeurs moyennes de la fonction de Lewis et du facteur
de sursaturation, est utilisée dans le modele pour calculer les valeurs instantanées de la
fonction de Lewis. Afin de valider cette corrélation, nous avons simulé tous les essais
effectués en alimentant le modéle avec cette nouvelle corrélation de la fonction de Lewis. La
figure 2.35 montre que désormais la masse de givre accumulé pendant le temps relatif a
chaque expérience est prédite a +15 %.

8.2.2. Coefficient de transfert de chaleur
Une fois la corrélation de la fonction de Lewis définie, nous corrélons le coefficient de

transfert de chaleur qui est identifié grace a la nouvelle corrélation de la fonction de Lewis
ainsi qu’aux valeurs du flux de chaleur sensible instantané mesuré. Nous rappelons que le

Page 110



Chapitre 2 : Modélisation d’échangeurs a ailettes rondes discontinues en condition de givrage et validation
expérimentale

débit d'air, correspondant a chaque essai et qui est mesuré lors des essais, est imposé au
modeéle.

Plusieurs formes de corrélations ont été testées et nous avons retenu celle de Briggs et

Young qui donne de meilleurs résultats :
d

H\€ /Y

Nu = a Re4? (—) (—) pri/3
S S

Choix des Parameétres a, b, c et d

———— Calcul du coefficient de
transfert de chaleur, ha_cal(t)
< — 60 essais (154)

SEm2
Err(t)=ha_cal(t)-ha_id(t)

Données de sortie:
» Coefficient de transfert de chaleur identifié, ha_id(t)
»Epaisseur effective des ailettes, Y(t)

Données d’entrée N >

»Evolution du flux de chaleur sensible
»Evolution du débit volumique de l'air > Simulations Dymola:

1 *
»Température et Humidité de I'air e (1157

»Débit et température du frigoporteur

J
Figure 2.36. Démarche pour I'établissement de la corrélation du coefficient de transfert de chaleur

La figure 36 représente la démarche d'établissement de la corrélation du coefficient de
transfert de chaleur. Le facteur a et les exposants b, c, et d sont définis pour une erreur au
carré minimisée. L'erreur correspond a la somme des écarts au carré entre le coefficient
d'échange de chaleur identifié et le coefficient d'échange de chaleur calculé par la nouvelle
corrélation (équation 2.91).

—0.3995 % —0.2359

(—) Pr3 (2.91)

H
Nu = 0.1008 Re,%7%%* (;) -

La figure 2.37 montre que la corrélation du coefficient de transfert de chaleur prédit
convenablement ['évolution du coefficient de transfert de chaleur en fonction du temps
pendant le givrage. La chute du coefficient de transfert de chaleur est due principalement a
la chute du débit d'air soufflé, cependant nous avons constaté une dépendance par rapport a
I'épaisseur de la couche de givre. En effet, les corrélations de la littérature (ex : Vampola) qui
ne dépendent pas directement de I'épaisseur de la couche de givre ou de I'espacement inter-
ailettes ne percoivent pas l'effet du changement de la géométrie des échangeurs di a la
présence de givre. Les meilleurs résultats sont donc obtenus en réajustant la corrélation de
Briggs et Young en condition de givrage.
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Figure 2.37. Evolution du coefficient de transfert de chaleur

9. Validation du modéle

Aprés avoir établi des corrélations pour calculer le coefficient de transfert de masse et le
coefficient de transfert de chaleur (équations 2.90 et 2.91), le modéle d'échangeurs a ailettes
rondes discontinues est alimenté par ces nouvelles corrélations. Le flux de chaleur sensible
moyen est prédit a £8 % (figure 2.38) grace a une corrélation du coefficient de transfert de
chaleur qui permet de prédire correctement ['‘évolution du flux de chaleur sensible pendant le
givrage tandis que la masse de givre est prédite a £15 % (figure 2.39).
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Figure 2.38. Flux de chaleur sensible moyen
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Figure 2.39. Masse de givre totale

Le flux de chaleur total que regoit le frigoporteur est la somme du flux de chaleur sensible et
du flux de chaleur latent ; le flux de chaleur latent correspond a la chaleur d'anti-sublimation
cédée par la vapeur d'eau contenue dans l'air au frigoporteur. Sur I'ensemble des essais
effectués en condition de givrage sur les maquettes d'échangeurs MO1P3, MO2P3, MO3P3 et
MO4P3 (soixante essais), le flux de chaleur total moyen est prédit par le modéle a 12 %
(figure 2.40).
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Figure 2.40. Flux de chaleur total moyen

Le modele ainsi validé permet aussi d'obtenir des informations qui aident a la compréhension
des phénomenes intervenant dans le processus de givrage des échangeurs.

La température de surface du givre Ts, calculée par le modele, sert a comprendre pourquoi le
facteur de sursaturation relative, S, avait tendance a augmenter (diminution de la
température d'ailette) et a mettre en évidence la prédominance de I'effet aéraulique sur I'effet
de résistance thermique supplémentaire du givre.
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Les courbes en traits continus de la figure 2.41 représentent les résultats d'une simulation
effectuée en prenant le débit réel mesuré sur le banc d'essais. Les autres courbes en traits
discontinus représentent les résultats d'une simulation effectuée avec les mémes conditions
d'humidité et de température, mais avec un débit maintenu constant afin de mettre en
évidence l'effet de la diminution du débit d'air. Dans les deux cas simulés, la température de
la surface de givre diminue & cause d'une diminution du coefficient d'échange de chaleur du
coté de l'air.

La chute du coefficient de transfert de chaleur, dans le cas d'un débit d'air constant, est liée
a l'effet de la présence de la couche de givre sur le coefficient d'échange de chaleur
(modification de la géométrie). Dans le cas d'un débit d'air décroissant (a cause de
'augmentation de la perte de pression), I'effet de la diminution de débit d'air sur le coefficient
d'échange de chaleur vient se rajouter a l'effet de la modification de la géométrie de
I'échangeur (épaisseur d'ailette effective plus grande). L'effet de la couche de givre sur le
transfert de chaleur convectif est donc prédominant.

Pour montrer l'effet de la résistance thermique en se référant a la température de surface de
givre, nous avons effectué une simulation avec un débit d'air et un coefficient d'échangeur de
chaleur constants et nous avons constaté une augmentation de 0,4 °C de la température de
la surface de givre au bout d'une heure de fonctionnement de I'échangeur.
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Figure 2.41. Effet aéraulique de la couche de givre (diminution du débit d'air et du coefficient de
transfert de chaleur)

Le modéle permet aussi de connaitre I'évolution de I'épaisseur et de la masse volumique
moyenne de la couche de givre au cours du givrage. Les caractéristiques de la couche de
givre sont un élément clé dans notre démarche de modélisation.

A l'aide du modéle nous sommes en mesure de connaitre également la répartition suivant
les différentes rangées de tubes et méme de connaitre la répartition du givre suivant l'axe
d'un tube en le discrétisant en plusieurs éléments.
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10. Corrélation de la perte de pression en condition de givrage

Le modele d'échangeur a ailettes rondes discontinues en condition de givrage a été validé
en comparant les prédictions du modéle concernant les transferts de masse et de chaleur
avec les données mesurées. Lors d'un essai en condition de givrage, le débit d'air chute
considérablement. La validation du modele a donc été réalisée en faisant des simulations
avec le débit d'air réel mesuré en fonction du temps sur le banc d'essais. La derniére étape
de la modélisation consiste a établir une corrélation de la perte de pression qui sera une
fonction du régime d'écoulement, des parametres géométriques des échangeurs et de la
nature du givre qui se forme sur la surface d'échange. Il est nécessaire de bien prédire la
perte de pression car l'effet de colmatage des échangeurs sur les performances thermiques
est prédominant ; suivant la courbe du ventilateur utilisé, le débit d'air soufflé dépend
étroitement de la perte de pression totale.

Plusieurs formes de corrélation de perte de pression ont été examinées et réajustées telle
qgue la corrélation de Robinson et Briggs qui a été modifiée et ajustée dans le cas d'un
échange de chaleur sans formation de givre. La corrélation qui donne les meilleurs résultats

s R o nme,., .
est la corrélation de Vampola a laquelle nous avons ajouté deux termes, (?) (;) Jiés a

I'épaisseur du givre :

e f

P.—d.\ /P —d dd H\f /Y\8
_ 2 b t r t r _V - _
8P =ap,, Vi Rea” () (v +1) (@) () 6) (292

Le facteur a et les exposants b, c, d, e, f et g sont définis en suivant la méme démarche que
celle de la recherche de la corrélation du coefficient d'échange de chaleur présenté ci-avant.
La corrélation de perte de pression est établie pour deux régimes différents, dans le souci
d'avoir une bonne précision a faibles vitesses d'air (Vi = 1 m/s). Nous rappelons que dans
ces cas, la perte de charge mesurée est faible et donc l'incertitude relative est élevée, d'ou
notre choix de séparer la corrélation en deux parties.

si Req < 1000
a=0,361;b=-2,886;Cc=49,516:d=1,442 ;e =9,154 ; f=-0,847 ; g = 0,693

si Req > 1000
a=1,289; b=-0,306; c=-5244; d=2,277; e=5,321; f=-1,765; g=0,919

La dimension caractéristique utilisée dans le calcul du nombre de Reynolds est le diamétre
hydraulique d, calculé par I'équation 2.79.
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Figure 2.42. Comparaisons entre la perte de pression calculée et la perte de pression mesurée
Conclusions

Un modéle numérique simulant le comportement d’échangeurs munis d’ailettes discontinues
en présence de givre a été validé expérimentalement en conditions de givrage sur plusieurs
maquettes d’échangeurs avec différents paramétres géomeétriques, principalement le pas
d’ailettes et la hauteur de l'ailette. Cette modélisation constitue un outil important pour la
compréhension et |'optimisation du nouveau concept de gazéification proposé, mettant en
jeu le givrage et le dégivrage d'évaporateurs a tube a ailettes rondes discontinues.

La modélisation des échangeurs en condition de givrage a nécessité une modélisation de la
croissance du givre afin de connaitre la nature du givre qui s'est formé. Le givre est
caractérisé par une masse volumique et une épaisseur. Vu que l'effet de colmatage sur les
performances thermiques des échangeurs étudiés est déterminant, il est nécessaire de bien
prédire le volume occupé par le givre au cours du temps. Nous avons donc pré-validé le
modele de croissance du givre en se basant sur I'épaisseur de givre ; les résultats d'essais
effectués sur une plaque plane ainsi que les prédictions de trois modéles de la littérature ont
servi a valider notre modeéle de croissance du givre.
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Une fois le modéle de croissance du givre validé, nous l'avons intégré dans un modeéle
classique d'échangeurs de chaleur. Des corrélations ont été établies pour calculer le
coefficient de transfert de masse et le coefficient de transfert de chaleur. Le modele
d'échangeurs a ailettes rondes discontinues en condition de givrage a été écrit sous
"Modelica". Il a été validé en utilisant les résultats expérimentaux des flux de chaleur
sensible et latent (masse de givre) obtenus sur quatre maquettes d'échangeurs de chaleur
caractérisées par un pas d'ailette et une hauteur d'ailette différents.

La baisse des performances thermiques des échangeurs de chaleur est beaucoup plus liée a
la chute du débit d'air causée par une augmentation de la perte de pression au cours du
givrage. L'évolution du débit d'air est prédite grace a la connaissance de ['évolution de la
perte de pression. La perte de pression est également corrélée en fonction des parametres
géomeétriques des échangeurs testés ainsi que de I'épaisseur de la couche de givre formée.
Les résultats des essais effectués sur les échangeurs a ailettes rondes discontinues en
conditions de givrage permettent de mettre en évidence les irréversibilités causées par
l'apparition de la couche de givre. Les différentes irréversibilités peuvent d'étre identifiées
par :

= [|'écart de températures entre le frigoporteur et I'air qui augmenterait a cause de la
baisse du coefficient d’échange global

= l|a perte de pression qui en augmentant conduit a une consommation plus importante
du ventilateur

= |e besoin de dégivrage.

L'existence d'un écart de température dans un échangeur de chaleur est une source de
destruction d'exergie. L'apparition progressive d'une couche de givre qui représente une
résistance thermique supplémentaire et cause la baisse du coefficient d’échange global
indirectement (baisse du débit d’air, baisse du coefficient d’échange convectif..) conduit a
'augmentation de I'écart de températures entre I'air et le frigoporteur.

Nous avons vu dans le premier chapitre, que l'usage de I'air ambiant comme source chaude
pour vaporiser et chauffer le GNL nécessite un apport d’exergie pour un échange convectif
forcé entre l'air et le fluide caloporteur, alors que I'échange de chaleur s'effectue dans le
sens normal du transfert de chaleur et ne nécessite pas, en convection naturelle, un apport
d’exergie. L'usage de ventilateur est une source de destruction d'exergie, leur consommation
énergétique dépend de la perte de pression. Les essais effectués ont montré que le dépét de
givre augmente significativement la perte de pression et par conséguence, de l'exergie pure
supplémentaire doit étre consommée au niveau des ventilateurs. Si la puissance des
ventilateurs était maintenue constante, l'irréversibilité se présenterait par une baisse du débit
d'air et du flux de chaleur échangé.

D’autre part, la baisse de performances thermiques et le colmatage des échangeurs causés
par le dépbt de givre oblige a se débarrasser du givre avec une séquence de dégivrage qui
est dictée par le temps de colmatage. L'opération de dégivrage est une source de
destruction d'exergie. Pour dégivrer, il faut élever la température de toute la masse de

Page 117



Chapitre 2 : Modélisation d’échangeurs a ailettes rondes discontinues en condition de givrage et validation
expérimentale

I'échangeur, et par conséquent, une part de I'énergie de dégivrage sert a chauffer la masse
de I'échangeur et le reste a la fusion de la glace.

Les résultats expérimentaux montrent qu'en conditions de givrage, les performances
thermiques sont améliorées pour des échangeurs munis d'ailettes relativement hautes.
Nous retenons donc la maquette MO1P3 et la maquette MO3P3 qui ont une hauteur d'ailette
de 15,075 mm et un pas d'ailette différent. L'exergie de ventilation est plus importante dans
le cas de la maquette MO1P3 a cause d'une perte de pression plus importante. Le dégivrage
de la maquette MO1P3 va se faire plus fréguemment a cause d'un colmatage plus rapide. En
plus de la fréquence de dégivrage, la maquette MO1P3 présente une masse plus importante
qui nécessite une énergie de chauffage plus grande.

L'utilisation de ces résultats dans le chapitre 3 permet de définir les regles de
dimensionnement du procédé et de choisir une stratégie de gestion du dégivrage.
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Introduction

Dans ce chapitre, nous nous intéressons a la conception et au pilotage du procédé de
gazéification du méthane liquide sous pression. La stratégie de conception et de pilotage va
dépendre des conditions climatiques car, le réchauffage final est fortement lié aux conditions
climatiques (température et humidité).

Le modele d'échangeur en conditions de givrage présenté au chapitre 2 est un outil a utiliser
pour élaborer les régles de conception et de pilotage du procédé. En effet, la prévision de la
dynamique de givrage des échangeurs va permettre de définir le temps de fonctionnement
des échangeurs et la fréquence de leur dégivrage aboutissant a la définition du nombre
d’échangeurs nécessaires pour un fonctionnement en continu.

Cycle de Rankine
al'éthane

Circuit d’évaporation du
propane

------- Circuit de dégivrage des
évaporateurs

Circuit de la PAC
Circuit du GNL

X

GNL (90 bar, -160°C) :
LNG-104 {90 bar, Til) LNG103 (90 bar, Ti2)

I Boucle de fluide
caloporteur B
(propane)
7- g ) A
PC-102

: 1
C ol ”
i | '

—T— ' i T 1
: ¥
i AC-102/A ; .
5 i o

— ; E 2 Pompea ! | i
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;_____a_____* r_,a_____: J chaleur i E

| Pe—n | > i A oy Pl pC-101 0 b 101
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13
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Figure 3.1. Nouveau concept de gazéification avec cycles moteurs
1. Données d’entrée, besoins et variables de design

Le nouveau concept de gazéification présenté dans ce travail (figure 3.1) doit fonctionner en
continu. Le débit du GNL vaporisé en continu pour une unité de gazéification est de 160 t/hr.
La variation du débit du GNL est supposée nulle. La température de sortie du gaz naturel (fin
de gazéification) est de 5 °C avec une tolérance de variation de £2 °C.
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La source de chaleur utilisée par le procédé est I'air ambiant. Comme la performance du
systéme étudié dépend étroitement de la température ambiante et de 'humidité de I'air, nous
distinguons, pour I'implantation du procédé de gazéification, quatre zones climatiques. A titre
indicatif, les données climatiques (moyennes mensuelles) sont présentées tableau 3.1.

Selon les conditions climatiques, la zone dans laquelle le procédé sera le plus souvent
confronté au probléme de givrage est la zone d’Europe du Nord. C’est celle-ci qui sera

étudiée dans ce chapitre pour illustrer la mise en ceuvre de la méthode de dimensionnement.

Tableau 3.1. Conditions climatiques (température et humidité)

Zone 1 - Golfe Zone 2 - Europe Zone 3 - Europe du
de Mexico du Nord Sud

T HR(%) T(C) HR(%) T(°C) HR (%) T(°C HR (%)

(°C)
Janvier 50 850 -2,0 90,0 5,0 73,0 10,0 83,0
Février 70 790 -0,8 86,0 5,0 73,0 12,0 84,0
Mars 11,0 77,0 1,0 82,0 7,0 70,0 15,0 83,0
Avril 150 75,0 3,0 79,0 9,0 70,0 18,0 84,0
Mai 19,0 74,0 6,5 75,0 12,0 74,0 23,0 81,0
Juin 21,0 750 10,0 75,0 16,0 67,0 24,0 82,0
Juillet 220 74,0 13,0 78,0 18,0 63,0 25,0 77,0
Aoat 220 76,0 12,5 79,0 18,0 64,0 24,0 77,0
Septembre 20,0 75,0 9,5 83,0 16,0 69,0 23,0 79,0
Octobre 150 72,0 6,5 87,0 12,0 71,0 20,0 79,0
Novembre 10,0 79,0 3,5 90,0 9,0 75,0 16,0 83,0
Décembre 80 84,0 1,0 93,0 7,0 75,0 11,0 84,0

Les calories de I'air sont récupérées au niveau de la section d'évaporation du propane. Pour
une température et une humidité d'air données, la puissance thermique totale de la batterie
d'évaporateurs doit étre quasi-constante, a chaque instant, afin d'assurer les besoins
thermiques du procédé et donc I'équilibre thermodynamique du ballon séparateur de phases.
Les besoins thermiques du procédé (source chaude) sont identifiés au niveau des cycles

moteurs, de la boucle de fluide caloporteur et de la pompe a chaleur (équation 3.1).

Qprop,tot = Qprop,CM + Qprop,BFC + Qprop,PAC ~ constante (3-1)

La puissance thermique des échangeurs de chaleur baisse continuellement avec I'apparition
de la couche de givre. Pour la maintenir constante ou ralentir la baisse de performances du
procéde, les parametres sur lesquels nous pouvons agir sont :

le débit d'air

le débit de propane

le volume tampon du ballon liquide/vapeur

la fréquence de dégivrage

la surface d'échange (nombre d’évaporateurs et leur géométrie).

YV VVYVYY

L’action de chaque paramétre est détaillée dans ce qui suit.
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Debit d’air

Le débit d'air peut étre contrdlé en variant I'angle des pales des ventilateurs, la vitesse du
moteur du ventilateur ou la fréquence d'alimentation du moteur [FEI10].

Le débit d'air fourni par un ventilateur est calculé en fonction de la perte de pression de
I'échangeur suivant les courbes caractéristiques du ventilateur utilisé.

Débit de propane

Lors de la baisse de performances d’un évaporateur en condition de givrage, le titre vapeur a
la sortie de I'échangeur chute. Nous pouvons agir sur le débit de propane pour améliorer
I'échange de chaleur en améliorant le coefficient d’échange de chaleur interne.

Volume du ballon tampon

Pour des conditions d'ambiance données, la pression et la température d'équilibre au sein du
ballon séparateur de phase dépendent a la fois de la demande énergétique du procédé, des
performances thermiques des évaporateurs de propane et du volume tampon du ballon. Un
volume tampon de grande taille permet d’amortir les baisses de performance des
évaporateurs a air au cours de leur givrage.

Fréquence de dégivrage

La fréquence de dégivrage dépend principalement de la dynamique du givrage, et de la
surface d'échange supplémentaire choisie. A titre d'exemple, si les échangeurs doivent étre
dégivrés au bout d'une heure, la fréquence de dégivrage est d'une heure si nous disposons
du double de la surface d'échange. Par contre, si la surface d'échange supplémentaire est
d'un sixieme, alors la fréquence de dégivrage serait de 10 mn. Afin d'assurer un
fonctionnement en continu, nous devons aussi disposer au niveau de la PAC de la
puissance thermigque nécessaire au dégivrage des évaporateurs et a la surchauffe du gaz
naturel produit. La puissance de dégivrage doit étre suffisante pour dégivrer a temps les
échangeurs conformément a la fréquence de dégivrage choisie.

Conception des évaporateurs

Plusieurs paramétres tels que les matériaux utilisés, les dimensions et la géométrie des
échangeurs sont préalablement fixés. Dans notre cas, les variables de design modifiables
sont :

> le pas d'ailette

» la hauteur de l'ailette

» le nombre d'échangeurs (surface d'échange)

La section d'évaporation de propane sera constituée de plusieurs modules d'échangeurs.
Selon les références du fabricant, un module d'échangeur est constitué de deux faisceaux de

tubes a ailettes. Chaque faisceau contient 6 rangs de tubes et 45 tubes par rang (soit
270 tubes par faisceau et 540 tubes par baie). Chaque tube fait 18 m de long.
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La géométrie du tube est la suivante :
- diametre extérieur, dr = 25,4 mm

- épaisseur, e = 2,108 mm

- pas entre tubes = 63,5 mm

Un tube est constitué d’ailettes rondes discontinues encastrées qui ont une hauteur de
12,7 mm ou de 15,07 mm. Nous pouvons choisir de mettre 6 a 10 ailettes par pouce.

Trois ventilateurs (diamétre de 15’), fixés sur la baie, aspirent l'air qui passe a travers
I'échangeur.

Selon les régles habituelles de dimensionnement de ce type d’échangeur, la température
logarithmique moyenne doit étre supérieure a 10 K pour limiter les surfaces d'échange et
donc limiter le colt. De méme, le débit d’air est habituellement choisi tel que la différence de
températures de l'air entre I'entrée et la sortie est supérieure a 10 K. Ceci permet d’obtenir
des puissances de ventilation compatibles avec les moteurs standards. Dans le
dimensionnement initial des échangeurs, nous allons respecter ces régles habituelles. La
différence de température entre l'air et le propane a I'entrée de I'échangeur est donc fixée a
20 K.

Le nombre de cycles moteurs a intégrer sur la ligne de réchauffage (un ou deux cycles, voir
le chapitre 2) est une variable de design influant directement sur le rapport entre les co(ts
d’investissement et la puissance mécanique produite.

2. Définition des besoins thermiques du procédé

Nous recherchons dans cette section a quantifier la demande calorifique du procédé. Nous
rappelons I'équation 3.1 qui définit les besoins calorifiques du procédé :

Qprop,tot = Qprop,CM + Qprop,BFC + Qprop,PAC (3'1)

mep,CM est le flux de chaleur thermique cédé par le propane aux cycles moteurs en se
condensant

Qprop,BFc est le flux de chaleur cédé par le propane au niveau de la boucle de fluide
caloporteur (échangeur LNG-102)

Qprop,pAC est le flux de chaleur absorbé par la pompe a chaleur

2.1. Cycles moteurs

Au niveau des cycles moteurs, le flux thermique qu'apporte le propane est calculé par
I'équation de bilan énergétique des cycles moteurs :

Qprop,CM = V.VCM + QGNL,eiZ (3.2)

QGNL,eiZ est le flux de chaleur cédé au GNL au niveau des cycles moteurs ;
Wcpm est le travail mécanique produit par les cycles moteurs.
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Une solution de revalorisation du froid du GNL sous forme d'énergie mécanique avec un seul
cycle moteur ainsi qu'une solution de revalorisation améliorée comportant deux cycles
moteurs (tableau 3.2) ont été présentées au chapitre 1. Le tableau 3.2 résume les deux
options retenues avec la puissance mécanigue nette produite pour une température de
propane de -5 °C.

Tableau 3.2. Différentes solutions proposées pour la revalorisation du GNL
(cas: Ty prop = —5 °C, voir chapitre 1)

Wenm (KW)
Brayton a l'azote+ 3105
Rankine a I'éthane
Rankine a I'éthane 2 165

En négligeant la variation du rendement des turbines, nous avons calculé les besoins
calorifiques des cycles moteurs en fonction des conditions climatiques. Les figures 3.2 et 3.3
illustrent l'influence de la température du propane sur les besoins calorifiques des cycles
moteurs ainsi que la puissance mécanique nette produite par les cycles.
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> - 21500 1
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: E
o i 51000 -
'8 10000 -+ ~g
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s -25 -15 -5 5 -25 -15 -5 5
Température du propane (°C) Température du propane (°C)

€Y (b)
Figure 3.2. Cycle Rankine a I'éthane, (a) flux de chaleur fourni par le propane aux cycles moteurs,
(b) puissance mécanique nette produite par les cycles moteurs
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Figure 3.3. Cycle Brayton a I'azote et cycle Rankine a I'éthane, (a) flux de chaleur fourni par le
propane aux cycles moteurs, (b) puissance mécanique nette produite par les cycles moteurs

Nous tracons figure 3.4, la température de sortie du GNL des cycles moteurs, T;,, et ceux
pour les deux cas: un seul cycle moteur et cascade de deux cycles.

-50
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4
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Température du propane (°C)

Figure 3.4. Température de sortie du GNL des cycles moteurs, T;,

2.2. Boucle de fluide caloporteur

Au niveau de la boucle de fluide caloporteur, les calories de I'air sont transférées directement
au GNL par le fluide intermédiaire (propane), le flux de chaleur est calculé par I'équation 3.3 :

Qprop,BFc = QGNL,i2i3 = Mgy, * (hGNL,i3 - hGNL,iZ) 3.3)

La température d'entrée du propane dans la boucle de fluide caloporteur dépend des
performances thermodynamiques des cycles moteurs.
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L'enthalpie massique, hgyy, i3, €St calculée en fonction de la pression de gazeéification et de la
température de sortie du GNL de la boucle de fluide caloporteur. La température de sortie de
la boucle de fluide caloporteur, T;3, est calculée en supposant un pincement de 5 K entre le
GNL et le propane, soit :

Ti3 = Tév,prop =5 (3.4)
15000
N
téo i .\.; %/.; ° —
m -
S 10000 +
D :
2= C
E < 5000 + —e— Qprop,BFC
o r
-O -
E O L L L L : L L L T L L T L L T L L L :
- -25 -20 -15 -10 -5 0 5

Température du propane (°C)
Figure 3.5. Flux de chaleur échangé au niveau de la boucle de fluide caloporteur en fonction de la
température du propane (solution de revalorisation avec deux cycles moteurs)

2.3. Pompe a chaleur

La pompe a chaleur fonctionne en utilisant une partie des calories de I'air stockées dans le
ballon liquide/vapeur. Ce flux de chaleur utilisé est calculé en fonction du coefficient de
performance de la PAC, COP.

. . 1
Qprop,PAC = Qcond ,PAC (1 - m) (3.5

Cette derniére équation est déduite du bilan d'énergie de la PAC :

Weac + Qprop.pac = Qcond pAc (3.6)

Ainsi que de la relation qui définit le coefficient de performance de la PAC :

COP, = Jeond.pac 3.7)

PAC

La pompe a chaleur (PAC) sert a achever le réchauffage du GNL et a dégivrer les
évaporateurs de propane. La puissance au niveau des condenseurs de la PAC est une
donnée essentielle dans le probléme du dimensionnement des évaporateurs. La puissance
des condenseurs de la PAC est la somme du flux de chaleur de fin de réchauffage (cf. figure
3.1 LNG-101) et du flux de chaleur de dégivrage.

Qcond pac = QenLizs + Qder (3.8)

La température de sortie du GNL de la boucle de fluide caloporteur définie par I'équation 3.4
permet de déterminer si la PAC doit apporter un complément calorifique pour finir le
réchauffage du méthane. Dans les périodes ou la température de l'air est suffisamment
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élevée, et pour un pincement de 5 K a I'échangeur propane/GNL (cf. figure 3.1 LNG-101),
nous devons disposer d'une vapeur de propane d'une température d’air supérieure ou égale
a 10 °C afin d'éviter 'usage de la PAC.

La part du flux de chaleur fourni par la PAC pour finir la gazéification est calculé avec
I'équation (3.9)

Qenwizs = Mgne * (honns — honiz) 3.9

La puissance thermique de fin de chauffage est fortement liée aux conditions climatiques.
Cette puissance, est tracée figure 3.6 en fonction de la température de la vapeur de
propane. Dans les conditions extrémes (propane a -25 °C), une puissance thermique de plus
de 5 MW est nécessaire pour chauffer le gaz naturel jusqu'a une température de 5 °C. La
PAC est bien slr mise a l'arrét lorsque la température de I'air est suffisamment élevée.
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Figure 3.6. Flux de chaleur fourni par la PAC pour achever le réchauffage du GNL

Le coefficient de performance de la PAC est représenté figure 3.7 en fonction de la
température d'évaporation du propane (température d'équilibre du ballon) et ce, pour trois
niveaux de températures de condensation. Les calculs ont été effectués en supposant un
rendement isentropique du compresseur de 0,8.
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Figure 3.7. Evolution du coefficient de performance de la PAC

Le coefficient de performance de la pompe a chaleur est fortement dépendant de la
température d'évaporation du propane. Lorsque la température ambiante baisse, la demande
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calorifiqgue au niveau du condenseur/ réchauffeur de la PAC augmente alors que le
coefficient de performance chute.

La température de condensation au niveau de la PAC doit étre supérieure a 10 °C, si nous
considérons un pincement de 5 K au niveau du condenseur/réchauffeur de la PAC.
Cependant, en fonction de I'échange de chaleur entre le propane en condensation et les
évaporateurs en dégivrage, la température de condensation du propane doit étre supérieure
a 10 °C. Selon les résultats présentés figure 3.7, l'augmentation de la température de
condensation (taux de compression) va entrainer une chute du coefficient de performance
de la PAC.

2.3.1. Le dégivrage

2.3.1.1 Fréquences de dégivrage.

La puissance thermique totale de dégivrage, Qqe¢, €St calculée par I'‘équation 3.10.

Qaef = Naef * qdef (3.10)
Nger €St le nombre de baies (modules) en dégivrage

La puissance thermique de dégivrage d'un module, gqef, €St la puissance nécessaire pour
élever la température de la masse de I'échangeur et faire fondre tout le givre formé en un

temps tqer. Soit

qdef
tdef

ddef = (3.11)

Jqer €St alors I'énergie absorbée par I'échangeur pendant le dégivrage.

Nous definissons la période de dégivrage, Atg.r, qui est le temps entre deux degivrages

successifs ; elle dépend de la surface d'échange supplémentaire et du temps de
fonctionnement d'un module

Ngef
Atger = top N °
op

(3.12)

top €st le temps de fonctionnement admissible d'un module. Au cours du fonctionnement
d'un échangeur, les performances thermiques chutent a cause de la formation de givre. Le
temps de fonctionnement admissible est la période de temps dans laquelle nous mettons en
fonctionnement un échangeur avant son dégivrage. Ce temps est évidement inférieur au
temps de bouchage d'un échangeur, noté t,, . (temps de fonctionnement critique).

La période de dégivrage At,.r doit étre supérieure ou égale au temps nécessaire au

dégivrage.
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La fréquence de dégivrage, f,4.r est calculée par la relation 3.13

1
Atger

t=omn EEEER

t= tdef<:Atdef

Rkl | | [ |

Figure 3.8. Dégivrage avec 100 % de surface supplémentaire, M Niveau de givre
(Atger = 100 % t,p)

om [
s |
== | m.
=
= (=
== | I ol

Figure 3.9. Dégivrage avec 20 % de surface supplémentaire, M Niveau de givre
(Atger =20 % t,p)

faer = (3.13)

t =3*Atdef

t =4*Atdef

Les figures 3.8 et 3.9 donnent un exemple de fonctionnement d'une section d'évaporation de
5 modules d'échangeurs. Nous considérons qu'un échangeur a atteint sont niveau de givre
maximal (couleur bleue) apres un temps de fonctionnement ¢,,.

Dans le cas de la figure 3.8, nous avons doublé le nombre de modules. La période de
dégivrage correspond au temps de fonctionnement admissible d'un module d’échangeur.

Dans le cas de la figure 3.9, nous avons ajouté un cinquiéme de surface d'échange
supplémentaire. La période de dégivrage est donc d'un cinquiéme du temps de
fonctionnement d'un échangeur avant son dégivrage.

La quantité de givre qui se forme ne dépend que de la dynamique de givrage. Dans les deux
cas (5 modules sont en fonctionnement), la quantité de givre qui se forme en temps t est la

méme, ce qui veut dire que la puissance de dégivrage totale, Q4. Serait identique dans les
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deux cas. Par contre, la puissance de dégivrage d'un module d’échangeur, dq4.s, dans le cas
représenté figure 3.8 est cing fois plus importante que la puissance de dégivrage d'un
module d’échangeur dans le cas représenté par la figure 3.9.

2.3.1.2. Modele simplifié de dégivrage

Le dégivrage d'un module d'échangeur s'effectue en chauffant I'échangeur par la
condensation de la vapeur de propane (c6té interne des tubes). Le flux de chaleur fourni par
la pompe a chaleur pour dégivrer un module, qq4or, dépend du débit et du niveau de
température de la vapeur de propane. Pour connaitre la puissance fournie par la PAC aux

évaporateurs de propane givrés, nous proposons un modeéle de dégivrage simplifié.

Les caractéristiques du givre de masse, my, qui s'est déposé au bout d'un temps de
fonctionnement, t,,, sont déterminés grace au modele d'échangeur a ailettes rondes
discontinues en conditions de givrage. Connaissant le profil radial de température de
I'échangeur caractérisé par les températures T, T,, et T;, nous supposons qu'a l'arrét de
I'échangeur, la température des parois de I'‘échangeur et du givre s'homogénéise a une
température moyenne, T.

Lors du dégivrage, un phénoméne mécanique complexe peut intervenir. En effet lors du
dégivrage de l'intérieur des tubes un film d'eau se forme entre la paroi et le givre, ce qui peut
provoquer le décollage du givre avant sa fusion compléte. Dans notre approche simplifiée,
nous supposons la fusion de tout le givre formé.

givre

tube+ ailettes
N\

|—|qdef
Propane

Figure 3.10. Schéma du modéle de dégivrage

L'énergie transférée par le propane (figure 3.10) permet d'élever la température des tubes et
des ailettes ainsi que celle du givre de la température moyenne T a la température du point
triple de I'eau jusqu'a la fusion de la totalité du givre.

Le taux de variation de I'énergie interne d'un échangeur givré est égale au flux de chaleur
cédé par le propane (le bilan énergétique appliqué a I'échangeur givré). L'intégration de
'équation 3.14 permet de connaitre le temps de dégivrage d'un échangeur de masse
(mtube+mfin+ mf)-

ar
(mtubectube + M Chin + meféq) Gt = Gder (3.14)

La fusion du givre est modélisée en utilisant la méthode de la capacité thermique équivalente
utilisée dans les travaux sur les PCM (matériaux a changement de phase) [LAN10].
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En prenant en compte l'effet de la chaleur latente sur un intervalle de température AT = 2 K,
suivant les différentes étapes de dégivrage, la capacité thermique du givre est définie par :

Cr,y = Cs si T < 273,15 K - AT/2 (réchauffement de la couche de givre jusqu'au point de
fusion)

Cr =32 si 273,15 K- AT/2 < T < 273,15 K + AT/2

Cy =0 si T > 273,15 K + AT/2 (il n'y a pas de surchauffe de I'eau liquide qui ruisselle et

donc sort du systéme)

Avec

Ly = 333.7 x 103 [J/kg] chaleur latente de fusion de la glace

Cr est la capacité thermique du givre qui dépend de la porosité du givre, € qui est déduite de

la chaleur spécifique de I'air humide saturé et de la capacité thermique de la glace (équation
3.15).

_ € pahcpah + (1 - s)picecice

Cs . (3.15)
ou

Cice = 2109 + 3.66 (T — 273.15) [LEG94]

Le flux de chaleur cédé par le propane, qqef, €st calculé par I'équation (3.16)

ddef = hiAi(Tres — T) (3.16)

Selon I'équation 3.16, qqef dépendrait donc du débit de propane (calcul de h;) et du niveau
de température de condensation du propane. En dimensionnant la PAC, il faut s'assurer de
la possibilité d'échanger la puissance souhaitée.

Le coefficient d’échange de chaleur interne (condensation de propane) est calculé par la
corrélation de Shah 1979 [ASHO05] modifiée par Bivens et Yokozeki [BIV94]

h; = h.F (3.17)

avec
h=hy(1 - %)% +3.8x%76(1 — x)*04P,q*%°
P . p .
Preq = 5~ pression réduite
Kk
d;
Gd;
Re) = e nombre de Reynolds
1

h; = 0.023Re;*8Pr,**

Pr; = % : hombre de Prandtl

F = 0.78738 + 6187.89G~2 : facteur de correction de Bivens et Yokozeki
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3. Recherche du cas défavorable

Nous avons vu précédemment que le dépot de givre survient quand la surface d'échange est
a une température inférieure au point triple de I'eau et lorsque la condition de changement de
phase est satisfaite. Dans cette étude nous cherchons a dimensionner le systéeme. Pour ce
faire, nous recherchons le cas le plus défavorable suivant les données climatiques de la
zone Nord de I'Europe données par le tableau 3.1.

Le débit de propane est choisi pour une vaporisation totale du propane liquide entrant a I'état
initial.

Le débit volumique initial de I'air est choisi de fagon a avoir une vitesse d'air de 2,5 m/s, soit
Mg, = 87*3 m®/s. Nous rappelons que ce débit d'air est aspiré par trois ventilateurs placés
suivant la longueur des tubes. Nous présentons figure.3.11 le schéma du modéle d'un
module d'échangeur. La symétrie du transfert de chaleur et de masse permet d'effectuer le
calcul sur six tubes adjacents, appartenant chacun a une rangée de tubes différente. Le
propane est vaporisé en deux passes. Un modeéle de collecteur a été ajouté afin de mélanger
le fluide diphasique sortant des trois tubes du haut avant la deuxiéme passe. Pour retrouver
les grandeurs extensives, il suffit de multiplier les résultats du modéle par 90 (nombre de
tubes par rangée de tubes).

Rangée de 90 tubes

% ]"/

—4
=
i
L=

Figure.3.11. Schéma du modéle d'un module d'échangeur

Passe 1 <

[

nr
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Le coefficient de transfert de chaleur interne du propane en évaporation est calculé en
utilisant la corrélation la plus courante, celle de Gungor et Winterton, [GUN87] utilisée pour
des tubes ronds conventionnels de grands diamétres [MOR11].

h; = E.Eyh; + S.S,h (3.18)

avec

0.75 0.41
_ 086 < — X ul
E=1+3000B0%%, § = 112[ 25| (2)

Bo = G(i : nombre d'ébullition
1v

k
hy = 0.023Re1°'8Pr1°'4d—l
i

G (1-x)d; wCpy,

Re; = ——=250 pry = KB
© K k! k;

2

FI‘] =
P18 d;
si Fr; < 0.05 alors
_ . (0.1=2Fr)) _ 1y
EZ_Frl ,SZ—FFI 2
sinon

Pour définir le cas de fonctionnement le plus défavorable d'un module, nous simulons le
fonctionnement d'un module (FPI = 10, H = 15,07 mm par exemple) suivant les données
climatiques de la zone Nord de I'Europe du tableau 3.1. Les simulations sont réalisées avec
un débit d'air constant.

Lors du givrage de I'échangeur, la section de passage de l'air diminue continuellement avec
I'apparition d'une couche de givre sur les ailettes de I'échangeur. Nous supposons que
I'espace critique entre deux ailettes est de 0,10 mm et correspond a une perte de charge de
I'ordre de 500 Pa (figure 3.14). Ce choix est arbitraire, il nous permet juste d'identifier le cas
le plus défavorable en définissant un point de bouchage de I'échangeur.

Nous définissons donc un temps de fonctionnement critique,t,, ., qui est atteint lorsque
I'espacement entre deux ailettes se réduit a 0,1 mm. La figure 3.12 représente le temps de
fonctionnement critique moyen d'un module dans la zone nord de I'Europe, et ce, pour les
différentes périodes de I'année. Nous constatons que le cas le plus défavorable se présente
au mois de décembre, avec un temps de fonctionnement critique de 37 mn. Le temps de
fonctionnement critique maximal est de 1 heure et 18 minutes (constaté au mois de juin).
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Figure 3.12. Temps de fonctionnement moyen d'un module d'échangeur dans la zone nord
de I'Europe
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Le flux de chaleur d'un module suivant les différents mois de I'année dans la zone nord de
I'Europe est tracé figure 3.13 en fonction du temps. L’état initial (t = 0) correspond a l'instant
de mise en marche d'un module aprés son dégivrage. Nous rappelons que ces simulations
sont réalisées avec un débit d'air constant. Avant le bouchage du module, le flux de chaleur
chute de plus de 20 % dans le cas critique, et ce, malgré le maintien d'un débit d'air
constant. Cette baisse de performances simulée est liée a l'effet de résistance thermique de
la couche de givre et a la baisse du coefficient d'échange de chaleur du c6té de l'air, d0 a
l'apparition de la couche de givre. Si le débit dair n'est pas maintenu constant les
performances thermiques des échangeurs se dégradent beaucoup plus compte tenu de la
réduction du débit d’air.
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Figure 3.13. Evolution du flux de chaleur total Figure 3.14. Evolution de la perte de pression
en fonction du temps de givrage (zone nord de d'un module en fonction du temps de givrage
I'Europe) (zone nord de I'Europe)
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Nous présentons figure 3.15 I'évolution dans le temps de quelgues parameétres clés de deux
échangeurs, fonctionnant en conditions de givrage et ayant un pas d'ailette différent (10 et
6 ailettes par pouce). Nous avons simulé le fonctionnement de ces deux modules dans deux
cas de figure:

= débit d'air constant
» puissance des ventilateurs constante

Dans les deux cas, le débit volumique initial des ventilateur, m,,, est de 87 m?/s et les
conditions moyennes de l'air ambiant sont celles du mois de décembre de la zone nord de
'Europe (cas critique). La puissance mécanique requise a l'arbre du ventilateur est calculée
en considérant un rendement statique de 60 % [FEIL10], c'est-a-dire :

i, AP

= —a (319)

La puissance mécanique du moteur est déduite en considérant un rendement de
transmission de 95 % (Eq. 3.20)

Wa r

ernt = 0.95

(3.20)

Pour un débit volumique initial d'air de 87 m®s et une perte de pression de 100 Pa ; un
ventilateur doit étre muni d'un moteur d'une puissance supérieure a 15,3 kW ; durant le
givrage d'un échangeur la perte de pression augmente considérablement. Pour maintenir le
débit d'air constant pour une perte de charge double (200 Pa), il faut doubler la puissance du
ventilateur. Nous constatons que le givre a un effet considérable sur la consommation
énergétique des ventilateurs. Un compromis doit étre trouvé entre le colt d'une régulation du
débit d'air et le colt d'investissement (surface d'échange) et de dégivrage.

Ne disposant pas de données réelles sur le comportement des ventilateurs, nous avons
donc choisi de maintenir une puissance de ventilation constante pour faire apparaitre ['effet
du givre sur la chute du débit dans le cas sans régulation du débit d'air.

La figure 3.15a montre que la baisse de la puissance thermique des deux modules est moins
prononcée quand le débit de l'air est maintenu constant. Dans ce cas, la baisse de
performance est liée a I'effet de la couche de givre sur le coefficient d'échange c6té air et sur
la résistance thermique globale de I'échangeur. La perte de pression augmente
considérablement (figure 3.15c). Par conséquent, la puissance mécanique des moteurs des
ventilateurs devient trés importante (figure 3.15b). Il n'est donc plus possible de garder un
débit constant. Le module a 6 ailettes par pouce givre en un temps plus long que le module
a 10 ailettes par pouce, avec une perte de pression beaucoup moins importante.

Si nous supposons une puissance des moteurs des ventilateurs constante, nous constatons
gue la puissance thermique des deux modules se dégrade rapidement a cause de la chute
significative du débit de l'air (figure 3.15d). Cette dégradation permet de maintenir plus
longtemps le fonctionnement des échangeurs avant qu'ils soient complétement colmatés.
Ainsi le module a 10 ailettes par pouce et le module a 6 ailettes par pouce pourront
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fonctionner respectivement pendant 2790s et 6300s avant d'étre totalement colmatés (figure
3.15a). Ce choix implique un surdimensionnement important des échangeurs afin de pallier
la dégradation de la puissance thermique.

10 +
-=——FPI=10, débit d'air constant
9 “F———FPI=6, débit d'air constant
8 _F——FPI=10; puissance du ventilateur constante
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37 .
=3 6 points de
R colmatage
T5
S o
4
5
T 3 -
2 .
I |
1+ o e T
0 1800 3600 5400 7200
temps (s)
(a) Evolution du flux de chaleur
_ 600
£
£ 500
©
w
© 400
‘o
3
s 300
©
5
% 200
o
o
g 100
b
E 0 T T T
0 1800 3600 5400
temps (s)

(c) Evolution de la perte de pression du coté

de l'air

7200

puissance totale des ventilateurs (kW)

débit volumique total de I'air (m3/s)

250

N
o
o

=
on)
o

=
o
o

a
o

o

0 1800

3600 5400 7200
temps (s)

(b) Evolution de la puissance totale des

280
260
240
220
200
180
160
140
120
100

80

ventilateurs

3600 5400

temps (s)

0 1800

7200

(d) Evolution du débit volumique de l'air

Figure 3.15. Performances d'un module (une baie) en fonction du pas d'ailette et de la stratégie de

ventilation

Il est clair qu'une stratégie de contréle du débit de l'air pour tenter de maintenir le débit
constant conduit a une augmentation des deux sources de destruction d’exergie :

- la puissance de ventilation qui augmente ;
- lafréquence de dégivrage qui augmente.

Dans la section suivante, la destruction d’exergie liée au dégivrage est présentée. La part
liée au changement de phase du givre ainsi que celle liée a la montée en température de la
masse de I'échangeur sont calculées.
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4. Etude du dégivrage

Le modele de dégivrage présenté ci-avant est utilisé pour déterminer la puissance de
dégivrage et le temps de dégivrage pour les deux pas d’ailettes (6 et 10 ailettes par pouce).
Nous présentons ici, a titre d’exemple, un cas de calcul de dégivrage d'un module.

Nous nous placons dans le cas le plus défavorable avec un débit d'air induit constant
(FPI =10 ; température et humidité moyenne du mois de décembre dans la zone nord de
'Europe). Le dégivrage de I'échangeur s'effectue en chauffant I'échangeur par la
condensation de la vapeur de propane (cété interne des tubes). Pour ce faire, nous devons
connaitre I'état initial de I'échangeur; c'est a dire, connaitre les caractéristiques du givre
formé ainsi que la température moyenne de I'échangeur avant le dégivrage. Le modéle de
givrage établi précédemment permet d'y parvenir.

Nous tracons figure 3.16 la température interne moyenne des tubes (Ti_moy) ainsi que la
température moyenne de la surface de givre (Ts_moy) calculées par le modéle d'échangeur
en conditions de givrage. Nous constatons que l'écart de températures entre la surface
externe du givre et la paroi interne du tube augmente au cours du givrage ; cette
augmentation est due a la résistance thermique du givre.
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Figure 3.16. Evolution de la température interne moyenne des tubes et de la température de surface
de givre

Nous supposons qu'a l'arrét de I'échangeur, la température s'homogénéise a une
température moyenne, T, égale a -15,3 °C (ligne discontinue, cf. figure 3.15). Les
caractéristiques principales du givre qui s’est formé au bout de 37 minutes sont données

tableau 3.3.

Tableau 3.3. Caractéristiques du givre formé dans le cas critique

Masse (kg) | Volume total (m®) | Masse volumique (kg/ m®) | Porosité

1442,290 10,650 135,422 0,852

Nous tracons figure 3.17a I'évolution de la température moyenne de I'échangeur lors de son
dégivrage. Le propane se condense en deux passes créant ainsi deux zones distinctes.

Dans la zone supérieure de I'échangeur (1ére passe), la température de I'échangeur évolue
suivant 4 régimes. Le premier régime consiste en la montée en température des tubes et du
givre de la température initiale jusqu'a la température de fusion de la glace ; vient ensuite, le
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deuxieme régime ou la température de I'échangeur se stabilise car la chaleur recue sert au
changement de phase du givre de I'état solide a I'état liquide. Au 3eme régime, le givre a
complétement disparu dans la partie supérieure de I'échangeur, la température des tubes
reprend son ascension jusqu'a la température de condensation du propane. Lorsque la
température des tubes atteint la température de condensation du propane (4eme régime), il
n'y a plus d'échange de chaleur entre le propane et la paroi intérieure des tubes de la
premiére passe (figure 3.17b).
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Figure 3.17a. Evolution de la température Figure 3.17b. Evolution du flux de chaleur de
moyenne de I'échangeur lors du dégivrage dégivrage en fonction du temps
(Teona = 15 °C, Mger = 5,5 kg/s) (Teona= 15 °C, Mger = 5,5 kg/s)

Dans la zone inférieure de I'échangeur (2éme passe), la montée en température de
I'échangeur se fait trés lentement car une grande partie de la chaleur latente du propane sert
au dégivrage des tubes de la partie supérieure. Une fois les tubes de la partie supérieure
dégivrés, on distingue une montée brusque de la température de la partie inférieure et le
début de la fonte du givre (2éme régime).

Le modele de dégivrage présenté précédemment permet de prévoir I'effet du débit et de la
température du propane sur la puissance thermique de dégivrage et sur le temps de
dégivrage.

Le temps de dégivrage d'un module est tracé figure 3.18 en fonction du débit de vapeur de
propane circulant dans un module suivant trois niveaux de température de condensation (10,
15 et 20 °C). Le temps de dégivrage d'un module est inversement proportionnel au débit de
propane. Cependant, il est peu sensible a la variation de la température de condensation de
ce dernier (ou a variation de la pression de refoulement du compresseur de la PAC). Lors du
dimensionnement de la PAC, il faudra s'assurer que le débit du propane est suffisamment
grand pour échanger le flux de chaleur de dégivrage souhaité.

La puissance de dégivrage, calculée en variant la température et le débit de propane, est
tracée figure 3.19. Elle est inversement proportionnelle au temps de dégivrage. La variation
de la température de condensation du propane n'a pas d'effet perceptible sur la puissance
de dégivrage car le coefficient de transfert de chaleur, calculé a des pressions de
condensation plus élevées, est plus faible. De plus, quel que soit la température de
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condensation du propane, l'importante inertie thermique de I'échangeur fait que la montée en
température s’effectue avec la méme dynamique.

La puissance de dégivrage d'un module est ainsi définie pour un temps de dégivrage
souhaité. Ce temps de dégivrage doit étre inférieur au temps de fonctionnement admissible,
top, défini précédemment. Le temps de fonctionnement d'un échangeur en condition de
givrage dépend de la dynamique du givrage et de la baisse de performance de I'échangeur
de chaleur par augmentation des pertes de charge.
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Figure 3.20. Energie de dégivrage d'un module Fig.3.21. Exergie détruite au niveau de la PAC
d'échangeur en fonction de la température de pour dégivrer un module d'échangeur en
condensation du propane fonction de la température de condensation du

propane

Quelle que soit la température de condensation du propane, I'énergie de dégivrage est
relativement constante (Figure 3.20). La part de I'énergie de fusion de la glace par rapport &
I'énergie totale de dégivrage est de 24 %. L'énergie de surchauffe des tubes de la premiére
passe, qui est dépensée au moment de la fin de dégivrage des tubes de la deuxiéme passe,
est négligeable (voir le 3éme régime figure 3.17a).
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Nous avons vu précédemment que le coefficient de performance de la PAC se dégrade avec
laugmentation de la température de condensation (figure 3.7). Par conséquent, la part de
I'exergie consommée par la PAC pour les besoins du dégivrage dépend de la température
de condensation du propane. L'augmentation de la destruction d'exergie de dégivrage liée a
la baisse de performance de la PAC (augmentation de la température de condensation) est

beaucoup plus perceptible sur la part d'exergie nécessaire a chauffer la masse de
I'échangeur jusqu'au point de fusion de la glace.

Ce calcul montre 'importance de la destruction d’exergie liée a la remontée en température
de la masse de I'échangeur. La stratégie conduisant vers la réduction de la destruction
d’exergie doit certainement réduire le nombre de cycles de dégivrage.

5. Dimensionnement des évaporateurs et de la pompe a chaleur

Le dimensionnement de la section d'évaporation de propane nécessite est une opération de
recherche de la meilleure option technique en termes de destruction d’exergie et des colts
d’investissement et d’exploitation. Elle passe par des calculs itératifs sur le nombre de
modules et sur la puissance de dégivrage. Nous présentons figure 3.22 un organigramme de
calcul qui permet de dimensionner les évaporateurs de propane ainsi que la pompe a
chaleur. La conception de la section de dégivrage nécessite un certain nombre de choix qui
vont avoir un impact sur le co(t d'investissement (nombre de modules) et le colt opératoire
(puissance de dégivrage et de ventilation) ainsi que la destruction d’exergie. Ces choix sont :

= le temps de fonctionnement d'un module

* |e nombre d'échangeurs en dégivrage (surface supplémentaire destinée a l'opération
de dégivrage).

» |e temps de dégivrage d'un module.

Nota : le choix d'une régulation du débit d'air (maintien d'un débit d'air constant) implique un
colmatage trés rapide de I'échangeur et nécessite un dégivrage plus fréquent. Sachant que la plus
grande partie de I'énergie de dégivrage sert a réchauffer la masse des échangeurs, un dégivrage plus
fréquent va induire une augmentation de I'énergie de dégivrage. En plus d'une puissance de
dégivrage plus importante, I'énergie de ventilation qui est proportionnelle a la perte de charge
augmente considérablement. Pour ces raisons, nous choisissons de maintenir une puissance de
ventilation constante. Ceci va permettre de prolonger le temps de colmatage en dépit d'une baisse du
flux de chaleur et donc d'un surdimensionnement important des échangeurs.

Le temps de fonctionnement, t,,, d'un module choisi doit étre inférieur au temps de
fonctionnement critique, t,, ., (temps de bouchage d'un échangeur) qui est défini grace a la
modélisation du givrage. Ce choix a une influence sur le nombre d'échangeurs qui vont
fonctionner au méme temps (N,,), c'est-a-dire, il faut compenser la baisse de performance
constatée sur l'intervalle de temps [0, t,,] en ajoutant des échangeurs de chaleur ayant des

niveaux de givrage différents. Le nombre d'échangeurs a ajouter (sans compter les
échangeurs supplémentaires prévus pour le degivrage) dépend donc du temps t,,,.
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Figure 3.22. Stratégie de conception des évaporateurs et de la PAC

Page 141



Chapitre 3 : Stratégie de conception et de pilotage du procédé

Nous faisons une estimation du nombre total d’échangeurs en fonctionnement a l'aide de
I'équation 3.21.

Nop = 1 + partie entiére de (3.21)

Qprop,tot ]

Qmodule

dmodule €St la puissance moyenne d'un échangeur, la moyenne est calculée sur l'intervalle
de fonctionnement [0, t,,]

Le flux de chaleur minimal que doivent échanger les évaporateurs de propane, mep_tot est
calculé en itérant sur la puissance de dégivrage.

Le choix du nhombre d'échangeurs en dégivrage va déterminer la fréquence de dégivrage et
le pas de temps de dégivrage et aura un impact sur la fluctuation du flux de chaleur total
échangé au niveau des évaporateurs.

A
o

Alaer

N
o
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/

flux de chaleur total
échangé avec l'air (MW)

N
o

0 3600 7200

temps (s)
Figure.3.23. Evolution du flux de chaleur totale de la section d'évaporation de propane (9 modules en
fonctionnement et 3 modules en dégivrage)

La figure 3.23 illustre un cas de fonctionnement de la section d'évaporation avec 9 modules
en fonctionnement et 3 modules en dégivrage. Le flux de chaleur total échangé au niveau de
la section d'évaporation fluctue toute les 1 000 secondes. L'augmentation brusque de la
puissance thermique correspond a la mise en marche de trois modules apres leur dégivrage
et la mise a l'arrét de trois modules givrés. Pour diminuer l'influence de la fluctuation de la
puissance thermique des évaporateurs de propane sur le procédé, le ballon liquide/vapeur
doit avoir une inertie thermique suffisante.

Le temps de dégivrage choisi doit étre inférieur ou égal au pas de temps de dégivrage. Si un
temps trés court est choisi, le débit minimal du propane de la PAC devrait étre plus
important, d'ou une puissance de compression plus importante (colts opératoires).

Nous présentons ci-dessous, les calculs effectués en utilisant deux pas d'ailette différents
(FPI =10, FPI = 6).

Page 142



Chapitre 3 : Stratégie de conception et de pilotage du procédé

Ces calculs sont réalisés avec les choix suivants.

= puissance électrique des ventilateurs constante: ce choix est guidé par l'analyse
précédente qui a démontré que la compensation de la chute du débit par contrdle du
ventilateur conduit a une grande destruction d’exergie au niveau des ventilateurs et a
un grand nombre de cycles de dégivrage

= temps de fonctionnement d'un échangeur choisi de fagon a avoir un pourcentage de
baisse de performance de 60 %

= nombre d'échangeurs choisi pour réaliser le dégivrage : plus du tiers du nombre
d'échangeurs en fonctionnement

»= temps de dégivrage d'un module choisi = pas de temps de dégivrage d'un module.

Tableau 3.4. Résultats du dimensionnement de la section d'évaporation (pour le cas critique)

Résultats FPlI =6 FPI =10
Besoins calorifiques du procédé Qrop ot (MW) 40,0 40,5
Puissance thermique de la section d'évaporation 40,2 43,9
du propane Qpoqyle (MW)

Qprop,pac (KW) 9121 9 397
Qprop,arc (KW) 13217 | 13217
Qprop,cm (KW) 17 684 | 17 684
Puissance de dégivrage Qqer (KW) 6 132 6 659
Wpac (KW) 1 468 1542
COP, 7,21 7,21
Puissance nette des cycles moteurs (kW) 2431 2431
Nombre d'échangeurs en fonctionnement N, 11 10
Nombre d'échangeurs en dégivrage Nger 4 4
Temps de dégivrage At,,, (S) 1149 1116
Qmodule (MW) 3,66 4,39
Qmodulelt=0 (Sans givre) 6,718 6,882
Energie de dégivrage d'un échangeur, qqer (KWh) | 489 516
Temps de fonctionnement ¢, (s) 3160 2790
Temps de fonctionnement critique t,, . (S) 6 330 2790
Puissance des moteurs des ventilateurs par 15,87 32,9
échangeur (kW)

Les résultats présentés tableau 3.4 montrent que le pas dailette a un impact sur la
conception de la section d'évaporation. Un grand pas d'ailette (6 FPI) conduit a un plus
grand nombre d’échangeurs. Cependant, le co(t énergétique d'exploitation d'une section
d'évaporation a grand pas d'ailette, pour une puissance de ventilation constante, est plus
faible. En effet, dans le cas de 6 FPI, I'énergie de dégivrage est plus faible ainsi que la
puissance de ventilation. Au niveau de la pompe a chaleur, celle-ci est moins puissante dans
le cas de 6FPI(figure 3.24).

La différence entre la puissance de dégivrage et de ventilation entre les deux options de pas
d'ailette conduit enfin, dans le cas critique, a une grande différence sur I'exergie détruite par
les évaporateurs pour la ventilation et la gestion du givre et par conséquent sur I'énergie
mécanique nette produite par le procédé.

Page 143



Chapitre 3 : Stratégie de conception et de pilotage du procédé

La différence entre la puissance de dégivrage et de ventilation entre les deux options de pas
d'ailette conduit enfin, dans le cas critique, a une grande différence sur I'énergie mécanique
nette produite par le procédé.

M Exergie de ventilation (kW)

1400 1 Exergie de chauffage de la masse des échangeur (kW)

1200 1 = Exergie de fusion de la Glace (kW) -
S

800 -
600 -
400 -
200 ~

6FPI 10FPI

Figure 3.24. Comparaison entre I'exergie de dégivrage d'une section d'évaporation a 6FPI et d'une
section d'évaporation a 10FPI

6. Analyse exergétiqgue saisonniére (6 FPI)

Nous avons dimensionné la section d'évaporation de propane dans le cas dimensionnant,
c'est-a-dire dans le cas critique défini précédemment. Nous nous intéressons, a présent, aux
performances saisonniéres du procédé dimensionné avec des échangeurs de 6 FPI et une
puissance de ventilation constante présentant les meilleures performances en termes de
destruction d’exergie.

Nous imposons, dans cette application, un temps de fonctionnement constant des
échangeurs, t,, =3160s. Le modele d'échangeur en conditions de givrage permet de
prédire I'évolution du flux de chaleur d'un module d'échangeur ainsi que la nature du givre
qui se dépose. Le tableau 3.5 donne les caractéristiques du givre d'un module d'échangeur
juste avant le dégivrage.

Tableau 3.5. Caractéristiques du givre a t,, = 3160 s

Masse Masse volumique Porosité Température

(kg) (kg/m®) moyenne (°C)
Janvier 1008 135 0,852 -19,2
Février 1048 147 0,840 -18,1
Mars 1118 164 0,821 -16,3
Avril 1202 186 0,798 -14,3
Mai 1 364 228 0,752 -10,9
Juin 1614 268 0,708 -7,3
Juillet 1941 301 0,671 -4,3
Aoat 1926 292 0,682 -4,8
Septembre 1759 243 0,735 -7,8
Octobre 1580 203 0,779 -10,7
Novembre 1387 171 0,813 -13,7
Décembre 1249 151 0,835 -16,2
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Figure 3.25. Flux de chaleur moyen d'un Figure 3.26. Evaluation du nombre de modules
module (t,, = 3 160 s) en fonctionnement

Le flux de chaleur moyen d'un module d'échangeur calculé sur un temps de fonctionnement,
top, €st tracé figure 3.25. Selon la nature du givre qui se dépose, le flux de chaleur moyen
recu par le propane au niveau d'un module d'échangeur est compris entre 3,6 et 4,5 MW. La
figure 3.26. montre qu'en période estivale (mai, juin, juillet et ao(t), la demande calorifique du
procédé peut étre satisfaite avec seulement 10 échangeurs en fonctionnement au lieu de 11,
et ce, malgré la croissance de la demande calorifique du procédé due a une
demande calorifique plus importante au niveau des cycles moteurs (voir la figure 3.3a)

H Exergie de pompage (kW)

M Exergie de ventilation (kW)
Exergie de réchauffage du GNL (kW)
Exergie de chauffage de la masse des échangeur (kW)
Exergie de fusion de la Glace (kW)

1500-|||I I|I

2000 -

1000

500 -
O T T T T T T T T T T T 1
& X @ @ @ @
F S WO
\’b & S < & L@

s O &
Figure 3.27. Répartition des besoins exergétiques du procédé
Le flux d'exergie nécessaire au fonctionnement du procédé est tracé figure 3.27. La part de

I'exergie de réchauffage du GNL varie beaucoup en fonction de la température ambiante.
Par contre, l'exergie de dégivrage est relativement stable car elle dépend beaucoup plus de
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la masse de I'échangeur. L'exergie nécessaire a faire fondre la glace est de 25 % de
I'exergie totale de dégivrage.

Exergie valorisée (kW) ® Puissance nette produite par les cycles moteurs (kW)
18000 - ™ Exergie totale détruite (kW) H Besoins exergétiques du procédé (kW)
Exergie valorisée (kW)
16000 - 3000 -~
14000 - 2500 -
12000 -
2000 -

10000 -
8000 - 1500 -
6000 - 1000 -
4000 - 500 -
2000 - 0 -
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Figure 3.28. Utilisation de I'exergie totale du Figure 3.29. Puissance saisonniére moyenne
GNL du compresseur de la PAC.

Les barres de la figure 3.28 représentent I'exergie disponible du GNL selon les données
climatiques de la zone nord de I'Europe. Les résultats montrent qu'une part de I'exergie du
GNL est valorisée (couleur verte) et ce, quel que soit le mois. L'exergie du GNL valorisée
(figure 3.29) est la différence entre la puissance électrique nette produite par les cycles
moteurs et les besoins exergétiques du procédé (pompage, ventilation, alimentation du
compresseur de la PAC). Selon la saison de la zone nord de I'Europe, la production nette
d'électricité du procédé (couleur verte) varie de 0,5a 1,7 MW.

Conclusion

Le modéle de givrage des échangeurs de chaleur a ailettes rondes discontinues a été utilisé
pour comprendre le comportement du procédé dans le cas de I'apparition de givre sur les
évaporateurs de propane. Ceci a permis d’établir un organigramme de dimensionnement des
évaporateurs du fluide caloporteur (propane) en prenant en compte I'effet du givre.

Le procédé proposé est énergétiquement excédentaire tout au long de l'année. La
production d’électricité au niveau des cycles moteurs permet d’alimenter le compresseur de
la pompe a chaleur, les moteurs des ventilateurs et les différentes pompes de liquide.
L'analyse exergétique saisonniére montre que la valorisation de I'exergie du GNL dépend
étroitement des conditions climatiques. En effet, en période hivernale, la diminution du
rendement exergétique global des cycles moteurs et l'augmentation de la demande
exergétique du procédé conduisent a moins d'exergie valorisée. L'exergie qui est valorisée
sous forme d'énergie électrique varie entre 0,5 et 1,7 MW selon la période.

Cette évaluation énergétique doit étre complétée par des données économiques permettant
d'évaluer le temps de retour sur investissement de chaque conception étudiée.
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Conclusion générale et perspectives

Dans un travail préliminaire a cette thése, dans lequel ont collaboré GEA BTT et le CEP
MINES ParisTech, le principe d'un nouveau concept de gazéification du GNL a été
développé et breveté. Ce concept se différentie des développements en cours par 'usage de
I'air ambiant comme seule source de chaleur et par la valorisation d’'une partie de I'exergie
du GNL. Le transfert de chaleur entre l'air et le GNL se fait dans le sens du transfert de
chaleur, c'est-a-dire du milieu chaud vers le milieu froid et ne nécessite pas d’apport
d'énergie complémentaire. Cependant, de I'énergie doit étre consommée pour faire
fonctionner les ventilateurs, pour dégivrer les échangeurs en cas de formation de givre et
pour faire circuler le fluide caloporteur intermédiaire entre I'air et le méthane. La valorisation
de l'exergie du GNL, qui passe de -160 °C a 5 °C pendant sa gazéification & une pression de
90 bar, permet de produire de I'énergie mécanique en excés par rapport aux besoins
énergétigues nécessaires au fonctionnement du nouveau procédé.

L’analyse énergétique et exergétique a permis de définir des architectures de cycles moteurs
utilisant I'énergie calorifigue de I'air comme source chaude (récupérée par un fluide
intermédiaire qui est le propane) et le GNL comme puits froid.

Pour définir I'architecture thermodynamique d'une revalorisation avec un seul cycle moteur,
plusieurs fluides de travail ont été étudiés et différents types de cycles (Rankine et Brayton).
Pour un débit unitaire de GNL de 160 t/h et une température d’air de 15 °C, le cycle
présentant le meilleur rendement exergétique global est le cycle Rankine a I'éthane, qui
permet de transformer 12,5 % de I'exergie physique du GNL en énergie mécanique. Ce cycle
permet de produire 2 165 kW de travail mécanique. Nous avons aussi identifié un cycle
intéressant qui est le cycle Brayton a l'azote avec récupérateur (échangeur interne)
permettant de produire 1 951 kW d’énergie mécanique..

L’amélioration du rendement exergétique global passe par la réduction des destructions
d'exergie au niveau des échangeurs. Pour ce faire, une solution de gazéification de deux
cycles placés en série par rapport au sens de I'écoulement du GNL a été étudiée.
L’utilisation d'un cycle Brayton a l'azote avec récupérateur, associé a un cycle Rankine a
I'éthane, permet de produire 3 105 kW de travail mécanique. Grace a cette combinaison, le
rendement exergétique global a été amélioré de 12,5 % a 17,8 %.

La conception d’un tel procédé valorisant I'exergie du GNL passe par la compréhension des
phénoménes de transferts de chaleur et de masse couplés au niveau des échangeurs de
chaleur entre l'air et le fluide caloporteur. Pour cela, un banc d'essais a été construit afin de
caractériser des échangeurs a ailettes rondes discontinues en conditions de givrage. Les
échangeurs testés sont caractérisés par différentes géométries.

Durant un essai en condition de givrage, le débit d'air diminue considérablement. La chute
du débit d'air est due a l'augmentation de la perte de pression au niveau de I'échangeur de
chaleur. L'augmentation de la perte de pression est liée a la formation de la couche de givre,
caractérisée par sa masse volumique et son épaisseur, lors du dép6t sur les ailettes de
I'échangeur. Ceci a conduit a s’intéresser a la modélisation détaillée de la couche de givre
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qui est représentée comme un milieu poreux a épaisseur et masse volumique variable. Cette
modélisation détaillée a été validée a I'aide de données publiées.

Un modéle numérique simulant le comportement d’échangeurs munis d’ailettes discontinues
en présence de givre est construit associant un modéle de la couche de givre & des
corrélations de transfert de chaleur au niveau des tubes et des transferts de chaleur et de
masse au hiveau de I'air. Les coefficients de transfert de chaleur et de masse ainsi que celui
de la perte de pression ont été identifiés expérimentalement.

Le modele de I'échangeur a été validé expérimentalement en conditions de givrage sur
plusieurs maquettes d’échangeurs avec différents parametres géométriques, principalement
le pas d’ailettes et la hauteur de l'ailette. Cette modélisation constitue un outil important pour
la compréhension et I'optimisation du nouveau concept de gazéification proposé, mettant en
jeu le givrage et le dégivrage d'évaporateurs a tubes a ailettes rondes discontinues.

La modélisation et les résultats expérimentaux montrent que le flux de chaleur échangé se
dégrade moins pour des échangeurs ayant une plus grande surface d'échange et des
ailettes hautes. Cependant, au bout d'un certain temps, le colmatage de I'espace inter-
ailettes conduit & une dégradation rapide de I'échange thermique. En conclusion, la
minimisation de la dégradation des performances des échangeurs de chaleur étudiés montre
qu’il faut privilégier les grands pas d’ailette (ici pas de 4,2 mm) avec une hauteur d'ailettes
d’au moins 1,5 cm.

L'évolution du débit d'air est prédite grace a la connaissance de I'évolution de la perte de
pression. La perte de pression est également corrélée en fonction des paramétres
géomeétriques des échangeurs testés ainsi que de I'épaisseur de la couche de givre formée.

Le modele de givrage des échangeurs de chaleur a ailettes rondes discontinues a été utilisé
pour comprendre le comportement du procédé dans le cas de l'apparition de givre sur les
évaporateurs de propane. Ceci a permis d’établir un organigramme de dimensionnement des
évaporateurs du fluide caloporteur (propane) en prenant en compte I'effet de givre.

Le procédé proposé est énergétiquement excédentaire tout au long de l'année. La
production d’électricité au niveau des cycles moteurs est supérieure aux consommations du
compresseur de la pompe a chaleur, des moteurs des ventilateurs et des différentes pompes
de liquide. L'analyse exergétique saisonniere montre que la valorisation de I'exergie du GNL
dépend étroitement des conditions climatiques. En effet en période hivernale, la diminution
du rendement exergétiqgue global des cycles moteurs et l'augmentation de la demande
exergétique du procédé conduit a une réduction de 2/3 de I'exergie valorisée, ce qui montre
le rble majeur que joue le cycle de givrage et dégivrage. L'exergie, est valorisée sous forme
d'énergie électrique, varie entre 0,5 et 1,7 MW selon la période.

Cette évaluation énergétique et exergétique doit étre complétée par des données
économiques permettant d’inclure le temps de retour sur investissement comme deuxieme
critére d’optimisation.

L’étude menée au chapitre 3 s’est limitée a la comparaison d’échangeurs standards et n’'a
pas cherché I'exploration de voies de conception innovantes tels qu’une variation du pas
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d’ailette suivant les rangées de tubes ou suivant 'axe d’'un tube, dans le but d’avoir une
meilleure répartition de givre et d’optimiser 'échange de chaleur. Ainsi I'exploration de ces
voies de conception doit étre réalisée pour améliorer les performances du procédé.

D’'un autre cété, la modélisation-mono dimensionnelle de la croissance du givre sur les
ailettes des échangeurs suppose une répartition homogéne de la couche de givre. Bien que
cette modélisation soit satisfaisante pour étudier les échangeurs actuels, elle ne permet pas
d’étudier 'effet qu’auraient des générateurs de tourbillons en amont des échangeurs. L’enjeu
est justement d’améliorer ’homogénéité de la répartition du givre notamment dans la région
a l'arriere des tubes. Une modélisation bi-dimensionnelle doit étre réalisée pour étudier ces
solutions.

Au niveau du proceéde, les turbines adaptées aux cycles moteurs cryogéniques (bien qu’elles
existent et sont utilisées notamment dans l'industrie de séparation des gaz de I'air) doivent
étre caractérisées dans les conditions et pour les fluides choisis. Le ballon séparateur de
phase doit étre modélisé et dimensionné.

Enfin, une démonstration a petite échelle devrait montrer la faisabilité et les performances du
procédé proposeé.
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Annexe - Etude d'incertitudes
1. Définition

Afin de valider un modéle numérique et d’établir les corrélations de perte de pression et des
coefficients de transfert de masse et de chaleur, nous allons utiliser les données mesurées
sur le banc d’essai. Ces mesures sont sujettes a des erreurs et des incertitudes. Nous nous
intéressons a l'incertitude des bilans de masse, et d’énergie ainsi que celle de la perte de
pression.

Pour évaluer lincertitude sur une mesure, nous proposons quelques méthodes [HER]
recommandées par 'AFNOR. La norme qui définit 'expression des incertitudes de mesure
est la norme NF ENV 13005. La norme qui définit le vocabulaire a employer est la norme NF
X07-001.

Le mesurande qui est la grandeur & mesurer est caractérisé par la lettre « G ». La mesure
est désignée par la lettre « g » minuscule, elle peut étre : directe (la pesée, la pression, la
température...) ou indirecte (le débit, le flux de chaleur...). La norme définit trois grandeurs
caractérisant l'incertitude: l'incertitude type u(G), lincertitude élargie U(G) et l'incertitude
relative U(G)/g.

2. Evaluation de l'incertitude-type

Afin d'établir un bilan de masse et un bilan d'énergie sur une maquette d'échangeur, les
instruments de mesure principalement utilisés sont : les capteurs de pression différentielle,
les thermocouples, les hygrométres et une balance. Il y a deux types d'évaluation de
l'incertitude-type qui sont souvent combinés:

2.1. Evaluations de type A
Cette analyse est statistique et se fait lorsqu'il y a peu d’indications sur les sources
d’erreurs. En effet, quand la quantification des erreurs est difficile, nous effectuons une série

de mesures que nous traitons statistiquement.

La moyenne et I'écart-type sont calculés en utilisant respectivement |'équation (1) et (2)

n

1
g= ZZ gi €Y)
i=1
n . — q)2
o= Zl:lr(lg_l - 9) )

L’incertitude-type de type A est donnée par I'équation (3)

(9) = — 3
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2.2. Evaluations de type B

L’incertitude-type de type B est calculé lorsqu'il est impossible, voire difficile de faire un
calcul statistique (cas de la mesure unique), les sources d'erreurs sont alors recherchées et
évaluée. Ces erreurs de mesure sont liées principalement aux instruments de mesure et leur
calibre et résolution qui sont souvent fournis par le constructeur, les erreurs sont classées
en aléatoires et systématiques. Les erreurs systématiques sont liées a I'étalonnage et au
vieillissement des composants, les erreurs aléatoires sont principalement dues aux erreurs
de lecture ou a l'appareil lui-méme, ou aux conditions extérieures (température, pression
atmosphérique, humidité,...). "La tolérance, tAc, déclarée par le constructeur de I'appareil
est utilisée directement pour le calcul d'incertitude type B" [MOR11]. Elle est calculée
comme suit :

© =2 4
u _\/§ )

Si on a que peu d’indications, ou tout au moins une incertitude simple, il faut prendre comme
incertitude :

u(G) = Wi (5)

Si I'incertitude obéit a une loi normale, ce qui est souvent le cas de phénoménes physiques,
alors :

Ac

u(G) = 3 (6)
2.3. Incertitude élargie

L’incertitude élargie est obtenue en multipliant l'incertitude type par un facteur
d'élargissement, la valeur du facteur k est choisie sur la base du niveau de confiance requis
pour l'intervalle g-U(G) a g+U(G). La norme postule que si la valeur de k choisie est de 2,
l'intervalle [g-U(G), g+U(G)] aura un niveau de confiance de 95 %, et si k = 3, le un niveau de
confiance de l'intervalle [g-U(G), g+U(G)] sera de 99 %.

U(G) = ku(G) (7)

2.4. Cas d'une mesure indirecte

Dans le cas d'une mesure indirecte, le mesurande G est défini en fonction des mesures X;,
g = f(Xy, Xz, Xs...), l'incertitude se calcule par :

n
af\?
w® = | (5) ww ®
4 0x;
=1
si les mesures x; sont indépendantes, ont dit que les entrées sont non corrélées
(indépendantes), dans le cas contraire, elle sont corrélées.
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Le calcul d'incertitude se présente en deux cas.

e Cas d'une somme algébrique : g = Y, a;x;, ou & sont des constantes si les entrées
sont indépendantes:

©)

si les entrées sont corrélées:
n

w(6) = ) lafutx) (10)
i=1

a3 ,.a4 ,.as
Bxg® xg®xg” ...

e Cas d'un produit ou d'un quotient : g = ou a, B et les exposants a; sont des

constantes

si les entrées sont indépendantes :

u(G) u(x))\’ u(xy))? u(iz)\*

R a
si les entrées sont corrélées :

u(G) u(xq) u(x;) u(xs3)

T—|a1|< x1 >+|a2|< % >+|a3|( s ) (12)
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GAZEIFICATION DU GNL PAR CYCLE DE BRAYTON ASSOCIE A UNE
BOUCLE CALOPORTRICE ET UNE POMPE A CHALEUR

RESUME : Le marché du gaz naturel liquéfié (GNL) est en plein essor et présente l'avantage
de diversifier les approvisionnements. Le GNL est acheminé a une température de -162 °C et a
pression atmosphérique. L'objet principal de la thése vise a valoriser I'exergie contenue dans le
GNL lors de sa gazéification et de son réchauffage avant d'étre distribué sur le réseau. La thése
étudie un nouveau concept de gazéification qui se différencie des développements en cours par
l'usage de l'air ambiant comme seule source de chaleur et par la valorisation d'une partie de
I'exergie du GNL en énergie mécanique.

Une analyse énergétique et exergétique a permis de définir des architectures de cycles moteurs
utilisant I'énergie calorifique de Il'air comme source chaude (récupérée par un fluide
intermédiaire qui est le propane) et le GNL comme puits froid.

L'usage de l'air ambiant conduit & gérer les cycles de givrage et dégivrage sur les évaporateurs
du fluide intermédiaire récupérant les calories de l'air. Ceci nécessite la compréhension des
phénoménes couplés de transferts de chaleur et de masse. Pour cela un banc d'essai a été
construit afin de caractériser des échangeurs a ailettes rondes discontinues en condition de
givrage et de valider un modele numérique simulant le comportement de ces échangeurs en
présence de givre. Cette modélisation a permis de proposer une logique de dimensionnement
et d’exploitation des évaporateurs a air en prenant en compte l'effet du givre. Une étude
saisonniére a montré que le procédé proposé est énergétiquement excédentaire tout au long de
l'année.

Mots clés : gazéification, GNL, cycle Brayton, pompe a chaleur, caloporteur

GASIFICATION OF LNG USING A BRAYTON CYCLE ASSOCIATED TO A HEAT
TRANSFER FLUID LOOP AND A HEAT PUMP

ABSTRACT: The market of liquefied natural gas (LNG) is growing and presents the advantage
of diversifying supplies. The LNG is fed at a temperature of -162°C and at atmospheric
pressure. The main objective of the thesis aims at the valorization of the LNG exergy during its
gasification and heating before being delivered through the network. The thesis investigates a
new concept of gasification that differs from the current developments by the use of ambient air
as the only heat source and by partial valorization of the LNG exergy in mechanical energy.

An energy and exergy analysis helped to the definition of engine-cycle architectures using the
air heating capacity as a heat source (recovered by an intermediate fluid, here propane) and
LNG as a cold sink.

The use of ambient air led to manage frosting and defrosting cycles on the evaporators of
intermediate fluid recovering heat from the air. This requires understanding the coupled heat
and mass-transfer phenomena. A test bench was built to characterize Circular Finned-Tube
Heat Exchangers in frosting conditions and to validate a numerical model simulating the
behavior of such heat exchangers in presence of frost. As a result, a logic for the design and
operation of air heat exchangers is proposed taking into account the frosting effect. A seasonal
study showed that the output power generated by the new concept of gasification is superior to
its energy consumption throughout the year.

Keywords: gasification, LNG, Brayton cycle, heat pump, heat transfer fluid
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