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Nomenclature
V'V Puissance mécanique, W
('Q Puissance thermique, W
r'n Débit massique, kg's!
A Surface d’échange, m2
a Constante, -
b Constante, - ; largeur des tubes, m
Bef Coefficient de volume, -
bp Espace entre deux plaques, m
C Constante, -
@ Vitesse du fluide, m-s
G Chaleur spécifique, J-kg1 K+
D. Diametre effectif de la calandre, m
Dn Diametre hydraulique, m
Ds Diametre réel de la calandre, m
d; Diametre de tube, m
Ex Exérgie
f Coefficient de frottement, -
F Facteur d’accroissement de 1’ébullition convective, -
fa Durée d’ouverture de la lumiere d’admission, -
fp Durée d’ouverture de la lumiére de refoulement, -
Fr Nombre de Froude, -
G Vitesse massique du fluide, kg s1-m2
g Accélération gravitationnelle, m-s2



pcrit

Pm

Pr

psat

Py
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Coefficient d’échange, W-m-2.K-
Enthalpie, J kg

Hauteur des ailettes, m

Facteur de Colburn, -
Coefficient correctif de la perte de charge, -
Longueur du canal, m

Largeur du canal, m
Déplacement du piston, m
Masse, kg

Masse molaire, g-mol?!

Masse molaire du composant i, g-mol-!
Nombre de chicanes, -

Vitesse de rotation, tr min-!
Nombre de pistons, -

Nombre de plaques, -

Nombre de rangées de tubes, -
Nombre de Nusselt, -

Pression, Pa

Périmetre, m

Pression réduite, -

Pression critique, Pa

Pression adapté, Pa

Nombre de Prandtl, -

Pression de saturation, Pa

Pas des tubes, m

1C
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q Densité du flux de chaleur, W-m=2
Q Débit volumique du fluide, I-min?
r Rayon du piston, m
Re Nombre de Reynolds, -
Ip Rapport des pressions, -
Rw Résistance thermique du matériau de I'échangeur, K-W-1
S Facteur de suppression de 1’ébullition nucléée, -
S Aire, m?
Sal Pas d’ailette, m
T Température, °C
To Température ambiante, °C
U Coefficient global de transfert, W-m2K-
U Energie interne, J-kg!
\Y% Volume, m?
v Volume spécifique, m3-kg-!
Vo Volume mort, m3
Vs Cylindrée de la machine, m?
We Nombre de Weber, -
X Titre de vapeur, -
Xi Fraction molaire du composant i
Xt Parametres de Lockhart-Martinelli
Ahg Différence des enthalpies du fluide en état vapeur et liquide, J-kg
F Masse volumique du mélange du gaz et du liquide, kg'm-3
P, Pas transversal, -
pl* Pas longitudinal, -
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Symboles grecs
a Coefficient de Seebeck, V-K-1
Y Angle de rotation du plateau incliné, rad
Y Constante du gaz parfait, -
Y Angle d’inclinaison du plateau par rapport a I’axe horizontal de la machine,
rad
A Différence, -
3 Efficacité, -
n Rendement, -
A Conductivité, W-m-1K-1
ol Viscosité, kg'm-s?
g Coefficient global de frottement, -
S Coefficient de frottement en régime laminaire, -
& Coefficient de frottement en régime turbulent, -
P Masse volumique du fluide, kg'm-=3
Pt Résistivité électrique, L2
0} Coefficient de correction, -
Oal Epaisseur des ailettes, m
o Tension superficielle, N-m-!
Index
adm Admission
al Ailette
amb Ambiant
cal Calculé
cb Ebullition convective
cd Condenseur
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crit

cw

€g
egn
eng
ev
ex
ex
exp
exp

exp

fn

fr

in

leak

loss

mec

nb
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Compression

Critique

Deuxieme fluide dans le condenseur (eau-glycolée)
Entrée

Gaz d’échappement

Gaz d’échappement nominal
Moteur thermique
Evaporateur

Parametre de sortie
Refoulement

Expanseur ou machine de détente
Détente

Expérimental

Fluide

Fluide nominal

Frottement

Phase gazeuse

Source chaude

Interne

Phase liquide

Fuites

Perte par frottement
Moyenne logarithmique
Mécanique

Ebullition nucléée
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pp

sat
sh
su
thr
tp

vol
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net

pompe

Sortie

Isentropique
Saturation

Arbre

Parametre d’entrée
Orifice

Phase liquide et vapeur
Volumétrique

Paroi
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Glossaire

Artemis  Assessment and Reliability of Transport Emission Models and Inventory

Systems
EES Engineering Equation Solver
EGR Exhaust Gaz Recirculation

NEDC New European Driving Cycle
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Introduction générale
Contexte

Le développement massif de I'industrie au 20éme siecle a provoqué une augmentation
des émissions des gaz a effet de serre, responsables du changement climatique. Dans le
bilan global des émissions, la circulation automobile est responsable d'environ 12 % des
émissions de CO,. Dans ce contexte, 1’Association des Constructeurs Automobile
Européens s’engage volontairement a réduire les émissions jusqu’a 130 g de CO; par km
a partir de 2012. Une prolongation de 1'objectif de réduction des émissions jusqu’a 95 g de
CO; par km est prévu pour 2020 [1].

En France, le Grenelle de I'Environnement a favorisé la mise en place du systéme de
« bonus/malus » poussant les constructeurs d’automobiles a labéliser les véhicules
commercialisés selon le niveau d’émissions de CO; obtenu au cours de la procédure
d’homologation.

Afin d’atteindre les objectifs de réduction des émissions polluantes, de nouvelles normes
environnementales apparaissent (euro 5, euro 6...). Par ailleurs, il devient de plus en plus
difficile d’atteindre ces objectifs de réduction d’émissions par une amélioration du
rendement énergétique des moteurs a combustion interne. Aujourd’hui, différents
dispositifs permettant la valorisation de 1'énergie par le Groupe MotoPropulseur (GMP)
sont utilisés dans une automobile. Nous pouvons citer, par exemple, la turbine de
suralimentation. Dans le cadre de la conversion de la chaleur rejetée dans I'ambiance a
travers les gaz d’échappement et le liquide de refroidissement, les cycles
thermodynamiques complexes dérivés du cycle de Rankine, utilisés dans de nombreux
domaines de I'industrie présentent un fort intérét.

L’utilisation du moteur de Rankine intéresse les constructeurs d’automobiles depuis les
années 1970. Les premiéres tentatives de remplacer le moteur thermique par un moteur
de Rankine n’ont pas donné de résultats positifs. Il s’avere qu'une application du systéeme
de Rankine pour la récupération d’énergie dans une automobile, notamment celle des gaz
d’échappement et du liquide de refroidissement, est plus pertinente. Les différents
acteurs mondiaux s’intéressent a la récupération d’énergie. Cummins, AVL Powertrain et
Renault Trucks annoncent que la récupération d’énergie dans un véhicule de type poids
lourd peut apporter une amélioration des performances du moteur thermique non
négligeable [50], [104], [145]. BMW montre la faisabilit¢é du systéme de récupération
d’énergie dans un véhicule automobile [54]. Ford Motor commence a s’intéresser a ce
concept de récupération d’énergie [74], [75]. Concernant l'industrie automobile japonaise,
Honda, Nissan et Toyota étudient la possibilité d'intégration du systeme de Rankine dans
un véhicule automobile [49], [107].

Néanmoins, il est nécessaire de définir une approche permettant d’évaluer le potentiel de
conversion d'une boucle de Rankine pour la conversion de la chaleur des gaz
d’échappement. Ainsi, Renault a décidé de lancer des travaux de thése afin de définir la
méthodologie de dimensionnement des composants d'une boucle de Rankine en tenant
compte des contraintes d’'intégration dans le véhicule mais aussi de I'interaction avec les
autres systemes thermo-fluides.

17
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Objectifs de these

Dans ce contexte de réduction de la consommation de carburant, le Groupe Synthese des
Systémes Energétiques et Thermiques de la Direction de la Recherche, des Etude Avancée
et des Matériaux a décidé de lancer une these qui traite d’un systeme de conversion de
I'énergie des gaz d’échappement par le cycle de Rankine. Cette thése est en continuité de
I'activité sur la récupération d’énergie par un cycle de Rankine qui a démarré au sein de
Renault en 2007 en collaboration avec I'Université de Liege.

Lors du lancement de la these, il a été prévu la réalisation de cing étapes principales.
D’abord, la réalisation d'une étude bibliographique permettant de définir 1'orientation
technique la plus pertinente. Puis, en collaboration avec le Cnam (Conservatoire National
des Arts et Métiers) et dans le cadre du projet REVERSE, une étude de couplage du
systéme de Rankine avec le moteur thermique, une étude de compacité et de la masse,
avaient été prévues. Etant donné 'échec du lancement du projet REVERSE, la partie
expérimentale des travaux a été annulée au sein de Renault. Pour les mémes raisons, la
troisiéme partie du planning initial de thése concernant 1'étude spécifique d’adaptation
du systeme de Rankine aux différentes motorisations, n’a pas été traitée. L'étape suivante
de l'étude du systéme de Rankine a concerné 1'étude par simulation numérique du
systéme via la modélisation statique et dynamique pilotée par I'Université de Liege. Enfin,
une étude du prototype de la machine de détente a été prévue. Cette derniére étape n’a
pas été réalisée pour des raisons budgétaires. Finalement, le travail de these a été orienté
vers une modélisation détaillée des composants et du systeme dans son ensemble en
tenant compte des principaux aspects d’'intégration dans une automobile.

Organisation du mémoire

Le mémoire de thése comporte quatre chapitres (chapitre 1 a 4).

Dans le premier chapitre, les différents systemes de récupération de chaleur au sein d'un
véhicule sont décrits. Un systeme de récupération d’énergie basé sur un cycle de Rankine
est mis en valeur. Les différents aspects liés aux choix de la source chaude et froide, de
I'architecture du systéme et du fluide de travail, sont soulignés.

Dans le second chapitre, nous effectuons une analyse comparative de différentes
technologies d’échangeurs de chaleur pour une boucle de Rankine. Cette partie se base
sur la recherche bibliographique et la modélisation physique de chaque type d’échangeur.
Ceci nous a permis d’orienter les choix technologiques. Le modele d’évaporateur a été
validé en s’appuyant sur les résultats d"une étude interne.

Dans le troisieme chapitre du mémoire, nous analysons les différentes technologies des
machines de détente pour le cycle de Rankine dans une automobile. Une machine de
détente de type machine a pistons axiaux semble étre une solution pertinente pour notre
application. Les différentes approches de la modélisation de la machine de détente sont
discutées. Ainsi, deux modeles de la machine sont proposés. Un premier modele
développé en quasi-statique dans le but de l'intégrer dans un modele de boucle du
systéme de Rankine. Un second modele est un modele physique permettant d’analyser le
fonctionnement de la machine de détente qui est un composant innovant dans le domaine
automobile. En utilisant ce modele détaillé, les cartographies de fonctionnement de la

18



CONFIDENTIEL RENAULT

machine peuvent étre obtenues. La validation des modéles proposés par les données
provenant du fabricant de la machine a pistons, est réalisée. Cette étape est nécessaire et
préalable a I’analyse des performances de la boucle de Rankine.

Enfin, dans le quatrieme chapitre, nous développons un modele de la boucle de Rankine
contenant les modeles des quatre composants. Ce modéle de la boucle vise a
dimensionner les composants du systéme sur un point nominal de fonctionnement. Il
s’agit du point nominal du moteur thermique a allumage commandé de 85 kW. Deux
systémes de récupération d’énergie des gaz d’échappement sont proposés dans le cadre
de la thése. Le premier systeme contient un condenseur a eau dont le circuit est
indépendant du circuit de refroidissement du moteur thermique. Nous montrons que
dans un tel systeme, le pilotage du puits froid permet d’optimiser la puissance récupérée.
Le deuxieme systeme consiste a intégrer un condenseur de Rankine dans le circuit de
refroidissement du moteur thermique. Pour ce systeme, les conditions de fonctionnement
du moteur imposent les valeurs de débits et de températures du deuxieme fluide a
I'entrée du condenseur. Dans les deux cas de figures, nous estimons la puissance
mécanique nette produite par la boucle de Rankine sur différents points de
fonctionnement du véhicule.
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1 Etat de l'art

Les constructeurs d’automobiles travaillent beaucoup sur l'allegement et la compacité du
véhicule en vue de réduire sa consommation sans affecter ses performances. Dans ce
contexte, il apparait que la récupération d’énergie des gaz d’échappement présente un
fort intérét. L'utilisation d’un systeme de conversion d’énergie permettrait d’atteindre les
objectifs de réduction de la consommation du véhicule automobile. Dans ce chapitre, une
revue des systémes de conversion d’énergie est présentée. L'intérét particulier pour le
cycle de Rankine est expliqué et nous présentons son utilisation pour la récupération
d’énergie thermique au travers de différentes applications.

Etant donnée la restriction en matiere de place disponible dans une automobile, les
différents problémes d’intégration du systéme de Rankine sont abordés. L'influence du
choix du fluide de travail et de I'architecture du cycle de Rankine sur ses performances
est démontrée.
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1.1 Potentiel de récupération d’énergie dans une au  tomobile

Un moteur thermique rejette a travers les gaz d’échappement et le liquide de
refroidissement dans l’environnement de l'ordre de 60 % de I'énergie produite par la
combustion du carburant (cf. figure 1-1). La quantité d’énergie perdue dépend du type de
motorisation (diesel ou essence) et du régime de rotation du moteur. Un moteur
thermique rejette plus de calories dans le liquide refroidissement (entre 30 % et 45 %) sur
les bas régimes de moteur tandis que la puissance rejetée par les gaz d’échappement
(entre 25 % et 44 %) est plus élevée sur des régimes élevés [19], [47]. La valorisation de ces
calories perdues est intéressante du point de vue de la diminution de la consommation
du carburant et des rejets de gaz polluants.

Gaz
échappement |——> Gaz d’échappement a I'extérieur .
Sortie chambre Rejeté vers
air
ambiant

Parois chambre |—, Matiére

de combustion
Liquide de refroidissement

Frottements  [—> Huile =551

[ Habitacle

——| Auxiliaires

. Aérodynamique
— WWwWw.gapa-pieces-auto.com

Arbre moteur .
Transmission Resistance

au roulement

Freinage

Figure 1-1 Bilan thermique d'un moteur a combustion

L’énergie rejetée dans l'air ambiant ne peut pas étre récupérée intégralement a cause des
irréversibilités du systeme de conversion. Les irréversibilités participent a la création
d’entropie, c'est-a-dire, a la destruction d’exérgie du systeme. L’exérgie est un travail
maximal (mécanique ou électrique) qu'un systéme de récupération d’énergie peut
produire en évoluant depuis son état initial jusqu’a un équilibre avec le milieu ambiant
[136]. L'exérgie d’un systeme définit son potentiel a convertir de 1'énergie. En appliquant
la notion d’exérgie a I'analyse du potentiel de récupération d’énergie perdue dans un
véhicule de type poids lourd, Teng et al. [146] ont estimé que 30 % de I'énergie des gaz
d’échappement peuvent étre convertis en travail utile sur I'arbre du moteur. Bourhis et
Leduc [19] ont fait le bilan d’exérgie des motorisations essence et diesel pour un véhicule
automobile. Ils ont montré que pour un régime de rotation de 3500 tr min?, sur 31 %
d’énergie contenue dans les gaz d’échappement de motorisation essence, seulement 15 %
peut étre transformés en travail utile par un systeme de récupération d’énergie. En ce qui
concerne un moteur diesel tournant a 2300 tr min-, ce ratio ne représente que 4 %. Cette
différence des potentiels de récupération d’énergie est définie par la température de la
source d’énergie perdue. Shonda [136] a montré le potentiel de récupération. Shonda a
étudié le potentiel des gaz d’échappement en amont et en aval de la turbine de
suralimentation, et en aval du pot catalytique pour deux types de motorisation (essence
et diesel). Il a défini le potentiel de récupération d’énergie comme le rapport entre
I'exergie et I'enthalpie des gaz d’échappement. Il a constaté que le potentiel des gaz de la
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motorisation essence est plus fort que celui de la motorisation diesel (cf. figure 1-2). Ainsi,
dans le cas ot un systéme de conversion d’énergie est installé en aval du catalyseur, pour
une motorisation essence, jusqu’a 50% de I'énergie peuvent étre récupérés tandis que ce
potentiel ne représente que 45 % dans le cas du moteur diesel.

Motorisation essence Motorisation diesel

0 1 L 1 ] - I - 1 1 1
1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000 6500
N [rpm] N [rom]

Figure 1-2 Rendement maximal de récupération d'énergie en aval du pot catalytique

Nous constatons ainsi que le potentiel de récupération d’énergie des gaz d’échappement
est élevé.

1.2 Principaux systemes permettant la valorisation de I'énergie

thermique : définitions et applications

La récupération d’énergie dans une automobile est possible grace a l'utilisation d'un
systéeme de conversion d’énergie. Plusieurs systemes de conversion d’énergie existent (cf.
figure 1-3) [51]. La détente directe des gaz d’échappement dans une turbine est possible
grace a l'intégration du turbo compound dans la ligne d’échappement. La chaleur rejetée
par le moteur thermique dans les gaz d’échappement ou le liquide de refroidissement du
moteur peut étre convertie en travail électrique par un thermo générateur dont le
fonctionnement est basé sur 'effet de Seebeck.

Turbo compound

w Stirling
— Ericsson

Rankine

| Puits froid | Seebeck

Figure 1-3 Technologies permettant de convertir de 1'énergie en travail utile

La conversion de I'énergie non utilisée par le moteur thermique peut aussi étre effectuée
via l'utilisation du circuit secondaire thermodynamique comme un moteur de Stirling,
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moteur d’Ericsson ou moteur de Rankine. Les moteurs Stirling et Ericsson font partie des
moteurs a air chaud avec un apport de chaleur externe.

Une breve analyse des systémes de conversion d’énergie, donnée ci-dessous, est
nécessaire pour identifier le mieux adapté pour une automobile.

1.2.1 Turbo compound

Le turbo compound est un systéme permettant de produire de 1'énergie mécanique ou
électrique additionnelle grace a une détente directe des gaz d’échappement dans une
turbine. La turbine de détente des gaz est généralement installée sur la ligne

d’échappement en aval de la turbine de suralimentation.

La turbine peut étre liée mécaniquement a 1’arbre du moteur thermique. Dans ce cas elle
sert a produire de l'énergie mécanique additionnelle. Le turbo compound électrique est
relié a une génératrice ou a un alternateur et sert a produire de I'énergie électrique. La
possibilité de piloter le régime du turbo compound électrique permet de 1'utiliser sur une
plage plus large de régimes du moteur thermique. Sur les faibles régimes la turbine sert
de «boost» pour les gaz d’échappement, ce qui minimise l'effet de contre pression
d’échappement, et par conséquent, minimise la surconsommation.

Water Cooling  Rotor/ Eearing
Stator Housing

Turbine

Compreéssor

Figure 1-4 Schéma du turbo compound. Source : www.techniconnexion.com/t13369-le-

turbocompound

Parmi toutes les technologies de récupération d’énergie, le turbo compound est une des
plus compactes. C’est pour cette raison qu'aujourd’hui le turbo compound a trouvé son
application dans des véhicules, notamment, dans les poids lourd. Sendyka et Soczowka
[129] ont comparé les turbos compound mécanique et électrique installés sur un moteur
Scania. La modélisation des deux systémes a montré que la puissance mécanique
produite dépend du régime du moteur thermique. Une augmentation de la puissance du
moteur de 'ordre de 11 % peut étre atteinte grace a une utilisation de turbo compound a
un régime de 1900 tr min? ce qui correspond a une réduction de la consommation de
10 %. Hountalas et al. [69] ont étudié I'effet d’application du turbo compound mécanique
et électrique pour la récupération d’énergie des gaz d’échappement du moteur diesel a
six cylindres. Selon cette étude, le turbo compound mécanique améliore la consommation
du véhicule de 4,5 %, tandis qu'une réduction de la consommation de l'ordre de 6,5 %
peut étre atteinte grace a une utilisation du turbo compound électrique. La récupération de
I'énergie des gaz d’échappement par un systéme turbo compound résulte d'une réduction
des émissions du moteur (NOx) de 17 % pour un turbo compound mécanique, et de 7 %
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dans le cas d'un turbo compound électrique [68]. En revanche, par rapport au systeme
mécanique, le turbo compound électrique est utilisable sur une plus grande plage de
régime et de charge. Hopmann et Algrain [66] ont fait 'analyse du fonctionnement du
turbo compound électrique appliqué aux poids lourd de classe 8. Pour différents régimes
du moteur thermique et différentes charges, la simulation a montré une réduction de la
consommation de l'ordre de 2,5 a 10 %. Patterson et al. [110] ont évalué le gain en
consommation du moteur Deer équipé d'un turbo compound électrique. Une réduction
de la consommation de I'ordre de 5 a 7 % a été obtenue sur différents régimes du moteur.
Une récupération de l'énergie des gaz d’échappement d'un moteur a éthanol par un
turbo compound a été étudiée par De Queiroz Hindi at al. [35]. IlIs ont conclu que la
récupération d’énergie par un turbo compound est plus intéressante que 1'utilisation de la
turbine de suralimentation. Ainsi, le rendement thermique annoncé du moteur équipé de
turbo compound est de 45 %, alors que le moteur équipe de la turbine de suralimentation
seule produit de la puissance nette avec un rendement de I'ordre de 42 %.

La machine a vis utilisée en tant que turbo compound, est une solution alternative a la
turbine. Fort et al. [53] ont comparé une machine a vis avec une turbine pour turbo
compound dédié aux poids lourd. Ils ont montré que la machine a vis est plus
performante qu'une turbine dans la plage de charge totale du moteur thermique. Une

réduction de la consommation de 4% est possible grace a I'utilisation de cette technologie.

Le systeme de récupération d’énergie par un turbo compound peut étre compétitif avec
un systeme basé sur un cycle de Rankine. Pour des véhicules de type poids lourd, une
simulation des deux systémes a montré qu'un gain en consommation de 22 % peut étre
atteint grace a l'utilisation du systéeme de Rankine, tandis que le turbo compound n’offre
que 2 % de réduction de la consommation [156]. Cependant, les masses additionnelles des
deux systémes sont quasi équivalentes (de 1'ordre de 100 kg). C’est pour cette raison que
Weerasinghe et al. [156] ont préféré un systeme de récupération d’énergie basé sur un
cycle de Rankine.

En conclusion, la quantité d’énergie produite par un turbo compound dépend fortement
du régime du moteur thermique. Dans ce contexte, I'utilisation du turbo compound
mécanique est plus intéressante pour des roulages de type route ou autoroute. C'est la
raison pour laquelle cette technologie de conversion d’énergie des gaz d’échappement est
mieux adaptée pour les poids lourd. Etant donné que la turbine est installée sur la ligne
d’échappement, sur les bas régimes du moteur, elle peut devenir la cause d'une
diminution de la puissance nette fournie par le moteur thermique du véhicule. Ceci est
da a l'effet de contre pression d’échappement. Ainsi, une réduction de la puissance nette
de T'ordre de 16 % peut se produire avec une augmentation de la contre pression a
I’échappement de 1 bar [69]. Dans le cas olt un niveau plus élevé de la puissance est
demandsé, le turbo compound n’est plus intéressant.

1.2.2 Thermoélectricité

L'effet thermoélectrique est basé sur l'effet de Seebeck. Cet effet se traduit par
I'apparition d'une différence de potentiel dans un semi-conducteur si 'on soumet ses
deux extrémités a des températures différentes. L’apparition du courant électrique dans
un couple de semi conducteurs s’explique par la création des paires électron-trou a la
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jonction des semi-conducteurs de types différents. Il existe deux types de semi-
conducteurs : P-type et N-type. La différence de température a l'extrémité des semi-
conducteurs induit un déplacement des paires électrons-trous de la source chaude vers le
puits froid.

Source chaude

Vil

Ta

O

Gradient RC Puissance

Source froide

thermique électrique

Figure 1-5 Schéma du principe de fonctionnement du thermo générateur

L’assemblage des semi-conducteurs de types P et N en séries constituent un thermo
générateur (TEG) (cf. figure 1-6). La puissance produite par un TEG dépend des
températures de la source chaude et du puits froid. Un autre facteur important de la
puissance du TEG est le choix des matériaux thermoélectriques. Tous les matériaux se
caractérisent par un facteur de mérite appelé ZT et calculé par I'équation (1-1).

Association de matériaux
adaptés a différents
niveaux de T°

Puissance électrique

Figure 1-6 Schéma du TEG

2

a
ZT=—T (1-1)

Ap,

a Coefficient de Seebeck, V-K-1

Pt Résistivité électrique, €2

A Conductivité, W-m-1K-1

T Température, °C

Les matériaux peuvent étre répartis en deux types selon la température de

fonctionnement (cf. figure 1-7 ) :

* Matériaux basses températures

*  Matériaux hautes températures
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Figure 1-7 Caractéristique ZT des matériaux thermoélectriques. Source : www.its.caltech.edu

Le thermo générateur basé sur l'effet de Seebeck est une des solutions prometteuses
permettant la récupération d’énergie dans une automobile. L’avantage majeur de ce
systéme est sa dimension réduite. Hussain et Brigham [76] ont étudié I'application du
thermo générateur sur un véhicule hybride Ford. L’analyse du fonctionnement du TEG a
montré que sur un cycle de roulage autoroutier, 325 W de puissance électrique peuvent
étre récupérés a partir des gaz d’échappement, tandis que la récupération sur un cycle
urbain ne permet de récupérer que 53W. Le projet collaboratif américain sous contréle de
BSST concernant la récupération d’énergie des gaz d’échappement dans une automobile,
a permis de mettre au point un prototype de TEG capable de produire 500W de puissance
électrique additionnelle a partir d’'une source chaude a 250°C. Une réduction des
émissions de CO, due a 'utilisation de ce TEG, a été évaluée de 'ordre de 4 a 8% [11].
BMW s’intéresse aussi a la récupération d’énergie des gaz d’échappement au moyen d’un
TEG. Les essais ont été réalisés sur un prototype du TEG exploitant une source chaude
(les gaz d’échappement) et un puits froid (I'eau a 60°C) [48]. Dans ces conditions de
fonctionnement, le prototype a montré une puissance récupérée de l'ordre de 200 W
électrique sur un cycle de roulage autoroutier, et 30 W électrique sur un cycle de roulage
urbain. Une étude d’application du module thermo électrique au véhicule hybride
d’Honda [103] a montré qu'une puissance de 370W peut étre produite a partir des gaz
d’échappement a 836 °C. Cette puissance peut étre améliorée jusqu'a 450 W si une
isolation thermique du TEG est réalisée.

Nous constatons que la puissance récupérée par un TEG n'est pas élevée. Une
augmentation de la puissance produite peut étre réalisée grace au couplage du TEG avec
un cycle de Rankine. Les deux systemes se completent et permettent de mettre en place
une récupération sur les gaz d’échappement et le liquide de refroidissement. Le schéma
du systeme est représenté sur la figure 1-8. Pour une application poids lourd, Shu et al.
[137] ont considéré un systéme combiné avec le fluide R123 circulant dans la boucle de
Rankine placé entre une source chaude a 792 K et un puits froid a 356 K. Une puissance
additionnelle de I'ordre de 28 kW peut étre obtenue par ce systeme dont 1,7kW de
puissance est délivrée par le TEG. Cette puissance totale obtenue correspond a une
amélioration du rendement du moteur jusqu'a 45 %. Pour évaluer les performances du
méme concept combiné, Miller et al. [102] ont utilisé un cycle de Rankine organique avec
R245fa couplé avec un TEG. Pour une source chaude a 773 K et un puits froid a 333 K la
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puissance produite par I'ORC a été évalué de I'ordre de I'ordre de 12 kW alors que le
TEG ne délivre que 1,2 kW.
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Figure 1-8 Schéma du systéeme combiné du Rankine avec un TEG [102]

Nous constatons que le couplage des deux systémes n’offre pas de gain important en
terme de puissance produite. De ce point de vue, une récupération d’énergie par un
systéeme plus performant, comme un cycle de Rankine, est plus raisonnable. De plus, de
nombreux probléemes apparaissent lors de la conception du thermo générateur et de son
intégration dans une automobile. D’abord, il faut citer le probleme de la disponibilité des
matériaux thermoélectriques et leur cott élevé da au procédé de fabrication peu
développé. Ensuite, des pertes thermiques élevées dues au mauvais échange entre les
sources chaude et froide et les semi-conducteurs, ont lieu dans un TEG. Un probléeme de
perte de charge des gaz d’échappement se pose aussi étant donné que le TEG est installé
sur la ligne d’échappement du véhicule. Pour finir, un TEG est caractérisé par une
mauvaise tenue mécanique et une faible fiabilité.

1.2.3 Cycle de Joule

Le cycle idéal de Joule est un cycle comportant un brileur isobare, un compresseur et une
turbine isentropiques. C’est le cycle idéal de la turbine a gaz. L’air est utilisé comme
fluide de travail et reste a 1'état gazeux lors des transformations. Le schéma du systéeme
est représenté sur la figure 1-9.

Le cycle de Joule est largement utilisé dans le domaine de la production d’électricité.
L’utilisation de cette technologie est aussi possible pour la récupération d’énergie. Pour la
récupération d’énergie d'une source chaude a 300 °C dans le secteur industriel, Bianchi et
De Pascale [13] ont comparé un cycle ouvert de Joule avec le moteur de Stirling et moteur
de Rankine organique. La modélisation des trois systémes a montré que pour une plage
de températures du fluide de travail s’étalant de 130 a 300°C, le cycle de Joule permet de
récupérer moins de puissance que les moteurs de Stirling et Rankine. Ainsi, le rendement
thermique calculé du cycle de Joule est de 10 % alors que le rendement du cycle de
Rankine s’éleve jusqu’a 20 %.
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Figure 1-9 Schéma du cycle de Joule (Brayton)

Heat2power s’intéresse a la récupération d’énergie dans une automobile par un cycle de
Joule [100]. L’échangeur installé sur la ligne d’échappement aprés le pot catalytique,
permet de chauffer I'air a 600 °C sous une pression de 40 bar. Un moteur a mono cylindre
couplé avec l'arbre du moteur thermique a essence, a été choisi comme dispositif de
détente. Ce systeme permet de produire jusqu'a 7 kW d’énergie additionnelle sur un
régime de 4000 tr min?. Ainsi, une réduction de la consommation du véhicule de 12 %
sur un cycle de roulage NEDC peut étre atteinte. Une réduction de la consommation de
I'ordre de 35 % sur I'autoroute a été annoncée. Ainsi, nous constatons que ce systeme
présente un grand potentiel dans une automobile.

L’avantage d'utilisation d"une boucle ouverte basée sur un cycle de Joule, est I'absence de
condenseur. En revanche, le dispositif de détente est assez important a cause de l'air
utilisé comme fluide de travail. Un autre inconvénient de ce systeme est le couplage
direct de la machine de détente avec I'arbre du moteur.

1.2.4 Cycle de Stirling

Le cycle de Stirling est un cycle bitherme réversible, avec un transfert de chaleur interne,
constitué de deux isothermes et de deux isochores. Il comporte les transformations
suivantes (cf. figure 1-10) :

e 1-2:échauffement isochore
e 2.3 :détente isotherme
e 3-4:refroidissement isochore

* 4-1:compression isotherme.
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Figure 1-10 Diagramme Pression-volume du cycle de Stirling
Un gaz, généralement lair, est utilisé comme fluide de travail. Il circule en circuit fermé

entre une source chaude et un puits froid. Il existe trois configurations du moteur Stirling
(cf. figure 1-11) :

*  Moteur alpha

Il comporte deux cylindres séparés contenant deux pistons : un piston de compression, et
un autre effectuant la détente du fluide.

e Moteur beta

I est caractérisé par un seul cylindre contenant un piston qui fournit un travail, et un

piston-régulateur qui permet de séparer les phases de compression et de détente du
fluide.

* Moteur gamma

Le moteur de type gamma contient les caractéristiques du moteur alpha et beta. On
retrouve dans sa conception deux cylindres séparés avec une variation des volumes de
compression et de détente réalisée par un piston-régulateur.

alpha beta gamma

Figure 1-11 Schémas de types de moteur de Stirling. Source : www.moteurstirling.com

Le rendement global des moteurs de Stirling est assez élevé [87]. C'est pour cette raison
que le moteur de Stirling est largement utilisé pour la production d’électricité a partir de
I'énergie solaire. Les collecteurs solaires (photovoltaiques) jouent le role de la source
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chaude. Aujourd’hui, le moteur de Stirling utilisé pour cette application, peut convertir la
chaleur solaire en énergie électrique avec un rendement de 40 %. Ceci est atteint grace au
choix du fluide de travail et des conditions de fonctionnement optimisées [87]. Etant
donné son fonctionnement silencieux, la technologie de Stirling est aussi utilisée dans la
marine en tant que moteur a propulsion. L'utilisation domestique du moteur de Stirling
pour les besoins de chauffage est aussi possible. La tentative d’utilisation de la
technologie de Stirling pour la propulsion des véhicules a été aussi entreprise. Philips a
développé un moteur utilisant 1'hydrogene comme fluide de travail. La puissance
maximale du moteur obtenue était de 30 kW ce qui correspond a un rendement
thermique de 36 % [87]. General Motors a continué les recherches sur les moteurs de
Stirling en achetant une licence de Philips. L'intégration du moteur Stirling dans un
véhicule hybride n’a pas montré de résultats satisfaisants et le projet a été abandonné
[136].

Le grand intérét du moteur de Stirling est dti a ses nombreux avantages :
* Fonctionnement silencieux
* Diversité des sources chaudes (moteur a combustion externe)
* Ecologique
* Facilité de maintenance

Ainsi, la technologie de Stirling est intéressante pour la récupération d’énergie dans une
automobile. Cependant, elle posséde des inconvénients non négligeables qui limitent son
application dans une automobile :

* DPrixélevé

* Probleme d’étanchéité (le circuit fermé travaillant sous hautes pressions)
*  Choix du fluide de travail

* Echangeurs de chaleur volumineux

* Manque de souplesse (fonctionnement en stabilisé)
1.2.5 Cycle d’Ericsson

Le cycle d’Ericsson est un cycle bitherme réversible, avec transfert de chaleur interne,
constitué de deux isothermes et de deux isobares. Ce cycle comporte les transformations
suivantes (cf. figure 1-12) :

* 1-2:échauffement isobare

o 2-3:détente isotherme

* 3-4:refroidissement isobare
* 4-1:compression isotherme.

Le moteur d’Ericsson est un circuit fermé constitué des deux échangeurs de chaleur : un
échangeur permet de transfert de chaleur de la source chaude, un autre, permet
d’échange de chaleur avec le puits froid, et d'un détendeur et d'un compresseur. Le
fluide de travail utilisé dans ce cycle est généralement un gaz comme 1'air ou hélium.
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Le moteur d’Ericsson peut étre utilisé dans le domaine de micro-cogénération. Bonnet et
al. [16] ont modélisé un systeme de récupération d’énergie basé sur un cycle d’Ericsson
avec de 'air comme fluide de travail. Ils ont montré qu'une puissance nette de 'ordre de
10,8 kW peut étre obtenue a l'arbre de la machine de détente. Touré [149] a conduit les
essais d'un moteur d’Ericsson pour une application de micro-cogénération et trouvé une
puissance nette a I’arbre de I'ordre de 1 kW pour un régime de 1000 tr min-'.

Le moteur d’Ericsson est plus avantageux par rapport au moteur Stirling parce que les
échangeurs ne contiennent pas de volume mort et, par conséquent, présentent une
capacité d’échange plus grande. De ce point de vue, des échangeurs plus petits peuvent
étre utilisés dans un cycle d’Ericsson [51]. Afin d’assure un bon échange de chaleur, la
dimension des échangeurs reste importante. Etant donné que le cycle d’Ericsson est un
circuit fermé, une bonne étanchéité doit étre assurée.

___I_{___. f (.?froid

=
2
w
3
3 v E
A
PSS I
D C
D - détendeur
C - compresseur >
R - régénérateur Volume

Figure 1-12 Schéma du moteur d’Ericsson et diagramme pV du cycle

1.2.6 Cycle de Kalina

Le cycle de Kalina est un cycle thermodynamique utilisant un mélange ammoniac-eau
comme fluide de travail. Le schéma du cycle simple est représenté sur la figure 1-13 b.

Dans la boucle de Kalina, nous retrouvons un évaporateur, une machine de détente, un
régénérateur, deux condenseurs et un séparateur. En amont de 1'évaporateur, le mélange
ammoniac-eau se trouve dans 1'état concentré. Le fluide sortant de la machine de détente,
nécessite une séparation par le biais de réchauffement dans le régénérateur. La pression
de 'ammoniac apres la détente est trop élevée pour que le fluide soit condensé par le
condenseur a eau. C'est pourquoi a la sortie de la machine de détente 'ammoniac est
mélangé avec I'ammoniac sortant du séparateur. Une fois refroidi et réchauffé dans le
régénérateur, la vapeur du mélange est envoyée dans le séparateur. Enfin, le fluide saturé
est mélangé avec le fluide de base. Le fluide de base circule dans la boucle avec le
séparateur.
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Figure 1-13 profiles des températures dans un cycle de Kaline (a) et le schéma du la boucle de

Kalina simple (b) [80]

Dans la boucle de Kalina, I'eau et 'ammoniac s’évaporent et se condensent a des
températures différentes ce qui permet d’améliorer I'échange de chaleur avec une source
chaude et un puits froid par rapport au fluide pur (cf. figure 1-13 a). L'ammoniac gele a
basse température contrairement a 1’eau c’est pourquoi son utilisation est avantageuse.
Malgré ceci, He et al. [63] ont investigué une application du cycle combiné de Kalina et
du cycle de Rankine organique pour la récupération d’énergie dans un véhicule équipé
d’un moteur essence Toyota 8A-FE. Le systéme considéré permet de récupérer de
I'énergie a partir de I'huile moteur, du liquide de refroidissement du moteur et des gaz
d’échappement. Pour un point de fonctionnement du moteur correspondant a la
température des gaz d’échappement de 500 °C, un tel systéme combiné permet de
récupérer jusqu’a 261 kJ kg! d’énergie spécifique avec un rendement de conversion de
16 %. En revanche, le ratio entre le cott du systéme et la puissance produite n’est pas
satisfaisant compte tenu des matériaux utilisés pour résister a la corrosion.

En dehors des aspects de sécurité a assurer et le prix du systéme, le cycle de Kalina n’est
pas une solution raisonnable pour une application automobile a cause du nombre de
composants a intégrer. Little et Garimella [93] ont comparé un cycle de Kalina et un cycle
de Rankine organique utilisés pour la récupération d’énergie a partir d'une source
chaude a 150 °C. La condensation se produit a 35 °C. Selon la modélisation, les deux
systemes convertissent de 1'énergie avec un rendement de 9 %. En revanche, le systeme
de Kalina est plus grand affichant une 1'aire totale du systéme de 2,071 m? conte 1,604 m?2
pris par le systtme de Rankine. Ainsi, un cycle de Rankine est une solution plus
intéressante pour la récupération d’énergie dans une automobile.

1.3 Cycle de Rankine/Hirn

Le cycle de Rankine est un cycle thermodynamique a apport de chaleur externe dédié a
produire du travail mécanique selon le processus suivant :

* Compression adiabatique

» Evaporation isobare
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» Détente adiabatique

* Condensation isobare

Température

Entropie

Figure 1-14 Schéma du cycle de Rankine et diagramme Ts

Le fluide de travail subit un changement de phase au cours de certaines transformations
(cf. figure 1-14). Le fluide passe dans l'évaporateur ou il est préchauffé, évaporé et
surchauffé (transformation 1-2). Ensuite, le fluide a I'état de vapeur surchauffée est
détendu dans une machine de détente isentropique jusqu’a une pression de condensation
(transformation 2-3). Pendant cette phase, un travail utile est produit et peut étre récupéré
a l’arbre de la machine de détente sous la forme de travail mécanique ou électrique. Puis,
en passant au travers du condenseur, le fluide est condensé grace au contact avec une
paroi froide (3-4). Une pompe assure la circulation du fluide dans le cycle (4-1).

Selon le premier principe de thermodynamique, le rendement thermique du cycle est
défini ainsi :

_ Wturbine_W pompe
Qévap

Puissance nette de la turbine, W

(1-2)

m

Wturbine

W pompe L Uissance nette de la pompe, W

Qeap  Chaleur cédée sur I'évaporateur, W

La technologie du cycle de Rankine est bien connue dans le domaine de la production
d’électricité. Elle est caractérisée par sa simplicité, la disponibilité de ses composants sur
le marché et un rendement assez élevé, de 1'ordre de 30-40%. Cependant, différents
problémes se posent :

e Choix du fluide de travail

Les pressions dans la boucle ainsi que la dimension des composants sont définies en
partie par le type du fluide de travail utilisé dans la boucle.

» Etanchéité des circuits
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Certains fluides, comme l'eau, exigent une condensation du fluide sous une pression
moins élevée que la pression atmosphérique.

*  Choix des composants

La présence de gouttes d’eau a la fin de la détente peut entrainer la destruction de la
turbine. Un autre type de machine de détente doit étre choisi. Pour résoudre ce probleme,
le fluide de travail doit étre adapté.

1.3.1 Application stationnaire et embarquée du syst  eéme de Rankine

Le cycle de Rankine est un cycle exploité dans les centrales thermiques a vapeur d’eau.
Pour les températures peu élevées de la source chaude, les fluides organiques peuvent
étre utilisés comme fluides de travail. C’est souvent le cas de systemes de production
décentralisée d’électricité qui exploitent des sources de chaleur a plus basse température.
Ainsi, le cycle de Rankine est utilisé pour la production d’énergie électrique a partir
d’énergie géothermique, solaire ou biomasse [6], [95], [118], [128], [133]. Etant donné que
les centrales thermiques rejettent beaucoup d’énergie a travers les gaz d’échappement des
turbines a gaz, le potentiel de récupération de cette énergie est grand. Pour cette
application, un cycle de Rankine organique est largement utilisé [78], [117], [123], [124],

[164].

En vue de réduire les émissions de gaz a effet de serre, de nombreuses tentatives
d’utiliser d’'un moteur de Rankine pour propulser un véhicule, ont été entreprises [64],
[65], [79], [120]. Une puissance mécanique maximale de 50kW a été atteinte grace a une
utilisation du moteur de Rankine dans un véhicule automobile. Le rendement annoncé
est presque compétitif avec celui d'un moteur thermique a combustion et s’éleve jusqu’a
31 % [79]. Etant donné que le fluide de travail utilisé dans le moteur de Rankine est I'eau,
le probleme majeur d’un tel systeme est le gel du fluide a basse température.

Aujourd’hui, le cycle de Rankine intéresse les constructeurs automobiles dans le but de
récupérer I'énergie rejetée par un moteur thermique dans I'air ambiant [154]. L'utilisation
du systeme de récupération d’énergie dans les véhicules de type poids lourd a commencé
dans les années 1970 suite aux chocs pétroliers [39], [64], [65], [79], [109], [120]. Apres une
période de stagnation dans les années 1980 et 1990, des travaux de recherche sur
I'application des systemes de Rankine aux véhicules ont a nouveau été entrepris.

AVL s’intéresse au cycle de Rankine pour la récupération d’énergie sur des moteurs de
poids lourd. Un systeme de récupération sur I'EGR (Exhaust Gaz Recirculation) et les gaz
d’échappement a été proposé (cf. figure 1-15). En utilisant le fluide R245fa, ils estiment
améliorer les performances du moteur jusqu’a 20 % [147]. Pour des raisons de dimension
des composants et de pressions trop élevées dans le systeme, le fluide R245fa a été
remplacé par I'éthanol. Des tests de ce systéme avec 1’éthanol sur un banc d’essais ont
montré un gain en consommation de I’ordre de 5% [90], [108], [144].

Depuis 2005 Cummins mene des études du systeme de Rankine utilisant le R245fa
comme fluide de travail, dédié aux véhicules de type poids lourd [104]-[105]. Cummins a
montré que le systeme de Rankine récupere jusqu’a 6 % d’énergie mécanique a partir des
gaz d’échappement et 2 % a partir d’"EGR. Ainsi, une amélioration des performances du
moteur sur un cycle autoroutier de I'ordre de 10 % a été atteinte.
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Figure 1-15 Schéma de la récupération d'énergie dans un véhicule de type poids lourd proposé

par AVL [147]

Biggs et al. [14] ont testé un systeme de récupération d’énergie basé sur un cycle de
Rankine organique. Le systéme en fonctionnement transitoire a développé une puissance
de 300W ce qui correspond a une augmentation du rendement du moteur & combustion
interne de 2-3%. Edwards et al. [44]-[43] ont évalué les pertes thermiques du moteur
diesel et une baisse du rendement du moteur associée a ces pertes. Parmi les pistes
d’amélioration du rendement du moteur thermique, I'utilisation du cycle de Rankine
organique (ORC), avec le R245fa comme fluide de travail, pour la récupération d’énergie
sur I'EGR et les gaz d’échappement, a été investiguée. Théoriquement, une bonne
isolation du moteur thermique combiné avec 'ORC permet d’améliorer les performances
du systéeme de 5 a 7 %. Les tests du systeme de récupération d’énergie sur un moteur
diesel de 300 kW de puissance mécanique, ont montré que sur un cycle de roulage, une
réduction de la consommation de I'ordre de 6 % maximum peut étre atteinte grace a
I'utilisation du systéme a double récupération sur I'EGR et les gaz d’échappement [45].

Volvo power train s’intéresse aussi au systeme de récupération d’énergie des gaz
d’échappement par un Rankine organique [50]. Dans le systeme proposé par Volvo, un
condenseur a air assure le refroidissement du systeme de Rankine. La modélisation du
systéme de Rankine dans GT-power® a montré que dans le cas d’utilisation du R245fa
comme fluide de travail dans la boucle, la puissance nette récupérée sur l'arbre de la
machine de détente s’éleve a 6,5 kW.

Wei et al. [158] ont considéré un systéme de Rankine pour la récupération d’énergie des
gaz d’échappement de véhicule de type poids lourd. La température mesurée des gaz en
amont de la turbine de suralimentation était de 470°C. Selon les résultats de la simulation
numérique, le systeme de Rankine optimisé récupere de l'énergie sur les gaz
d’échappement avec un rendement de 10 a 15%. En revanche, son rendement baisse
considérablement pour les basses températures des gaz d’échappement, de 1'ordre de
300 °C.

I1 semble que le systeme a double récupération d’énergie dans un véhicule de type poids
lourd est plus intéressant. Deux boucles de Rankine, une moyenne température pour une
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récupération sur I'EGR et une autre haute température pour la récupération sur les gaz
chauds, permettent d’améliorer la puissance du moteur a combustion de 19 % [38], [130].

Etant donné que le systeme de Rankine permet de produire de l'énergie électrique
additionnelle, l'utilisation de ce systéme dans les véhicules automobiles hydrides
intéresse les constructeurs d’automobiles. Ainsi, Honda a développé un systeme de
récupération d’énergie sur les gaz d’échappement [49], [81]. Le systeme avec des
composants innovants comme évaporateur-catalyseur et machine de détente a pistons, a
été analysé (cf. figure 1-16). Le refroidissement du systéme de Rankine par un condenseur
a air a été assuré. Les tests du systeme sur un véhicule Honda ont montré une
augmentation de la puissance du moteur thermique de I'ordre de 3,8 % sur un cycle de
roulage.

Port with Evaporator Steam  Expander
insulator with catalyst / i

/

Generator

Exhaust gas ~ Water  High pressure  Condenser
water unit

Figure 1-16 Systeme de récupération d'énergie des gaz d'échappement proposé par Honda [49].

El Chammas et Clodic [47] se sont également intéressés a la récupération d’énergie des
gaz d’échappement pour les besoins de propulsion dans un véhicule hybride. IIs ont
proposé un systéme de récupération d’énergie basé sur le cycle de Rankine installé sur les
gaz d’échappement. Un condenseur a air en face avant a été utilisé pour le systeme de
Rankine. El1 Chammas et Clodic ont montré que ce systeme permet de diminuer la
consommation du véhicule de 17 % a 32 % selon le fluide utilisé dans la boucle et les
conditions thermiques de son fonctionnement.

Ford Motor Company a étudié via la modélisation un systéme de récupération d’énergie
des gaz d’échappement basé sur un cycle de Rankine organique utilisant le R245fa pour
la génération d’énergie électrique additionnelle [74], [75]. Selon les estimations, un tel
systéme peut générer assez d’'énergie pour les besoins accessoires du véhicule sur un
cycle de roulage autoroutier. En ville, le systeme de Rankine ne peut fournir qu'une
partie de I’énergie demandée, soit 30%.

Les ingénieurs de Toyota Motor [107] ont essayé d’appliquer a ses véhicules automobiles
un systeme de récupération d’énergie disponible dans le circuit d’eau de refroidissement
du moteur, basé sur un cycle de Rankine organique. Un condenseur a air a servi a
évacuer |'énergie thermique non convertie par le systeme de Rankine. Le fonctionnement
du systeme a été étudié sur un banc d’essais. Pour une vitesse du véhicule de 40 km h!
correspondant a la température de l'air ambiant de 25°C, une diminution de la

consommation du véhicule de 3 % en régime stabilisé a été démontrée.
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Ringler et al. [121] de BMW group ont identifié plusieurs configurations du systéme de
Rankine. IIs ont conclu que deux systémes sont intéressants : la récupération d’énergie a
partir des gaz d’échappement seuls et le systéeme combiné avec une récupération a partir
des gaz d’échappement et I'eau du circuit de refroidissement. L’étude comparative de ces
deux systémes a montré que le systtme combiné est plus performante et peut fournir
jusqua 2kW de puissance mécanique additionnelle ce qui correspond a une
augmentation des performances du moteur de 10 % [55]. L’intégration dans une
automobile du systéme a double récupération (systeme combiné) semble difficile, c’est
pourquoi seule l'étude du systéme simple a été poursuivie. L’optimisation des
composants de la boucle de Rankine pour la récupération d’énergie des gaz
d’échappement réalisée par Freymann et al. [54], a permis d’obtenir un systéme compact
et capable de fournir 700 W de puissance additionnelle sur un cycle de roulage
autoroutier ce qui correspond a 6 % d’amélioration des performances du moteur a
combustion (cf. figure 1-17).
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Figure 1-17 Intégration du systéme de récupération d'énergie des gaz d'échappement dans une

automobile BMW [54]

Les équipes de recherche universitaires s’intéressent aussi a la récupération d’énergie
dans une automobile. Zhang et al. [167]-[169] ont étudié la possibilité de récupération
d’énergie a partir des gaz d’échappement d’un véhicule équipé d'un moteur Toyota 8A-
FE. Les résultats des tests du systéme avec une machine de détente de type moteur de
Wankel, ont montré qu’un rendement thermique du cycle de I'ordre de 14,44 % peut étre
atteint, ce qui correspond a 727 W récupérés. Bae et al. [10] ont réalisé I'étude du systéme
a double récupération des gaz d’échappement et du liquide de refroidissement. Ils ont
utilisé 'eau pour la boucle haute température et le R1234yf pour la boucle basse
température. Bae et al. ont conclu qu'une optimisation de I'évaporateur est primordiale
en vue d’améliorer les performances du cycle de Rankine. Ainsi, pour le systéeme avec un
évaporateur optimisé, le rendement global annoncé est de 18,6 % ce qui correspond a
9,9 kW de puissance additionnelle. Arias et al. [4] ont analysé trois architectures de la
boucle de Rankine pour la récupération d’énergie rejetée dans un véhicule hybride. Les
deux premiéres architectures concernent la récupération d’énergie au moyen d’une seule
boucle, hors des gaz d’échappement seuls ou 1'eau de refroidissement du moteur seule.
La récupération d’énergie par le biais d'une simple boucle s’avére peu performante. Le
troisiéme concept, plus performant que les deux premiers, consiste a récupérer de
I'énergie des gaz d’échappement avec le préchauffage du fluide par le moteur a
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combustion (cf. figure 1-18). La modélisation a montré que sur un cycle de roulage une
augmentation de 7,5 % de la puissance totale du moteur peut étre atteinte.
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Figure 1-18 Récupération d’énergie des gaz d'échappement avec un préchauffage du fluide [4].

Boretti [17] a étudié le potentiel de récupération d’énergie dans un véhicule hybride.
Trois systemes de Rankine ont été considérés. La récupération d’énergie des gaz
d’échappement par le cycle de Rankine organique avec le R245fa, a permis de diminuer la
consommation du carburant de 6,4 %. Le méme systeme de Rankine installé sur le liquide
de refroidissement du moteur a permis d’améliorer les performances du moteur de 2,8 %.
Boretti a trouvé que le systeme a récupération combinée est plus performant. Ainsi, ce
systeme peut produire jusqu’a 8,2 % d’énergie additionnelle.

La minimisation de la dimension du systeme de récupération d’énergie peut étre atteinte
grace a son couplage avec le systeme de climatisation du véhicule. Chen et al. [26] ont
considéré un systéme de récupération d’énergie basé sur le couplage du circuit de
climatisation et du cycle de Rankine. Le CO; a été utilisé comme fluide de travail (cycle
transscritique). Dans ce concept, trois solutions ont été proposées. La premiere
architecture consiste en une utilisation du systéme de climatisation en mode réversible ce
qui permet de produire de l'énergie additionnelle pendant la période d’hiver, quand la
climatisation n’est pas nécessaire. Le deuxieme concept consiste a utiliser deux systemes
en paralléle. Finalement, le systeme combiné entre un cycle de Rankine et un cycle de
climatisation, a été proposé (cf. figure 1-19). Grace a la modélisation en quasi-statique
sous EES (Engineering Equation Solver), Chen et al. ont conclu que le cycle transscritique
basé sur le deuxiéme concept est plus performant. Le rendement thermique annoncé est
de 11 % et correspond a une haute pression de 300 bar. La comparaison de ce systeme
avec un cycle de Rankine organique [25] a montré que malgré le rendement moins élevé,
le systéme exploitant le cycle transscritique au COz est plus compact que I'ORC.

En conclusion, selon les conditions d’utilisation, un systeme basé sur un cycle de Rankine
peut offrir une augmentation de la puissance du moteur thermique qui n’est pas
négligeable. Ainsi, ce systeme semble étre une solution prometteuse pour la récupération
d’énergie dans une automobile.

39



CONFIDENTIEL RENAULT

.........

ht
—[ Gas Cooler [ L NN g
§ ;:1 Expander
' f

Gas Heater

|
| |

I
! Internal Heat Exchanger % !
| |
] U

Throttling Valve X
a b

Figure 1-19 Systeme combiné entre Rankine et climatisation [26].

1.3.2 Enjeux d'intégration dans un véhicule de tran  sport

L’'intégration du systeme de récupération d’énergie basé sur le cycle de Rankine dans une
automobile est contrainte par la place disponible et la masse additionnelle acceptable.
Effectivement, le systeme de Rankine comporte quatre composants dont chacun doit
prendre sa place dans un véhicule automobile. La masse du systéme, donc la masse de
chaque composant, affecte la consommation du véhicule. C’est pourquoi leur dimension
et leur masse doivent étre minimales. Cependant, le systeme de récupération d’énergie
doit permettre de récupérer et de produire le plus d’énergie possible. En conséquence, un
compromis entre la dimension et les performances du systéme doit étre trouvé.

La minimisation de la dimension des composants passe par un choix technologique. De
cette maniere, 1'évaporateur du systeme de Rankine doit offrir une bonne efficacité afin
d’échanger le plus d’énergie possible avec la source chaude. La machine de détente doit
permettre de transformer cette énergie récupérée en travail mécanique ou électrique avec
un bon rendement. Le condenseur du systeme de Rankine sert a échanger 1'énergie
thermique non convertie par le systéme avec le puits froid. La pompe assure la circulation
du fluide dans la boucle et maintient le niveau de pression demandé.

Notons que les contraintes liées a la source chaude et au puits froid (disponibilité,
I'énergie contenue etc.) ainsi qu’aux régimes de la machine de détente et de la pompe,
déterminent aussi la dimension du systeme de Rankine. Ainsi, le choix de la source
chaude et du puits froid semble important afin d’optimiser les performances de la boucle
de Rankine.

Nous voyons que le systéme de Rankine embarqué interagit avec les systemes
thermiques du véhicule (systeme de climatisation, systéeme de refroidissement etc.) et, par
conséquent, influe sur leur performance globale. On note également que les systémes
thermiques du véhicule fonctionnent en régime transitoire la plupart du temps lors d'un
parcours. Cela implique une adaptation du systeme de Rankine au changement des
conditions de fonctionnement du moteur. En outre, il faut distinguer deux modes de
fonctionnement du moteur thermique : la phase de démarrage et le régime stabilisé. Il est
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important de tenir compte de ces deux phases lorsque nous voulons optimiser les
performances du systéeme de récupération d’énergie. De cette maniere, il est inutile de
vouloir récupérer 1'énergie lorsque le moteur est froid. En revanche, dans le cas ou le
moteur thermique fonctionne sur un régime stabilisé, il faut assurer un refroidissement
adéquat. L'utilisation du systéme de récupération d’énergie pendant cette phase peut
pénaliser la capacité du systéme de refroidissement du moteur. En conclusion, le choix
des points de fonctionnement optimaux pour le systeme de récupération d’énergie
permettra d’optimiser son usage dans une automobile.

1.3.3 Sources chaude et puits froids

Dans une automobile, nous pouvons distinguer deux types de sources chaudes. Il s’agit
d’une part des gaz d’échappement et d’autre part de I'eau de refroidissement du moteur
(cf. figure 1-20). La quantité de chaleur récupérée par I'évaporateur du cycle de Rankine
dépend de I'emplacement de 1'échangeur. Plus I'évaporateur est prét du moteur, plus la
source chaude contient de I’énergie.

La récupération d’énergie contenue dans l'eau de refroidissement du moteur peut
s’effectuer grace a l'intégration de 1'évaporateur dans le circuit de refroidissement. La
température moyenne de 'eau glycolée dans ce circuit ne dépasse pas 104°C. Dans le
cadre de la these, cette source de chaleur n’est pas considérée.

L'utilisation de la puissance dissipée dans les gaz d’échappement semble plus
intéressante. Ainsi, 1'évaporateur peut étre intégré dans la culasse du moteur ou la
température des gaz d’échappement est la plus élevée. Endo et al. [49] ont montré que
I'intégration d'un évaporateur avec un catalyseur dans la culasse permet d’obtenir la
vapeur d’eau a 80 bar et 500 °C. En revanche, l'intégration de I'évaporateur dans la
culasse nécessite la modification de la culasse.

Afin de ne pas modifier la conception de la culasse, I'évaporateur peut étre directement
intégré sur la ligne d’échappement. Dans le but de récupérer le plus d’énergie possible,
I'évaporateur peut étre placé sur la ligne d’échappement avant la turbine de
suralimentation ot la température des gaz est encore assez élevée. Un tel emplacement
de l'évaporateur rend la suralimentation du véhicule inefficace puisque la température
des gaz apres I'évaporateur du cycle de Rankine devient moins élevée et, par conséquent,
la quantité d’énergie récupérée par la suralimentation diminue. Placer I'évaporateur du
cycle de Rankine apres la turbine de suralimentation peut résoudre ce probleme. A cet
endroit, la chute de température des gaz est due a la détente au travers de la turbine, mais
la température reste toutefois assez élevée, ce qui permet de récupérer une quantité
d’énergie non négligeable.
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Figure 1-20 Emplacements possibles de I'évaporateur du systeme de Rankine dans une

automobile

L’évaporateur du systéme de Rankine placé aux endroits discutés ci-dessus permettrait
de récupérer une quantité d’énergie importante. Cependant, un tel emplacement
d’évaporateur peut pénaliser le systeme de dépollution du véhicule qui est tres sensible a
la température des gaz d’échappement. De plus, l'intégration de 1'évaporateur de
Rankine au plus prét du moteur semble difficile a cause du manque de place. Ces
problemes peuvent étre résolus grace a I'implantation de 1’évaporateur de Rankine sur la
ligne d’échappement apres le systeme de post-traitement des gaz (catalyseur CAT sur la
figure 1-20). Dans cet endroit, la puissance des gaz reste encore suffisante pour en
récupérer une partie importante. Cette position de l'évaporateur sur la ligne
d’échappement semble le plus pertinent.

En ce qui concerne le choix du puits froid, dans une automobile il y a trois possibilités
d’évacuer I'énergie non utilisée dans la boucle de Rankine (cf. figure 1-21).

N N

Le premier concept consiste a intégrer un condenseur a eau dans la boucle de
refroidissement du moteur. Cette architecture est intéressante du point de vue de la
compacité qu’offre un condenseur a eau. Cependant, un tel concept induit une étude
additionnelle de la capacité du radiateur du systéme de refroidissement du moteur a
évacuer des calories additionnelles. Ainsi, cette étude permettra de définir la puissance
maximale du condenseur du systeme de Rankine qui peut étre évacuée par le radiateur
du moteur (cf. 4.2.1.2). La valeur de la puissance maximale limitera la puissance produite
par le cycle de Rankine, donc l'utilisation du systeme de récupération d’énergie sera
restreinte. Ceci impose un compromis entre la puissance thermique qu'il est possible de
récupérer dans les gaz d’échappement et la puissance que le circuit de refroidissement du
moteur peut évacuer.

Nous constatons que la capacité du systéme de refroidissement limite le potentiel de
récupération d’énergie. Afin d’élargir les limites de refroidissement du systeme de
Rankine, un condenseur indépendant est plus intéressant. L'utilisation d"un condenseur
refroidi par l'air extérieur peut donner plus de souplesse au systeme de récupération
d’énergie. La vitesse d'air est d’autant plus élevée que la vitesse du véhicule est grande.
Dans ce cas le refroidissement du systeme de Rankine par l'air extérieur est avantageux.
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En revanche, un échangeur supplémentaire en face avant du véhicule créera un
«masque », en conséquence, pénalisera la capacité du systéeme de refroidissement du
moteur. De plus, il n'est pas toujours évident d'implanter un échangeur additionnel en
face avant par manque de place disponible.

Le dernier concept consiste a mettre en place un systeme de refroidissement propre au
systéme de Rankine avec un condenseur a eau refroidi par un radiateur a air. Ce systéme
de refroidissement du cycle de Rankine consiste a installer deux échangeurs
supplémentaires. Tout comme le systéme précédent, la capacité a évacuer les calories de
ce dernier systeme est limitée par le radiateur et par la place disponible en face avant, et

par conséquent, son intégration semble difficile.
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D - machine de détente
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A - aérotherme
EvR Radiateur BT
A/C - systéme air conditionné

e HT - haute température
Condenseur A/C_|— BT - basse température

[NRRE

Figure 1-21 Schémas d'intégration du condenseur du systéme de Rankine

T - thermostat

Le choix de l'architecture de refroidissement du cycle de Rankine se base sur un
compromis entre la place disponible dans une automobile et la puissance produite par le
systeme de récupération d’énergie. Dans ce contexte, une étude de la capacité du systeme
de refroidissement du véhicule a évacuer une puissance additionnelle doit étre réalisée.
De plus, l'influence des composants additionnels en face avant sur les performances du
moteur doit étre évaluée.

1.3.4 Architectures du cycle de Rankine

La variété des sources chaudes et sources froides permet d’imaginer plusieurs
architectures du systéme de récupération d’énergie par le cycle de Rankine. On distingue
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deux types d’architectures: thermique et mécanique. Les architectures thermiques
concernent l'utilisation de différentes sources chaudes et sources froides dans une
automobile. Les différents couplages des machines (la machine de détente et la pompe)
avec un dispositif tournant (I’arbre du moteur ou un récepteur d’énergie) donnent lieu a
différentes architectures mécaniques.

La figure 1-22 présente les différentes architectures thermiques de la boucle de Rankine
pour une automobile. L’architecture thermique la plus simple consiste a récupérer de
I'énergie des gaz d’échappement seuls ou de 1'eau de refroidissement seule (cf. figure
1-22 a, b). Le systéme avec une seule boucle est compact et facilement pilotable. En
revanche, la puissance nette produite par la boucle dépend des conditions de
fonctionnement du moteur et peut étre limitée. Afin d’améliorer les performances du
systeme de récupération d’énergie la combinaison des deux sources chaudes est possible
(cf. figure 1-22 c). Ce systéeme devient plus complexe mais il peut fonctionner sur une
plage de régimes plus large.

La minimisation de la dimension du systeme de récupération d’énergie peut étre atteinte
grace a son couplage avec le systeme de climatisation du véhicule (cf. figure 1-22 e).
L’avantage de ce systéme est I'utilisation d'un seul fluide. En revanche, un tel couplage
peut provoquer le mauvais fonctionnement du systeme de climatisation.

N

Afin de récupérer le plus d’énergie possible a partir des gaz d’échappement il faut
intégrer 'évaporateur du systéme de Rankine au plus prét du moteur, dans la culasse (cf.
figure 1-22 d). L'intégration de I'évaporateur dans la culasse demande des modifications
de la conception du moteur. Par ailleurs, la récupération d’énergie des gaz
d’échappement a la sortie du moteur diminue fortement leur température (jusqu’a
120 °C) ce qui peut causer un fonctionnement moins efficace du systeme de dépollution.
Ainsi, une modification du systéme de dépollution est nécessaire.

Le systeme de récupération d’énergie a un grand potentiel pour un véhicule hybride
puisque I'énergie additionnelle produite par le cycle de Rankine peut étre stockée dans
une batterie (cf. figure 1-22 f). Stabart et al. [139] ont proposé d’utiliser un accumulateur
rempli d’eau sous une pression de 20 bar. Lors de l'utilisation du véhicule, cette eau est
chauffée en permanence par les gaz d’échappement. Dés que la vapeur d’eau apparait, le
systeme de Rankine peut fonctionner et produire la puissance supplémentaire.

Un autre moyen de maximiser la puissance récupérée consiste a utiliser deux machines
de détente ou deux boucles de récupération (cf. figure 1-22 ¢, g). Mathias et al. [101] ont
étudié un systeme de récupération d’énergie combiné avec une récupération des gaz
d’échappement et de I'eau de refroidissement du moteur diesel. Ce systeme comporte
deux machines de détente en série de types scroll et gérotor dont les rendements
isentropiques sont égaux a 0,83 et 0,85 respectivement. L'utilisation de deux machines de
détente permet de récupérer jusqu'a 6,3 kW ce qui correspond a 4,4 % de la puissance
totale produite par le moteur. Un gain en consommation de 4 L a été obtenu.
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Figure 1-23 Architectures mécaniques

La double récupération d’énergie peut s’effectuer grace a deux boucles de Rankine (cf.
figure 1-22 g). La premiére boucle sert a récupérer l'énergie des gaz d’échappement et
utilise un fluide mieux adapté a une source chaude a haute température. La deuxieme
boucle permet de récupérer la chaleur de l'eau de refroidissement et utilise un fluide
organique. Un récupérateur relie les deux boucles de maniere a réutiliser la chaleur non
convertie en travail par la premiére boucle. Notons que le systéme de récupération
d’énergie a double boucle de Rankine a un grand potentiel en matiere de puissance
produite. En revanche, ce systéeme est trés encombrant.

Le couplage mécanique de la machine de détente et de la pompe peut étre réalisé de
différentes facons au sein d’une automobile.

Le couplage mécanique de la machine de détente avec I’arbre du moteur permet d’utiliser
directement 1'énergie mécanique additionnelle produite par la machine (cf. figure 1-23 a,
d). La mise en place d"un tel systéme est intéressante sur les régimes stabilisés du moteur
thermique. Les régimes pour lesquels I'utilisation du systéeme de récupération d’énergie
n'est pas utile, un découplage de la machine de détente de I'arbre du moteur doit étre
prévu. En outre, la machine de détente étant couplée avec le moteur, on perd alors un
degré de liberté dans son controle. En revanche, le pilotage de la machine de détente est
plus efficace dans le cas ou elle est couplée a une génératrice (cf. figure 1-23 b, c). La
machine de détente sert a produire de la puissance électrique qui peut étre utilisée par les
auxiliaires dans une automobile. Le stockage de 1'énergie électrique dans une batterie est
possible s’il s’agit d"un véhicule hybride/ electrifié.

Quant a la pompe, elle peut étre entrainée par le moteur thermique, par la machine de
détente ou par l'alternateur. Dans tous les cas, la pompe est une consommatrice d’énergie,
dongc, le choix d"une architecture la moins consommatrice est nécessaire. Sur la figure 1-23
¢, la pompe est couplée a I'arbre du moteur. Un tel couplage induit une surconsommation
de carburant qui peut étre réduite avec une pompe a cylindrée variable. Le pilotage du
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régime de la pompe semble difficile, ce qui impose un débit dans la boucle de Rankine.
En revanche, il est toujours possible de trouver un rapport de transmission qui optimise
la récupération d’énergie sur un point de fonctionnement donné. En dehors du régime
optimal la puissance produite sera moindre. Afin d’optimiser la production d’énergie sur
des points de fonctionnement différents, une pompe électrique pilotable est nécessaire (cf.
figure 1-23 d). Pour réduire la consommation d’énergie, un couplage de la pompe avec la
machine de détente est intéressant (cf. figure 1-23 a, b). La pompe consomme de 1'énergie
produite par la boucle de Rankine. Or, le pilotage d'un tel systeme est limité par le régime
de la machine de détente.

Nous avons vu que le choix des architectures mécanique et thermique de la boucle de
Rankine est un levier important dans l'optimisation des performances du systeme de
récupération d’énergie puisqu’il définit les parametres externes de la boucle. Les
parametres thermodynamiques « internes » du cycle de Rankine sont déterminés par le
type du fluide de travail.

1.3.5 Fluides de travail

La qualité de transfert de chaleur dans la boucle de Rankine et son rendement dépendent
fortement du type du fluide utilisé dans la boucle. Un fluide approprié pour la boucle de
Rankine est déterminé par les criteres suivants :

» gel a basse température

Un véhicule équipé par un systeme de récupération d’énergie basé sur un cycle de
Rankine, peut étre utilisé dans les conditions climatiques différentes en été comme en
hiver.

* moindre influence sur |’environnement
e non inflammable

La sécurité des passagers d"une automobile doit étre assurée dans 1’habitacle comme
dans le compartiment moteur.

e non corrosif

La corrosion est un effet néfaste pour un circuit de Rankine puisqu’elle diminue les
performances du systéeme, notamment, les performances de la machine de détente.

* non toxique

Une fuite éventuelle du fluide peut se produire a tout instant. Dans ce cas, il est
préférable que le fluide utilisé dans la boucle ne soit pas toxique.

* cout abordable
Pour minimisr le cotit du systéme.

Les fluides de travail peuvent étre séparés en trois types selon la pente de la ligne de
saturation sur le diagramme T-s (cf. figure 1-24) :

« humide

i sec
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Figure 1-25 T-s diagramme pour un fluide mixte [148]

Les fluides secs sont caractérisés par une pente positive de la ligne de saturation (cf.
figure 1-24 b) pour lesquels la détente se termine dans la zone de la vapeur seche. Dans ce
cas, une perte de la puissance du dispositif de détente a lieu. Cette énergie non récupérée
doit étre dissipée par le condenseur ce qui impose 'utilisation d'un condenseur plus
grand.

La détente des fluides isentropiques se passe dans la zone proche de 1'état de saturation.
Hung et al. [71] et Teng et al. [148] assurent que les fluides isentropiques sont les fluides
idéaux pour le cycle de Rankine moyenne température puisqu’ils permettent d’optimiser
ces performances et la dimension des composants.

Les fluides humides sont caractérisés par la fin de la détente dans la zone diphasique
humide (cf. figure 1-24 a) et la haute température de saturation. L’utilisation de fluides
comme 'eau, 'ammoniac et le benzéne dans une boucle de Rankine permet d’avoir des
performances élevées lorsque la température de la source chaude est élevée [72]-[73].
L’avantage de ce type de fluides est la dimension minimale du condenseur. En revanche,
I'apparition de gouttes a la fin de détente peut endommager le dispositif de détente.

L’optimisation des performances du cycle de Rankine peut aussi étre réalisée grace a la
combinaison de fluides sec et humide ce qui permet d’éliminer les caractéristiques
négatives des deux fluides [148]. Les fluides de travail ayant les caractéristiques combinés
portent le nom de fluides mixtes (cf. figure 1-24). Gianfranco et al. [60] ont étudié la
possibilité d’utiliser un fluide mixte dans une boucle de Rankine. Contrairement aux
fluides purs, pour les fluides mixtes, la phase de changement d’état est accompagnée par
une évolution permanente de la température (cf. figure 1-26). La détente pour les fluides
mixte se termine dans la zone de vapeur seche ce qui permet de prévenir la destruction
de la machine de détente. De plus, 'utilisation de fluides mixtes ne pénalise pas le
rendement du cycle. Cependant, la conception de la boucle de Rankine doit prendre en
compte I'"éventualité du fractionnement du fluide dans les échangeurs de chaleur.
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Figure 1-26 Diagramme de saturation du fluide mixte [60]

Le choix d'un fluide de travail approprié a une application donnée, n’est pas évident. La
modélisation réalisée par Liu et al. [94] a démontré que les fluides humides sont
inappropriés pour la récupération d’énergie a partir d'une source chaude a basse
température. Ainsi, le choix du fluide de travail dépend de la température de la source
chaude [3]. Or, les performances de la boucle de Rankine dépendent des caractéristiques
thermodynamiques du fluide de travail. Une augmentation de la température
d’évaporation du fluide améliore les performances du cycle [3], [24], [89], [94], [97], [98],
[143], [148], [151]. Vélez et al. [151] ont remarqué que le rendement du cycle de Rankine
utilisant un fluide humide, s’accroit avec une augmentation de la température de
saturation du fluide, mais ce rendement diminue pour les fluides secs. D’aprés Chen et al.
[24] , des fluides avec une grande chaleur latent et densité permettent de récupérer plus
de puissance. En ce qui concerne la basse pression dans la boucle de Rankine, il est
raisonnable d’assure une pression plus élevée que la pression ambiante afin d’éviter les
entrées d’air dans le circuit de Rankine. La composition moléculaire du fluide joue aussi
un rdle important dans I'optimisation des performances du cycle. Invernizzi et al. [78]
ont noté que le rendement thermique du cycle augmente avec une augmentation de la
complexité moléculaire du fluide, mais le rendement de récupération diminue. En
conséquence, les fluides avec une molécule plus simple sont favorables.

Les fluides organiques sont de plus en plus utilisés pour le cycle de Rankine dans le
domaine de cogénération et micro cogénération (moyenne et forte puissances) [41], [89],
[126]. Parmi les nombreux types des réfrigérants, le fluide R123 semble étre une des
solutions optimales pour un cycle de Rankine dans le domaine de micro cogénération
[71], [72], [97]-[99], [124], [161], [163]. En effet, un cycle a base de R123 peut atteindre un
rendement de 25,3% [123]. Dai et al. [33] ont adapté 1'algorithme génétique afin de choisir
le fluide de travail pour le cycle de Rankine organique. La comparaison de dix fluides
organiques et 'eau a permis de conclure que le R236EA est mieux adapté pour la
récupération d’énergie a partir d"une source chaude a moyenne température. Vélez et al.
[151] ont trouvé que le fluide R152a permet d’obtenir le meilleur rendement (de 1'ordre
de 8,5 %) de la boucle de Rankine moyenne température. Pour une boucle a cogénération,
Quoilin et al. [117] ont comparé R245fa, R123, n-butane et R1234yf et ont proposé un
systéme de récupération d’énergie avec le fluide n-butane qui délivre 4,2 kW d’énergie
additionnelle. D’autres études ont montré que le fluide R134a convient aussi a un cycle de
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Rankine moyenne température [84], [143]. Certains fluides, comme R227, permettent
d’optimiser le rendement du moteur de Rankine, d’autres fluides optimisent la puissance
sur l'arbre du dispositif de détente, comme R245fa [18]. Pour la production d’énergie a
partir d'une source d’énergie renouvelable par le cycle de Rankine, le réfrigérant R245fa
est largement utilisé [15], [157]. Gu et al. [61] proposent un fluide isentropique R600a qui
permet d’obtenir de bonnes performances du cycle.

Les mémes fluides organiques peuvent étre utilisés pour la récupération d’énergie a
partir d"une source chaude a moyenne température dans une automobile [144], [147]. Les
fluides organiques occupent peu de volume en étatgaseux dt a la densité élevée [90].
Cela permet d’avoir des dimensions des composants relativement petites ce qui est
intéressant pour les automobiles.

Latz et al. [90] ont comparé les fluides purs et mixts pour le cycle de Rankine dans une
automobile. IIs ont conclu que l'eau pure et l'eau-glycolée permettent d’obtenir le
rendement du cycle le plus élevés (de l'ordre de 15-18 %) par rapport aux fluides
organiques, surtout pout des températures élevées du fluide de travail.

Les différentes études sur I'utilisation du R123 dans le domaine automobile ont été faites.
Oomori et al. [107] proposent d’utiliser le R123 dans une boucle de Rankine pour la
récupération de I'énergie de I'eau de refroidissement du moteur. Zhang et al. [168] et Pei
et al. [111] proposent R113 pour une boucle de Rankine sur les gaz d’échappement.
Mathias et al. [101] proposent un cycle de Rankine combiné avec du R123 pour la
récupération d’énergie sur les gaz d’échappement du moteur a combustion avec le
préchauffage du fluide par 1'eau de refroidissement. Chen et al. [26] ont comparé deux
boucles de Rankine avec du R123 et avec du CO» pour la récupération d’énergie des gaz
d’échappement a basse température de 150 °C. Selon les résultats de la modélisation des
deux cycles, leurs performances sont quasiment identiques. Wei et al. [158] ont étudié le
cycle de Rankine moyenne température (200-500 °C) avec R123 pour les véhicules de type
poids lourd. Ce systeme permet de récupérer jusqu’a 16 kW avec un rendement de 14 %.
En revanche, ce systéme semble inefficace pour des températures de gaz de moins de
300 °C.

Srinivasan et al. [138] ont étudié la récupération d’énergie des gaz d’échappement du
moteur a deux combustibles (diesel et gaz naturel) par un cycle de Rankine avec le R113.
Le but de la récupération de I'énergie est de diminuer les émissions en combinant la
récupération par 'EGR et le cycle de Rankine. Ainsi, une minimisation des émissions de
18 % a été atteinte.

Dans le cas de récupération d’énergie des gaz d’échappement a température de 490 °C du
moteur a combustion, Karellas at al. [84] ont préconisé d’utiliser le fluide R245fa. La
simulation a montré qu'un rendement thermique de 15% peut étre atteint. Wang et al.
[153] ont comparé différents fluides de travail organiques pour un cycle de Rankine qui
sert a produire 10 kW de puissance. La modélisation sous Matlab® a montré que les
fluides assurant le meilleur rendement thermique du cycle de Rankine et causant le
minimum de destruction d’énergie sont le R11 et le butane. Par ailleurs, ils préconisent le
fluide R245fa puisque ce fluide est propre du point de vue environnemental et assure
aussi un bon rendement du cycle de Rankine. En outre, ce fluide permet la minimisation
des dimensions des composants.
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Boretti [17] a aussi choisi R245fa pour la récupération d’énergie des gaz d’échappement
d’un moteur hybride. E1 Chammas et Clodic [47] ont mené une étude comparative des
cycles de Rankine avec de I'eau, le R245fa et Iiso pentane. Cette étude a montré que pour
produire 5 kW de puissance additionnelle, le cycle avec I'eau est plus performant (un
rendement de 13,3 %). Du point de vue de la réduction de la consommation de carburant,
le cycle avec R245fa est mieux adapté et permet de diminuer la consommation de 5 %,
tandis que le cycle avec de 'eau n'offre que 4 % de réduction de la consommation de
carburant. De plus, le R145fa gele a plus basse température que l'eau.

Le R245fa a retrouvé son application dans la récupération d’énergie dans des véhicules de
type poids lourd [105], [14], [38], [43]-[45], [50], [104], [105], [130]. Dans un systeme de
récupération d’énergie des gaz d’échappement, Teng et al. [144] ont préféré d’utiliser
I'éthanol comme fluide de travail. Ce fluide semble étre moins cher que le R245fa. De plus,
I'utilisation de 1’éthanol permet d’avoir des composants moins chers. Ringler et al. [121]
ont observé un meilleur fonctionnement du systéme de récupération d’énergie de I'eau
de refroidissement du moteur avec I'éthanol comme fluide de travail. Le rendement du
cycle de 6 % a été atteint. En revanche, la température d’évaporation de 1'éthanol est
basse ce qui exige l'utilisation d'un échangeur plus grand. De plus, il est toxique et
facilement inflammable comme tous les alcools, car ils deviennent instables sous les
températures dépassant 200-300 °C.

Etant donné que l'utilisation du fluide organique est limitée par la température de la
source chaude, pour une boucle de récupération d’énergie a des gaz d’échappement
chauds (plus de 300 °C), Ringler et al. [121] ont proposé d’utiliser 1'eau. Ce systéme
permet de récupérer jusqu'a 18 % d’énergie contenue dans les gaz. Bae et al. [10] ont
aussi investigué la possibilité de récupérer de I'énergie dans une automobile par deux
boucles de Rankine utilisant I'eau pour la source chaude a haute température et le R1234f
pour la source chaude a basse température.

Nous constatons que l'eau convient bien comme fluide de travail pour le systéeme de
récupération d’énergie d’'une source chaude a haute température. Arias et al. [4] et
Diparchy et al. [42] ont proposé un circuit de Rankine a vapeur d’eau pour la
récupération d’énergie des gaz d’échappement. D'ailleurs, Freymann et al. [54] et Endo
et al. [49] ont testé un systéme basé sur une simple récupération de I'énergie des gaz

"échappement par un cycle de Rankine a vapeur d’eau. Par ailleurs, une étude théorique
[34] des fluides différents pour un cycle de Rankine menée au sein de Renault a démontré
qu'un rendement du cycle peut atteindre 21 % si 'eau est utilisée dans la boucle de

Rankine, comparativement a un rendement de 9,4 % du cycle de Rankine au R123.
1.3.6 Etat de I'art du systéme de Rankine au seind e Renault

Au sein de Renault, l'activité sur la récupération d’énergie par un cycle de Rankine a
débuté en 2007 dans le cadre d'un contrat avec I'Université de Liége. La premieére étude
réalisée concerne une recherche bibliographique sur les différents systemes de
récupération d’énergie tels qu'un thermo générateur basé sur l'effet de Seebeck, un
moteur de Stirling, un moteur d’Ericsson, un cycle de Kalina et un cycle de Rankine.
Apres avoir analysé les systémes proposés, Cuevas et al. [30] ont conclu que le cycle de
Rankine présente un grand potentiel pour la récupération d’énergie dans une automobile.

51



CONFIDENTIEL RENAULT

Effectivement, le cycle de Rankine est plus compact que les cycles de Kalina, d’Ericsson
ou de Stirling. De plus, il permet de produire un bon niveau de puissance selon les
conditions de fonctionnement. Pour la récupération d’énergie de I'eau de refroidissement
du moteur, Cuevas et al. [30] a préconisé d’utiliser un fluide organique comme fluide de
travail dans la boucle de Rankine. Un fluide sec comme 1'eau ou le CO; est un choix
optimal pour la récupération d’énergie des gaz d’échappement.

Il semble que le choix d’une architecture du cycle de Rankine pour la récupération
d’énergie thermique est important dans le but d’optimiser ses performances. Selon
Cuevas et al. [30], le choix d'une architecture pour une application véhicule, dépend de la
faisabilité du systéeme, de son encombrement, de la masse et de la disponibilité des
composants. C’est pourquoi la deuxiéme phase du travail sur le cycle de Rankine a été
consacrée a une étude de faisabilité du systéme dans une automobile.

Rodriguez et al. [122] ont examiné des architectures mécaniques et thermiques
différentes de la boucle de Rankine via la modélisation statique sous EES. Deux cas ont
été pris en compte :

* unsysteme de Rankine moyenne température pour une récupération d’énergie de
I'eau de refroidissement du moteur avec un condenseur a air,

* un systéme de Rankine haute température pour une récupération d’énergie des
gaz d’échappement avec un condenseur a eau.

L’étude de dimensionnement et de sensibilité du systéme de Rankine pour chaque
architecture donnée a été aussi réalisée. Il apparait que l'architecture dans laquelle les
machines tournantes (la pompe et la machine de détente) se trouvent sur les arbres
séparés, permet de récupérer plus d’énergie (cf. figure 1-23 c, d). Ceci est di au degré de
liberté supplémentaire du pilotage du systeme par rapport a un systeme avec les
machines sur le méme arbre.

L’analyse de sensibilité du cycle de Rankine moyenne température a montrée que la
régulation du débit des gaz d’échappement dans la boucle de Rankine est indispensable
dans le but de ne pas pénaliser le systeme de refroidissement du véhicule. Cette
régulation est possible grace a l'intégration du by-pass des gaz d’échappement de
I'évaporateur ou du by-pass de la machine de détente. L’étude de dimensionnement des
composants a été faite. La dimension des composants a été optimisée sur un point de
fonctionnement du moteur correspondant a la vitesse du véhicule de 120 km h-. Les
composants suivants ont été modélisées :

* pompe - une machine volumétrique
* machine de détente - une machine de type scroll
* condenseur et évaporateur - des échangeurs a plaques et ailettes.

Selon les résultats de la simulation, un systeme de récupération de I'énergie de 1'eau de
refroidissement permet de produire jusqua 500 W de puissance mécanique
supplémentaire a 1’arbre de la machine de détente.

Par manque de données suffisantes sur les composants nous avons simplifié le modéle de
simulation du systéme de Rankine haute température pour la récupération d’énergie des
gaz d’échappement. Les technologies suivantes ont été utilisées dans cette modélisation :
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* pompe - une machine volumétrique

* machine de détente - une machine de type scroll

* condenseur - un échangeur a plaques

* évaporateur - un échangeur de type plaques et ailettes.

Rodriguez et al. [122] ont conclu qu'il est plus facile de piloter un systéeme de
récupération d’énergie des gaz d’échappement car il y a moins de contraintes du coté des
gaz d’échappement. En revanche, il faut tout de méme controler le débit du fluide de
travail de maniére a éviter la cavitation de la pompe. Cela est possible grace a une mise
en place du by-pass de la pompe. Selon les résultats de la simulation, jusqu’a 2 kW de
puissance peut étre récupérée a partir des gaz d’échappement sur un régime du moteur
correspondant a la vitesse du véhicule de 120 km h-.

En utilisant une machine volumétrique, la problématique liée a l'utilisation d'une
machine lubrifiée se pose. Le mélange du fluide de travail avec le lubrifiant peut
entrainer une réduction des performances du systéme. Dans ce contexte, un séparateur
doit étre prévu a la sortie de la machine de détente. Une autre solution consiste a utiliser
une machine non lubrifiée.

En somme, 'architecture séparant les deux arbres de chaque machine volumétrique a été
retenue. La récupération de I'énergie des gaz d’échappement est plus intéressante pour
obtenir plus de puissance. Une étude approfondie d'un systéeme de Rankine sur les gaz
d’échappement a été ainsi réalisée (cf. figure 1-27).

Lemort et Quoilin [91] ont dimensionné un cycle de Rankine haute température pour les
motorisations essence et diesel. Le dimensionnement du cycle a consisté a choisir les
dimensions des composants adaptées a une application donnée.

RADIAIOKR
_COND RANKINE
COND CI IM

Figure 1-27 Schéma du systéme de Rankine pour une récupération d’énergie des gaz

d'échappement [91]

Une machine de détente de type scroll a été choisie pour cette application. La machine de
détente a été modélisée et recalée sur les donné d’essais. Il s’avere que cette machine a été
testée avec le fluide organique R123. Par conséquent, les données d’essais ne peuvent pas
étre utilisées pour l'eau utilisée comme fluide de travail dans une boucle de Rankine a
cause des fuites plus importantes. C’est pourquoi un ajustement des parametres mesurés
a été réalisé. Ainsi, les données calibrées ont été utilisées afin de recaler le modele de la
machine de détente. Le dimensionnement de la machine scroll a montré qu’une cylindrée
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optimale existe pour chaque point de fonctionnement du moteur. De plus, la cylindrée
augmente avec une diminution de la haute pression (cf. figure 1-28). Il existe un régime
de la machine de détente qui maximise la puissance nette du systéme pour une machine
de détente donnée.

Pour le systéme donné, des échangeurs a plaques ont été choisis. Le dimensionnement
des échangeurs de chaleurs a été aussi réalisé. Il en ressort que la dimension du
condenseur est nettement inférieure a celle de 'évaporateur a cause des pertes de charge.
Ainsi, la technologie « plaques » de ce dernier n’est pas adaptée a cette application.

Une pompe a été aussi sélectionnée pour la boucle de Rankine.
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Figure 1-28 Evolution de la cylindrée de la machine de détente en fonction de la haute pression
et de la surchauffe. Température sur le condenseur est de 107 °C, la vitesse du véhicule est de

120 km h1

La simulation du cycle de Rankine a été réalisée pour trois régimes du moteur
correspondant aux vitesses du vehicule de 70, 100 et 120 km h-. L’influence de la haute
pression et de la surchauffe sur les performances de la boule de Rankine, a été étudiée.
Ainsi, Lemort et Quoilin [91] ont constaté que le rendement du cycle est d’autant plus
élevé que la surchauffe et la haute pression sont grandes. La puissance nette du cycle
dépend plus de la température du fluide que de la haute pression. Le compromis entre le
niveau de la haute pression et de la surchauffe permet d’obtenir une puissance optimale
du cycle. Une puissance maximale de 2,35 kW correspondant a un rendement du cycle de
11,2 %, peut étre obtenue dans le cycle (cf. figure 1-29). La simulation du cycle de Rankine
a montré que les performances du systeme de récupération d’énergie sur une
motorisation diesel sont inférieures a celles réalisées sur une motorisation essence. Ainsi,
dans le cas de la motorisation essence, le systtme de Rankine permet d’améliorer les
performances du moteur thermique de 1'ordre de 8 %, alors que cette valeur ne dépasse
pas 6 % dans le cas de la motorisation diesel.

Une étude du systéme de récupération d’énergie sur des cycles de roulage a permis de
conclure que ce systéme est adapté pour des cycles routier et autoroutier (cf. figure 1-30).
Quant aux cycles embouteillage et urbain, la machine de détente est surdimensionnée, en
conséquence, ne permet pas de récupérer de I'énergie.
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En conclusion, I'étude du systéme de Rankine réalisée par I'Université de Liege, est assez
complete. L'importance du choix de l'architecture du systeme a été soulignée. Les points

forts de cette étude sont :

* Tl'étude de sensibilité de la boucle a la variation des parametres internes de la
boucles (débits, haute et basse pressions etc.)

* l’évolution des performances sur des cycles de roulage nous permet d’estimer ce
qu’il est possible d’obtenir en terme de puissance récupérabledans une

automobile.

N

Les limites d’utilisation du systéme ont été précisées grace a une simulation sur des

cycles de roulage.

En revanche, on constate que I'étude du choix technologique des composants n’a pas été
effectuée. Cependant, la technologie utilisée influence sur les performances du cycle.
Parmi toutes les architectures possibles, celle qui utilise le condenseur a air a été choisie.
Etant donné la place restreinte en face avant du véhicule, un condenseur a eau serait plus

pertinent.
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Figure 1-29 Puissance nette et rendement du cycle en fonction de la haute pression et de la

surchauffe. Température de condensation est de 87°C. Vitesse du véhicule est de 120 km h-1

1.4 Conclusion du chapitre

Le bilan thermique d"un moteur a montré que le potentiel de récupération d’énergie des
gaz d’échappement est grand. Sa récupération permettrait d’optimiser le rendement du
moteur ou minimiser sa consommation. Différents systemes peuvent étre utilisés pour la
conversion d’énergie. Certes, les systemes thermodynamiques comme les cycles de
Stirling, d’Ericsson et de Kalina sont intéressants. Cependant, l'intégration de ces
systémes dans une automobile serait difficile a cause de la dimension des composants
élevée, des problemes d’étanchéité et de sécurité. La solution alternative moins
encombrante est un thermo générateur dont le principe de fonctionnement est basé sur
I'effet de Seebeck. Les problemes liés a la fiabilité et l'industrialisation du systeme,
limitent son utilisation dans un véhicule a '’heure actuelle. De plus, la puissance produite

par le systeme semble étre peu élevée.
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Figure 1-30 Evolution temporelle de la puissance nette générée par le systéeme, de la vitesse de

la machine de détente et du débit de gaz d'échappement sur un cycle autoroutier

Une technologie prometteuse pour la récupération d’énergie est un systeme basé sur le
cycle de Rankine est prouvée dans les applications stationnaires. L’analyse réalisée
montre qu'un niveau de puissance non négligeable peut étre récupéré. Les aspects
d’intégration du systeme de Rankine dans un véhicule automobile ont été abordés. Le
choix de la source chaude et du puits froid, ainsi que de l'architecture de la boucle de
Rankine adaptée a une automobile, ont été abordés. Une architecture permettant de
récupérer de I'énergie des gaz d’échappement avec un condenseur a eau, a été retenue. Le
choix du fluide de travail influence les performances du systéme. C’est pourquoi
I'analyse de différents fluides pour cycle de Rankine, a été réalisée. Etant donné la
température élevée de la source chaude, I'eau-glycolée a été choisie comme fluide de
travail pour notre application.

L’étude préliminaire du systéme de Rankine réalisées par I'Université de Liege, a montré
que les limites d’utilisation du systeme de récupération se trouvent dans le choix de
I'architecture du systeme, la dimension des composants et de leurs performances. Cette
étude a permis d’orienter nos travaux de recherche dans le sens d’une étude approfondie
des composants du cycle de Rankine et leur interaction avec les systémes du véhicule.
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2 Modélisation des échangeurs de chaleur du
cycle de Rankine/Hirn

Les échangeurs de chaleur de la boucle de Rankine servent a échanger de I'énergie avec
la/les source(s) chaude(s). Le rendement de la boucle de Rankine dépend en partie de
I'efficacité de ces échangeurs. Or, le choix technologique des échangeurs lié a I'intégration
des composants dans une automobile, consiste a définir la technologie la mieux adaptée
pour la récupération d’énergie dans un véhicule automobile. Pour cela, une étude de
technologies d’échangeurs de chaleur est nécessaire. Leur comparaison par le biais de la
modélisation est discutée dans ce chapitre. Les modeles statiques sous EES (Engineering
Equation Solver) de chaque échangeur ont été développés.
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2.1 Evaporateur

L’évaporateur est un échangeur de chaleur installé sur la ligne d’échappement dont la
fonction est d’évaporer et de surchauffer le fluide de travail contenu dans la boucle de
Rankine. Lors de I’échange entre deux fluides dans ce composant, des pertes énergétiques
importantes apparaissent. Mago et Chamra [96] ont prouvé que la destruction d’exérgie
dans la boucle de Rankine est plus grande dans l'évaporateur. Dans ce contexte, le choix
de la technologie et son optimisation sont deux étapes majeures dans la conception de la
boucle de Rankine.

Dans la littérature, il existe des technologies différentes utilisées dans une automobile.
Endo et al. [96] ont proposé un évaporateur a tubes avec des plaques ayant un
revetement catalytique. L’efficacité thermique annoncée est de 90 %. Etant intégrée au
plus pres de la culasse, cette technologie d’évaporateur permet d’obtenir la vapeur d’eau
a 450 °C sous une pression de 8 MPa. L’échangeur de type tubes et ailettes a été testé par
Freymann et al. [54]. Cet échangeur compact intégré dans la ligne d’échappement,
permet de récupérer de I'énergie des gaz d’échappement avec une efficacité de 90 %. La
masse du composant est de 12 kg. Pour une vitesse du véhicule de 150 km h-, la perte de
charge des gaz est acceptable, de 'ordre de 11 mbar. Ford Motor [74] ont préféré un
évaporateur de type tubes et calandre avec les gaz d’échappement s’écoulant dans les
tubes. Due a l'intégration de 1'évaporateur, une augmentation de la perte de charge a
I'échappement de l'ordre de 4,1 mbar est observée. Bae et al. [10] ont testé un
évaporateur a tubes et calandre pour évaporer un fluide organique circulant dans la
boucle de Rankine par le liquide de refroidissement du moteur. La géométrie a été
optimisée grace a une simulation sous Fluent®. Dans un concept de propulsion du
véhicule de transport, Buschmann et al. [21] ont utilisé un cycle a vapeur d’eau avec un
évaporateur de type faisceaux de tubes. Teng et al. [144] ont testé un cycle de Rankine
pour une application véhicule de type poids lourd avec un évaporateur de type tubes et
calandre. Le fluide de travail passe par la calandre. La longueur de tubes a été définie
égale a 1275 mm. Dans le cadre de la récupération d’énergie dans des véhicule de type
poids lourd de classe 8, Doyle et al. [39] ont testé un évaporateur de type tubes et
calandre.

Ainsi, les différentes technologies d’évaporateur peuvent étre utilisées pour un cycle de
Rankine dans un véhicule de transport. Pour notre application, le choix d"une technologie
adaptée passe par une étude d’évaporateur qui peut étre réalisée via la modélisation de
ce composant sous EES® (Engineering Equation Solver).

EES permet de résoudre en quasi-statique les différents problemes numériques des
systémes de nature physique. Pour notre application, I'avantage majeur de ce logiciel est
sa capacité a réaliser des simulations des systémes thermodynamique grace a la base de
données riche en connaissance de plusieurs fluides.

2.1.1 Méthode générale

La conception de I'évaporateur dépend de la place disponible sur la ligne d’échappement.
Les dimensions de 'enveloppe de I'échangeur ont été déterminées pour un véhicule
considéré (cf. figure 2-1).
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Figure 2-1 Enveloppe de 1'évaporateur

Différentes technologies d’échangeurs de chaleurs compacts sont disponibles pour une
application automobile [132]. Parmi ces technologies, on peut citer celles utilisées dans le
domaine automobile pour I'échange entre un fluide et un gaz :

* Echangeur a tubes et ailettes (ou plaques et ailettes) : ce type d’échangeur est
utilisé en tant que radiateur ou condenseur du systéme de climatisation.

* Echangeur a faisceaux de tubes
* Echangeur de type tubes et calandre.

Aujourd’hui l'évaporateur pour le systeme de Rankine embarqué dans un véhicule
automobile n’existe pas sur le marché, en conséquence, ce composant doit étre congu en
tenant compte de l'espace disponible dans une automobile. L'étude des différentes
technologies d’évaporateur proposées dans ce chapitre est réalisée.

Afin de choisir la technologie la mieux adaptée pour la récupération d’énergie des gaz
d’échappement, une comparaison des technologies existantes est utile. Elle peut étre
réalisée sur la base d’essais des composants sur un banc, ou sur la base d'une
modélisation détaillée des composants. Dans le cadre de la these, il est proposé de
comparer les technologies d’échangeurs de chaleur sur la base d'une modélisation.

De nombreuses méthodes de modélisation d’échangeurs de chaleur peuvent étre
trouvées dans la littérature [31], [62], [116], [119]. Les deux méthodes principales de
modélisation sont détaillées par la suite.

La premieére méthode qui permet d’observer I'évolution de I'état des fluides, consiste a
développer un modéle détaillé. Gut et al. [62] ont modélisé le condenseur a plaques en
utilisant la méthode de discrétisation de I'échangeur en volumes finis selon 1'évolution
du titre de vapeur x. Ce modele tient aussi compte du sens d’écoulement du fluide.
Garcia-Cascales et al. [58] ont proposé un modéle dynamique détaillé d’échangeur a
tubes. La discrétisation de I'échangeur selon sa longueur permet de prédire I'état du
fluide dans chaque élément discrétisé. De plus, le changement de phase du fluide est
modélisé. Wellsandt et al. [159] ont prédit les performances d'un évaporateur a plaque et
ensuite les comparer avec les résultats d’essais.

La deuxieme méthode consiste a développer un modele simple et plus facile a utiliser.
Selon cette méthode, 1'échangeur de chaleur est divisé en zones selon l'état du fluide:
liquide, diphasique ou vapeur [119]. La puissance échangée dans chaque zone peut étre
estimée grace a la méthode e-NTU ou LMTD. Les coefficients de transfert de chaleur pour
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les deux fluides peuvent étre estimés a partir de corrélations spécifiques aux fluides
utilisés et au type d’échangeur. Cette approche a été utilisée dans notre cas.

Ainsi, le modele simplifié d’échangeur de chaleur pour I'application du cycle de Rankine
consiste a diviser 1'échangeur en trois zones : zone liquide, zone diphasique et zone
gaseuse (cf. figure 2-2).

A

C

o

Temperatue,

T; + Gaz

1
/€1
1
L

Liquide

Liquide i

4

Puissance , W
— Source chaude

— Fluide de travail
Figure 2-2 Echange thermique entre le fluide de travail et le gaz dans 1'évaporateur

Lorsque les températures de sorties de deux fluides ne sont pas connues, une méthode e-
NTU peut étre utilisée pour le dimensionnement de I'échangeur. Cette méthode e-NTU
prend en compte lefficacité de l'échangeur et permet de déterminer le coefficient
d’échange global, connaissant la quantité de chaleur échangée. Pour chaque zone la
quantité de chaleur échangée s’écrit :

Q :s[r'ncpj (The =T (2-1)

min

Tte  Température d’entrée du fluide de travail, °C

T ) A
M Température d’entrée de la source chaude, °C

M Débit massique du fluide de travail, kg s

Efficacité de I'échangeur, -

L’efficacité dépend de I'écoulement relatif de deux fluides et du type d’échangeur.

Le nombre d’unité de transfert NTU est déterminé par le coefficient global de transfert
Al, soit :

AU

(r'ncpj | (2-2)

D’autre part, le coefficient AU peut étre déterminé par 1'équation (2-3). Cette derniére,
permet de déterminer la longueur nécessaire de 1'échangeur.

NTU =
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1 _ 1 + 1 iR, ’3
AU AN ARy @3)
Ag Surface d’échange du c6té du fluide de travail, m?

Ao  Surface d’échange du coté de deuxiéme fluide, m2

hs Coefficient d’échange du co6té du fluide de travail, W m2K-

ho Coefficient d’échange du coté du deuxieme fluide, W m2K-1

R, Résistance thermique du matériau de I'échangeur, K-W-1

Les coefficients d’échange de chaleur peuvent étre estimés a partir des corrélations
spécifiques adaptées au type d’échangeur. Ces coefficients dépendent de I'état du fluide

(monophasique ou diphasique). De maniére générale, le coefficient d’échange est
déterminé a partir de la relation suivante :

(2-4)

D,  Diametre hydraulique du circuit, m

h Coefficient d’échange thermique, W-m-2K-1

A Conductivité, W-m-1K-1

En vue de déterminer le dimensionnement optimal de I"échangeur, I'estimation de la
perte de charge subie par chacun des deux fluides, semble importante.

Pour le fluide en état monophasique, la perte de charge est déterminée par I'équation

(2-5).

Ap=— (2-5)

Coefficient de frottement, -
Vitesse massique du fluide, kg's'm?2

Masse volumique du fluide, kg m-3

[ ST W

Longueur du canal, m

Le coefficient de frottement f dépend du type d’échangeur et du régime d’écoulement.

Pour le fluide diphasique, le calcul de la perte de charge consiste a déterminer la perte de
charge totale. La perte de charge est la somme de la perte par frottement, de la perte par
I'accélération et de la perte due a la gravité totale (cf. I'équation (2-6)). Etant donné que
pour une application automobile, les échangeurs de petites dimensions sont utilisés, la
perte par gravité peut étre négligée.

_dp__ dp, +%idp

+—" 4 —9 (2-6)
dz dz dz dz
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Le calcul de la perte par accélération se base sur I’hypothése que le gaz et le liquide dans
le fluide diphasique ont la méme vitesse d’écoulement. Dans ce cas, la perte de charge par
accélération est définie par :

) d(l/ bj
o, _gef T, @7)
dz . dz

La masse volumique du mélange homogene p est exprimée par :

- X 1-X
p=—+—o

pg pl (2—8)

La perte par accélération est positive dans le cas d’évaporation du fluide (le titre de
vapeur x évolue de 0 a 1) et négative lors d’'une condensation (le titre de vapeur x évolue
de0Oal).

La perte de charge par frottement dépend de la technologie de I'échangeur.
2.1.2 Modéle des propriétés thermiques des gaz d'’éc  happement

Butcher et al. [22] ont montré que la composition des gaz influe sur le rendement du
cycle de Rankine. C’'est pourquoi les gaz d’échappement doivent étre modélisés de la
facon la plus réaliste possible.

Il n’est pas évident de déterminer les propriétés des gaz telles que la densité, la viscosité,
la conductivité, la capacité calorifique, 1'enthalpie et I'entropie spécifique parce qu’il
s’agit du mélange de gaz. Pour un mélange de gaz, la fraction massique de chaque gaz
dans le mélange s’écrit :

m — Xi Mmol,i
i XM (2-9)
i molii
i
X; Fraction molaire du composant i, -

Mmol,i Masse molaire du composant i, g mol*!

L’enthalpie du mélange / est déterminée comme la somme des enthalpies partielles des
composants (cf. équation (2-10)). En utilisant le méme principe, I'entropie s et la capacité
calorifique ¢, du mélange peuvent étre calculées.

N N N
h:thi,s:st,cp:chpi (2-10)

La densité du mélange se présente sous la forme :

1_ym ]
P zpi 1D
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La viscosité du mélange de gaz dépend fortement de la température des gaz. Les
équations (2-12)-(2-14) ont permis de déterminer la viscosité dynamique du mélange.
Dans ces équations, i et j représentent deux composants du gaz.

U= 4 M
Q 2-12
-1/2[ 1/2 14
. ] M .
o, =1+ M) g Al i (2-13)
VBl M, H) M
(M,
o, =| 4 (—JJcD” (2-14)
U \ M,
Les mémes équations sont valables pour le calcul de la conductivité thermique des gaz.
A M,

A= (2-15)

ZN:/‘i Py

Une motorisation essence a été choisie pour le systéme de récupération d’énergie par le
cycle de Rankine. L’analyse de la composition des gaz d’échappement a montré que ce
gaz contient 3 composants principaux : de 1'eau (11,98 %), de I'azote N2 (74,13 %) et du
CO: (12,64 %). Les propriétés de ce mélange de gaz ont été calculées.

2.1.3 Evaporateur a plaques et ailettes

L’échangeur de chaleur a plaques et ailettes est largement utilisé dans le systéeme de
climatisation des véhicules. Cet échangeur fait partie des échangeurs compacts et
performants. C’est pourquoi il présente un intérét certain pour une application Rankine.

Faute de trouver un composant compact existant permettant échanger un niveau de
puissance important ( de 'ordre de 30kW) entre les gaz d’échappement et I'eau-glycolée
circulant dans la boucle de Rankine, un évaporateur de type plaques et ailettes a été
considéré. L'évaporateur a plaques et ailettes utilisé dans la boucle froide du véhicule
(I'évaporateur du systeme de climatisation) a servi de base pour la conception. Les
parametres géométriques finaux de 1'évaporateur sont présents sur la figure 2-3.

Afin de dimensionner 1'évaporateur, deux grandeurs ont été figées dans le modele : la
largeur de plaques L et la largeur de I'échangeur W (cf. figure 2-1). La longueur de
plaques H est définie par le modéle.

Les échanges thermiques ont été décrits dans le modele sur la base de corrélations
associées au type d’échangeur a plaques et ailettes.

2.1.3.1 Cété fluide de travail : monophasique
L’échange thermique en monophasique dans I'échangeur a plaques a été étudié par

différents auteurs dont Focke et al. [52] et Hugonnot [70]. Leurs travaux montrent que
I'angle de corrugation influence fortement sur le coefficient d’échange monophasique.

63



CONFIDENTIEL RENAULT

Ainsi, le coefficient d’échange peut étre estimé selon la corrélation suivante (Nombre
adimensionnel de Nusselt) :

Nu=aRe Pr (2-16)

Le nombre de Reynolds et de Prandtl sont donnés par les équations suivantes :

Re= GID,
U
(2-17)
C,I
pr=—2H
A
Dy, Diametre des canaux, m
G Vitesse massique du fluide, kg s1m?2
G Chaleur specifique, ] kg1K-1
U Viscosité, kg'm-1s-
A Conductivité, W-m-1K-1
eau
P
v s=1,5
A L
o
9 y
I,
©
£
I
gaz
\ 4 L1 L] [
A£:2’6
h=26] | |
W=150

Figure 2-3 Schéma de 1'évaporateur a plaques et ailettes

Dans I'équation (2-16), les coefficients a et b dépendent de 1'angle de corrugation, du type
d’écoulement et du pas adimensionnel de I'échangeur P/e. Le pas adimensionnel est le
résultat de la division du pas de corrugation P (distance entre deux sommets de la surface
corruguée) par la hauteur de la corrugation e (espacement des plaques).

Pour une angle de corrugation de 30° et un pas adimensionnel P/e=3,33 :

a=077;b= 054 pour Re<1000

(2-18)
a= 044b= 064 pour Re>1000
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Le nombre de Reynolds dépend de la vitesse du fluide et de la section de passage du
fluide. La section de passage du fluide est déterminée par les parametres géométriques de
I’échangeur et le nombre de canaux (équation (2-19) ).

m
Gf =
A (2-19)
N, -1
A=b,L,

r.n Débit massique, kg's!
Dy Diametre des canaux, m
Gy Vitesse massique du fluide, kg sTm?2
N, Nombre de plaques, -
b, Espace entre les deux plaques, m

Lu Largeur de plaque, m

La perte de charge dans les canaux se caractérise par 1'équation (2-5). Les coefficients de
frottement du fluide contre une plaque sont donnés par les équations (2-20).

_ _p
f=aRe pour P/e=3,33

mar e
Re pour P/e=2,0

2.1.3.2 Coté fluide de travail : ébullition

Garcia-Cascales et al. [58] ont fait 'étude bibliographique des corrélations permettant de
déterminer le coefficient d’échange du coté de fluide de travail en ébullition dans un tube.
Pour un évaporateur de type échangeur a plaques, Wellsandt et al. [159] ont proposé
d’utiliser la méthode de Gorenflo afin de définir le coefficient de transfert du fluide en
diphasique. Cornwell et al. [29] ont proposé une méthode basée sur la corrélation de
Cooper. Dans le cadre de la these, cette derniere méthode a été appliquée a la
modélisation d’évaporateur de type a plaques et ailettes.

La méthode proposée par Cornwell et al. consiste a déterminer le coefficient d’échange
selon le régime d’ébullition. Deux types de régime d’ébullition peuvent avoir lieu. Quand
I’échange thermique est faible, Iébullition du fluide se passe par convection. Lorsque la
différence des températures des deux fluides est grande, I'ébullition passe a un autre
régime appelé I'ébullition nucléée. Ainsi, I'estimation du coefficient d’échange du fluide
en état diphasique passe par le calcul des coefficients d’échange par convection et
ébullition nucléée (cf. équation (2-21)).

htp = hcb + hnb = I"]I F+ hpS (2-21)
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Coefficient de transfert par convection, W m-2K-!

Coefficient de transfert par ébullition nucléée, W m-2K-
Coefficient de transfert du fluide en monophasique, W m=2K-1
Coefficient de transfert en ébullition, W m=2K-1

Facteur d’accroissement de 1'ébullition convective, -

Facteur de suppression de I’ébullition nucléée, -

Pour un échangeur a plaques, le coefficient de transfert par convection hs peut étre
déterminé selon 1'équation suivante :

Le facteur d’accroissement d’ébullition est donné par 1'équation (2-23) :

Le nombre de Lockhart-Martinelli Xy est déterminé par I'équation (2-24).

h, =hF =aRe’ Prl’3(Di)F

h

F=1+18X, "

05 y 05
) <[ 2e ) (1_)(/’_} f
“ | ap, X 0 f,
Masse volumique du fluide en état vapeur, kg m-
Masse volumique du fluide en état liquide, kg m=2
Coefficient de frottement pour le fluide en état vapeur, -

Coefficient de frottement pour le fluide en état vapeur, -

Titre de vapeur, -

(2-22)

(2-23)

(2-24)

Le coefficient de transfert en ébullition nucléée peut étre estimé a partir de la corrélation
de Cooper (cf. équation (2-25)).

-055

hnb - 55q,?567M _05 p* 0.12(_ |0910( p*))

qnb Densité du flux de chaleur, W m-2
M Masse molaire du fluide, g mol!
P = Psar/ Perit Pression réduite, -

(2-25)

La perte de charge du fluide de travail en diphasique dépend fortement du titre de
vapeur x et varie de maniere non linéaire selon la longueur de la conduite. La perte de
charge est donnée par I'équation (2-26).
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AP, = ®2ARAL (2-26)

Le coefficient de perte de charge AR correspond a la valeur de la perte de charge dans la
conduite si le fluide en phase liquide occupait tout le circuit.
_2fG?

D, o,

AR (2-27)

Le coefficient de frottement f; est calculé pour le fluide en phase liquide.

Le facteur multiplicateur ®7 est déterminé par la corrélation de Friedel [56]. Cette

corrélation est la plus pertinente pour I'évaporation de I'eau.

324FH
2
by =E+ Fr 0045\/¢ 0035 (2-28)
Le nombre de Froude est déterminé par l'équation (2-29).
. 2
m
Fr = 2 (2-29)
ab, o
g Accélération gravitationnelle, m*s>2
Le nombre de Weber est déterminé par 1'équation (2-30).
. 2
m D
We=——72" (2-30)
ap
o Tension superficielle, N m-!
Les parametres H, F et E s’écrivent :
f
E=(1-x)+ w2 P o
p g fl
F = x%(1-x)%* (2-31)

019 07 091
/'ll /'ll pg

2.1.3.3 Coté gaz d’échappement

Dans I’échangeur a plaques et ailettes, les gaz d’échappement s’écoulent a travers les
ailettes. Wang et al. [155] ont proposé d’utiliser le facteur de Colburn j afin de déterminer
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le coefficient d’échange du coté des gaz d’échappement. Cette corrélation a été obtenue a
partir d’essais réalisés sur 22 géométries différentes et s’écrit :

Nu

| =——3 2-32
J REP'1/3 ( )
Le facteur j dépend du nombre de Reynolds Re. Le nombre de Reynolds critique

détermine le type d’écoulement, et donné par I'équation (2-33).

L Y02 5 O N

Re,, , =619 = — — 2-33
o [ D, D, h,, 239

La Largeur du canal, m

Oal Epaisseur des ailettes, m

Dn, Diametre hydraulique, m

Sal Largeur des ailettes, m

N Hauteur des ailettes, m

Dans le cas ou Re> Recm’j

L -0322 5 -0089
j= 0242(—6"J (—'J Re %¢8 (2-34)
Dh Dh

le facteur j est donné par :

Dans le cas ou Re< Re,; ; le facteur j est donné par :

L -0132 5 -0184
j= 0,48{—6"J (—'J Re %% (2-35)
Dh Dh

La perte de charge subie par les gaz d’échappement, peut étre estimée a partir de
I'équation suivante :

_2f [(B; (L
ap== o (2:36)
h
L Longueur totale du passage des gaz, m
G, Vitesse massique des gaz, kg s'm2

Le coefficient de frottement f détermine le type d’écoulement des gaz a travers les
plaques. Il est donné par les équations (2-37) et (2-38).
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Dans le cas ou Re> Re

crit, j :

TR
f= 1136{-“} (—'J Re %% (2-37)
Dy D,
Dans le cas ot Re<Re,; ;:
- 0384 - 0092
f= 756{5] (QJ Re %% (2-38)
D, Dy

2.1.4 Evaporateur a faisceau de tubes

La deuxieme technologie d’évaporateur considérée dans le cadre de I'étude comparative,
est 'échangeur de type faisceau de tubes. La géométrie de cet échangeur a été spécifiée
par un fournisseur.

Il existe deux géométries d’échangeur possibles (cf. figure 2-4). Il s’avere que la géométrie
quinconcée offre le meilleur échange de chaleur et, par conséquent, 1'échangeur de
chaleur est plus compact. C'est pourquoi cette géométrie a été choisie pour une
application automobile.

Figure 2-4 Géométries alignée et quinconcée d'échangeur a faisceaux de tubes. S; - pas
longitudinal, S; - pas transversal

Le modeéle d’échangeur a faisceau de tubes a été développé en se basant sur les données
du fournisseur. Les échanges thermiques et la perte de charge ont été estimés dans le
modele grace aux corrélations associées a ce type d’échangeur.

2.1.4.1 Cété fluide de travail : monophasique

Dans le cas général, pour un tube, le coefficient d’échange thermique dans les zones
monophasiques (phase liquide ou vapeur) peut étre estimé a partir de la corrélation de
Dittus-Boelter [82]. Cette corrélation est validée pour un fluide en écoulement turbulent
(pour Re>2000). Pour un fluide a faible débit passant dans une petite section, le régime
d’écoulement peut devenir laminaire. Ainsi, le coefficient d’échange du fluide en état
monophasique s’écrit :
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En régime turbulent pour Re>2000 :
Nu= 0023Re" Pr® (2-39)

En régime laminaire pour Re<2000 :
Nu=4,36 (2-40)

La perte de pression du fluide en état monophasique dans un tube lisse est définie par
I’équation (2-5). Le coefficient de frottement est donné par les équations (2-41).

f= 64 pour Re< 2000
Re (2-41)

f = 0079Re™* pour Re> 2000

2.1.4.2 Cété fluide de travail : diphasique

La littérature propose de nombreuses corrélations empiriques permettant d’estimer le
coefficient de transfert de chaleur du fluide en phase d’évaporation [58], [82], [88], [86],
[167]. Zhang et al. [167], ayant meilleurs résultats d’estimation de coefficient d’échange
de l'eau avec la corrélation de Chen, ont proposé d’utiliser cette corrélation pour
I'ébullition.

La corrélation de Chen a été obtenue pour un tube dans lequel un fluide s’écoule en
régime turbulent et transitoire. L’évaporation nucléée et convective est prise en compte
dans cette corrélation.

hlp = hcb + hnb = hI F + hpS (2—42)
hy Coefficient de transfert en phase liquide, W m2K-
hp Coefficient de transfert en ébullition, W m-2K-1
F Facteur d’accroissement de I'ébullition convective, -

Facteur de suppression de 1'ébullition nucléée, -

Le coefficient d’échange en ébullition convective hy, est déterminé par les équations (2-39).
Le coefficient d’échange du fluide en phase liquide s’écrit :

_ NulA

h,
d,

(2-43)

d: Diameétre des tubes, m

Le coefficient d’échange en ébullition nucléée est donné par la corrélation de Chen
classique.
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OAIO.79Cp|OASS w|024AT 024Ap 075

sat sat

h,,=0,00122 (2-44)
n o %1% 524 Ah g324
o Tension superficielle, N m-!
A Conductivité de la paroi, W m1K-
Cu Chaleur spécifique du fluide, ] kg1K-!
ATw=T,-Tr Différence des températures de la paroi et du fluide, K
Ahg Différence des enthalpies du fluide en état vapeur et liquide, J kg
Pg Masse volumique du fluide en phase gazeuse, kg m-
o Masse volumique du fluide en phase liquide, kg m-3
Dans cette équation, la différence des pressions est donnée par 1'équation (2-45).
_ Ahgl (Tw _Tsat)
(1 1 2-45
Tsat DU ( - )
p s} p |
Tw Température de la paroi, K
Tsat Température de saturation du fluide, K

La température de la paroi dépend du flux de chaleur venant de la source chaude, et est
déterminée par les équations (2-46).

(-\)- = AU [ﬂTh _Tsat)

_Q
T W + Tsat (2—46)

b

=Q.aT,
h

=

Le facteur de suppression de I'ébullition nucléé S est donné par I'équation (2-47)
s=[1+ 25310 (Re )] (2-47)

Le facteur d’accroissement d’ébullition F montre la turbulence du flux due a la présence
de la vapeur, et dépend du nombre de Reynolds.

0736
F= 235()% + 0,213j = 064D, (2-48)
1t
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Le multiplicateur de pertes de charge par frottement peut étre exprimé par :

c 1
Gy =l s (2-49)

2
t t

Le parametre de Lockhart-Martinelli X est donné par I'équation suivant :

Ap
Xg = A—p' (2-50)
g
Les pertes de charge du fluide en phases liquide et vapeur s’écrivent :
2(1_ )2
Apl = 2_f| —G (1 X)
d A
2f G2 (2-51)
Ap, =—=2
dt pg

Les coefficients de frottement pour le fluide en phase liquide et en phase vapeur peuvent
étre déterminés a partir des équations (2-52), (2-53).

f =C[Re" (2-52)
Les coefficients C et n dépendent du régime d’écoulement. Pour un canal circulaire :

C =16 pour Re< 2000

(2-53)
C = 0079 pour Re> 2000

2.1.4.3 Coté gaz d’échappement

Le coefficient de transfert de chaleur du coté des gaz d’échappement peut étre évalué
selon la corrélation de Zukauskas proposé par Kakagc et al. [82]. Cette corrélation est
établie pour un faisceau de tubes et couvre une large gamme d’écoulements du fluide
(équation (2-54)).

Nu=CRe"Pr" (2-54)

Les parametres C, m et n dépendent du régime d’écoulement et du pas transversal et
longitudinal des tubes (cf. figure 2-4).

La perte de charge dépend du nombre de rangées de tubes, de la vitesse des gaz et de la
température, et est donnée par I'équation (2-55).

GZ
Ap=E=N -
p 52,0 ‘ (2-55)

N, Nombre de rangées de tubes, -
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£ Coefficient de frottement, -

Le coefficient de frottement est évalué selon la corrélation de Gaddis [57].

E=¢ +¢ {1— exp{— WJ} (2-56)

&  Coefficient de frottement en régime laminaire, -

& Coefficient de frottement en régime turbulent, -

Le coefficient de frottement en régime laminaire est défini par les équations (2-57)

_f
4= Re
) (2-57)
f, = 280/{(p,* . 0,6) + 0,75} /(4p: p - 7T)pfl'G
P Pas longitudinal, -
p: Pas transversal, -
Le coefficient de frottement en régime turbulent est défini par les équations (2-58).
— ft
“ R (2-58)

f, = 25+ [12/(p’ - 085)|+ 04(p; 1 p; -1 - 001(p; / p; -1

Les pas longitudinal et transversal sont liés a la géométrie de I'échangeur et sont calculés
par les équations (2-59).

Sy

p = d, d,

(2-59)

2.1.4.4 Validation du modéle

Dans le cadre de la these, une étude approfondie de I'évaporateur de type faisceau de
tubes a été réalisée. Cette étude a consisté a dimensionner l'évaporateur pour une
application véhicule automobile selon un cahier de charge. Le dimensionnemt consistait a
maximiser la chaleur récupérée sur la ligne d’échappement tout en minimisant la
dimension, la perte de charge du coté des gaz d’échappement et le cotit de I'évaporateur.

En tenant compte des dimesensions maximales possibles sur la ligne d’échappement (cf.
figure 2-1), la géométrie de I'évaporateur a été définie (cf. figure 2-5).

Les résultats issus de 1'étude de dimensionnement, ont été communiqués par le fabricant
de I'échangeur sous la forme des cartographies suivantes :
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* chaleur cédée dans I'évaporateur en fonction de la température et du débit des
gaz d’échappement,

* débit du fluide de travail en fonction de la température et du débit des gaz
d’échappement et de la pression,

+ perte de charge des gaz d’échappement en fonction de la température et du débit
des gaz.

Gaz

S
54%» | d,=3mm
! ! 8,,=0,5mm - épaisseur du tube
5,=9,8mm

S,=8,3mm

2 . -
! o | t N=26 - nombre de rangé de tubes
| E M Z=12 - nombre de tubes dans une rangé

92
>
|
[
1
EEEEE T
|
|
————t—
]
|

Figure 2-5 Evaporateur de type faisceau de tubes dimensionné pour une application automobile

Ces cartographies ont servi a calibrer le modele d’évaporateur développé sous EES et
présenté dans le paragraphe 2.1.4. Le calibrage du modele d’évaporateur a été réalisé par
le biais de minimisation de l'erreur globale déterminée par la fonction suivante :

Error = i\/ [(r'nf - r'nmj/ r'nf,n] + [(er, -ar,, )R, (2-60)

r.n ; Débit massique du fluide calculé par le modele, kg s
r}] Débit massique du fluide donné par le fabricant, kg s

fn
AP,, Perte de charge des gaz d’échappement calculée par le modéle, Pa

APegn  Perte de charge des gaz d’échappement donnée par le fabricant, Pa

Lors du calibrage du modele deux coefficients ont été identifiés :
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o Coefficient correctif de transfert de chaleur : C=0,92
+ Coefficient correctif de perte de charge des gaz d’échappement : Keg=2,12.

La figure 2-6 présente I'écart entre les débits calculés par le modele et ceux fournis par le
fabricant. Nous constatons que le modele prédit le débit du fluide avec une précision
satisfaisante de 0,6 %. Quant au recalage de la perte de charge des gaz d’échappement, on
peut noter que la déviation de la perte de charge s’accroit avec une augmentation du
débit des gaz (cf. figure 2-7). Cependant, cette déviation reste inférieure a 1,17 %. Selon la
figure 2-8, la puissance de I'évaporateur est prédite par le modele avec une précision de
0,6 %.

0,0135

0,0125

0,0115

A

e

Débit mesuré, kg-s™!
(=]

c o ©

o o [y

& & 3

o

0,0075
0,0075 0,0085 0,0095 0,0105 0,0115 0,0125 0,0135

Débit calculé, kg-s™

> Débit calculé ——Débit mesuré

Figure 2-6 Recalage du débit massique du fluide dans 1'évaporateur
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® 1400
&
—'a 1300
= 1200
o
gn 1100 /
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o 900
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2 800
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& 700
700 900 1100 1300 1500
Perte de charge mesurée, Pa
Perte de charge calculée ~——Perte de charge mesurée

Figure 2-7 Recalage de la perte de charge du c6té des gaz d'échappement
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< Puissance calculée = ——Puissance mesurée

Figure 2-8 Recalage de la puissance de I'évaporateur
2.1.5 Evaporateur a tubes et calandre

La technologie d’échangeur a tubes et calandre est innovante dans le domaine automobile.
Par conséquent, la conception de I'échangeur propre a un cycle de Rankine intégré dans
un véhicule, est nécessaire. Pour notre application, le concept d’écoulement suivant a été
choisi. Les gaz d’échappement passent dans les tubes rectangulaires. Le fluide de travail
passe a travers le faisceau de tubes. La configuration de cet échangeur est présentée sur la
figure 2-9.

La calandre se caractérise par deux diametres :
* Diametre effectif D,
* Diametre réel D;.
Le diametre effectif est calculé par rapport a I'axe de la calandre et est donné par :

=4S

De
P

(2-61)

Pour un tube rond, l'aire S et le périmetre P dépendent de la position des tubes dans la
calandre. Dans le cas d'une géométrie quinconcée avec des tubes rectangulaires, le
diametre équivalent s’écrit :

4 P2 - bh)
D=2t =7 2.62
h Hauteur du tube, m
b Largeur du tube, m
P. Pas de tubes, m
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T vapeur reau l
i M

|
|
180

gaz —p 4. — F=—— —————— ——— I B

Hmax
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A
A-A
P, b

@) (b)
Figure 2-9 Schéma de 1'évaporateur a tubes et calandre (a) géométrie alignée (b) géométrie
quinconcée

Pour une étude de dimensionnement de 1'échangeur, deux parametres géométriques sont
figés (la largeur W et la hauteur H de la calandre). La longueur de tubes est déterminée
par le modeéle.

2.1.5.1 Coté fluide de travail : monophasique

Il existe deux méthodes principales permettant d’estimer les coefficients d’échange du
fluide dans I’échangeur de type tubes et calandre : la méthode de Bell-Delaware et la
méthode de Kern [82]. La méthode de Bell-Delaware sert a évaluer les performances
d’échangeur lorsque toutes les dimensions d’échangeur sont supposées connues. Dans le
cadre de I'étude du dimensionnement, la deuxiéme méthode, celle de Kern, peut étre
utilisée.

La méthode de Kern consiste a déterminer le coefficient d’échange en monophasique
selon I'équation (2-63) :

Nu= 036Re™° Pr’® (2-63)

La perte de charge du fluide en état monophasique du coté de la calandre dépend du
nombre de chicanes et du diametre équivalent de la calandre.
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_ fG*(N +1)D,
20D ¢

AP (2-64)
Nombre de chicanes, -

Coefficient de correction, -

Coefficient de frottement, -

Masse volumique du fluide, kg m=3

O ®" ™ 8. Z

Vitesse massique du fluide, kg s m?2

Le coefficient de correction ¢ est le rapport entre la viscosité du fluide déterminée a la
température du fluide et la viscosité du fluide déterminée a la température de la paroi.

4, 014
= 2-6
¢ [,ij (2-65)

Le coefficient de frottement dépend du régime d’écoulement et est donné par I'équation
(2-66).

f =exp(0576—- 019LnRe) (2-66)

2.1.5.2 Coté fluide de travail : ébullition

L’estimation du coefficient d’échange en ébullition sur un tube du co6té de la calandre
peut étre réalisée par des différentes corrélations. Browne et al. [20] ont fait 1'étude
bibliographique des corrélations valables pour I'ébullition sur un tube ainsi que de la
méthode de calcul de la perte de charge. Vera-Garcia et al. [152] ont modélisé I'échange
thermique dans I'échangeur de type tubes et calandre. Pioro et al. [113] ont testé les
différentes corrélations utilisant des coefficients variables et des coefficients constants. Ils
ont conclu que les corrélations avec des coefficients variables donnent de meilleurs
résultats. Sathyabhama et al. [127] ont comparé les différentes corrélations disponibles
dans la littérature et plus souvent utilisées pour le calcul du coefficient en ébullition du
fluide sur une surface chaude. Parmi les corrélations considérées, seule la corrélation de
Rohsenow semble pertinente d’autant plus qu'elle a été validée pour l'eau (équation
(2-67)).

033
c,, AT C
o2 - 3 g o £ (2-67)
Ahy M Bhy g(p| - pg) K
q Densité du flux de chaleur, W m2
Hi Viscosité du fluide en état liquide, kg m-s?

Ahg  Enthalpie de saturation, J kg
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Cu Chaleur spécifique, J kg
C Coefficient, -

La corrélation de Rohsenow permet de déterminer le flux de chaleur q. Le coefficient de
transfert de chaleur en ébullition est estimé a partir de I'équation (2-68).

9
h. =1 }
o = AT (2-68)

Le coefficient C dépend du matériau a partir duquel I'échangeur est congu. Ainsi, pour
I'eau évaporée sur la paroi en acier inoxydable, C=0,008 ; pour I'eau évaporée sur la paroi
en aluminium C=0,011 (Pioro et al. [113]).

En ce qui concerne la perte de charge du c6té du fluide diphasique, pour I'échangeur de
type tubes et calandre, elle peut étre estimée a partir de I'équation (2-69).

dp; o[ dp; o[ dpy
- =0 — | = — -
dz g( dz '\ dz (2-69)

Afin de déterminer le facteur multiplicateur pour le fluide en phase liquide ®7et le
multiplicateur pour le fluide en phase vapeur CDg, Chisholm [27] a proposé d’utiliser le

parametre de Lockhart-Martinelli (cf. équations (2-50) et (2-51)). La présentation
simplifiée des multiplicateurs est donnée par les équations (2-70).

0121+ C 4 L

Xo X (2-70)

®? =1+CX, + X
Le coefficient C dépend du régime d’écoulement du fluide diphasique.

2.1.5.3 Coté gaz d’échappement

Une étude d’écoulement des gaz d’échappement dans un tube rectangulaire a été déja
menée dans le cadre de projet [T] TERS au sein de Renault. La géométrie du tube est telle
qu’un perturbateur est installé a I'intérieur du tube afin d’améliorer 1'échange thermique.
D’apres cette étude, le coefficient de transfert de chaleur dans un tube rectangulaire est
donné par la relation (2-71).

Nu= 237Re**Pr® (2-71)

La perte de charge dans un tube rectangulaire peut étre estimée a partir de I'équation
(2-5).
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2.1.5.4 Conclusion

Ainsi, trois technologies d’échangeur de chaleur pour l'évaporateur du systéeme de
Rankine ont été considérées. Le résumé des corrélations utilisées pour modéliser les
échangeurs, est présenté dans le tableau 2-1.

Tableau 2-1 Récapitulatif des corrélations utilisées dans la modélisation des échangeurs

» Type Coefficient de transfert de chaleur Perte de charge
d’échangeur
Coté fluide de travail
Monophasique Monophasique
Nu=aRe’ Pr' _ﬁGZL
Dy o
Diphasique Diphasique
Plaques . L\ _
hy, = 550%5M 0° p" (- log,(p")) AP, = ®FARAL

et ailettes

Coté gaz d’échappement

Nu _2f G°L

1= Re, Pr3

Coté fluide de travail

Monophasique Ap= 2f G2L
Nu= 0023Re” Pr® D, A
Diphasique
079, 045 024 024 075 AP = QJZAPAL
Faisceau de h.,= (),00:|-22/II CR_ S Al Apsa ° o

05,,029 024 024
o U p. " An
tubes ! g J

Coté gaz d’échappement

GZ
Nu=CRe"Pr" AP =&—N,
2p

8C
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Coté fluide de travail
Monophasique AP = fG*(N +1) D,
Nu = 036Re*° Pr’® 20D ¢
Diphasique
Tubes 03 AP, = ®2APAL
et calandre ﬂ =C, aq g Coi A o
Ahfg :ulhfg g(pl _pg) kI
Coté gaz d’échappement
2f G%L
Nu= 237Re™*Pr® Ap=—
Dy o

2.1.6 Comparaison des technologies

L’étude comparative des technologies d’échangeurs de chaleur vise a déterminer la
technologie la plus efficace et la moins encombrante pour une application automobile.
Selon l'espace disponible dans le véhicule (cf. figure 2-1), deux dimensions de
I’échangeur peuvent étre figées. La troisieme dimension de chaque échangeur est laissée
libre et peut étre calculée par le modele associé. Ainsi, les modeles permettent de calculer
la longueur de plaques ou de tubes nécessaire pour évaporer et surchauffer le fluide de
travail jusqu’a la température désignée.

Pour effectuer cette étude, les parametres du fluide de travail ont été imposés selon le
tableau 2-1.

Dans cette modélisation, nous considérons une température des gaz d’échappement a
I'entrée d’échangeur de 718 °C et un débit des gaz de 220 kgh?. Ces parametres
correspondent au point nominal de fonctionnement du moteur sur le cycle Artemis
autoroutier. Le choix de ce point de fonctionnement du moteur est expliqué plus
précisément dans le chapitre 4.

Tableau 2-1 Paramétres du fluide de travail

Température du fluide a I'entré de 1'évaporateur, °C 100

Surchauffe du fluide, °C 10;20;30;40;50 ;60
Débit massique, kg s 9,;10,5;12,5
Pression, bar 15;20;25;30;35

Ainsi, une étude d’influence de la haute pression correspondant a la pression a I'entrée de
la machine de détente, sur la dimension d’échangeur a été réalisée. Notons que la
longueur d’échangeur de type tubes et calandre et échangeur de type a faisceau de tubes
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augmente légerement avec une augmentation de la haute pression (cf. figure 2-10). Ceci
peut étre expliqué par un élargissement de la zone liquide de l'évaporateur dii a une
augmentation de la pression. En revanche, nous constatons que la dimension de
I’échangeur de type plaques et ailettes n’est presque pas sensible a une augmentation de
la pression.

L'impact de la surchauffe sur la dimension de I'échangeur est présent sur la figure 2-11.
Nous constatons que la dimension des échangeurs augmente avec une hausse de la
surchauffe. C’est évident puisque la zone du fluide en état de vapeur s’élargit avec une
augmentation de la surchauffe.

Au regard des courbes de la figure 2-10 et figure 2-11, nous constatons que pour les
conditions de foctionnement données, la dimension de I'échangeur a faisceau de tubes est
plus petite par rapport aux autres échangeurs considérés. En revanche, I"échangeur de
type a plaques et ailettes est trop grand, ce qui complique son intégration dans une
automobile.

Les performances du moteur thermique peuvent étre influencées par les pertes de charge
des gaz a I'échappement. Pour limiter une baisse de la puissance du moteur thermique
due a linstallation de l'évaporateur sur la ligne d’échappement du véhicule, une
minimisation des pertes de charge des gaz d’échappement sur l'évaporateur est
primordiale. L’étude de leurs évolutions du coté des gaz d’échappement a été faite.

La figure 2-12 montre une évolution de la perte de charge en fonction de la surchauffe du
fluide de travail. Nous pouvons remarquer que la perte de charge sur 1'échangeur de type
plaques et ailettes est la plus petite. De plus, elle diminue légerement avec une
augmentation de la surchauffe. Ceci s’explique par le fait que la valeur de la perte de
charge pour ce type d’échangeur ne dépend pas de la longueur de plaques mais dépend
du nombre d’ailettes. Le nombre d’ailettes augmente lorsque la longueur des plaques
augmente et, par conséquent, la perte de charge calculée pour une ailette diminue. Ainsi,
une minimisation de la perte de charge peut étre atteinte grace a une conception optimale
de I'échangeur. Le méme phénomene s’observe dans l'échangeur de type faisceau de
tubes. Cependant, une diminution des pertes de charge avec une augmentation de la
surchauffe est plus importante. On constate que ce type d’échangeur offre une bonne
possibilité de surchauffer le fluide sans engendre de fortes pertes de charge a
I'échappement. Dans 1’échangeur de type tubes et calandre, la perte de charge dans les
tubes avec le perturbateur augmente avec une augmentation de la surchauffe. Cette
évolution peut étre expliquée par la dimension des tubes qui augmente avec le niveau de
surchauffe
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Figure 2-10 Evolution de la longueur d'échangeur en fonction de la haute pression. Débit du
fluide=12,5 g s'. Surchauffe=60° C
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Figure 2-11 Evolution de la longueur d'échangeur en fonction de la surchauffe. HP=30 bar.

Débit du fluide=12,5 g s
Nous observons sur la figure 2-13 une augmentation des longueurs des échangeurs de
chaleur avec une augmentation du débit dans la boucle de Rankine. Lorsque le débit du
fluide s’accroit, la puissance a échanger augmente ce qui induit une augmentation de la
dimension de I'échangeur. En valeur relative, cette augmentation de dimension est plus
importante pour les technologies d’échangeur a plaque et ailettes et faisceau de tubes.
Ainsi, pour une augmentation du débit de l'ordre de 40 %, les dimensions des
évaporateurs a plaques et ailettes et faisceau de tubes augmentent de 95 %, tandis que la
dimension de I'échangeur a tubes et calandre n'augmente que de 43 %. Ceci peut étre
expliqué par la géométrie de 1'échangeur a tubes et calandre. En effet, la géométrie de
I'échangeur de ce type est telle que le fluide subit moins de frottement avec la paroi de la
calandre.
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Figure 2-12 Evolution de la perte de charge en fonction de la surchauffe. HP=30 bar. Débit du
fluide=12,5 g s
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Figure 2-13 Evolution de la longueur des échangeurs en fonction du débit du fluide

L’efficacité globale de 1'échangeur de chaleur est aussi une caractéristique importante.
Elle est liée au pincement sur I'échangeur, c’est-a-dire 1'écart des températures des gaz
d’échappement et du fluide de travail du cycle de Rankine. Selon la figure 2-14, le
pincement diminue avec une augmentation de la surchauffe. Dans le cas de I'échangeur a
contre-courant, une augmentation de la surchauffe induit un élargissement de la zone de
vapeur. Par conséquent, la différence des températures des gaz et du fluide a la limite de
la zone diphasique diminue, ce qui explique la diminution du pincement. En revanche,
on note que le pincement diminue avec une augmentation de la pression du fluide dans
I'échangeur. 1l est clair que la température de saturation du fluide augmente avec la
pression. En conséquence, la différence des températures des gaz et du fluide diminue.

Nous constatons qu’afin d’améliorer les performances de 1'évaporateur, la pression et la
température du fluide a la sortie d’échangeur doivent étre les plus élevés possible.
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Figure 2-14 Evolution du pincement de 1'échangeur de chaleur en fonction de la surchauffe

(Delta T.,). Débit=12,5 g s1
En conclusion, outre la petite perte de charge du coté des gaz d’échappement,
I’échangeur de type plaques et ailettes serait trop grand, et ainsi, difficilement intégrable
dans une automobile. La dimension de I'évaporateur de type tubes et calandre pour notre
application, n’est pas tres élevée. Cependant, la perte de charge des gaz d’échappement
limite l'utilisation de cette technologie. Une révision de la géométrie de ce type
d’échangeur permettrait d’améliorer ses performances en terme de perte de charge. La
comparaison des technologies des échangeurs pour I'évaporateur montre que I'échangeur
de type faisceau de tubes offre les meilleures performances en terme de dimension et de
perte de charge.

2.2 Condenseur

Le condenseur de la boucle de Rankine sert a évacuer l'énergie non utilisée par la
machine de détente. L’évacuation de I'énergie est possible via un condenseur a air installé
en face avant du véhicule ou via un condenseur a eau. Les technologies des échangeurs
utilisées dans l'industrie automobile pour ces besoins, sont les suivantes :

* condenseur a tubes et ailettes (condenseur du systéme de climatisation ou
radiateur) permettant I’échange avec l'air extérieur

* condenseur a plaques permettant I'échange avec un deuxieme fluide.

Dans la littérature, il est retrouvé des applications du condenseur a air de type tubes et
ailettes [4], [21], [49]. Dans le cas d’utilisation de I'eau comme puits froid, un condenseur
a plaques est bien adapté [39], [54]. Cependant, Teng et al. [147] préferent un condenseur
a tubes et calandre pour un systeme de récupération d’énergie dans un véhicule de type
poids lourd.

La conception du condenseur dépend de la place disponible dans le véhicule automobile.
C’est pourquoi la dimension de ce composant est limitée. Afin de ne pas dépasser le
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volume disponible, les échangeurs existants ont été modélisés. Ainsi, les enveloppes de
condenseurs ont été déterminées (cf. figure 2-15).

Fluide de travail
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Figure 2-15 Enveloppes du condenseur a air et du condenseur a eau

La méthodologie générale de modélisation du condenseur est la méme que dans le cas
d’évaporateur (cf. 2.1.1).

2.2.1 Condenseur a plaques

La technologie de I’échangeur a plaques corruguées avec un angle de corrugation de 30°
a été modélisée sur la base du condenseur existant. Etant donné que le condenseur
existant n'est pas dimensionné pour un usage dans la boucle de Rankine, son
redimensionnement est nécessaire. Pour cela, deux dimensions du composant ont été
figées dans le modele (hauteur du condenseur H et largeur W). Le modele détermine la
longueur de plaques nécessaire pour refroidir le fluide de travail.

2.2.1.1 Coté fluide de travail : monophasique

Garcia-Cascales et al. [58] ont fait 'étude bibliographique des corrélations permettant
d’estimer les coefficients de transfert dans des échangeurs a plaques entre deux fluides
différents en monophasique. Il s'avere que la corrélation de Kim a été obtenue pour
I'échange entre deux liquides. Cette corrélation met en évidence la dépendance du
coefficient de transfert de 'angle de chevrons p.

Kakag et al. [82] ont proposé plusieurs corrélations qui permettent de déterminer le
coefficient d’échange en monophasique en prenant en compte le régime d’écoulement
ainsi que I’angle de corrugation.

Parmi le grand nombre de corrélations trouvées dans la littérature, la corrélation de
Kumar [82] généralisée semble la plus adaptée. Cette corrélation est déterminée pour les
échangeurs a plaques avec des angles de chevron différents et présentée par 1'équation
(2-72).
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Nu=CRe"Pr'® (2-72)
Pour I’angle de corrugation de a=30 °:

n=0,77,C = 054 pour Re<1000

(2-73)
n= 044, C = 064 pour Re>1000

La perte de charge du fluide monophasique peut étre estimée a partir de 'équation (2-5).

2.2.1.2 Coté fluide de travail : diphasique

Pour déterminer le coefficient de transfert de chaleur du fluide diphasique en
condensation, Garcia-Cascales et al. [58] ont proposé plusieurs corrélations établies en sa
majorité pour des fluides organiques. Parmi les corrélations étudiées, la corrélation de
Shah développée pour des fluides différents, dont I'eau, peut étre utilisée dans notre cas.
Elle s"écrit :

n =0 a et

m

La pression adaptée Pn est le rapport entre la pression réelle du fluide et la pression
critique, et s’écrit :

P =— ]
= @-7)

crit

Le coefficient d’échange en monophasique /i, peut étre calculé par la corrélation de
Dittus-Boelter, soit :

A
h = 0023Re* Pr 3D_ (2-76)

h

La perte de charge du fluide diphasique est donnée par la corrélation de Friedel (équation
(2-26) - (2-31)).

2.2.1.3 Coté deuxiéme fluide

Dans le condenseur a plaques, le fluide de travail est refroidi par I'eau-glycolée. Faute de
trouver une corrélation adaptée, les coefficients d’échange pour 1'eau-glycolée dans trois
zones sont estimés a partir de la corrélation valable pour l'eau pure en état
monophasique. Ainsi, la corrélation de Kumar a été utilisée (cf. équation (2-72)).

La perte de charge du coté du deuxieme fluide dans les plaques peut étre estimée a partir
de I'équation (2-5).
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2.2.2 Condenseur a tubes et ailettes

Le condenseur a tubes et ailettes peut étre utilisé dans le cas ot la condensation du fluide
de travail par l'air extérieur est souhaitée. Afin de modéliser le condenseur a air, le
condenseur existant a été considéré. Il s’avere que ce condenseur est dimensionné pour
un réfrigérant. Son redimensionnement pour 1'eau est alors nécessaire. C'est pourquoi
deux dimensions du condenseur ont été figées égales aux dimensions du condenseur
donné (largeur du condenseur W et épaisseur L). La troisiéme dimension (longueur de
tubes) est calculée par le modéle et correspond a la dimension de tubes nécessaire pour
refroidir le fluide du cycle de Rankine.

2.2.2.1 Coté fluide de travail : monophasique

Etant donné que le fluide de travail s’écoule dans les tubes, le coefficient d’échange
thermique du fluide de travail en monophasique peut étre estimé a partir des équations
(2-39) - (2-41). La perte de charge du fluide est donnée par I'équation (2-5).

2.2.2.2 Coté fluide de travail : diphasique

Afin de prédire le coefficient d’échange thermique en condensation dans un tube, la
corrélation de Shah peut étre utilisée (équation (2-74)).

La perte de charge du fluide diphasique est donnée par la corrélation de Friedel

(équations (2-32) - (2-38)).

2.2.2.3 Coté de deuxiéme fluide : air ambiant

Les propriétés de l'air pouvant étre facilement calculées par le logiciel EES, leur
modélisation est inutile.

Etant donné que l'air passe a travers des ailettes, le coefficient d’échange thermique de
l'air ainsi que la perte de charge ont été modélisés par la corrélation de Colburn (équation
(38-44)).

Le tableau récapitulatif des corrélations utilisées dans la modélisation de deux types de
condenseur est présenté ci-dessous (cf. tableau 2-2).

Tableau 2-2 Récapitulatif des corrélations utilisées dans la modélisation des condenseurs

. Type Coefficient de transfert de chaleur Perte de charge
d’échangeur
Coté fluide de travail
Plaques Monophasique Monophasique
et ailettes Nu=CRe"Pr' 2f G2L
Ap=—
Dy £
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Diphasique Diphasique
o (LX) AP, = OZARAL
np:n(@—xfs+3BxL53%rJ '
Coté air
. Nu 2f G°L
)= 173 Ap=—
Re, Pr Dy A

Coté fluide de travail

Monophasique Ap= 2f G2L
Nu=CRe"Pr D, A

Diphasique

Plaques/Plaques — y)004 AP_ = ®*APAL
ques/Plaq h, :h,((l— x)°‘8+3,8x(1p%j e

m

Coté eau-glycolée

2f G°L
Nu=CR€"Pr’ Ap=—
D, £

2.2.3 Comparaison des technologies

Le condenseur du systeme de Rankine doit étre capable de refroidir le fluide de travail
dans toutes les conditions de fonctionnement. Dans ce contexte, le choix de la technologie
la mieux adaptée pour un cycle de Rankine est tres important. Une comparaison de deux
technologies de condenseur est possible pour les conditions de fonctionnement
identiques. Autrement dit, la vitesse du véhicule doit étre fixe.

Pour le condenseur a tubes et ailettes, la vitesse de I'air extérieur correspond a la vitesse
du véhicule et peut étre ainsi calculée. Selon les caractéristiques aérauliques de la face
avant du véhicule considéré, pour une vitesse du véhicule de 130 km h?, la vitesse de
I'air soufflé sur le radiareur est de 4,134 ms1. La température de l'air ambiant est
considérée a 25 °C.

Dans le cas du condenseur a plaques, on considere qu'il est indépendant de la boucle de
refroidissement du moteur et, par conséquent, la température et le débit de 1'eau-glycolée
ne dépendent pas du point de fonctionnement du moteur thermique. Le débit du fluide
de travail du cycle de Rankine minimal & assurer pour le refroidissement, a été estimée a
0,9 kg s1. La température de I'eau-glycolée de 90 °C a été considérée.

Les conditions sur I’eau sont résumées dans le
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tableau 2-3.

Tableau 2-3 Les conditions extérieurs de fonctionnement du condenseur

Vitesse du Vitesse de Température Régime moteur, Température de
véhicule, l'air, m s ambiante, °C tr min-1 I'eau de
km -1 refroidissement, °C
129 4,134 25 2800 90

En respectant 1'espace dédié a l'intégration du condenseur de Rankine (cf. figure 2-15),
une étude de comparaison consiste a définir la troisieme dimension du composant.

Afin de réaliser 'étude comparative, les variations des parametres du fluide de travail
dans la boucle de Rankine sont présentés dans le tableau 2-4.

Tableau 2-4 Conditions du fluide de travail

Température du fluide a I'entré du condenseur, °C Taea =T +2°C
Débit massique, kg s 9,105,125
Pression, bar 09;1;11;12;13;14;1,5

La température du fluide a I'entrée du condenseur est déterminée par la température de
saturation de maniére a assurer une désurchauffe. Nous supposons que la machine de
détente utilisée dans la boucle de Rankine détend le fluide de travail jusqu’a I'état proche
al’état du vapeur saturé. C'est pourquoi une valeur forfaitaire de la désurchauffe de 2 °C
a été choisie. Il est supposé que le fluide est sous tiré du condenseur dans une bouteille,
et ainsi, a la sortie du condenseur le fluide se trouve en état liquide saturé.

Selon la figure 2-16, la basse pression du systeme de Rankine influe fortement sur la
longueur du condenseur. La dimension du condenseur est d’autant plus petite que la
basse pression est élevée. En effet, la puissance échangée sur 1'échangeur diminue lorsque
la basse pression augmente ce qui réduit les dimensions de 1'échangeur. Cette évolution
de la dimension est plus forte pour l'échangeur de type plaques. Contrairement a
I’échangeur a tubes et ailettes, 'échangeur a plaques est considéré comme un échangeur a
contre courant dans lequel I'échange thermique est plus efficace.

Le débit du fluide influe aussi sur la dimension des échangeurs. Nous constatons sur la
figure 2-17 que la dimension des échangeurs considérés augmente avec une hausse du
débit du fluide. Lorsque le débit du fluide augmente de 14 %, la longueur de I'échangeur
de type plaques augmente de 48 % alors que la longueur de I'échangeur a tubes et ailettes
n’augmente que de 16 %.

Au regard des courbes sur figure 2-16 et la figure 2-17, on remarque que 1'échangeur de
type tubes et ailettes est plus grand que I"échangeur a plaques. Cela est principalement
da a la différence de chaleur spécifique entre l'air et 1'eau-glycolée. En conclusion,
I'analyse des technologies d’échangeur pour le condenseur du systeme de Rankine
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montre que le condenseur a plaques est mieux adapté pour l'application véhicule
automobile.

0,14
0,12

g 01
0,08
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0,04
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0 ‘ ‘ ‘
08 1 12 14 16

Longueur,

Pression, bar
—o—Tubes et ailettes —o— Plaques

Figure 2-16 Evolution de la longueur du condenseur en fonction de la pression. Débit du
fluide=9 g s1
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Figure 2-17 Evolution de la longueur des échangeurs en fonction du débit du fluide. BP=1,1 bar
2.3 Conclusion du chapitre

En vue de choisir le type d’échangeur de chaleur adapté au systéme de récupération
d’énergie par un cycle de Rankine, une étude comparative des technologies a été réalisée.
Parmi les technologies existantes, cing types d’échangeurs de chaleur ont été retenus.

2

Les technologies d’évaporateur adaptées a 1'échange thermique entre un fluide et un gaz,
ont été étudiées. Ainsi, échangeur de types a plaques et ailettes, a faisceau de tubes et
tubes et calandre ont été considérés. Pour une application au cycle de Rankine, les
échangeurs de ces types n’existent pas sur le marché, c’est pourquoi leur conception a été
réalisée selon la place disponible sur la ligne d’échappement.

Dans un véhicule, le refroidissement du fluide de travail du cycle de Rankine peut étre
effectué soit par l'eau, soit par l'air extérieur. Les technologies d’échangeur adaptées a ces
types d’échanges thermiques existent sur le marché aujourd’hui. Par conséquent, le

condenseur de type échangeur a plaques refroidi par 'eau-glycolée et condenseur de
type échangeur a tubes et ailettes refroidi par I’air ambiant ont été retenus. Cependant, les
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échangeurs existants ne sont pas concus pour évacuer la puissance contenue dans le
circuit de Rankine. Le redimensionnement des échangeurs est alors obligatoire afin
d’assurer le bon refroidissement du systéme de Rankine.

L’étude comparative des technologies d’échangeur a été réalisée via la modélisation des
échangeurs de chaleur sous EES®. Dans ce chapitre, les modeles pour chaque type
d’échangeur ont été présentés. La comparaison des technologies d’échangeur pour
I'évaporateur a montré que pour un méme niveau de puissance, I'échangeur de type
faisceau de tubes offre le meilleur compromis entre la dimension et les pertes de charge a
I'échappement. En ce qui concerne la technologie d’échangeur pour le condenseur,
I’échangeur a tubes et ailettes permettant d’effectuer le refroidissement par 'air extérieur,
est plus grand que 1'échangeur a plaques refroidi par I'eau-glycolée. L’étude comparative

de deux échangeurs a montré que le condenseur a plaques est mieux adapté a notre
application.
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3 Modélisation de la machine de détente

La machine de détente est un dispositif permettant de convertir I'enthalpie contenue dans
la vapeur d’eau surchauffée en travail mécanique. Si les connaissances des constructeurs
automobiles sur les échangeurs de chaleur sont assez solides, par contre, la machine de
détente reste un composant peu connu. L'étude approfondie de ce dispositif est
nécessaire en vue de comprendre son fonctionnement. Dans ce chapitre, les différentes
technologies de machine de détente sont discutées. L'étude du fonctionnement de la
machine de détente a été réalisée via sa modélisation statique puis dynamique.
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3.1 Technologies disponibles

Badr et al. [9] ont montré que le rendement du cycle de Rankine dépend fortement des
performances de la machine de détente. C’est pourquoi le choix de la machine de détente
la mieux adaptée a une application particuliere est tres important. Une optimisation du
fonctionnement de la machine de détente permet d’améliorer son rendement et, par
conséquent, le rendement du cycle de Rankine.

Les machines de détente peuvent étre classées en deux grands groupes : les turbines et les
machines volumétriques (cf. figure 3-1).

Machine de détente

— T~

Dynamique / Volumétrique \

Centrifuge Alternatif T Rotatif
Axiale
Pistons — Lobes
Membrane —> Palettes
—» Vis

— Spirales (scroll)

Figure 3-1 Classification des machines de détente

.
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SPECIFIC SPEED, Mg
Figure 3-2 Performances des différents types des machines de détente [9]
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Badr et al. [7] ont comparé différentes technologies de machines de détente en utilisant le
diametre spécifique Ds et la vitesse de rotation spécifique N (cf. figure 3-2). L'étude
comparative des technologies a montré que sur les faibles vitesses de rotation spécifiques,
les machines a mouvement alternatif ont un rendement plus élevé que les turbines. Pour
une méme dimension, les machines a mouvement rotatif ont les mémes rendements
isentropiques que les turbines mais une vitesse de rotation spécifique quatre fois moins

élevée que celle des turbines.

3.1.1 Machines dynamiques : turbines

Généralement, les turbines sont utilisées dans un cycle de Rankine pour des puissances
supérieures a 50 kW. Pour les puissances du cycle de Rankine inférieures a 50 kW,
l'utilisation de turbines devient peu intéressante du fait d'un rendement faible et d'un
prix de fabrication élevé [7], [118]. Les installations avec turbines sont généralement
stationnaires et fonctionnent en régime stabilisé pour lequel le rendement de la turbine
est optimal. En effet, une baisse considérable du rendement de la turbine s’observe en cas
de déviation du régime optimal [7]. Un dispositif spécifique de régulation de la puissance
de la turbine est nécessaire pour assurer son bon fonctionnement en dynamique, ce qui
augmente considérablement le cotit de l'installation. Les régimes des turbines sont
généralement élevés pour une application automobile. Une boite de vitesses complexe
doit étre utilisée afin de réguler le régime de la turbine. Une optimisation de la puissance
de la turbine est possible si une turbine a impulsion est utilisée [15], [131]. Notons que les
turbines n’acceptent que la détente seche puisque la présence de gouttes de fluide de
travail sur les pales endommage la machine, et entraine ainsi une baisse du rendement et

dégrade la fiabilité.

Malgré ces inconvénients, une turbine a été utilisée dans une application mobile de
petites puissances. Pei et al. [111] ont congu et testé une turbine pour une application au
cycle de Rankine organique avec R123 comme fluide de travail. IIs ont démontré que la
turbine est capable de délivrer 1,36 kW d’énergie électrique avec un rendement
isentropique de 65 %. Freymann et al. [54] ont utilisé une turbine a impulsion a deux
étages dans le cadre de la récupération d’énergie des gaz d’échappement pour un
véhicule automobile. Cette turbine est capable de fonctionner en transitoire. La puissance
maximale annoncée du dispositif est de 2 kW.

3.1.2 Machines volumétriques

Par rapport aux turbines, les machines volumétriques sont caractérisées par des régimes
de rotation et des débits du fluide moins élevés et un rapport des pressions plus élevé [7],
[115]. La détente humide est acceptable par ce type des machines. En revanche, une
lubrification des machines volumétriques est nécessaire, c’est pourquoi 1'utilisation d'un
fluide organique compatible avec le lubrifiant est préconisée.

Trois technologies de machines volumétriques ont été comparées par Badr et al. [7] :
moteur de Wankel, machines a vis et machines a palettes. Pour une récupération
d’énergie par un cycle de Rankine, une machine de détente du type Wankel a été
proposée par Badr et al. La détente de la vapeur d’eau dans cette machine permet
d’obtenir une puissance de 5 a 20 kW sur l'arbre selon sa cylindrée et le réglage des
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soupapes d’admission et de refoulement [8]. En revanche, a cause des fuites internes dans
la machine, le rendement annoncé de la machine est bas (de 21 %). Stobart et al. [140] ont
aussi proposé la machine de Wankel en tant que la machine de détente dans un cycle de
Rankine a vapeur d’eau avec un accumulateur intégré dans la boucle. Une puissance
maximale de 57 W a été obtenue sur banc d’essais. Le rendement de la machine annoncé
est de 2,23 % a cause des fuites internes importantes [67]. Il apparait que le cott de
fabrication de cette machine est assez élevé. On peut conclure que cette technologie n’est
pas appropriée pour notre application automobile.

INLET PORT

Figure 3-3 Machine de Wankel [8]

La machine a vis semble étre une solution prometteuse pour les cycles de Rankine & basse
puissance grace au rapport dimensions/prix intéressant [7], [118]. Pour une méme
dimension, les performances de la machine a vis sont plus élevées (le rendement
isentropique jusqu'a 70 %) que les performances de la turbine ou de la machine a
mouvement alternatif [7]. Ng et al. [106] ont étudié les performances de la machine de
détente a vis pour la récupération d’énergie par le cycle de Rankine dans les centrales
électriques a petite puissance. Avec la vapeur d’eau comme fluide de travail, cette
machine permet d’effectuer une détente dans la zone diphasique avec un rendement
isentropique allant jusqu’a 85 %. Les essais la machine ont été conduits avec une pression
maximale de 30 bar. Lorsque la vapeur d’eau est utilisée comme fluide de travail, le
rendement de la machine a vis peut baisser jusqu’a 35 % a cause des fuites.
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Inlet port

Female
rotor

Figure 3-4 Machine a vis [106]

Il semble aussi intéressant d’utiliser une machine a palettes dans les cycles de
récupération d’énergie. Qui et al. [115] ont préconisé une machine a palettes pour une
récupération dans le domaine de micro cogénération de puissances de moins de 2 kWe.
Yang et al. [162] ont testé le fonctionnement d’une machine de détente a palettes pour le
cycle de climatisation avec du CO,. Le point de performance optimal correspond a un
rendement global de 23 %. Les auteurs ont constaté que le rendement volumétrique de ce
type de machine est faible, de I'ordre de 29 %. Badr et al. [7] ont étudié le fonctionnement
de la machine a palettes avec un fluide organique et ont obtenu une puissance de 1'ordre
de 1,8 kW correspondant a un rendement isentropique de 73 %. En revanche, a cause des
fuites, le rendement global de ces machines n’est pas élevé de I'ordre de 25-35 %. Une
baisse du rendement global de la machine a palettes est aussi due aux pertes mécaniques
et thermiques. En étudiant la machine de détente a palette a deux étages pour un systéme
mobile basé sur un cycle de Rankine, Ben-Bassat et al. [12] ont constaté une perte de
puissance de 10 % est due au frottement, et une diminution de la puissance de la machine
de 6 % est due aux pertes thermiques. Ainsi, une machine a palettes n’offre pas les
performances demandées pour un systeme de Rankine. De plus, le rapport
dimensions/ prix n’a pas intéressant.

Cooling fan Suction chamber

Suction opening
Delivery openin
Fixed scroll L
Fins
Orbiting scroll

Figure 3-5 Machine de type scroll [91]

D’autres études montrent que la machine a palettes peut étre intéressante pour un cycle
de Rankine. Mathias et al. [101] ont comparé une machine a spirales et une machine a
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palettes utilisées dans un systéme de récupération d’énergie par un cycle de Rankine
organique. Les rendements isentropiques des deux machines peuvent atteindre 85 %. Les
deux machines ont un grand potentiel dans le cycle de Rankine et peuvent délivrer jusqu’
a 2-3 kW de puissance additionnelle.

Figure 3-6 Machine a palettes [115]

Les machines a spirales, ou « scroll », semble étre bien adaptées pour des puissances de
I'ordre de 10 kWe [115], [118]. Les performances de la machine a spirales pour les cycles
de Rankine a moyenne puissance ont été évaluées par Lemort et al. [92]. En fonction du
rapport des pressions sur la machine, une puissance mécanique de 1,8 kW peut étre
atteinte. Le rendement isentropique de la machine est estimé a 68%. Kim et al. [85] ont
testé une machine scroll avec de la vapeur d’eau. Le rendement global obtenu est de 34 %
correspondant a une puissance sur 'arbre de 15 kW. Kane et al. [83] ont développé un
systéme de récupération d’énergie solaire avec deux machines scroll superposées. Le
rendement mesuré de deux machines était de 68 %. Fonctionnant avec des fluides
organiques différents, R-123 et R-134a, les machines ont délivré des puissances
respectives de 5 kW et de 8 kW. Clemante et al. [28] ont modélisé la machine de détente a
spirales avec le fluide organique R-245fa. La simulation numérique a montré que le
rendement isentropique de la machine varie en fonction du rapport des pressions. Les
pertes thermiques et par frottement font diminuer fortement le rendement. Ainsi, pour
cette machine scroll, le rendement varie de 70 a 50 %. Pour un point de meilleur
rendement, la machine est capable de délivrer une puissance égale a 1,2 kW. Aoun [3] a
choisi la machine de type scroll pour un cycle de Rankine organique pour la récupération
d’énergie pour un usage de type habitat. Il a obtenu un rendement isentropique de la
machine de I'ordre de 54,5 % correspondant a une puissance de 1,55 kW pour un régime
de 824 tr min-!. Peterson et al. [112] ont étudié la possibilité d"utiliser de la machine scroll
dans le cycle de Rankine avec un régénérateur. Le rendement isentropique mesuré du
scroll était de 45%. Le rendement du cycle a atteint 7,2 %. Ingley et al. [143] ont choisi
une machine de type scroll pour un cycle de Rankine avec un fluide combiné
ammoniac/eau pour la récupération d’énergie dans un véhicule a hydrogeéne. La
modélisation a montré que le rendement isentropique du scroll est de 1'ordre de 18 %
tandis que son rendement volumétrique est de 80 %.

Nous constatons que les machines de type scroll sont largement utilisées dans le domaine
de la récupération d’énergie. Il faut noter que 1'utilisation de cette technologie est limitée
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par le niveau des pressions d’entrée et de sortie. De plus, la technologie scroll est assez
cotiteuse en raison du prix de fabrication des spirales.

Il existe une autre technologie plus robuste que la technologie scroll, nommée technologie
a pistons. Les machines a pistons sont caractérisées par la capacité a travailler sur les
rapports de détente élevés. Elles peuvent tenir une pression de 350 bar selon la
conception. Le rendement globale de ces machines est aussi élevé et peut atteindre 95 %
[5]. Les régimes de ces machines sont proches de ceux du moteur thermique. Dans le
cadre de diminution des émissions des véhicules, des machines a mouvement alternatif
de type a pistons ont été testées en tant que moteur pour une application automobile [21],
[39], [64], [65], [79], [142]. Un tel moteur de Rankine est capable de délivrer une puissance
de 50 kW a I'arbre [64], [79]. Ainsi, une réduction de la consommation du carburant peut
étre atteinte.

Badami et al. [6] ont montré qu’il est possible d'utiliser une machine de détente a
mouvement alternatif dans les cycles de récupération d’énergie basé sur un cycle de
Rankine. L'analyse du fonctionnement de la machine a permis de déterminer le réglage
optimal des phases d’admission et refoulement de maniere a atteindre un rendement
isentropique allant jusqu’au 90 %. Cette machine peut donner jusqu’a 25 kW de puissance
additionnelle selon sa dimension et conditions de fonctionnement. De plus, le rapport
entre ces dimensions et la puissance produite est intéressant. Zhang et al. [166] ont testé
une machine a piston pour une application aux systémes de réfrigération avec du CO..
Un rendement isentropique de 62 % a été obtenu. Le diagramme (pV) du cycle de la
machine a permis d’observer une baisse de la puissance de 15 % due aux pertes
thermiques et par frottement.

L’idée d’utiliser une machine a mouvement alternatif pour la récupération d’énergie par
un cycle de Rankine dans une automobile a été investiguée par Demler [36]. Il a proposé
de récupérer 1'énergie des gaz d’échappement grace au cycle de Rankine a vapeur d’eau
équipé d'une machine de détente a pistons. Il a étudié les performances de la machine et
a annoncé un rendement global de 'ordre de 60 %. Endo et al. [49] ont intégré une
machine a pistons pour la détente de la vapeur d’eau dans un systeme de Rankine installé
sur un véhicule hybride. Le rapport des pressions sur la machine est de 14,7. Cette
machine est capable de tenir une haute pression de 90 bar.

En conclusion, parmi les technologies proposées, la technologie a pistons offre le meilleur
compromis entre le rapport des pressions élevé et la dimension de la machine.
Contrairement aux turbines, le régime de la machine a pistons est comparable a celui du
moteur thermique, ce qui facilite le couplage mécanique s’il est nécessaire. De plus, la
technologie a pistons en tant que compresseur a été déja éprouvée dans une automobile
dans les systemes de climatisation pour automobile. Ainsi, compte tenu des nombreux
avantages de la machine a pistons, cette technologie a été retenue pour notre application.

3.2 Etude du dimensionnement de la machine de déten te
La machine de détente a pistons axiaux est un composant innovant qui n’existe pas sur le

marché aujourd’hui pour l'industrie automobile. Dans le cadre de la thése, nous nous
intéressons a son dimensionnement et sa conception en premier lieu.
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La machine de détente a pistons axiaux comporte cing pistons liés a un plateau incliné.
L’admission et le refoulement du fluide se font par un systéme de lumiére-soupapes. Un
disque de distribution tourne avec l'arbre de la machine et réalise I'ouverture et la
fermeture successives de la lumiere d’admission. La lumiére de refoulement située au
plus pres du point mort bas du piston, permet d’effectuer le refoulement du fluide de la
machine. Le travail utile produit par les pistons, est transmis sur l'arbre de la machine
par le biais du plateau incliné.
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Figure 3-7 Schéma de la machine de détente AMOVIS

Les lois d’ouverture des lumieres d’admission et de refoulement ont été communiquées
par le fabricant de la machine de détente. Ces lois dépendent de l'angle d’inclinaison du
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plateau. Pour un angle d’inclinaisona =20°, les lois se présentent sous la forme des
courbes suivantes :
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Figure 3-8: Loi d'ouverture des orifices d’entrée et sortie

Suite a ce dimensionnement, le fabricant de la machine a communiqué les performances
de la machine pour une série de points de fonctionnement décrits au tableau 3-1.

Tableau 3-1 Points de fonctionnement de la machine de détente

Basse pression, bar 1;12;15
Haute pression, bar 10;15;20;25; 30
Régime, tr min! 500 ; 1250 ; 2000 ; 2750 ; 3500 ; 4250 ; 5000 ; 5750

Pour chaque point de fonctionnement, les performances ont été présentées sous la forme :

* Dudiagramme (pV) du cycle de détente

35

30 4

N N
(=} (&)
I I

Pression, bar
—
o
L

0 T T T T T T
0 5 10 15 20 25 30 35

Volume, m?

Figure 3-9 Diagrammes (p V) de la machine de détente pour différents niveaux des pressions et

un régime de 3500 min!
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Selon les courbes figure 3-9, pour les pressions d’admission inférieures a 15 bar, sous-
tendue par la courbe du diagramme (pV) devient presque nulle, et par conséquent, la
machine ne produit presque plus de puissance. Cela est dti au fonctionnement des
lumieres optimisées pour une pression de 30 bar.

* Durendement isentropique

70

60
50
40 A
30 A

20 A

Rendement isentropique, %

10

0 T T T T T T T T T T T
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
Régime, tr'min’!

—10bar — 15bar — 20bar — 25bar — 30bar

Figure 3-10 Evolution du rendement isentropique en fonction du régime de rotation et de la

haute pression. BP=1 bar.

La machine est caractérisée par un rendement isentropique de l'ordre de 60 %. Le
rendement isentropique de la machine de détente s’accroit avec une augmentation du
régime et de la haute pression pour les pressions supérieures a 15 bar. Lors d’'une
diminution de la haute pression, une baisse du rendement isentropique s’observe. Ceci
est di a la conception de la machine, notamment, a celle des lumiéres. Ainsi, une
dégradation du rendement isentropique s’observe a partir d'une haute pression égale a
15 bar.

* De la puissance indiquée (cf. figure 3-11)

La puissance indiquée de la machine de détente augmente avec une augmentation du
régime de rotation et de la haute pression.

* Du débit du fluide (cf. figure 3-12)

Il est évident que le débit du fluide dans la machine de détente augmente avec une
augmentation du régime de la machine. Le débit subit I'influence de la haute pression.
Ainsi, il diminue considérablement avec une baisse de la haute pression liée aux fuites
internes dans la machine.

* Durendement mécanique (cf. figure 3-13)

A cause des pertes mécaniques, le rendement mécanique se dégrade avec une
augmentation du régime. Nous observons également une diminution du rendement avec
une baisse de la haute pression. Cela est dii 8 une diminution de la puissance indiquée.
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Figure 3-11 Evolution de la puissance indiquée en fonction du régime et de la haute pression.

Basse pression est de 1 bar.
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Figure 3-12 Evolution du débit du fluide en fonction du régime et de la haute pression.
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Figure 3-13 Evolution du rendement mécanique en fonction du régime et de la haute pression

Selon le cahier des charges de cette machine, une température maximale autorisée dans la
machine a pistons axiaux ne doit pas dépasser 350 °C. Cette température est fixée par la
température de dégradation de I'huile de lubrification de la machine. La haute pression
est limitée par le fabricant de la machine de détente a 40 bar pour des questions de
sécurité.

3.3 Modélisation de la machine de détente : typesd e modéles

La simulation numérique permettra d’estimer la dimension et les performances de la
machine de détente sur différents points de fonctionnement.

»

Y
Régime stabilisé

\

Régime dynamique

Modeles a courbes
de performance

AN

Modéles semi-
empiriques

i Modeles de 9
connaissance

Quantité d'essais nécessaires

>
»

Quantité de données géométriques nécessaires

Figure 3-14 Comparaison de types de modélisation [46]

El Bakkali [46] a défini trois niveaux de complexité des modeles.

* Le modele le plus basique est un modele a courbes de performances ou la
machine est caractérisée par les rendements volumétrique, mécanique et
isentropique. Ce modele cartographié permet de diminuer le temps de calcul et
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peut étre introduit dans un modeéle de boucle de Rankine plus complexe. En
revanche, 1'étude du fonctionnement de la machine n’est pas possible sur un
modele cartographié.

* L’étude du fonctionnement du dispositif de détente nécessite un modéle semi-
empirique ou les phénomeénes physiques sont décrits de facon sommaire a partir
des lois de conservation sans liens a la géométrie. Ce modele doit étre calibré sur
les données d’essais et contient des coefficients de correction appropriés. Ce
modele ne permet pas d’étudier I'évolution des phénomeénes physiques liés a la
géomeétrie.

* Un modele de connaissance ouvre la possibilité d'une étude plus approfondie des
physiques du dispositif. Dans un modele de ce type, les phénomeénes physiques
sont décrits finement avec la prise en compte de la géométrie. Etant donné la
complexité du modele, le temps de calcul s’allonge mais la précision des résultats
est meilleure.

La figure 3-14 montre la comparaison de types de modélisation selon la quantité d’essais
et de données géométriques nécessaires. Nous avons besoin de beaucoup plus d’essais
pour alimenter un modele a courbes de performances que pour un modele semi-
empirique. Un modéle de connaissances peut étre développé a partir d'une géométrie
connue de machine de détente avec un recalage sur quelques données d’essais. Il faut
donc accepter un compromis en tenant compte de la précision souhaitée, du temps de
calcul induit et de la disponibilité des données nécessaires a la modélisation.

Dans notre cas, nous cherchons a étudier les performances de la boucle de Rankine ce qui
implique l'intégration du modéle de la machine de détente dans un modele de boucle de
Rankine. Il est clair que pour notre application, le modele cartographié a courbes de
performance est souhaitable, puisqu’il permet d’avoir le temps de calcul pertinent. En
revanche, dans notre cas, la quantité de données d’essais exigée pour la validité du
modele sur une large plage de fonctionnement, n’est pas suffisante. Les connaissances sur
les données géométriques de la machine nous permettent de développer un modéle
dynamique détaillé. Ce modele sert a obtenir plus de données des performances de la

machine qui seront ensuite utilisées pour générer de cartographies.

En revanche, les connaissances de la géométrie du dispositif de détente sont largement
suffisantes pour développer et valider un modele semi-empirique. Ce dernier, est un bon
moyen d’étudier la physique liée au fonctionnement de la machine sans la contrainte du
temps de calcul.

Ainsi, la démarche de I'étude de la machine de détente réalisée dans le cadre de la thése
est représentée sur la figure 3-15.
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Modeéle de
connaissance Régime
Régime dynamique
stabilisé
Modeéle semi- Modele a courbes
empirique de performances
Boucle de Rankine

Figure 3-15 Schéma de I'étude de la machine de détente via sa modélisation

3.4 Etude de la machine de détente en fonctionnemen t quasi-

statique

Le modele statique de la machine de détente a pistons axiaux a été développé a 'aide du
logiciel EES®. Les travaux de Winandy et al. [160], Giampaolo et al. [58], Touré [149] ont
servi de base pour la modélisation.

3.4.1 Description du cycle de détente

Le cycle opératoire de la machine de détente comporte deux phases principales :

* Le déplacement du piston de PMH (point mort haut) vers PMB (point mort bas)
correspondant a l'aspiration et a la détente du fluide avec un apport du travail
positif ;

* Le déplacement du piston de PMB vers PMH correspondant au refoulement du
fluide de travail et a la compression du fluide résiduel.

Le fonctionnement de la machine de détente peut étre expliqué grace au diagramme
indicateur de Watt donnant 1'évolution de la pression dans le cylindre en fonction du
volume déterminé par la position du piston (cf. figure 3-16). Le cycle de fonctionnement
de la machine comporte quatre phases :

*  (6-2) : admission du fluide de travail

* (2-3) : détente isentropique
*  (3-5) : refoulement du fluide

(

5-6) : compression isentropique du fluide résiduel
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Figure 3-16 Diagramme d’évolution de la pression du fluide en fonction du volume
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Etant donné que la machine n’est pas parfaite, des phénomenes physiques divers peuvent
dégrader ses performances [58], [92]. Ainsi, I'évolution de I'état du fluide dans la machine
de détente peut étre divisée en plusieurs étapes présentées sur la figure 3-17. Pendant la
phase d’admission, il est constaté une baisse de la température du fluide due au mélange
du nouveau fluide avec le fluide résiduel, et une baisse de la pression du fluide due a la
perte de charge au travers I'orifice d’admission (su - su,1). Le fluide de travail est aussi
refroidi par le contact avec 1'enveloppe métallique de la machine (su,1 - su,2). Apres la
fermeture de la soupape d’amission, le fluide est détendu dans le piston (cf. figure 3-16).

Wexp
T 6  Frontiére du systeme!
: 5 i
: 1 v:ct |
i 3 !
i S=ct |V=ct Mo '
L AP My 4 AP, |
su i su,1 su,2| 2 . ! ex,3 ex,2 ex,]i ex
] >< Meak {><} | .

mh,,

Figure 3-17 Schéma du modéele de la machine de détente a pistons

Cette phase est considérée comme adiabatique et réversible. La phase de détente est
suivie par la phase de refoulement pendant laquelle le fluide quitte le piston via I'orifice
de sortie. Lors de son passage a travers cet orifice, le fluide subit une perte de charge et
ensuite une baisse de température a la paroi (ex,3 - ex). Un volume résiduel du fluide
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reste coincé dans le piston aprés la fermeture de la soupape de refoulement. La
compression de ce volume s’effectue lors du déplacement du piston du point mort bas
vers le point mort haut. Le cycle reprend avec une ouverture de la lumiere d’admission.
Nous supposons qu'un écoulement des fuites internes s’établit directement de
I'admission a I'échappement générant une perte de puissance utile a I'arbre (su,2 - ex).
Etant donné que la machine n’est pas parfaitement isolée, une perte thermique avec
I’ambiance existe.

3.4.2 Principe de la modélisation en quasi-statique

3.4.2.1 Diagramme pV

Le rapport des pressions est un parametre caractéristique de la machine de détente. I est
approprié au réglage des soupapes (lumieres) et déterminé par :

P

— su2
rP - P (3'1)

ex,2
Lors de la phase d’admission (cf. figure 3-16 (1-2)), le mélange du nouveau fluide avec le

fluide résiduel s’effectue. La variation d’énergie interne du fluide résulte de l'apport
d’enthalpie et du travail dt au déplacement du piston. Le bilan d’énergie s’écrit :

du,, _ - dVy,

=mh, - P, dt (3-2)

Le moment de fermeture de la soupape d’admission en 2 est déterminé par la valeur f;
calculée en fonction de la cylindrée de la machine de détente telle que :

V.
f,=-2 -
=Ty, (3-3)
Selon les études sur la machine de détente a piston [6], [36] le parametre f; se trouve dans
la plage de 0,1-0,25 afin d’assurer le bon remplissage de la machine et ne pas dégrader la
puissance produite.

Apres fermeture de la soupape d’admission, le fluide est détendu jusqu’a I'ouverture de
la soupape de refoulement en 3 (cf. figure 3-16 (2-3)). Cette détente est supposée
isentropique. L'équation de la conservation des masses est alors valable.

m, =m,
Vd, Vs (3-4)
V2 V3
m Masse du fluide, kg
Vs Cylindrée unitaire du piston, m?

\Y Volume spécifique, m3 kg1
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A Touverture de la lumiere de refoulement, le fluide quitte le piston. Dans le cas idéal, le
fluide est détendu jusqu’a la pression de refoulement. En réalité, la pression a la fin de la
détente du fluide peut étre différente de la pression dans la ligne a I'échappement (cf.
figure 3-18).

A c A
§ §
- -
@ @
g g
= =
[a M ol
2
Psu,2 PsuZ

ex,1

4

»
»

\A Volume (A Volume

Figure 3-18 Détente partielle du fluide dans la machine a pistons

Lorsque la lumiere de refoulement s’ouvre, la pression du fluide s’équilibre avec celle
dans la ligne de refoulement. Pendant cette phase, il n'y a pas de variation de volume. La
variation d’énergie interne résulte ainsi du retrait d’enthalpie dt a 1'échappement du
fluide. Cette phase est particuliere car lorsque le fluide quitte le piston son état change au
fur et a mesure, et, par conséquent, I'enthalpie n’est jamais constante pendant cette phase.
Le bilan d’énergie s’écrit :

dU,, _ ¢
T m(t) h(t) (3-5)

Nous constatons qu’il est difficile de déterminer I'enthalpie du fluide de travail sortant de
la machine de détente. Cependant, I'enthalpie de sortie peut étre aussi évaluée dans le
modele a partir du bilan d’énergie sur un cycle, soit :

Win
hex,2 = hsu,z B (3-6)
m,

Wi Puissance indiquée de la machine de détente sur un cycle, W

n']n Débit massique interne du fluide, kg s

Une fois la pression dans le cylindre est équilibrée avec celle dans la ligne de refoulement,
la décharge du fluide continue a pression constante jusqu’au moment de la fermeture de
la lumiere d’échappement en 5. La variation d’énergie interne résulte du retrait
d’enthalpie dt a I'échappement du fluide et au déplacement du piston. Le bilan d’énergie
s’écrit :
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au,. -
f = mh4 - Faex,z

dVs,
dt

(3-7)

Le moment de fermeture de la soupape d’échappement est déterminé par la valeur f,
calculée en fonction de la cylindrée de la machine de détente.

V,
f = _5 3_8
p V4 ( )

Lorsque la lumiére de refoulement se ferme, une certaine quantité de fluide reste

emprisonnée dans le volume mort a cause de la fermeture rapide de la soupape
d’échappement. Une compression supposée isentropique du fluide résiduel a lieu.

m Masse du fluide, kg
Vo Volume mort, m?

\% Volume spécifique, m3 kg

Le cycle de fonctionnement de la machine de détente s’acheve par l'ouverture de la
lumiere d’admission en 6. La pression a la fin de la phase de compression peut étre
différente de la pression d’admission (cf. figure 3-19). De ce fait, 'ouverture de la lumiére
d’admission induit I'équilibrage de la pression du fluide dans le cylindre avec celle dans
la ligne d’admission. Ainsi, la variation d’énergie interne résulte de I'apport d’enthalpie
da a l'introduction du fluide. Le bilan d’énergie s’écrit :

dUq, _
— &1 =mh 3-10
“=mh, (10
A A
£ g
]
& &
su2t--- 1 2
P, |__16
i 2 3,4
Vv, Vs Volume Vo Vs Volume

Figure 3-19 Compression partielle du fluide résiduel dans le piston
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De cette maniere, 1'état du fluide a chaque étape du cycle de fonctionnement de la
machine de détente peut étre déterminé dans le modéle.

3.4.2.2 Calcul du débit

Le débit du fluide dans la machine de détente résulte de la différence entre le débit
nécessaire pour remplir le piston jusqu'au volume V; (cf. figure 3-16) et celui contenu
dans le volume mort V), soit :

r.nin = (rnz - nl) Nexp = Nexp[ == __j (3-11)

m Masse, kg

Vo Volume mort, m3

Vs Cylindrée, m3

Nexp Régime, tr min-!

Une augmentation du débit réel par rapport au débit demandé par la cylindrée de la
machine est due aux fuites internes. Selon les données du fournisseur, dans ce type de
machine, la fuite interne représente de 5 a 10 % du débit. Par conséquent, le débit admis

dans la machine est la somme du débit interne participant a la production de la puissance
et du débit de fuite, soit :

M= M+ M. (3-12)

Min  Débit massique interne de la machine, kg s

r.nleak Débit massique de fuite, kg s

Le débit de fuite représente la quantité du fluide qui passe directement de 'admission a
I’échappement de la machine, et peut étre exprimé par :

Mieak = M \ 2(hsu,2 - hthr,leak) (3'13)

Vthr,leak

hinrleax  Enthalpie du fluide dans I'orifice de fuite, ] kg
hg,>  Enthalpie du fluide apres la perte de charge, ] kg
Aieax  Section d’orifice des fuites, m?2

Vihrleak VOlume spécifique du fluide dans I'orifice de fuite, m3 kg
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3.4.2.3 Calcul de la puissance indiquée

Le travail sur le cycle est déterminé selon le diagramme indique de la machine (cf. figure
3-16). Le travail de la machine de détente est la somme du travail d’admission, du travail
de détente, du travail de refoulement et du travail de compression et est donné par
'équation (3-14).

W, =W,y +W,

adm exp

W, - W, (3-14)

Le travail d’admission est le travail utile et correspond au remplissage du cylindre, soit :

W,

adm

=PV, Ny, (3-15)

su,2 Vs

Le travail de détente correspond a la variation d’énergie interne du fluide et donné par :

W, = (U = Uao )i (3-16)

exp

~ Débit interne du fluide résiduel, kg s

Le travail de refoulement est déterminé par 1'équation (3-17).

W,

ex

P2VsfoNeo (3-17)

ex,2

Le travail de compression résulte de la variation d’énergie interne du fluide résiduel,
soit :

W, = (U, —Ug ) mo (3-18)

cp

Débit du fluide résiduel, kg s
0

La dégradation de la puissance indiquée de la machine de détente est due aux pertes par
frottement. La puissance utile sur l'arbre s’écrit :

W, =W -W, (3-19)

in loss

Les pertes par frottement W,

[oss dépendent du régime de la machine et sont données par le

fabricant.

3.4.2.4 Calcul de la perte de charge

Le fluide entrant dans la machine de détente passe au travers I'orifice d’admission. Dans
ce cas, le fluide subit un changement d’état da au rétrécissement brusque du circuit. Pour
un fluide compressible, la masse volumique varie de facon tres sensible en fonction de la
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pression et de la température, et dépend du type d’écoulement du fluide. La modélisation
suppose que l'orifice d’admission peut étre décrit par une tuyere simplement
convergente. On distingue deux types d’écoulement au travers de cette tuyére : sonique
et subsonique. Le passage d'un type d’écoulement a l'autre est défini par la pression
critique. L’écoulement est sonique lorsque la pression en aval de la tuyere est inférieure a
la pression critique du fluide.

v

-1

F)crit = Psu( 2 Jy (3—20)
y+1

La pression au col de la tuyere dans 1'orifice est définie comme la pression maximale
entre la pression critique et la pression a la sortie d’orifice, soit :

P = max(Py: Py) (3-21)
La perte de charge dans I'orifice est définie par :
AP=P, -P, (3-22)
Puwr  Pression du fluide dans 1'orifice, Pa
Psu Pression du fluide a I'entrée de I’ orifice, Pa

Le débit du fluide dans l'orifice dépends de l'aire de I'orifice d’admission Asr et donné
par:

M= 05, Ci Ay (3-23)
pir  Masse volumique du fluide dans I'orifice, m? kg
@ Vitesse du fluide, m s

La perte de charge du fluide de travail dans 'orifice de refoulement peut étre déterminée
de la méme facon.

3.4.2.5 Bilan des pertes

La dégradation des performances de la machine de détente s’explique par les fuites
internes, mais aussi par les pertes thermiques. Les pertes thermiques peuvent dégrader le
rendement de la machine de 10% [36].

De maniére a décrire les différents transferts de chaleur, la masse métallique de la
machine est assimilée a une paroi fictive isotherme a la température T\ (cf. figure 3-17).
Ainsi, le transfert de chaleur a 'admission peut étre évalué par I'équation suivante :

ésu =AU su (Tsu,l _Tw) (3'24)
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AU, Coefficient global de transfert de chaleur entre le fluide et la paroi, W K-
Tw

Ts

Température de la paroi, °C
Température du fluide, °C

La paroi extérieure de la machine de détente échange de la chaleur avec 'ambiance
extérieure. Ce transfert de chaleur peut étre évalué selon 1'équation suivante :

Qamb = AU amb(Tw _Tamb) (3_25)

AU.mb, Coefficient global de transfert de chaleur entre la paroi et 'air ambiant, W K-1

Tamb  Température ambiante, °C

Les pertes mécaniques par frottement W . font aussi partie des pertes thermiques

0SS
puisqu'un échauffement des pieces métalliques s’observe lors du fonctionnement de la
machine.

A la sortie de la machine, les pertes thermiques Q,, peuvent étre évaluées selon

'équation (3-24). Ainsi, le bilan des pertes de la machine s’écrit :
Wloss_ Qamb+ qu+ Qex =0 (3_26)

3.4.2.6 Calcul des rendements

Afin d’évaluer la performance de la machine, trois rendements ont été définis:
rendement isentropique, rendement volumétrique et rendement mécanique.

Le rendement isentropique détermine la qualité de la détente du fluide et représente le
rapport de la puissance réelle sur la puissance isentropique (cf. équation (3-27)).

Win
Ne=—7—— (3-27)
m(hsu - hexis)

hexis Enthalpie du fluide a la sortie de la machine pour une évolution isentropique,
Jkg?

hey Enthalpie du fluide a I'entrée de la machine, ] kg

Le rendement volumétrique détermine la capacité au remplissage des pistons et

I'étanchéité de la machine. Il est donné par le rapport des débits volumiques réel et
théorique (équation (3-28)).
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MV, (3-28)
nNexp(Vs fa _VO)

’7v0| =

La dégradation de la puissance mécanique de la machine de détente s’exprime par le
rendement mécanique :
_ Wsh
MNnec = — (3-29)
W

net

3.4.3 Validation du modéle statique de la machine d e détente

Afin d’évaluer les performances de la machine de détente et d’identifier les parametres
de son modele de simulation, des données fournies par le fabricant de la machine ont été
utilisées.

Les différents parametres de la machine de détente peuvent étre déterminés a partir des
données fournies. Ainsi, les fractions de la course du piston pendant les phases
d’admission £, et de refoulement f, sont déterminées a partir du diagramme indiqué de la
machine réelle et les équations (3-3) et (3-8). Les moments de fermeture des soupapes
déterminent les volumes a la fin des phases d’admission et de refoulement. Les diametres
des orifices d’entée et de sortie de la machine ainsi que la cylindrée Vs sont déterminés a
partir de la CAO de la machine (cf. figure 3-7). La valeur du volume mort V) est donnée
par le fabricant.

Les parametres principaux de la machine sont présentés dans le tableau 3-2.

Tableau 3-2 Parameétres du modeéle de 1a machine de détente (données du fabricant)

fa fp VO/ m3 VS/ m3 dtrh,su,n/ m dthr,ex,n/ m

02 |0419| 2310° | 3210° 610 1110°°

Des données fournies par le fabricant de la machine, notamment, les cartographies de
fonctionnement de la machine de détente, ont été utilisées pour calibrer le modele
statique.

La méthode de modélisation statique se base sur le découpage de la physique de
fonctionnement complexe en physiques plus simples sans interaction active entre elles.
De ce fait, le modele statique ne permet pas de reproduire le fonctionnement de la
machine de détente avec une bonne précision sur les parametres initiaux (cf. tableau 3-2).
C’est pourquoi certains parametres du dispositif doivent étre ajustés afin d’atteindre des
résultats corrects. Ainsi, dans le modéle de la machine de détente, deux types de
parametres sont pris en compte :

» Parametres géométriques donnés par le constructeur de la machine :
0 lacylindrée Vs

0 le volume mort Vy
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0 la durée d’ouverture des lumieres f; et f,
0 laire de fuite Aja ou le diametre diea

0 la perte de charge dans des orifices d’entrée de sortie dépendant des
diametres moyens ds, et dex

e Parametres liés aux conditions de foctionnement de la machine de détente

0 les coefficients d’échange globaux du fluide avec la paroi AU, AU et de
la paroi avec I'air ambiant A Ugnp.

Ces parametres doivent permettre de calibrer le modele sur les données fournies par le
fabricant.

La méthode de validation du modele proposée par Lemort et al. [92] a été appliquée. Ces
deuxiemes parametres ont été identifiés par la minimisation de l'erreur totale de la
modeélisation sur les valeurs du débit, de la puissance indiquée et de 1'enthalpie de sortie
du fluide de travail. L’état du fluide sortant de la machine définit la conception du
condenseur. Pour cette raison le calibrage de l'enthalpie du fluide a la sortie de la
machine est important. L'erreur globale est ainsi déterminée par la fonction suivante :

N . . . 2 . . . 2
Error :Z\/((mf -m; Expj/mf EXPJ +\/{(Wm—Wm Expj/Win EXPJ
T (3-30)

N (CRSTNN 1T

r'n Débit massique du fluide calculé par le modéle, kg s
f
. Débit massique du fluide donné par le fournisseur, kg s
ms exp
. Puissance indiquée calculée par le modéle, W
Win
. Puissance indiquée donnée par le fournisseur, W
Win exp
Enthalpie de sortie du fluide calculée par le modele, ] kg
h;
h Enthalpie de sortie du fluide donnée par le fournisseur, J kg
in,exp

Selon la figure 3-20, le débit du fluide passant dans la machine de détente, est prédit par
le modele avec une précision de 8 %. Notons que la déviation maximale du débit
correspond aux régimes de rotation peu élevés, de 500 a 1500 tr min-. Malgré cet écart
des débits, le modéle est capable de prédire la puissance indiquée avec une erreur de
I'ordre de 5,3 % (cf. figure 3-21). Le calibrage du débit et de la puissance de la machine a
été réalisé par une optimisation des valeurs des diametres d’orifices d’admission et
refoulement ainsi que de fuite interne. Le recalage des fractions de course de pistons
pendant I'ouverture des soupapes d’admission f, et de refoulement £, a été nécessaire afin
d’atteindre les valeurs de débit souhaitées.

La figure 3-22 représente la déviation d’enthalpie donnée par la mesure et calculée par le
modele. L’écart global d’enthalpie est de I'ordre de 0,57 %. La valeur du coefficient global
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de transfert de chaleur Al a été déterminée par le modele de maniére a minimiser
I'écart d’enthalpie réelle et celle prédite par le modele. Les parametres optimaux de la
machine de détente obtenus lors du calibrage du modele sont résumés dans le tableau 3-3.

=
o
@

=)

(e}

N

a1
|

o Calculé

—— Mesuré

Débit massique calculé, kg's!
o
o
—_
a1
|

0 T T T T T
0 0,005 0,01 0,015 0,02 0,025 0,03

Débit massique mesuré, kgs

Figure 3-20 Calibrage du débit du fluide
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4000 ~

¢ Calculée
2000 )
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Puissance interne calculée, W

0 2000 4000 6000 8000 10000 12000

Puissance interne mesurée, W

Figure 3-21 Calibrage de la puissance indiquée de la machine de détente

2850
2800 -
2750 -
2700 -
2650 -
2600 -
2550 -
2500 - ¢ —— Measurée
2450 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
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Enthalpie mesurée, k] 'kg!

o9

o Calculée

Enthalpie calculée, k] kg

Figure 3-22 Validation de I'enthalpie du fluide a la sortie de la machine de détente
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Tableau 3-3 Parameétres de la machine de détente issus de sa validation

AUsu/ AUex; AUamb,
fa fp W KA W KA W KA dleuk, m dtrh,su/ m dthr,ex; m
0,125 | 0,25 22 45 3,5 1,810 | 1,25-10¢ 6,5:10°

D’apres le fabricant de la machine, les pertes par frottement représentent jusqu’a 10% de
la puissance indiquée, c’est pourquoi il est important de les prendre en compte. Les
pertes par frottement dépendent du régime de rotation de la machine. Selon la figure 3-23,
la perte par frottement est d’autant plus grande que le régime de la machine est élevé.
L’influence du rapport des pressions sur la perte par frottement est petite. Cette influence
apparait dans la zone de faibles régimes de rotations. Il s’avere que la loi de la variation
des pertes mécanique par frottement en fonction du régime de rotation et du rapport des
pressions de la machine peut étre déterminée par le modele. Elle s’écrit :

Wyss = —45017+ 31, + 0216N,,, (3-31)
Cette loi peut étre accociée a une autre loi d’évaluation des pertes par frottement
proposée par Cuevas et al. [32]:

. . . Nex 2
VVlOSS = aWin +W|ossn P (3"'32)

expn

Win  Puissance indiquée, W

a Coefficient des pertes de puissance, -

Wiessn Perte par froteement mesuré pour un régime nominal, W

N, Régime nominal de la machine de détente, tr-min

N, Régime réel de la machine de détente, tr-min-!

La représentation de la perte par frottement par 'équation (3-31) permet d’évaluer la
puissance nette de la machine de détente selon I'équation (3-19).
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1000
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800 -
700 -
600
500 -
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200 - —rp=30

100 A

Pertes par frottement, W

2500 3500 4500 5500 6500

Régime, tr'min’!

Figure 3-23 Evolution de la perte par frottement en fonction de la vitesse de rotation et du

rapport de pression

3.4.4 Analyse des performances de la machine de dét ente

L’évolution des performances de la machine de détente sur des points de fonctionnement
différents a été réalisée.

Au regard des courbes présentées sur la figure 3-24, la puissance indiquée de la machine
augmente avec une augmentation du régime et du rapport des pressions. Selon les
conditions de fonctionnement, la puissance indiquée peut s’élever jusqu'a 7 kW.
L’évolution de la puissance nette sur I'arbre est la méme. Cependant, une diminution de
la puissance nette par rapport a la puissance indiquée est due aux frottements
mécaniques. Les pertes par frottement peuvent étre exprimées par le rendement
mécanique (cf. figure 3-25). Les pertes par frottement sont d’autant plus élevées que le
régime de rotation est grand. Notons que sur les faibles régimes de rotation, le rendement
mécanique atteint 95 %. Une diminution du rapport des pressions induit une baisse du
rendement mécanique a cause d’une diminution de la puissance indiquée de la machine.

La qualité de la détente du fluide de travail dans la machine est exprimée par son
rendement isentropique. L'évolution du rendement isentropique en fonction du rapport
des pressions et du régime de rotation est représentée sur la figure 3-26. Nous constatons
que la machine est caractérisée par un rendement isentropique assez élevé, de 'ordre de
55-70 %. Notons que le rendement isentropique augmente avec une augmentation du
régime de rotation de la machine. Une baisse du rendement avec une augmentation du
rapport des pressions peut étre expliquée par les pertes de puissance due au
fonctionnement des lumieres.
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8000
7000 -
6000 -

Puissance, W
W = U1
o O
o O
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Figure 3-24 Evolution de la puissance indiquée Wi, et puissance nette W;y
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Figure 3-25 Evolution du rendement mécanique
Quant au rendement volumétrique de la machine, il diminue avec une augmentation du
régime de rotation (cf. figure 3-27). Cela est dt a 'ouverture et fermeture rapide des
lumieres d’admission et de refoulement ainsi que les pertes qui y sont associées. La fuite

interne augmente avec une diminution du rapport des pressions ce qui induit une baisse
du rendement volumétrique.
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Figure 3-26 Rendement isentropique
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Figure 3-27 Evolution du rendement volumétrique
En conclusion, la machine de détente a pistons axiaux est caractérisée par des
performances assez élevées. Le compromis fait entre la puissance produite et les
performances de la machine de détente permet d’indiquer une plage de fonctionnement

intéressante pour la machine correspondant a des régimes de rotation compris entre 3500
et 4500 tr min.

3.5 Etude de la machine de détente en fonctionnemen t

dynamique

D’apres le schéma présenté sur la figure 3-15, deux modeles ont été développés :

* modele détaillé physique permettant d’étudier le fonctionnement de la machine
en transitoire,

* modele simplifié basé sur des cartographies issues de I'étude du modele détaillé.

La modélisation de la machine de détente en dynamique a été réalisée sous AMESim@.
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Le principe de calcul sous AMESim se base sur le concept de bond-graph. Selon ce
concept, toute interaction entre deux éléments physiques se fait par un échange d’énergie
qui est exprimé par le produit de deux variables : variables d’effort et de flux (cf. figure
3-28). Le bond-graph peut étre représenté graphiquement par un trait de liaison (ou trait
causal) entre deux composants. Le trait causal ou une demi-fleche, indique le sens de
I'effort. Le flux est considéré connu dans le sens opposé. Sur la figure 3-28, 1'élément A
envoie l'effort et recois le flux envoyé par 1'élément B ; I'élément B envoie le flux et recois
I'effort envoyé par 1'élément A.

effort

A B

flux

Figure 3-28 Représentation du principe de bond-graph

Selon ce principe, tous les éléments peuvent étre divisés en trois types d’éléments :

+ Cinétique (ou I-élément) qui stocke I'énergie sous forme d’énergie inertielle. La
relation concernée lie le flux au moment généralisé.

* Potentiel (ou C-élément) qui stocke 1'énergie sous forme potentielle. La relation
concernée lie 'effort et le déplacement.

» Dissipatif (ou R-élément) qui dissipe I'énergie. La relation concernée lie I'effort et
le flux.

Ainsi, les causalités de bond-graph imposent la connexion de deux éléments dont les
entrées du premier sont les sorties du deuxiéme. Par exemple, la représentation sous
AMESIim du systeme d’échange de chaleur par rayonnement d'une masse métallique
s’effectue comme sur la figure 3-29.

nta

W degC

I |

degC W

Figure 3-29 Systeme masse échangeant la chaleur par rayonnement

3.5.1 Principes de la modélisation en dynamique
La modélisation en dynamique de la machine de détente se base sur la représentation des

différents phénomenes propres a la machine a pistons axiaux. Notamment, la loi
d’ouverture des lumieres d’admission et de refoulement, les fuites éventuelles ainsi que
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le mouvement des organes de la machine selon I'angle d’inclinaison du plateau doivent
étre pris en compte dans le modele.

Le modele proposé est un modele de haute fréquence. Cela signifie que la machine de
détente est discrétisé selon 1'angle de rotation de l'arbre correspondant a un pas de
discrétisation égale a 1 °.

La dégradation des performances de la machine de détente est en partie due aux pertes
thermiques et aux pertes mécaniques par frottement. La modélisation de ces pertes peut
s'avérer utile.

3.5.1.1 Modélisation des organes de la machine

Lors du développement du modéle haute fréquence, les composants et les phénomenes
prépondérants doivent étre spécifiés. Le modéle de la machine de détente a été construit
en assemblant les modeles de plusieurs composants dont la physique de fonctionnement
mérite d’étre décrite séparément. Ainsi, les sous-modéles suivant ont été développés :

* Modele des orifices d’admission/refoulement (cf. figure 3-30)

Ce modele prend en compte la loi d’ouverture/fermeture des lumieres représentées sur
la figure 3-8. L’évaluation de la perte de charge dans les deux orifices est faite par
I'équation suivante :

. 2

m
Ap=——— (3-33)
2p A,

Pir  Masse volumique du fluide dans I'orifice, kg m-

Adte Section de passage, m?

m Débit du fluide, kg s

Yy
+— kgls =*has
— e ZI\\ i .
= A - T
— Lo im™=3 - :
il Iz , T fE— L{min
3 = harA
e = kagfm=3
o
= kais =3 = tofull
— ard
—* kgim™3 =
== tpfnull

Figure 3-30 Schéma du modéle des orifices d'admission et de refoulement

* Modele de la chambre du piston a volume variable

Le sous-modele de la chambre du piston permet de déterminer le volume occupé par le
fluide de travail selon I’équation (3-34). Le schéma du modele de la chambre du piston est
représenté sur la figure 3-31.
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Figure 3-31 Schéma du modele de la chambre du piston a volume variable

(3-34)

Le modele permet d’évaluer le volume de la chambre du piston en fonction de la vitesse

du déplacement du piston.

- < O

X

-

Pression, Pa

Volume, m?3

Rayon du piston, m

V=L, ldpt-ar’)

Déplacement du piston, m
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Figure 3-32 Schéma du modéle du piston en mouvement alternatif

*  Modele du mouvement rotatif du couple pistons/ plateau incliné.

Le mouvement rotatif du couple plateau incliné/ piston permet de transmettre la vitesse
alternative du piston sur I'arbre de la machine de détente. Le déplacement du piston est
défini par I'équation (3-36).

L, =rsiny(1-cosp) (3-36)

r Rayon du piston, m
Angle d’'inclinaison du plateau par rapport a I’axe horizontal de la machine, rad

B Angle de rotation du plateau incliné, rad

t t 1

revimin degree  Mm

== 15
4= f1)
= [+

o

Hm  rewfmindearee

‘ i

Figure 3-33 Schéma du modele du plateau incliné

3.5.1.2 Fuites fonctionnelles

La machine de détente n’est pas parfaitement étanche. La circulation du fluide dans la
chambre de détente n’est pas le seul chemin que peut prendre le fluide. Différentes fuites
peuvent avoir lieu lors du fonctionnement de la machine. La figure 3-34 permet de lister
les chemins de fuites du dispositif. Notons ces fuites :
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* fuite A : Fuite piston/cylindre entre la chambre du piston et Iorifice de sortie

Deux cas sont possibles: la fuite A permanente; la fuite A existe lorsque la lumiere
d’admission est ouverte.

* fuite B : Fuite piston/cylindre entre la chambre du piston et la zone située derriere
le plateau incliné

» fuite C: Fuite axiale entre la chambre du piston et la zone d’admission via Iorifice
d’admission

» fuite D : Fuite axiale entre la zone située derriére le plateau incliné et I'extérieur

» fuite E : Fuite axiale entre la zone située derriere le plateau incliné et I'admission
via le disque de distribution.

26.7
Stroke

Bore

/
L~
P

g

I L~

[~

|~

o -

e

Figure 3-34 Possibles chemins de fuites pour le fluide de travail

Dans le cadre de la thése, deux fuites, A et B, ont été considérées. Les autres fuites sont
considérées comme négligeables.

Afin de modéliser la fuite A permanente, le modele de piston a été modifié de maniere a
pouvoir évaluer les frottements visqueux (cf. figure 3-36). Dans ce modele, une longueur
de contact piston/cylindre de 40 mm a été considérée. Le schéma du modéle est donné en
annexe (cf. figure A-1).

La figure 3-35 présente le modele avec la fuite A intermittente. Cette fuite est supposée
existante pendant la phase d’admission du fluide. En effet, cette fuite apparait lorsque
I'orifice de refoulement est fermé par le piston. La valeur de la fuite est calculée en
fonction de la course du piston. Le modele de fuite consiste en une représentation
d’écoulement du fluide a travers l'orifice de diametre d.« selon 1'équation (3-33).
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swash plate angle = 20"

Figure 3-35 Modele détaillé de la machine de détente avec la fuite A intermittente

La fuite B présente 1'écoulement de recirculation du fluide dans la machine de détente. En
effet, cette fuite dépend du rapport de pression admission/pression dans la zone située
derriéere le plateau incliné. Elle est positive (le fluide échappe du piston) lors de la phase
d’aspiration et négative (le fluide entre dans le piston) lors de la phase de refoulement.
Lorsque la fuite B existe, le frottement visqueux fluide/ piston doit étre pris en compte. Le
sous-modéle de la chambre derriére le plateau incliné a été rajouté et présente un volume
constant. Le schéma du modele est représenté sur la figure A-2 donnée par I'annexe.

3.5.1.3 Pertes

Outre les pertes par fuites, il existe dans la machine de détente des pertes thermiques et
des pertes mécaniques.
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Les pertes thermiques comprennent I'échange thermique entre le matériau de I'élément
de détente et I'extérieur. Le calcul du flux échangé a la paroi est basé sur une approche
proposée par Annand [1]. Selon cette approche, I'échange thermique avec l'extérieur se
fait par échange radiatif et par convection naturelle. La surface d’échange pour un piston
est donnée par :

A=t (3-37)

D Diametre extérieur de la machine de détente, m

L Longueur de la machine de détente, m
La figure A-3 de I'annexe donne une représentation schématique du modele avec prise en
compte des pertes thermiques.
En ce qui concerne les pertes par frottement, nous pouvons en distinguer deux types :
* Le frottement visqueux lié a I'écoulement de fuite entre le piston et le cylindre.

Afin de modéliser le frottement visqueux, le composant spécifique a été développé sous
AMESim (cf. figure 3-36).
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Figure 3-36 Modéle du piston avec le frottement visqueux

Ce frottement doit étre pris en compte si la modélisation de la fuite A est réalisée.

* Le frottement mécanique.

Ces frottements n’ont pas été modélisés faute d’informations disponibles permettant de
mettre en place une modélisation adéquate.

3.5.2 Analyse et validation des modéles dynamiques

La validation des modeles détaillés consiste a déterminer parmi les modéles présentés ci-
dessus le modéle le mieux adapté pour le calcul en fonctionnement transitoire. Les
criteres du choix du modele se basent sur le temps de calcul et la précision des résultats
obtenus par rapport aux données fournies par le constructeur. Le recalage des modeles
détaillés est indispensable en vue d’obtenir les performances de la machine réelle. Pour
cela, les données fournies par le fabricant de la machine ont été utilisées.
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La précision des résultats de calcul a été déterminée par les erreurs maximum sur les
débits et des couples données par :

Meal —

Eweumﬁn:———TJD%EDOO%
Mexp (3-38)
Couple,, —Coupl
Erreur, . = P& P o
Couple,,

Le temps de calcul du modele est caractérisé par le parametre CPU et doit étre minimal.

Ainsi, le choix du modele détaillé de la machine de détente s’est effectué selon les étapes
suivant.

* Validation du modele initial (sans pertes et fuites)

La machine de fabricant est congue pour l'utilisation sur un point nominal dont les
caractéristiques sont la haute pression de 30 bar, la température du fluide a I'entré de la
machine de 300 °C et la basse pression de 1 bar. Le modele détaillé de départ a été testé
pour ce point de fonctionnement sur une plage de régimes donnée par le tableau 3-4. Les
résultats de la simulation montrent 1’écart important en terme de débits et de couples (cf.
figure 3-37 et figure 3-38). Il semble donc nécessaire de prendre en compte d’autres
phénomenes physiques pour modéliser correctement le dispositif de détente.

Tableau 3-4 Points de fonctionnement de la machine de détente

Régime, tr min-! 500 1250 2000 2750 3500 4250 5000 5750
Haute pression, bar 30 30 30 30 30 30 30 30
Température, °C 300 300 300 300 300 300 300 300
Basse pression, bar 1 1 1 1 1 1 1 1
Débit du fluide, g's? 3,9 6,7 9,0 11,2 13,0 14,8 16,4 18
Couple, N'm 19,1 17,0 16,0 15,1 14,4 13,8 13,2 12,7
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Figure 3-37 Calibrage du débit du fluide dans le modéle initial
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Figure 3-38 Calibrage du couple dans le modéle initial

* Validation du modele avec la fuite A permanente (cf. figure A-1)

Ce modele a été testé pour les points de fonctionnement donnés dans le tableau 3-5. Les
résultats de calibrage sont présentés sur la figure 3-39 et la figure 3-40. L'analyse des
résultats montre que lorsque l'on s’éloigne des points nominaux de fonctionnement,
I'écart des débits et des couples devient plus important. L’écart maximal des débits est de
12,7 %, des couples il est de l'ordre de 7,4 %. Ces écarts correspondent a une haute
pression de 15 bar et restent raisonnable.

Tableau 3-5 Points caractéristiques de fonctionnement de la machine de détente

Haute pression, bar 15;20;25;30

Régime, tr min-! 3500 ; 4250 ; 5000

En ce qui concerne le temps de calcul, il est inférieur au temps de calcul du modéle initial.
+ Validation du modele avec la fuite A intermittente (cf. figure 3-35)

La validation de ce modele a été effectuée pour les mémes points de fonctionnement
utilisés pour la simulation de la machine de détente avec la fuite A permanente (cf.
tableau 3-5). Comparativement aux résultats précédents, il semble que le modele avec la
fuite A intermittente prédit mieux les performances de la machine. En effet, nous
remarquons sur la figure 3-41 que 'erreur maximale des débits ne dépasse pas 6,2 %. La
figure 3-42 montre que l'erreur maximale des couples est inférieure a 7,1 %. De plus, il
s’avere que le temps de calcul est légerement inférieur a celui du modele précédent.
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Figure 3-39 Calibrage du débit dans le modéle avec la fuite A permanente
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Figure 3-40 Calibrage du couple dans le modéele avec la fuite A permanente

+ Validation du modele avec la fuite B (cf. figure A-2)

Il savere que le temps de calcul pour ce modéle est particuliéerement long (2h de
simulation pour 0,981 s simulée) ce qui rend le modele difficilement utilisable.

* Validation du modele avec les pertes thermiques (cf. figure A-3)

La simulation du fonctionnement de la machine de détente avec les pertes thermique n’a
presque pas apporté de gain en terme de résultats par rapport au modele de départ. De
plus, le temps de calcul exprimé en CPU, est comparable avec celui du modeéle initial.
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Figure 3-41 Calibrage du débit dans le modéle avec la fuite A intermittente
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Figure 3-42 Calibrage du couple dans le modéle avec la fuite A intermittente

En conclusion, parmi les modeéles explorés, le modéle représentant la fuite A
intermittente (cf. figure 3-35) semble le plus adapté au calcul. Cette solution a été retenue
pour étudier le fonctionnement de la machine et obtenir les cartographies.

Le modele développé et validé permet d’observer 1'évolution de la pression dans la
chambre du piston en fonction de la variation du volume. Sur la figure 3-43 les barres
verticales montrent les moments d’ouverture et de fermeture des orifices d’admission et
de refoulement. Nous constatons que pour un point de fonctionnement donné, la perte de
charge dans I'orifice d’admission est assez importante, de I'ordre de 15 bar. La perte de
charge dans I'orifice de refoulement est moins élevée, de I'ordre de 2 bar.

L’évolution de la puissance indiquée et du débit en transitoire peut étre aussi évaluée par
le modele. Au regard des courbes de la puissance et du débit (cf. figure 3-44 et figure
3-45), nous constatons que le fonctionnement de la machine se stabilisé au bout de 0,05 s.
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Figure 3-43 Diagramme (p,V) pour HP=30 bar, BP=1 bar, Nex;=4250 min-, T¢=300 °C

Puissance indiquée, kW

x10”
70

6.0
5.0
40
30
2.0

103

0.03

0.00

Figure 3-44 Evolution de la puissance indiquée de la machine de détente
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Figure 3-45 Evolution du débit dans la machine de détente
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3.5.3 Obtention des cartographies de la machine de détente

Afin d’obtenir les cartographies des rendements, le modéle de la machine de détente avec
la fuite A intermittente a été amélioré. Les moyens de calcul des rendements
isentropiques et volumétriques ont été rajoutés (cf. figure 3-46).

Le rendement isentropique de la machine de détente est le rapport entre la puissance
réelle produite et la puissance isentropique. Il est donné par 1'équation (3-27). Afin de
déterminer 1'enthalpie isentropique du fluide a la fin de la détente, un modele de turbine
intégré dans la base de données du logiciel AMESim a été utilisé (cf. figure 3-47 ). En
appliquant un rendement isentropique égal a 1, le flux d’enthalpie isentropique a la fin de
la détente peut étre déterminé. Pour en déduire l'enthalpie isentropique, un capteur
d’enthalpie a été créé. Ce capteur mesure l'enthalpie isentropique en fonction du flux
d’enthalpie du fluide de travail a la fin de détente.

Le calcul du rendement volumétrique est défini par 1'équation (2-60).

La machine de détente a été cartographiée pour les différents points de fonctionnement
présentés dans le tableau 3-6.

Tableau 3-6 Points de fonctionnement de la machine de détente

Haute pression, bar 15;20;25;30

Régime, tr min-! 500 - 5750

Température initiale du fluide, °C 250 ; 300 ; 350

Basse pression, bar 09;1;12;13

Ainsi, les cartographies de la machine de détente ont été obtenues.
3.5.4 Analyse des cartographies de la machine de dé tente

La figure 3-48 représente les courbes d’évolution de la puissance indiquée produite par la
machine. Nous constatons une augmentation de la puissance indiquée lors d'une
augmentation du régime de la machine de détente et de la pression d’admission. Cette
évolution de la puissance peut étre expliquée par une évolution des rendements de la
machine. Les performances de la machine de détente sont exprimées par son rendement
isentropique et volumétrique.

L’analyse des courbes des figure 3-49, figure 3-50, figure 3-51 montrent que le rendement
isentropique s’accroit avec une augmentation du régime de rotation de la machine.
Notons que plus le régime est élevé, plus la variation du rendement isentropique est lente.
Nous observons également que le rendement isentropique varie peu avec une
augmentation de la température de la vapeur d’eau a I'entrée de la machine.
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Figure 3-48 Evolution de la puissance indiquée en fonction du rapport des pressions. BP=1 bar.

Tt =300 °C

En ce qui concerne l'influence du rapport des pressions, elle est plus forte dans la zone
des faibles rapports des pressions. Etant donné que la machine est congue pour un
rapport des pressions égal a 30, les moments d’ouverture des lumieres sont optimisés
pour ce rapport de pression et assurent le remplissage optimal du piston. En s’écartant de
cette zone, le réglage des lumieres n’est plus optimal ce qui influe sur la détente du fluide,
c'est-a-dire, sur le rendement isentropique de la machine. Ainsi, les effets de sur-
expansion et de sous-expansion du fluide ont lieu (cf. figure 3-18). En suivant 1'évolution
du rendement isentropique, on constate qu’il augmente d’abord avec le rapport des
pressions en passant par un optimum, puis diminue.
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Figure 3-49 Evolution du rendement isentropique en fonction du rapport des pressions et du

régime de la machine Nexp. Ttsu=350 °C
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Figure 3-51 Evolution du rendement isentropique en fonction du rapport des pressions et du

régime de la machine Nexp. Ttsu=250 °C

L’analyse des courbes du rendement isentropique et de la puissance indiquée permet de
conclure que le fonctionnement optimal de la machine de détente se trouve dans une
zone de rapports des pressions compris entre 25 et 30.
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Les cartographies du rendement volumétrique en fonction de la température de la vapeur
d’eau, du régime de la machine de détente et du rapport des pressions ont été aussi
obtenues. Au regard des courbes illustrées sur la figure 3-52, la figure 3-53 et la figure
3-54, le rendement volumétrique diminue avec une augmentation du régime. Ceci est d
a une hausse de la perte de charge dans l'orifice d’admission. La diminution du
rendement volumétrique est plus forte dans la zone de faibles régimes ot la fuite interne
est plus élevée. Par ailleurs, le rendement volumétrique s’accroit avec une augmentation
du rapport des pressions. Selon les courbes du rendement volumétrique, cette
augmentation est plus forte dans la zone de faibles rapports des pressions. En ce qui
concerne l'influence de la température de la vapeur d’eau a l'entrée du dispositif de
détente, le rendement volumétrique augmente légérement avec la température.
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Figure 3-52 Evolution du rendement volumétrique en fonction du régime Nexp et du rapport des
pressions. Ttsyexp= 250 °C
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Figure 3-53 Evolution du rendement volumétrique en fonction du régime Nexp et du rapport des
pressions. T¢sy,exp= 300 °C
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Figure 3-54 Evolution du rendement volumétrique en fonction du régime Nexp et du rapport des

pressions. Ty exp= 350 °C
La stratégie d’optimisation de la puissance de la machine, ou la stratégie de pilotage, fait
I'objet d'une étude de fonctionnement de la machine intégrée dans une boucle de
Rankine. Cette étude est présentée dans le chapitre 4. Pour réaliser cette étude, un modele
cartographié de la machine de détente a été utilisé. Les cartographies des rendements
isentropique et volumétrique ont servies afin d’alimenter le modele fonctionnel simple de
la machine de détente.
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3.6 Conclusions du chapitre

La machine de détente est un composant clé du cycle de Rankine. Dans ce chapitre, le
choix de la technologie de la machine de détente adaptée a 'automobile a été discuté. La

machine de type volumétrique a piston axiaux a été retenue comme systeme de
récupération d’énergie par le cycle de Rankine dans une automobile.

L’étude des performances du dispositif de détente a été réalisée sur la base de sa
modélisation. Trois types de modeles ont été discutés. Le modele semi-empirique a été
développé sous EES® dans le but de I'intégrer dans une boucle de Rankine détaillée. Ce
modele a été validé sur des données de mesures fournies par le fabricant de la machine
de détente. La premiere analyse des performances de ce type de machine a alors été faite.

Le deuxiéme modele est un modele physique détaillé qui a été développé sous AMESIim®.
Ce modele a permis de comprendre I'importance des phénomenes physiques internes de
la machine et leur influence sur ses performances. Ainsi, la présence obligatoire de fuites
internes a été identifiée. Ensuite, le modéle a été validé sur les mémes données que pour
le modeéle semi-empirique. L’analyse des cartographies a permis d’identifier une zone de
fonctionnement optimale de la machine correspondant a une puissace maximale a I’arbre.
Finalement, ce modele détaillé a servi a créer des cartographies de fonctionnement de la
machine, dans le but de les intégrer dans un troisiéme modéle nommé fonctionnel simple.
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4 Approche systeme de la boucle de Rankine

Dans un véhicule automobile, tous les systémes thermiques fonctionnent la plupart du
temps en régime transitoire. C'est aussi le cas du systeme de Rankine. Les différentes
conditions de fonctionnement du systéme de Rankine dépendent du point de
fonctionnement du moteur thermique du véhicule et des conditions extérieures. Dans ce
contexte, un systéme de Rankine doit étre dimensionné en tenant compte de ces aspects.
Dans ce chapitre, une étude du dimensionnement de la boucle de Rankine pour une
application véhicule automobile sur un point nominal de fonctionnement est présentée.
En vue d’optimiser les performances de la boucle de Rankine sur une certaine plage des
points de fonctionnement, une étude de sensibilité de la boule de Rankine intégrée dans
un véhicule doit étre réalisée. Les performances du systéme de Rankine sur les points
caractéristiques du moteur thermique peuvent étre aussi évaluées.
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4.1 Modélisation d’'une boucle de Rankine

Un modele de la boucle de Rankine est nécessaire pour dimensionner et étudier les
performances du systéme de récupération d’énergie ainsi que ses interactions avec les
systémes thermiques du véhicule. Dans la littérature, on trouve des approches différentes
pour modéliser le systeme de Rankine.

La modélisation du systéme de Rankine peut étre réalisée en dynamique ou en statique
en utilisant les plateformes de simulation adéquates.

Arias et al. [3] ont développé un modele simplifié de boucle de Rankine. Les échangeurs
de chaleur sont modélisés en utilisant la méthode e-NTU. Le calcul des coefficients
d’échange est aussi mis en place. La pompe est modélisée par un rendement isentropique
constant de 80 %. Le modele de la turbine suppose une machine adiabatique.

Pour un cycle de Rankine organique dédié a la production de la puissance électrique dans
la micro-cogénération, Quoilin et al. [119] ont proposé un modéle numérique sous EES®.
IIs ont développé un modele statique détaillé de la machine de détente volumétrique de
type «scroll ». Dans cette modélisation les échangeurs de chaleurs ont été discrétisés en
trois zones (zone liquide, zone diphasique et zone gazeuse). Un modele simplifié de la
pompe est aussi proposé. Ce modele de boucle de Rankine a été validé par les résultats
d’essais avec une erreur globale de 10 %.

Duparchy et al. [42] ont utilisé le logiciel AMESIim® couplé avec REFPROP® afin de

simuler un cycle de Rankine en régime transitoire. La pompe et la machine de détente

sont considérées comme des machines volumétriques avec des rendements isentropiques

associés de 85 %. Les échangeurs de chaleur sont représentés par les coefficients
"échange globaux calculés par les corrélations appropriées.

Dans le but d’évaluer les performances du systéme de Rankine, Ringler at al. [121] ont
développé un modele simplifié dynamique sous Modelica®. Les composants de la boucle
ont été modélisés par des volumes connectés entre eux par quatre liens représentant la
température, la pression, le débit et le transfert d’énergie. Ainsi, 'évolution de I'état du
fluide a été déterminée dans chaque composant.

La modélisation en dynamique du cycle de Rankine pour la récupération de 1'énergie a
été réalisée par Quoilin et al. [116] sous langage Modelica® couplé avec Fluidprop®.
L’évaporateur a été discrétisé en (n-1) éléments. Les coefficients de transfert de chaleur
ont été fixés en fonction de 1'état du fluide (liquide, diphasique et vapeur). Un modele
simplifié de la machine de détente de type « scroll » a été proposé. Etant donné que le
puits froid utilisé dans la boucle de Rankine est a température constante, il a été conclu
qu’'un modele dynamique du condenseur n’est pas utile. C'est pourquoi le condenseur a
été modélisé par un modele simplifié de trois zones correspondant a 1'état du fluide de
travail. Le modele de boucle développé a été utilisé pour établir la stratégie de controle
du systeme.

Boretti [17] a utilisé GT-COOL® pour modéliser un cycle de Rankine. Les rendements
isentropiques de la pompe et de la machine de détente ont été fixés a 70 % et 80 %
respectivement. De plus de quatre composants du cycle, le modéle prend en compte les
conduites reliant ces composants. Les modeles des composants sont définis par le logiciel.
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Espinosa et al. [50] ont utilis¢é GT-Power® pour une étude du cycle de Rankine organique
fonctionnant en régime transitoire. Les modéles des composants implémentés dans le
logiciel ont été utilisés. Concernant les échangeurs de chaleur, les coefficients de transfert
de chaleur ont été estimés par les corrélations correspondantes. La perte de charge des
gaz d’échappement dans I'évaporateur a aussi été prise en compte. Le modéle de turbo
compresseur a été adapté pour une modélisation de la turbine du cycle de Rankine. La
pompe est présentée par un modele tres simplifié.

Apres avoir analysé les travaux présentés ci-dessus, nous avons considéré qu'une
modélisation dynamique du systéme de Rankine est intéressante lorsque les composants
du systéeme sont connus. Dans notre cas de figure, nous nous intéressons au
dimensionnement et a l'optimisation d'un systeme de Rankine pour des points
caractéristiques de fonctionnement du moteur thermique. Dans ce contexte, le logiciel le
plus simple en utilisation doit étre choisi. Ainsi, le logiciel EES® (Engineering Equation
Solver) a été retenu.

Les modeles de chaque composant constituant la boucle de Rankine développés sous
EES® peuvent étre regroupés. Ainsi, le modele du dimensionnement de la boucle de
Rankine contient des modeles détaillés de deux échangeurs de chaleurs présentés dans le
chapitre 2, et un modéle cartographié de la machine de détente détaillé dans le chapitre 3.
Faute d’informations sur la pompe, son modele a été simplifié.

Evaporateur Gaz d’échappement

HP, Pa

1% cm
Vs cm’ -
N,,,, rpm
Nppl rpm exp
BP, Pa Condenseur

e AYAAYA

o

G - génératrice

v

Eau-glycolée L. m P - pompe
. e AT,, - surchauffe
Mew,Kg/ s AT, - sous refroidissement
R HP - haute pression
Tew = C BP - passe pression
Parameétres externes Paramétres internes Parameétres géométriques

Figure 4-1 Schéma du cycle de Rankine avec des parameétres caractéristiques

Le schéma du modéle du systéme de Rankine est représenté sur la figure 4-1. Le modéle
de boucle comporte trois types de parameétres. Les parametres géométriques
correspondant aux dimensions des échangeurs de chaleur L. et Ly et aux cylindrées de la
machine de détente V., et de la pompe V;,y. Les parametres internes concernent 1'état
thermodynamique du fluide de travail dans la boucle de Rankine (température et
pression) et débit massique du fluide. Les parametres externes sont donnés par les débits
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et I'état thermodynamique des deuxiemes fluides dans les échangeurs de chaleurs ainsi
que par les régimes de deux machines volumétriques.

4.1.1 Choix technologique et modélisation de la pom  pe a eau

4.1.1.1 Synthese sur les technologies de pompe

La pompe sert a faire circuler le fluide de travail dans la boucle de Rankine. Le choix de la
pompe se base sur la pression maximale que les circuits peuvent accepter et le débit
massique nécessaire afin d’obtenir des niveaux de performance significatifs.

La diversité technologique des pompes est grande. La classification des pompes est
illustrée sur la figure 4-2.

A

Dynamique / Volumétrique \

— Centrifuge Alternatif Rotatif
— DPéristaltique
—» Pistons —» Lobes
— Membrane —» Palettes
—» Vis

Figure 4-2 Classifications des technologies des pompes

Les pompes dynamiques centrifuges sont largement utilisées dans l'industrie de la
production d’électricité par le cycle de Rankine. Elles offrent de grands débits (1000 1 h-!
et plus). L’avantage majeur de ce type de pompe est leur capacité a fonctionner avec de
I'eau et tous les fluides non lubrifiants. En revanche, les pompes centrifuges ont des
rendements globaux peu élevés, de I'ordre de 60-70 % [5]. De plus, ces pompes ne sont
pas adaptées pour un niveau de pression élevé. Pour qu'une pompe centrifuge fournisse
une grande pression il faut utiliser une pompe a plusieurs étages. Cela induit une
augmentation de la dimension de la pompe ce qui peut empécher 'utilisation de cette

technologie pour une application automobile.

Les pompes péristaltiques font partie de la classe des pompes dynamiques. Elles sont
caractérisées par un fonctionnement silencieux et une capacité a transporter tous les types
de fluides. Comme les pompes centrifuges, les pompes péristaltiques fonctionnent avec
des pressions peu élevées, de I'ordre de 15 bar [5]. Ces pompes ne sont pas robustes et
demandent une maintenance réguliere. De plus, une pulsation importante du débit est
observée lors du fonctionnement de la pompe. Il en ressort que ce type de pompe n’est
pas adaptés a notre application.

Dans la boucle de Rankine a eau, la haute pression peut atteindre des niveaux élevés. Une
pompe capable de fournir un niveau de pressions élevé doit étre choisie.
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Les pompes de type a membrane sont généralement adaptées pour un niveau de pression
maximal de 30 bar et des débits volumiques du fluide de l'ordre de 50 L h[5]. En outre,
la température de fonctionnement de la pompe & membrane est limitée a cause des piéces
en plastique utilisées dans sa conception. De plus, on observe un rythme des pulsations
importantes du débit. Malgré ces défauts, ce type de pompe peut étre utilisé pour un
cycle de Rankine dans une automobile.

II faut souligner que les pompes a pistons axiaux qui, a part la capacité de tenir des
niveaux de pressions élevées (jusqu’au 350 bar), ont généralement de petites dimensions.
Ces pompes sont caractérisées par un rendement volumétrique élevé, de I'ordre de 90-
95 % [5]. 1l se trouve que le rapport qualité/prix est bon. En revanche, il est préférable
d’utiliser des réfrigérants comme fluide de travail car ce type des pompes exige une
lubrification permanente des composants. Cette technologie semble étre intéressante pour
notre application.

Les technologies des pompes a pistons radiaux et des pompes a palettes se caractérisent
par un rapport dimensions/performances moins bon que les machines a pistons axiaux et,
par conséquent, sont moins intéressantes pour notre application.

N

Il est évident que pour une application automobile, nous visons a minimiser les
dimensions du systeme de Rankine. Il est ainsi souhaitable de trouver une technologie de
pompe qui nous permettrait d’avoir a la fois une pression de refoulement élevée et une
dimension minimale de machine. Dans ce contexte, nous pouvons penser a l'utilisation
d’une pompe a engrenage ou d’une pompe a vis. Ces pompes sont silencieuses, étanches
et présentent de bons rendements. L'inconvénient majeur de ces pompes est I’obligation
d’utiliser un fluide visqueux (huiles minéraux ou autres fluides organiques). De plus, en
raison des frottements mécaniques, 'usure des pieces peut abaisser le rendement de la
pompe.

L’analyse des technologies des pompes permet de classifier les pompes volumétriques de
types a pistons axiaux, a engrenage et a membrane. Le tableau 4-1 résume les
caractéristiques des technologies des pompes considérées dans cette étude.

4.1.1.2 Modélisation

Etant donné que le choix de technologie de la pompe se présente difficile, le modéle de
pompe peut étre développé en supposant une machine avec un rendement isentropique
constant (cf. figure 4-3).

Le rendement isentropique de la pompe est un rapport entre la puissance isentropique et
la puissance réelle et donné par 1'équation (4-1).
pr,is

WPP

ns = (4-1)

La puissance réelle de la pompe peut étre déterminée par 1'équation (4-2). Une baisse de
la puissance idéale est due aux frottements mécaniques des piéces et est déterminés par le
rendement mécanique.
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Tableau 4-1 Types des pompes et leurs caractéristiques [5]
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Pompe a pistons axiaux

Débit | Pression | Rotation Fluide Avantages Inconvénients
* excellant rapport huile de qualité
poids/puissance correcte
» réversible a technologie de
) moteur barillet
Jusqu’a Fluides ) )
Plus de | 600 - 3000 ) * cylindrée fixe ou
150 visqueux
420 bar tr min! variable
I 'min-! (huiles) i
* régime de
rotation élevé
* bon rapport
qualité/ prix
Pompe a pistons radiaux
) » réversible a vitesse faible
Jusqu'a Fluides ] )
600 - 3000 moteur cylindrée fixe
1000 650 bar ) visqueux
tr min-! * couple élevé grande
[ min- (huiles)
dimension
Pompe a membrane
* pas de piéces en limitée par la
rotation température
De ] » fonctionnement a (plastique)
Fluides . .
quelque ) sec possible pulsations
12 bar - visqueux . i
Lh'a ) » étanchéité importantes
(huiles) ) )
50m? h-t statique par la étanchéité des
membrane clapets (liquides
chargés)
Pompe a lobes
usqu’
Jusq 600 -1500 Tous
au 600 20 bar - -
tr min-! fluides
I min”!
Pompe a engrenages
+ débit régulier pas de particules
Fluides * silencieuse solides
0-300 600-6000 visqueux  étanchéité par pas de
100 bar
m?3 h? tr min? (huiles) garniture fonctionnement a
mécanique sec
usure des piéces
Pompe a vis
Fluides * silencieuse pas de particules
<400 500 _ 3600
100 bar visqueux * Dbon rendement solides ni
m? h! tr min-!
(huiles)  étanchéité par produits abrasifs
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garniture

mécanique

usure des pieces

Pompe péristaltique

* pompage de pulsations
produits chargés importantes
et abrasifs faibles
quelque » fonctionnement a températures
: Jusqu'a . e
s litres a - - sec possible d'utilisation
15 bar
50m? h-1 * silencieuse maintenance
préventive :
risque rupture
du tube
Pompe a palettes
* silencieuses usure du corps
* pas d'émulsion par frottement
Huiles
) due au pompage des palettes
<100 600-3000 | minéraux, o
> 320 bar ) pression limitée
m?3 hl tr min-? eau )
entretien cotiteux
glicolée )
fluides
autolubrifiants
Pompe centrifuge
Fluides + grand débit faible rendement
plus de )
1400 non * faible cott (70% max)
1000 16 bar ) ) )
tr min-! visqueux * simple
m?3 hl
(eau)
. A
mp
HP
<) r:neak
Min
BP

BP - basse pression
HP - haute pression

Figure 4-3 Schéma du modéle de pompe




CONFIDENTIEL RENAULT

\i\/ op = M (4-2)

mec

r'np Débit massique du fluide, kg s
ey Enthalpie spécifique du fluide a I'entrée de la pompe, J kg
hsu Enthalpie spécifique du fluide a la sortie de la pompe, J kg

Nmec  Rendement mécanique, -

Le débit massique du fluide délivré par la pompe est défini par sa cylindrée Vs, son
régime Ny, et la masse volumique du fluide ps,. Ainsi, le débit du fluide dans la pompe est
exprimé par I'équation suivante :

. V. N
m opin = SPP” " PP (4_3)
Vsu’]vol

La différence entre le débit massique de fluide dans la pompe et le débit nécessaire pour
la boucle de Rankine est causée par les fuites internes du fluide. Afin de déterminer le
débit des fuites, I'équation de conservation d’énergie est écrite.

hex Mpp = hsu Mpp,in + hsu Mieak (4-4)

Mppin  Débit massique interne de la pompe, kg s

. 1 . . . 1
Miea Débit massique des fuites, kg s

Ainsi, le modele de la pompe permet de calculer le débit de fluide nécessaire et la
puissance consommée par la pompe.

4.2 Etude d’intégration du systeme de Rankine au se  in d'un

véhicule

L’étude d’intégration du systéme de récupération d’énergie par le cycle de Rankine a été
réalisée pour un point nominal de fonctionnement du moteur défini ci-dessus.

Dans le cadre de cette étude d’intégration, deux systemes basés sur le cycle de Rankine
ont été considérés. En vue de maximiser la puissance produite par un cycle de Rankine,
nous nous sommes intéressés a une boucle avec un condenseur indépendant, c'est-a-dire
un condenseur intégré dans une boucle de refroidissement propre au systéme de Rankine.
Le circuit de refroidissement propre a la boucle de Rankine est plus encombrant qu'un
condenseur seul intégré dans une boucle de refroidissement du moteur thermique. Ainsi,
le deuxieme systeme comporte un condenseur intégré dans le circuit de refroidissement
du véhicule considéré. Dans ce cas, les conditions du deuxiéme fluide dans le condenseur
sont imposées par le moteur thermique.
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4.2.1 Analyse du cycle de roulage

Les débits et les températures des gaz d’échappement et de I'eau-glycolée sont considérés
comme des parametres externes au systeme de Rankine (cf. figure 4-1). Les valeurs
optimales de ces parametres sont définies par un point nominal de fonctionnement du
moteur thermique. Il s’avére que ce point nominal du moteur thermique correspond au
régime moteur le plus utilisé durant un cycle de roulage.

4.2.1.1 Choix du point nominal sur les gaz d’échappement

Une étude du potentiel de récupération de I'énergie a partir des gaz d’échappement du
moteur essence 85 kW a été réalisée au sein de Renault [134]. Selon cette étude, les points
caractéristiques du moteur pour lesquels le rendement et la puissance du moteur de
Rankine doivent étre optimaux ont été choisis (cf. tableau 4-2). Parmi ces points
caractéristiques du moteur thermique, il existe un point correspondant a la distance
parcourue maximale. Ce point a été nomé le point nominal de fonctionnement du moteur.
Il correspond a une température de gaz d’échappement de 718°C et un débit de 220 kg h-t.

Tableau 4-2 Points de fonctionnement du moteur thermique pour une étude de

dimensionnement du cycle de Rankine

Vitesse du Débit Régime
. j o . Couple,
véhicule, | Température, °C | massique, moteut, Nem
km-h! kg-ht tr min-!
Point nominal 129 718 220 2800 190
Point de bon 150 730 255 3300 190
rendement du
cycle 117 705 200 2550 190
Point de moyen 105 660 155 2300 160
rendement du
cycle 70 455 55 2000 70

4.2.1.2  Conditions relatives a I’eau de refroidissement

Pour notre application, il existe deux cas d’étude.

Dans un premier temps, un condenseur a eau propre a la boucle de Rankine peut étre
utilisé (cf. figure 1-21 ). Le condenseur ne dépend pas du circuit de refroidissement
classique du véhicule et, par conséquent, la température et le débit du deuxieme fluide
dans le condenseur peuvent étre choisis en fonction du besoin en refroidissement du
systéme de Rankine. Les valeurs forfaitaires respectives de la température et du débit
sont ainsi établies et correspondent a 90 °C et 0,9 kg s'l. En revanche, la limite de
refroidissement de cette boucle est imposée par les dimensions du radiateur
supplémentaire installé en face avant du véhicule. Nous supposons également que ce
radiateur supplémentaire est toujours capable de rejeter dans l'air ambiant la puissance
additionnelle fournie par le circuit de Rankine.

Un condenseur a eau peut aussi étre intégré dans le circuit de refroidissement du moteur
thermique. Les conditions de l'eau de refroidissement dépendent du point de
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fonctionnement du moteur thermique. Afin de définir les températures et les débits de
I'eau de refroidissement, un modele du circuit de refroidissement a été développé sous
AMESim®

4.2.1.2.1 Modele du circuit de refroidissement

Le schéma du modele est représenté sur la figure 4-4.

Le circuit de refroidissement du moteur thermique a allumage commandé H5Ft essence
comporte un aérotherme, un échangeur de refroidissement du turbocompresseur, un
échangeur eau-huile. La puissance thermique rejetée par tous ces organes ainsi que le
moteur thermique est évacuée via un radiateur installé en face avant du véhicule. Dans ce
schéma, le condenseur de la boucle de Rankine est intégré dans le circuit de
refroidissement dans la branche de 1’aérotherme.

l ch
Aérotherme Cond. Rankine <

—| Refroid. turbo I

A 4

—| Refroidisseur d"huile I—

Y

! Radiateur |<7

Air

T - thermostat; B - bocal; P - pompe & eau
Figure 4-4 Schéma du circuit de refroidissement du moteur thermique

La vitesse de l'air, le couple et le régime du moteur, la vitesse du véhicule sont les
données d’entrée du modele. En fonction de ces données, le modeéle est capable de
déterminer les températures et les débits du liquide de refroidissement dans chaque
branche du circuit. Ainsi, les débits et les températures de I'eau de refroidissement ont été
définis dans la branche ot le condenseur de Rankine est installé pour chaque point de
fonctionnement donné dans le tableau 4-2. Les résultats du calcul sont synthétisés dans le
tableau 4-3.

Le modeéle de boucle de refroidissement du moteur a servi a définir I'évolution de la
température et du débit de 1'eau-glycolée dans la branche de I'aérotherme lors du cycle
Artemis autoroutier. Nous constatons sur la figure 4-5 que 1'évolution de la température
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de l'eau-glycolée est importante. Ainsi, la température varie de 95 °C jusqu’a 103,9 °C. Le
débit varie de 0,12 kg s1a 0,28 kg s1.

Tableau 4-3 Conditions sur I'eau de refroidissement du moteur

Vitesse du Température Régime Couple
véhicule, entrée Débit, L ht moteur, N IP;I !
km h-1 condenseur, °C tr min-!
Point nominal 129 98 790 2800 190
Point de bon 150 97,2 930 3300 190
rendement du
cycle 117 99,7 720 2550 190
Point de moyen 105 101,7 670 2300 160
rendement du
cycle 70 99 590 2000 70
105 0,35
104
103 03
01027 - 0,25
q;5101 E ﬁ‘sﬂ
%100 1 - 0,2 &o
8, 991 015 5
£ 98 =)
= 97 L 01
% - 0,05
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0 100 200 300 400 500 600 700
Temps, s

— Température — Débit

Figure 4-5 Evolution du débit et de la température de 1'eau-glycolée au cours du cycle Artemis

autoroutier

4.2.2 Parametres internes de la boucle de Rankine

Le choix des parametres optimaux internes du cycle de Rankine dépend du type de fluide
de travail et des conditions de sécurité a respecter afin d’intégrer le systeme de Rankine
sous le capot du véhicule. Les conditions de sécurité limitent le niveau de la haute
pression du fluide de travail dans la boucle de maniére a rester dans une zone de
pressions raisonnables. Les études existantes sur le systeme de Rankine dans I'automobile
ont montré que le choix des conditions internes de fonctionnement du cycle de Rankine
est tres important dans le but d’optimiser les performances du systeme. Arias et al. [4]
ont trouvé les meilleures performances du systeme de récupération d’énergie avec de
I'eau pour une basse pression de 1 bar et une haute pression de 100 bar. La température
de la vapeur d’eau a l'entrée du dispositif de détente était de 1'ordre de 627 °C. Les
niveaux de la haute pression et de la température du fluide semblent étre trop élevés
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pour assurer la sécurité de fonctionnement du systéme de Rankine dans une automobile.
Endo et al. [49] ont installé I'évaporateur dans la culasse du moteur et ont obtenue la
vapeur d’eau a une pression de 80 bar et une température de 400 °C. Le condenseur a air
permet de dissiper I'énergie non utilisée dans le cycle. Cette architecture impose des
modifications de la culasse ce que peut augmenter le cott d’intégration du systeme de
Rankine. El Chammas et Clodic [47] ont proposé dutiliser le cycle de Rankine a eau pour
deux niveaux de haute pression égaux a 8 et 25 bar et correspondant aux températures du
fluide a la sortie de I'évaporateur de 220 °C et 260 °C respectivement. La basse pression
conseillée est de 1 bar. Ringler at al. [121] ont étudié la récupération d’énergie par une
double boucle de Rankine dont une fonctionne avec de 1'eau. Pour cette boucle a eau,
I'étude paramétrique des conditions de fonctionnement a été réalisée. Les valeurs
optimales des haute et basse pressions et des températures du fluide correspondant ont
été définies. Ainsi, ils ont conseillé une haute pression de 10 bar et une température du
fluide en aval de l'évaporateur de 300 °C, une basse pression de 0,7 bar et une
température en amont du condenseur de 90 °C. Duparchy et al. [42] ont fait 1'étude
d’influence des hautes et basses pressions sur les performances du cycle de Rankine a eau.
L’optimisation du systeme de Rankine a donné une valeur de 120 bar pour la haute
pression et de 0,041 bar pour la basse pression. Bae et al. [10] ont proposé un systéme a
double récupération d’énergie des gaz d’échappement par le cycle de Rankine a eau. Les
conditions internes du cycle ont été limitées par une haute pression de 35 bar et une
température en aval de l'évaporateur de 300°C et une basse pression de 3,5 bar.
Hountalas et al. [69] ont choisi I'eau pour une boucle de récupération d’énergie des gaz
d’échappement d'un véhicule de type poids lourd. Dans cette boucle, la haute pression
varie de 10 a 40 bar, la basse pression est de I'ordre de 1,2 bar.

Il est clair que les performances du cycle de Rankine sont meilleures pour une basse
pression la plus faible possible. En revanche, pour assurer 1'étanchéité du circuit de
Rankine lors de son fonctionnement, la basse pression doit étre supérieure a 1 bar.

Le niveau maximal de haute pression et de température du fluide en aval de
I'évaporation est établi selon le cahier de charge de la machine de détente discuté dans le
chapitre 3. Ainsi, d’apreés le fabricant de la machine de détente, la température maximale
autorisée dans la machine a pistons axiaux ne doit pas dépasser 350 °C. Cette limite est
imposée par la température de destruction de 1'huile de lubrification de la machine de
détente. La limite de la haute pression préconisée par le fabricant est de 40 bar. Lors du
fonctionnement de la boucle de Rankine, les parametres internes varient. Cette variation
peut aller autant dans le sens de diminution des pressions et des températures que dans
le sens de leur augmentation. Afin d’assurer une marge fonctionnelle, une haute pression
de 30 bar et une température du fluide apres 1'évaporation de 300 °C semblent étre les
valeurs convenables pour notre application. Cependant, une analyse de
dimensionnement du systeme de Rankine permet de définir les parametres internes
nominaux.

Quant aux débits du fluide de travail dans la boucle de Rankine, une valeur maximale est
déterminée par la puissance maximale de l'évaporateur. La puissance maximale de
I'évaporateur est limitée par la température d’entrée des gaz d’échappement et du fluide
de travail ainsi que par la dimension maximale de 1'évaporateur. Une étude préliminaire
de la dimension et des performances de I'évaporateur est nécessaire (cf. paragraphe 2.1.6).
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4.2.3 Etude du dimensionnement de la boucle de Rank ine

4.2.3.1 Meéthode de dimensionnement

Le dimensionnement du systéme de Rankine consiste a définir les dimensions des
composants permettant d’obtenir les performances optimales pour la boucle. Le choix des
dimensions des composants dépend des conditions externes et internes de
fonctionnement.

La méthodologie appliquée pour dimensionner la boucle de Rankine est représentée sur
la figure 4-6. Comme décrit sur ce schéma, pour des conditions externes nominales fixes
(bloc 1) une plage des conditions internes correspondant aux haute et basse pressions, a
la surchauffe du fluide dans 1'évaporateur et au débit du fluide dans la boucle, doit étre
choisie (bloc 2). Le choix des parametres internes a été discuté dans 4.2.2. Une fois cette
plage des parametres internes est figée, une étude de I'influence des conditions internes
(bloc 2) sur les dimensions des composants doit étre réalisée. Le résultat de cette étude est
présenté sous la forme d'un éventail des différentes dimensions des composants. Ensuite,
parmi les dimensions des composants obtenues, il faut choisir celles qui ne dépassent pas
les dimensions limites autorisées (bloc 4). Les dimensions limites sont déterminées par les
contraintes d’architecture mécanique du véhicule. D’autre part, les dimensions des
composants de la boucle de Rankine doivent étre choisies de telle sorte que la
performance du systeme de Rankine soit maximale. Un compromis entre les dimensions
et les performances obtenues doit étre fait. Ainsi, une dimension du systéme de Rankine
est établie pour les conditions internes choisies. Ces conditions internes sont appelées les
conditions nominales.

Ensuite, le fonctionnement du systéme de Rankine dimensionné pour les conditions
externes doit étre testé. Cette étude de sensibilité sert a déterminer la plage d'utilisation
du systeme de récupération d’énergie. Deux cas de figures sont possibles. Les
performances du systéme diminuent fortement lors de son utilisation sur des points de
fonctionnement différents du point nominal (bloc 6). Alors, le point nominal de
dimensionnement est mal choisi (bloc 9). Sinon, lorsque les performances du systéme
sont convenables pour les points de fonctionnement différents du point nominal, les
dimensions obtenues sont retenues (bloc 8).

4.2.3.2 Schéma de la boucle de Rankine

La figure 4-7 représente une architecture de la boucle de Rankine comportant les
composants suivants :

* Evaporateur a faisceaux de tubes intégré dans la ligne d’échappement apres le
systeme de dépollution,

* Condenseur de type a plaques refroidi par I'eau-glycolée intégré soit dans une
boucle indépendante de refroidissement du systeme de Rankine, soit dans une
boucle de refroidissement du moteur thermique,

* Machine de détente a pistons axiaux cartographiée et couplée a une génératrice,
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Pompe volumétrique entrainée par le moteur thermique par le biais de la couroie

Changement du point
nominal de
fonctionnement

externes : sources chaudes
et froides

A4

Conditions de fonctionnement @

'

internes : HP, BP, surchauffe
évaporateur, débit du fluide

Conditions de fonctionnement @

A 4

Résultats de simulations:
tailles des composants,
performance

®

Oul
Dimensions<Limites

®
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Figure 4-6 Schéma de la méthode de dimensionnement du cycle de Rankine
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Figure 4-7 Architecture du systéme de Rankine

4.2.3.3 Boucle avec un condenseur a eau indépendant

Le schéma du modeéle est représenté sur la figure 4-1. L’étude du dimensionnement de la
boucle de Rankine a été réalisée sur un point nominal de fonctionnement du moteur
thermique correspondant a une température des gaz d’échappement de 718 °C et a un
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débit massique de 220 kg h!. La température du 'eau glycolée dans le condenseur est
égale a 90 °C. Un débit de I'ordre de 0,9kg s a été imposé sur le condenseur. Cette valeur
correspond au débit nécessaire pour évacuer la puissance totale du condenseur. Dans le
but de choisir les parametres internes optimaux de la boucle, nous avons évalué les
performances de la boucle pour les valeurs suivantes :

* Haute pression (bar) : 15; 20 ; 25; 30
* Basse pression (bar):0,9;1;1,2;1,3
* Température du fluide en aval de I'évaporateur (°C) : 250 ; 300 ; 350

Afin de réaliser I'étude de dimensionnement, les régimes de rotation de la pompe et de la
machine de détente sont fixes et égaux a 1800 tr min? et 3500 tr min? respectivement.

Une étude préliminaire de la dimension de 1'évaporateur a montré que le débit maximal
autorisé du fluide est de I'ordre de 15 g s1. Ainsi, quarte valeurs de débit massique dans
la boucle de Rankine ont été supposées :5; 8 ;11 et 15 g sL.

La méthode de dimensionnement implique de limiter les dimensions des composants
selon la place disponible sous le capot du véhicule automobile. En premier lieu, cette
limitation concerne la dimension de l'évaporateur puisqu’il est intégré dans la ligne
d’échappement. Etant donné que deux dimensions de I'échangeur sont fixes, la largeur et
la longueur de I'échangeur (cf. chapitre 2), une troisieme dimension, la longueur des
tubes, reste libre pour effectuer I'étude de dimensionnement. Cette troisiéme dimension
correspond a la longueur des tubes dont la valeur maximale est figée a 94 mm. Afin
d’éviter une augmentation de la consommation du moteur thermique a cause de I'effet de
la contre pression d’échappement, une valeur maximale de perte de charge des gaz
d’échappement est imposée et égale a 50 mbar.

La dimension de la machine de détente et de la pompe est caractérisée par leurs
cylindrées respectives. Selon la place disponible dans une automobile, la cylindrée
maximale de la machine de détente a été estimée de l'ordre de 160 cm® pour une
cylindrée unitaire de 32cm?. Le choix de la pompe n’est pas prioritaire. Sa dimension doit
étre adaptée au besoin du systeme en débit et en pression.

Nous estimiont la longueur d’une plaque du condenseur en gardant constantes la largeur
et la hauteur de I'échangeur (cf. chapitre 2). Un condenseur existant a été choisi pour la
boucle de Rankine avec la longueur maximale de plaques de 140 mm. Cette valeur
correspond a la longueur maximale des plaques du condenseur.

Un des criteres principaux de dimensionnement est la maximisation de la puissance nette
produite lors du cycle. Il est nécessaire, sous contrainte, de ne pas dépasser les limites
imposées des dimensions de composants.

Ainsi, ces parametres ont été utilisés dans la modélisation du systéme de Rankine sous
EES. Le sketch du modele de la boucle avec un condenseur indépendant du circuit de
refroidissement du moteur thermique est présenté sur la figure 4-8. Les parametres
encadrés sur le sketch sont les variables du modele. Nous retrouvons sur le sketch du
modele les mémes parametres que sur le schéma du modele représenté sur la figure 4-6. 11
sera lu les parametres internes, en rose, les parametres externes, en noir gras, et les
parametres géométriques, en bleu.
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Figure 4-8 Sketch du modéle de la boucle de Rankine sous EES

La puissance nette produite par la boucle est définie comme étant la différence entre la
puissance produite sur l'arbre de la machine de détente et la puissance mécanique
consommeée par la pompe (cf. équation (4-5)).

W hette =W exp—W pp (4-5)

Wopp  Puissance consommée par la pompe, W

V'V Puissance délivrée par la machine de détente, W
exp
La puissance de la machine de détente a été définie dans le chapitre 3 selon les équations

(3-14)-(3-19). Elle dépend du rapport des pressions et du débit du fluide. La puissance de
la pompe est définie par I'équation (4-2).

Le rendement du cycle est défini comme la puissance nette rapportée a la puissance de
I'évaporateur, et est calculé par 1'équation (4-6).

Wne e
Moye = — (4-6)

Qev
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4.2.3.3.1 Analyse du dimensionnement de la boucle de Rankine

Selon la figure 4-9, la puissance nette est d’autant plus importante que le débit et le
rapport des pressions imposés par le couple machine de détente et la pompe, sont élevés.
Nous constatons que la puissance nette du cycle de 5 kW peut étre atteinte. Selon la
figure 4-10, la puissance nette s’accroit avec une augmentation de la température du
fluide de travail a la sortie de 'évaporateur. Ainsi, le niveau de puissance dépend du
choix de I'évaporateur, de la machine de détente et de la pompe.

Le rendement du systeme de récupération d’énergie est défini par 1'équation (4-6). Le
rendement du systéeme dépend du débit du fluide et du rapport des pressions dans la
boucle (cf. figure 4-11). Le rendement du cycle de Rankine dépend de la puissance nette,
il augmente avec le débit du fluide et du rapport des pressions. Ainsi, la plus grande
puissance nette correspond au rendement plus élevé.

Puissance nette

0 T T T
0 0,005 0,01 0,015 0,02

Débit, kg's!

——Rp=30 —o— Rp=25 —— Rp=20 ——Rp=15
Figure 4-9 Evolution de la puissance nette du cycle en fonction du rapport des pressions et du

débit du fluide. Tty exp= 300°C, BP=1 bar.
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Figure 4-10 Evolution de la puissance nette du cycle en fonction de la température du fluide a la

sortie de 1'évaporateur et du débit. Rapport des pressions=30.
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Figure 4-11 Evolution du rendement du cycle en fonction du débit, du rapport des pressions.

T su,exp= 300°C
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Figure 4-12 Diagramme Ph du cycle de Rankine. Rapport des pressions=30

Dans le cadre d’une étude de dimensionnement, une évolution de la dimension de
I'évaporateur en fonction du débit de fluide, du rapport des pressions et de la
température de fluide a la sortie de I'échangeur, a été étudiée (cf. figure 4-13). Il est
évident que la dimension de I'évaporateur s’accroit avec une augmentation du débit,
puisque la puissance a échanger augmente (cf. équations (2-1)-(2-3)). Une augmentation
de la dimension de l'évaporateur avec une augmentation du rapport des pressions est
aussi observée. Cela est da a un élargissement de la zone de préchauffage du fluide (zone
liquide) en fonction d'une augmentation de la haute pression (cf. figure 4-12). La
longueur de I'évaporateur est aussi influencée par la température du fluide a la sortie de
I’échangeur. Ainsi, afin de surchauffer d’avantage le fluide, un évaporateur plus grand
est nécessaire. Nous notons également que l'influence de la température du fluide est
plus forte pour des débits de fluide plus élevés.

Pour illustrer la limite de la dimension maximale, une ligne rouge a été rajoutée sur la
figure 4-13. Ainsi, toutes les longueurs de 1'évaporateur situées en dessous de cette ligne,
sont acceptables. En se basant sur cette limite, nous constatons que le débit dans le
systeme doit étre inférieur a 11 g-s! afin que la dimension de I'évaporateur soit
convenable.

L’évolution de la perte de charge des gaz d’échappement est représentée sur la figure
4-14. Au premier regard des courbes, nous constatons que la valeur de la perte de charge
ne dépasse pas la limite autorisée dans chacun des cas considérés. Il faut noter que pour
un échangeur de type a faisceau de tubes, la perte de charge dépend de la longueur de
tubes et du nombre de tubes. Dans notre cas, le nombre de tubes ne varie pas. Ainsi, selon
I’équation (2-55), une augmentation de la longueur de tubes due a une hausse de la haute
pression, induit une diminution de la vitesse massique des gaz a travers des tubes, et par
conséquent, une baisse de la perte de charge. En outre, une diminution de la perte de
charge avec une augmentation de la température du fluide peut étre observée. Une
augmentation du débit du fluide a un effet positif sur la valeur de la perte de charge.
Ainsi, afin de diminuer la perte de charge des gaz d’échappement, un débit le plus élevé
doit étre assuré. En conclusion, une augmentation de la température du fluide, du débit
et du rapport des pressions favorise une diminution de la perte de charge. De ce fait, un
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rapport des pressions égal a 30 semble le plus intéressant pour le dimensionnement de
I'évaporateur sous contrainte de ne pas dépasser un débit du fluide de 11 g 1.
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——Tex,ev=250 —o— Tex,ev=300 —— Tex,ev=350

Figure 4-13 Evolution de la longueur de 1'évaporateur en fonction du débit de fluide, du rapport

des pressions et de la température de fluide a la sortie d'évaporateur. BP=1bar
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Figure 4-14 Evolution de la perte de charge des gaz d’échappement en fonction du débit de
fluide, du rapport des pressions et de la température de fluide a la sortie d'évaporateur.

BP=1 bar

La dimension de la machine de détente dépend fortement de la température du fluide de
travail a 'entrée de la machine et du rapport des pressions sur la machine (cf. figure 4-15).
La dimension de la machine de détente diminue lorsque la pression d’entrée augmente ;
ceci est di a une augmentation de la densité du fluide de travail (cf. équation (4-7)). De ce
point de vue, un rapport des pressions de 30 est optimal puisqu’il offre la machine la plus
petite. Au regard des courbes sur la figure 4-15, une baisse de la température du fluide en
amont de la machine de détente implique une diminution de la cylindrée de la machine.
Comme dans le cas de I'évaporateur, la ligne rouge représente la dimension maximale
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autorisée du composant. Il est constaté que pour notre application le débit du fluide ne
doit pas dépasser 11 gt (cf. figure 4-16), ce qui correspond a la limite du débit pour
I'évaporateur. De plus, un débit plus faible dans la boucle nécessite une machine de
détente plus petite (cf. figure 4-16). Une diminution de la dimension de la machine de
détente induit une diminution de la puissance nette sur son arbre. Selon la figure 4-17,
une baisse considérable de la puissance de l'ordre de 4 kW s’observe lorsque le débit
diminue de 10 g s

120

Cylindrée, cm3
—_
N > (o)} [0} o
o (] o o (]
Il Il Il Il Il
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Uy
63}

20 25 30 35
Rapport des pressions
——Tex,ev=250 —— Tex,ev=300 —— Tex,ev=350

Figure 4-15 Evolution de la cylindrée de la machine de détente en fonction de la température
d’entrée de fluide et du rapport des pressions. BP=1 bar, débit=11 g s, Nexp=3500 tr min-!
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Figure 4-16 Evolution de la cylindrée de la machine de détente en fonction du débit de fluide et
du rapport des pressions. BP=1 bar, débit=11 g s, Nexp= 3500 tr min-!
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Figure 4-17 Evolution de la puissance nette sur 1'arbre de la machine de détente en fonction du
débit de fluide et du rapport des pressions. BP=1 bar, Nexp= 3500 tr min-1

En conclusion, afin de choisir une dimension convenable pour la machine de détente
pour notre application, un compromis entre la puissance produite et la dimension de la
machine doit étre fait. En vue de produire plus de puissance, une machine dimensionnée
pour un rapport des pressions de 30, capable de travailler sur des débits moins élevés que
11 g slet une température de fluide en aval de I'évaporateur de 300 °C, doit étre retenue
dans cette étude.

La dimension du condenseur est tres influencée par les conditions du fluide de travail a la
sortie de la machine de détente. Nous remarquons sur la figure 4-18 que la dimension du
condenseur diminue avec une augmentation du rapport des pressions. Cela est dti a une
diminution de la dimension de la machine de détente et, par conséquent, de 1'enthalpie
du fluide a la sortie de la machine. Ainsi, la puissance du condenseur diminue ce qui
nécessite un condenseur plus petit (cf. figure 4-12). En somme, la dimension du
condenseur dépend fortement de la dimension de la machine de détente. Cependant, la
dimension du condenseur est aussi influencée par la basse pression (cf. figure 4-19).

L’étude d’influence de la basse pression sur les dimensions du condenseur a été réalisée.
Selon la figure 4-12, une augmentation de la basse pression induit une diminution de la
différence des enthalpies du fluide a l'entrée et a la sortie du condenseur et, par
conséquent, la dimension du condenseur diminue. Afin d’assurer une dimension
d’échangeur convenable correspondant a un débit de fluide égal a 11 g7, la pression
minimale de la condensation du fluide doit étre de l'ordre de 1bar. Afin d’assure
I'étanchéité nécessaire de la boucle de Rankine, une basse pression supérieure a 1 bar est
préférable.

La ligne rouge sur la figure 4-18 et la figure 4-19 montre la position de la longueur
maximale des plaques. Selon cette ligne, nous notons que le débit dans le condenseur ne
doit pas dépasser 11 gs'. La dimension du condenseur la plus proche de cette ligne
correspond a un rapport des pressions égal a 30 et une température de fluide en aval de
I'évaporateur égale a 300°C.
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Nous avons vu que le débit massique du fluide de travail dans la boucle de Rankine
influe beaucoup sur les performances des composants. La pompe assure un bon débit de
fluide c’est pourquoi le choix de sa cylindrée est important. Selon la figure 4-20, la
dimension de pompe dépend fortement du débit dans la boucle et s’accroit avec le débit.
n'est pas sensible a la haute pression dans la boucle mais
augmente légerement avec la basse pression. Etant donné que la puissance de la machine
de détente dépend fortement du débit de fluide, c’est le choix de la machine qui impose le
choix de la pompe. Ainsi, un débit maximal de l'ordre de 11 gs' demandé par la

La dimension de pompe
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machine choisie impose une cylindrée de la pompe de 0,48 cm?.
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Figure 4-18 Evolution de la longueur du condenseur en fonction du débit de fluide, du rapport

des pressions et de la température de fluide a la sortie d'évaporateur. BP=1 bar
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Figure 4-20 Evolution de la cylindrée de la pompe en fonction du débit et du rapport des

pressions. HP= 25 bar, T¢sy,exp= 300 °C, N,=1800 tr min!
L’analyse de sensibilité des dimensions de composants aux parametres internes du cycle
a été réalisée. Il en résulte que le rapport des pressions imposé par la machine de détente
égale a 30 permet de maximiser la puissance produite lors du cycle. La contrainte de
dimension de la machine de détente impose un débit optimal dans la boucle de I'ordre de
10,2 g 5. Une température du fluide en aval de I'évaporateur de 300 °C semble optimale
pour les dimensions des deux échangeurs de chaleur. Ainsi, un point de
dimensionnement optimal du cycle de Rankine a été déterminé. Sur ce point, le systeme
de Rankine assure une puissance nette maximale grace aux dimensions des composants
suivantes :

* Cylindrée de la pompe de 0,443 cm?

* Cylindrée unitaire de la machine de détente de 26 cm3
* Longueur des tubes de I'évaporateur de 94 mm

* Longueur des plaques du condenseur de 95,3 mm.

Les performances de ce systéeme sur d’autres points de fonctionnement du moteur
thermique doivent étre vérifiées afin de valider ce dimensionnement. Cette étude est
présentée dans le paragraphe 4.2.4.2.

4.2.3.4 Boucle avec un condenseur intégré

Pour cette étude, le point nominal de fonctionnement du moteur est toujours le méme (la
température et le débit des gaz d’échappement égaux a 718°C et 220 kgh'
respectivement). Etant donné que le condenseur de la boucle de Rankine est intégré dans
la branche de 'aérotherme du circuit de refroidissement du moteur (cf. figure 4-4), le
débit et la température de 1'eau-glycolée ont été déterminés pour le point nominal du
moteur et sont égaux a 98 °C et 0,2194 g s1.

Afin de ne pas pénaliser le fonctionnement du circuit de refroidissement du moteur
thermique, une étude de la capacité a évacuer des calories supplémentaires apportées par
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la boucle de Rankine doit étre réalisée. Pour cette étude, nous avons supposé que le
systeme de climatisation n’est pas utilisé. La température de 'air extérieur est de 25 °C.
Pour le point de fonctionnement donné, une premiére estimation de la capacité du
systéme de refroidissement du moteur a montré qu'une puissance maximale de I'ordre de
10 kW peut étre échangée sur le condenseur a eau sous certaines contraintes. Par rapport
au cas précédent, cette puissance est trois fois plus petite. En tenant compte d'un
rendement thermique du cycle de Rankine de I'ordre de 10 %, on peut conclure que la
puissance cédée a l'évaporateur est aussi divisée par trois par rapport au cas précédent.
Cela implique une diminution de la dimension de 1'évaporateur. Une diminution de la
puissance des échangeurs de chaleur implique une baisse du débit dans la boucle. Il en
ressort que la machine de détente dimensionnée pour le cas précédent n’est plus adaptée.
Ainsi, une étude de redimensionnement de la boucle de Rankine est nécessaire.

Etant donné que le modele de I'évaporateur a été recalé sur les données fournies par le
fabricant, il est préférable de garder la méme géométrie d’échangeur. Dans ce cas, une
diminution de la puissance de I'évaporateur induit une diminution de la longueur des
tubes. Pour le méme débit des gaz d’échappement, une augmentation de la perte de
charge des gaz d’échappement s’observe lorsque la longueur des tubes diminue. Afin de
diminuer la perte de charge sur les gaz d’échappement dans I'évaporateur en gardant la
méme géométrie de I'évaporateur, un by-pass des gaz d’échappement peut étre considéré.
Le by-pass permet de diminuer le débit des gaz passant a travers 1'échangeur. Ainsi, pour
notre cas, le débit des gaz a été réduit par trois.

Le modéle du condenseur permet de définir la longueur des plaques. En vue de réduire
la perte de charge du fluide de travail dans le condenseur, les mémes dimensions ont été
conservées. En revanche, avec une augmentation de la température du deuxiéme fluide
dans le condenseur, la basse pression dans la boucle de Rankine doit étre augmentée afin
de permettre un échange correct entre les deux fluides. Ainsi, une basse pression
minimale acceptable dans la boucle a été estimée a 1,35 bar.

Grace aux corrections apportées dans le modéle de boucle de Rankine, une étude de
dimensionnement du systéme équipé d’un condenseur a eau intégrée dans le circuit de
refroidissement du moteur a été réalisée.

4.2.3.4.1 Analyse du dimensionnement de la boucle de Rankine

En appliquant la méthode de dimensionnement décrite ci-dessus, plusieurs dimensions
du systeme de Rankine ont été obtenues. Les limites des dimensions des composants sont
les mémes que pour I'étude précédent, soit :

* Longueur maximale des tubes de I'évaporateur de 94 mm
* Longueur maximale des plaques du condenseur de 140 mm
* Cylindrée maximale de la machine de détente de 160 cm?

La variation des parametres internes de la boucle de Rankine a été effectuée selon le
tableau 4-4.
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Tableau 4-4 Parametres internes pour une étude de dimensionnement de la boucle avec un

condenseur intégré dans le circuit de refroidissement du moteur

Haute pression, bar 15;20;25;30;35

Basse pression, bar 1,35;1,45;1,55

Débit du fluide, kg's? 2,5;3,0;3,7

Selon la figure 4-21, la puissance nette s’accroit avec une augmentation du débit de fluide
et du rapport des pressions. Elle atteint son maximum pour un rapport des pressions égal
a 259et un débit de fluide égal a 3,7 gsl. La puissance nette la plus élevée est
caractérisée par un débit le plus fort. Le rendement du cycle calculé pour les dimensions
différentes des composants, suit les mémes évolutions en fonction du débit de fluide et
du rapport des pressions (cf. figure 4-22). Ainsi, il est intéressant de dimensionner le
systéme pour ce point de la performance maximale. Afin de vérifier que les dimensions
des composants sont acceptables pour ce point, 'évolution de leurs dimensions a été
étudiée.

Au regard des courbes sur la figure 4-23 et la figure 4-24, on constate que la dimension de
I'évaporateur et la perte de charge des gaz d’échappement subit la méme évolution que
dans I'étude précédente. Cependant, nous pouvons remarquer une diminution légere de
la longueur des tubes avec une augmentation du rapport des pressions. Cette évolution
est due aux débits de fluide plus faibles par rapport au cas précédent. Par conséquent,
I'influence du débit sur la dimension de I"évaporateur est plus forte. Notons que pour un
débit élevé, un évaporateur plus grand est nécessaire. De plus, la dimension de
I'évaporateur est d’autant plus importante que la température du fluide en aval de
I'évaporateur est élevée. En outre, la longueur des tubes ne dépasse la valeur maximale
dans aucun des cas considéré. La perte de charge des gaz d’échappement baisse lorsque
la température et le débit de fluide augmentent. En conclusion, un évaporateur
permettant de surchauffer le fluide jusqu’a 300 °C et ayant la capacité de faire passer le
débit le plus élevé possible, peut étre utilisé dans la boucle de Rankine considérée. Ainsi,
pour ces conditions, la longueur des tubes a été définie et correspond a 50 mm.
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Figure 4-21 Evolution de la puissance nette du cycle en fonction du rapport des pressions et du

débit de fluide. Treuexp=300 °C
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Figure 4-24 Evolution de la perte de charge des gaz d’échappement en fonction du rapport des
pressions et du débit de fluide

En analysant les courbes d’évolution de la cylindrée de la machine de détente, présentés
sur la figure 4-25 et la figure 4-26, nous constatons que la dimension de la machine
diminue considérablement avec une augmentation du rapport des pressions. De plus, la
majorité des dimensions possibles se trouve en dessous de la ligne rouge représentant la
limite établie de la cylindrée. D’autre part, la machine la plus petite correspond au
rapport des pressions le plus élevé. Afin de produire plus de puissance, le débit de fluide
dans la machine doit étre le plus élevé possible (cf. figure 4-27). Ainsi, une cylindré de
8,1 cm? définie pour le rapport des pressions le plus élevé, semble convenable pour notre
application.
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La dimension du condenseur augmente avec une hausse du débit et de la température de
fluide en aval de I'évaporateur (cf. figure 4-28). Pourtant, une diminution de la dimension
du condenseur est nettement observée lorsque le rapport des pressions augmente. Bien
que la longueur des plaques du condenseur augmente avec une baisse de la basse
pression, sa valeur reste dans la plage acceptable (cf. figure 4-29). Ainsi, pour un rapport
des pressions élevé et un débit de 3,7 g s, la dimension du condenseur est convenable.
Pour notre application, une longueur des plaques du condenseur égale a 90 mm a été
retenue.

La dimension de la pompe augmente avec une augmentation du débit dans la boucle (cf.
figure 4-30). En tenant compte du débit le plus grand possible dans la boucle de Rankine,
une cylindrée de la pompe de I'ordre de 0,16 cm? est définie.
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Figure 4-28 Evolution de la longueur du condenseur en fonction du rapport des pressions et du

débit de fluide
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Figure 4-30 Evolution de la cylindrée de la pompe en fonction du débit et du rapport des

pressions

L’étude du dimensionnement de la boucle de Rankine avec un condenseur a eau intégré
dans le circuit de refroidissement du moteur thermique a montré que la contrainte de
dimensions des composants n’intervient pas. En vue d’augmenter la puissance produite
lors du cycle, le dimensionnement du systéme a été réalisé pour un rapport des pressions
de 27,5 et un débit de 3,5 g-s. Ainsi, les dimensions suivantes ont été retenues lors de
cette étude :

* Longueur des tubes de I'évaporateur de 50 mm

* Longueur des plaques du condenseur de 90 mm

* Cylindrée unitaire de la machine de détente de 8,1 cm?

* Cylindrée de la pompe de 0,16 cm?.
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4.2.4 Etude de sensibilité de la boucle de Rankine

Dans le cadre de I'étude du systeme basé sur un cycle de Rankine, deux types de
sensibilité ont été étudiés :
* Sensibilité internes de la boucle concernant 1'étude d’influence des parametres de

la machine de détente et de la pompe ;

* Sensibilité externes a la boucle concernant l'influence des conditions externes de
fonctionnement comme I'évolution du flux d’enthalpie des gaz d’échappement et
des conditions de 'eau-glycolée dans le condenseur.

Le modeéle de simulation (modele détaillé) du systéme devient trop compliqué pour une
étude de sensibilité. Effectivement, les modeles d’échangeurs de chaleur prennent en
compte I'évaluation des coefficients de transfert de chaleur et de la perte de charge. Une
simplification de ces modeles est indispensable en vue d’alléger le temps de calcul. Ainsi,
I'étude de sensibilité a été réalisée sur un modele simplifié du cycle de Rankine.

4.2.4.1 Modeéle simplifié de la boucle de Rankine

Le modele simplifié de la boucle de Rankine tient compte :

* des surfaces d’échange globales des échangeurs de chaleur exprimées par les
coefficients d’échange globaux Al et AU o,

* delacylindrée de la machine de détente Vi exp,
* delacylindrée la pompe Vs, .

Le débit du fluide de travail dans la boucle de Rankine dépend des cylindrées des deux
machines volumétriques et de leurs régimes. Il est calculé par I'équation (4-7).

r'nf Débit massique de fluide, kg s

V. Cylindrée, m3

N Régime, tr min-!

p Masse volumique de fluide, kg m=3

Les performances de la machine de détente sont définies par les cartographies des
rendements isentropiques et volumétriques obtenues dans le chapitre 3. Faute
d’informations sur les performances de la pompe, des rendements volumétrique et
isentropique forfaitaires ont été pris en compte.

La quantité de chaleur échangée dans I'évaporateur est exprimée par 1'équation (4-8).

Q.,=mi(ah,)= AU (T, -T.,) (4-8)

meg
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r}]f Débit massique du fluide de travail, kg s

Ah Ecart d’enthalpie du fluide de travail dans I'évaporateur, J kg
AU Coefficient global d’échange de chaleur, W ‘K-

Tones Température moyenne logarithmique des gaz d’échappement, °C
Tont Température moyenne logarithmique de fluide, °C

Les températures moyennes logarithmiques des gaz d’échappement et du fluide de
travail sont calculées par les équations suivantes :

Tmeg - (TegsuT_Tegex)
|n(egqu
Tegex ( )
4-9
T _ (Tf,ex_Tf,su)

Inf —=
Tf,su

Tegsu  Température des gaz d’échappement a I'entrée de I'échangeur, °C

Tegex  Température des gaz d’échappement a la sortie de I'échangeur, °C

Tisu  Température du fluide de travail a I'entrée de I'échangeur, °C

Tegex  Température du fluide de travail a la sortie de I"échangeur, °C

Il a été établi que le coefficient global d’échange dépend du débit du fluide de travail

dans la boucle de Rankine [91]. Une relation permettant d’identifier les coefficients AU a
été obtenue pour I'évaporateur.

. 04
Mms

AU_, =AU

ev

(4-10)

evn

Mt n

. Débit massique du fluide de travail, kg s
f

r'nf _ Débit massique de fluide nominal, kg s
Alen  Coefficient d’échange global correspondant au débit de fluide nominal, W K-

Le débit de fluide nominal est établi pour le point nominal de fonctionnement du cycle.

De méme maniere, la chaleur cédée au condenseur est calculée a partir de 1'équation
(4-11).
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ch = I:ﬁf (Ahcd ) = AUcd (Tsat -T ) (4'11)

cw

fnr Débit massique de fluide, kg s

Ah Ecart d’enthalpie du fluide dans condenseur, ] kg
AU, Coefficient global d’échange de chaleur, W K-

Tew Température de 'eau de refroidissement, °C

Tt Température de saturation du fluide, °C
sa

En revanche, il a été remarqué que la valeur de coefficient AU du condenseur varie trés
peu avec le débit. Ce coefficient a été considéré constant dans la modélisation.

Une bouteille est placée entre le condenseur et la pompe. Ainsi, le fluide a 'entrée de
cette derniere est toujours a I'état liquide.

Rappelons qu'une optimisation du systéme de Rankine consiste a définir la dimension
des composants telle que la puissance nette du cycle soit maximale. La puissance nette est
exprimée par I'équation (4-12).

W hette =W exp—W pp (4—12)

Wip  Puissance consommée par la pompé, W

V'V Puissance délivrée par la machine de détente, W
exp

La puissance de la machine de détente est définie comme la différence des enthalpies du
fluide de travail a I'entrée et a la sortie de la machine de détente (cf. équation (4-13)).

WEXP =m; (hf,su - hf,ex) (4_14)
htsu Enthalpie du fluide de travail a 'entrée de la machine de détente, k] kg

hiex  Enthalpie du fluide de travail a la sortie de la machine de détente, k] kg

La puissance de la pompe est définie de la méme maniere.

Dans le cadre de la thése, I'étude de sensibilité du systéme de Rankine a été réalisée pour

N

le cas ot un condenseur a eau indépendant du circuit de refroidissement du moteur
thermique est utilisé dans la boucle.

4.2.4.2 Boucle avec un condenseur a eau indépendant

4.2.4.2.1 Sensibilité aux parametres internes de la boucleREnkine

Pour les conditions de fonctionnement internes et externes définies pour l'étude de
dimensionnement (cf. paragraphe 4.2.3.3), les dimensions de l'‘évaporateur et du
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condenseur ont été définies. Les dimensions des échangeurs peuvent étre exprimées par
des valeurs des surfaces d’échange globales correspondant aux coefficients globaux de
transfert de chaleur AU, et AUu. Ainsi, les dimensions de deux échangeurs peuvent étre
figées dans le modele. Le modeéle sert a étudier l'influence de différentes valeurs des
régimes de rotation et de la cylindrée de la pompe et de la machine de détente sur les
performances du cycle.

Tout d’abord, pour les échangeurs et la machine de détente définis, I'étude de I'influence
de la cylindrée de la pompe a été réalisée. Il est évident qu'une augmentation de la
cylindrée de la pompe se traduit par une augmentation du débit dans la boucle. Selon la
figure 4-32, pour une augmentation de la cylindrée de la pompe de 10 %, le débit dans la
boucle augmente constamment de 10 % (cf. équation (4-15)). En revanche, pour une
machine de détente fixe, cette variation du débit induit une diminution de la haute
pression de l'ordre de 0,7 % de telle sorte que la haute pression augmente d’abord puis
diminue en passant par un optimum. Cet optimum correspond au rendement
isentropique maximal de la machine de détente. La variation de la basse pression est
constante et correspond a une augmentation de 2 %. Ces évolutions des pressions
résultent d’'une diminution du rapport des pressions présenté sur la figure 4-31. Une
baisse du rapport des pressions d'une part et une augmentation du débit d’autre part
résultent d’une évolution de la puissance nette de 0,5 % en moyenne. Nous observons
également qu'un optimum de la puissance existe (cf. figure 4-31). Notons que la
puissance nette baisse considérablement pour des valeurs de cylindrée de la pompe plus
élevées que la valeur optimale. La valeur optimale étant de 0,4 cm3.

Une évolution du régime de rotation de la pompe de 15 % influe aussi sur le débit dans la
boucle de telle sorte que le débit augmente constamment de 15%. Pour la machine de
détente définie, cette augmentation du débit résulte d'une baisse de la haute pression de
4,5 % en moyenne, tandis que la basse pression augmente constamment de 2%. La
variation des pressions est telle qu’il existe un rapport des pressions correspondant a la
puissance optimale du cycle. Nous constatons sur la figure 4-33 que la puissance nette du
cycle augmente fortement (de 1'ordre de 5 %) pour des régimes de pompe peu élevés et
diminue pour des régimes plus élevés en passant par un optimum égal a 4200 W. Ainsi,
un régime optimal de la pompe correspondant a un rapport des pressions maximal égal a
30, est de 1800 tr min-.

L’étude de sensibilité des dimensions des composants a montré que la dimension et le
régime de la pompe ont une influence importante sur la puissance nette du cycle.
D'ailleurs, I'influence du régime est plus importante. Le couple optimal de parametres, le
régime et la cylindrée de la pompe, donne une puissance optimale du cycle. Ainsi, cette
étude de sensibilité des performances de la boucle de Rankine au régime de la pompe et a
sa cylindrée a démontré qu'un optimum des conditions internes peut étre atteint grace a
un bon choix de pompe.
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Figure 4-31 Evolution de la puissance nette et du rapport des pressions dans une boucle de

Rankine vs la cylindrée de la pompe. V; exp=32 cm3, Nexp=3500 min-, N,,=1800 min-!
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Figure 4-32 Evolution de la puissance nette, des pressions et du débit dans une boucle de
Rankine correspondant a une augmentation de la cylindrée de la pompe de 10%. V; exp=32 cm?,

Nexp=3500 min- N,,=1800 min-1
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Figure 4-34 Evolution de la puissance nette, des pressions et du débit correspondant a une
augmentation du régime de rotation de la pompe de 15%. V ¢xp=32 cm3, Nexp=3500 tr min,

Vs,pp=0,369 cm?

Le régime de la machine de détente détermine aussi la puissance de la machine et, par
conséquent, la puissance nette du cycle. Etant donné que le débit dans la boucle est figé
(cf. équation (4-16)), une variation du régime de la machine de détente se traduit par une
variation de la densité du fluide et de la haute pression. Ainsi, la haute pression dans la
boucle de Rankine dépend du régime de la machine de détente et diminue constamment
de 12 % avec une augmentation du régime de 15 % (cf. figure 4-36). En revanche, la
variation de la basse pression est quasi nulle. Ainsi, une baisse constante de la haute
pression se traduit par une chute du rapport des pressions (cf. figure 4-35). Etant donné
que le débit dans la boucle est principalement imposé par la pompe, sa variation est quasi
nulle. En conclusion, une diminution de la puissance nette du cycle de 3 % est due a une
baisse de la haute pression.
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Figure 4-35 Evolution de la puissance nette et du rapport des pressions dans une boucle de
Rankine vs le régime de rotation de la machine de détente. V;exp=32 cm3, V; pp= 0,369 cm?,
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Figure 4-36 Evolution de la puissance nette, des pressions et du débit avec une diminution du

régime de rotation de la machine de détente de 15%. Vs exp=32 cm?, Vs 5= 0,369 cm3,

Npp=2800 tr min-

Il est aussi intéressant d’observer l'influence de la cylindrée de la machine de détente sur
I'évolution de la puissance nette du cycle de Rankine. Nous constatons sur la figure 4-37
que pour une pompe donnée, la haute pression baisse constamment de 9 % avec une
augmentation de la cylindrée de la machine. La basse pression varie trés peu. Le débit
étant dépendant de la pompe, ne varie pas. Par conséquent, une diminution progressive
de l'ordre de 1,4 a 2,8 % de la puissance nette du cycle est due a la chute de la haute
pression dans la boucle (cf. figure 4-38).

Apres avoir analysé I'influence du régime et de la cylindrée de la machine de détente sur
la puissance nette du cycle, nous pouvons conclure que l'influence du régime est plus
dominante. Elle se traduit par une diminution progressive de 1,5 a 4,1 % de la puissance
nette du cycle, tandis qu'une augmentation de la cylindrée de la machine de détente de
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10 % induit une baisse de la puissance nette de 1,4 a 2,8 %. En ce qui concerne I'optimum
de la puissance nette, il correspond aux valeurs de régime et de cylindrée minimales.
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Figure 4-37 Variation de la puissance nette, des pressions et du débit avec la cylindrée de la

machine de détente de 10%. Nexp=3500 min, Vs pp= 0,369 cm?3, Npp=2800 tr min-!
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Figure 4-38 Evolution de la puissance nette et du rapport des pressions la cylindrée de la

machine de détente de 10%. Nexp=3500 min-, V;pp= 0,369 cm?3, N,,=2800 tr min-!

En conclusion, le choix de la dimension de la pompe est trés important dans le but
d’atteindre la puissance optimale du cycle avec une machine de détente et les échangeurs
de chaleur donnés. Une optimisation de la puissance nette du cycle peut étre aussi
réalisée grace a une optimisation du régime de la pompe. La dimension et le régime de la
pompe déterminent les conditions internes optimales de fonctionnement.

Enfin, en ce qui concerne la machine de détente, sa dimension et son régime définissent la
puissance maximale qui peut étre produite par une boucle de Rankine. Pour une machine
donnée, la régulation du régime peut servir a améliorer la puissance nette de la boucle de
Rankine.
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4.2.4.2.2 Sensibilité aux paramétres externes a la boucleR#mkine

Dans le but de tester le systéme dimensionné sur les différents points de fonctionnement
du moteur thermique, les parameétres externes du cycle ont été modifiés selon le tableau
4-5. La température et le débit de 1'eau-glycolée dans le condenseur ont été maintenus
constants et égaux a 90 °C et 0,9 kgs! respectivement. Le régime de la machine de
détente est aussi constant et égal a 3500 tr min-!. La pompe subit un régime imposé par le
moteur. Un rapport de transmission de 0,64 a été appliqué.

Tableau 4-5 Points de fonctionnement du cycle de Rankine

Vitesse du Température des Débit des gaz, Régime de la pompe,
véhicule, m s-1 gaz, °C kg ht tr min-!
107 675 155 1200
108 680 185 1400
115 695 196 1616
116 700 200 1578
117 705 200 1640
122 711 210 1736
124 713 213 1762
129 718 220 1800
135 723 235 1929
145 726 244 2029
126 730 255 2122

L’'influence du régime du moteur thermique sur les performances du cycle a été étudiée.
Au regard des courbes sur la figure 4-39, nous notons que le rendement du systéme de
Rankine baisse avec une diminution de la puissance des gaz d’échappement. Cependant,
il reste assez élevé, de 'ordre de 14 %, pour les points de fonctionnement donnés. Quant
a la puissance nette récupérée par la boucle, une baisse de la puissance de I’ordre de 2 kW
est observée lorsque la puissance des gaz d’échappement diminue de 25 kW. Cela est dt
a une diminution des haute et basse pressions correspondant a une baisse de la
température des gaz (cf. figure 4-40). Cette baisse des pressions dans la boucle est due a
une adaptation du fonctionnement du couple la machine de détente/la pompe aux
conditions externes sur les gaz d’échappement. En outre, une chute de la haute pression
induit une diminution du débit de fluide dans la boucle (cf. figure 4-41). Pour un
évaporateur donné, une diminution du débit se traduit par une augmentation de la
surchauffe et, par conséquent, de la température du fluide a la sortie de 1'évaporateur.
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D’ailleurs, la limite de la température maximale établie par le fabricant de la machine de
détente (350 °C), a été atteinte pour une puissance des gaz d’échappement inférieure a
35 kW.
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Figure 4-39 Influence des conditions d’entrée des gaz d'échappement sur la puissance nette de

la boucle et de son rendement énergétique
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Figure 4-40 Evolution des haute et basse pressions dans la boucle de Rankine en fonction des

conditions des gaz d'échappement.
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Figure 4-41 Evolution de la température du fluide a la sortie de I'évaporateur et du débit de
fluide en fonction des conditions des gaz d'échappement

Nous constatons finalement que le systéme proposé est limité en utilisation par la
puissance des gaz d’échappement. En revanche, dans la plage de points de
fonctionnement donnée, le systeme permet de récupérer une bonne quantité d’énergie a
partir des gaz d’échappement (de l'ordre de 2,7 a 48kW), donc, semble bien
dimensionné pour cette application.

L'influence du débit et de la température du deuxiéme fluide dans le condenseur sur les
performances du systéme, a été aussi étudiée. Pour cette étude les conditions des gaz
d’échappement étaient figées a une température en avale de I'évaporateur de 718 ° et a un
débit des gaz de 220 kg h1.

Selon la figure 4-42, une diminution du débit du deuxieme fluide dans le condenseur
induit une diminution de puissance qui peut étre échangée sur le condenseur (cf.
équation (4-17)). En parallele, une adaptation du couple de la machine de détente/pompe
(cf. équation (4-18)) au changement des conditions externes a la boucle de Rankine,
résulte d'une augmentation des haute et basse pressions (cf. figure 4-43). Cela induit une
diminution du débit dans la boucle de Rankine. Finalement, une diminution du débit du
deuxieme fluide dans le condenseur influe sur la puissance nette du cycle. Ainsi, nous
constatons que la puissance nette du cycle diminue avec une baisse du débit du deuxiéme
fluide, de l'eau de refroidissement. Le rendement du systéme tend vers son optimum
avec une augmentation du débit du deuxiéme fluide (cf. figure 4-42). Selon les courbes
sur la figure 4-42, cet optimum du rendement correspond a une puissance maximale du
systeme. Ainsi, le débit optimal du deuxiéme fluide dans le condenseur se situe entre 1 et
1,2 g-sl.

Sur la figure 4-44 nous observons 1'évolution de la puissance nette et du rendement du
cycle de Rankine en fonction de la température du deuxiéme fluide dans le condenseur.
Nous constatons une baisse des performances du systeme de Rankine avec une
diminution de la température du deuxieme fluide. Cette diminution de la puissance nette
peut étre expliquée par une chute des haute et basse pressions due a une adaptation de la
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machine de détente et de la pompe a une augmentation de la puissance du condenseur (cf.
figure 4-45). En revanche, au regard des courbes des performances du cycle, on observe
qu’il existe un optimum de la température correspondant aux performances maximales
du systeme de Rankine. Cet optimum se situe autour d'une température de 87 °C.
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Figure 4-42 Evolution de la puissance nette et du rendement du cycle en fonction du débit du

deuxiéme fluide dans le condenseur. Tew=90 °C, T¢z=718 °C
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Figure 4-43 Evolution des haute et basse pressions en fonction du débit du deuxiéme fluide

dans le condenseur. Tew=90 °C, T;=718 °C
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Figure 4-44 Evolution de la puissance nette et du rendement du cycle en fonction de la

température du deuxiéme fluide dans le condenseur. Débit d’eau=0,9 kg-s
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Figure 4-45 Evolution des haute et basse pressions en fonction de la température du deuxieme

fluide dans le condenseur. Débit d’eau=0,9 kg-s!

4.2.4.2.3 Leviers de pilotage du systeme

Une amélioration des performances du systeme est possible grace au pilotage du régime
de la machine de détente. La figure 4-46 montre qu'une baisse de la puissance nette du
cycle s’observe lorsque le régime de la machine de détente augmente. Etant donné que le
débit dans la boucle est imposé par la pompe, pour une pompe donnée, une
augmentation du régime de la machine induit une baisse de la haute pression dans la
boucle et, par conséquent, de la puissance de la machine. Par ailleurs, selon la figure 4-47,
la basse pression n’influe pas sur le régime de la machine de détente. Il est évident qu'une
diminution de la haute pression induit une diminution de la température du fluide a la
sortie de 1'évaporateur (cf. figure 4-48). Nous pouvons en conclure que le pilotage du
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régime de la machine de détente permet d’élargir la plage d'utilisation du systeme de
Rankine dans la limite d'une température du fluide critique égale a 350 °C. En revanche,
nous remarquons que le débit dans le systéme imposé par la pompe ne varie pas en
fonction du régime de la machine de détente.
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Figure 4-46 Evolution de la puissance nette du cycle en fonction du régime de la machine de

détente et de la puissance des gaz d’échappement.
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Figure 4-47 Evolution des haute et basse pressions en fonction de la puissance des gaz et du
régime de la machine de détente
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Figure 4-48 Evolution du débit du fluide et de la température du fluide en fonction de la
température des gaz et du régime de la machine de détente

Etant donné qu'un condenseur indépendant du circuit de refroidissement du moteur est
utilisé, un pilotage des conditions sur l'eau de refroidissement peut apporter une
amélioration des performances du cycle. Selon la figure 4-39, les performances du
systéme de Rankine baissent avec une diminution de la puissance des gaz d’échappement.
Cela est induit par une baisse des haute et basse pressions dans la boucle. Dans ce cas,
une amélioration des performances du systéme est possible si la basse pression peut étre
d’avantage diminuée. Au regard des courbes sur la figure 4-42 et la figure 4-44, une
diminution de la température et une augmentation du débit du deuxieme fluide dans le
condenseur permettent d’augmenter le rapport des pressions dans la boucle et, par
conséquent, d’améliorer la puissance nette du systéme.

4.2.4.3 Boucle avec un condenseur intégré

4.2.4.3.1 Sensibilité aux paramétres externes a la boucleR#nkine

Le deuxiéme systeme considéré dans le cadre de la these est une boucle avec un
condenseur a plaques intégré dans la boucle de refroidissement du moteur thermique.
Dans ce systeme, une évolution des conditions des gaz d’échappement induit une
évolution des conditions de I'eau du moteur. L’étude d’influence de ces conditions sur les
performances du systéme a été menée pour les points de fonctionnement du moteur
thermique présentés dans le tableau 4-6.
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Tableau 4-6 Points de fonctionnement du cycle de Rankine

Régime de | Débitde | Température Pression
Température des Débit la pompe, I'eau- de I'eau- dans la
gaz des gaz, tr min-! glycolée, glycolée, °C | branche de
d’échappement, °C | kg h'! kg s I'aérotherme,
bar
700 200 1578 0,245 101,3 1,29
705 200 1640 0,2279 102,6 1,33
711 210 1736 0,2369 103,5 1,34
713 213 1762 0,24 98,6 1,42
718 220 1800 0,249 98,4 1,33
723 235 1929 0,26 99,3 1,39
726 244 2029 0,276 101 1,46
730 255 2122 0,2869 98,9 1,43

La figure 4-49 montre que la puissance nette et le rendement du systéme décroit avec une
diminution de la puissance contenue dans les gaz d’échappement. Selon I'analyse faite
pour la boucle de Rankine avec un condenseur a eau indépendant du circuit de
refroidissement, cette évolution est due a une diminution des haute et basse pressions
dans la boucle. Nous constatons que la puissance nette produite par cette boucle de
Rankine diminue de 1,3 a 0,2 kW lorsque la puissance des gaz d’échappement baisse. Le
rendement de la boucle diminue également mais reste élevé (de I'ordre de 11 a 12 %).
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Figure 4-49 Evolution de la puissance nette du cycle et du rendement en fonction de la

puissance des gaz d’échappement
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Une amélioration des performances de la boucle est possible grace au pilotage du régime
de la machine de détente. L'effet du régime de la machine de détente sur la puissance
nette du cycle a été discuté dans le paragraphe 4.2.4.2.3.

4.2.5 Evaluation du coefficient de récupération d'é  nergie

Un systeme de récupération d’énergie basé sur un cycle de Rankine sert a convertir
I'enthalpie des gaz d’échappement rejetés dans 'air ambiant en énergie mécanique ou
électrique. Cette énergie additionnelle produite par le cycle de Rankine peut étre utilisée
dans une automobile dans le but de diminuer la consommation de carburant. Le potentiel
de réduction de la consommation de carburant du véhicule peut étre exprimé par un
coefficient de récupération défini par I"équation (4-19). Ce coefficient présente la quantité
d’énergie additionnelle rapportée a la puissance du moteur.!

Wne
C. == (4-19)
Weng

La figure 4-50 représente 1'évolution du coefficient de récupération d’énergie en fonction
de la puissance du moteur pour les deux systemes de Rankine considérés dans ce
chapitre. Au regard des courbes du coefficient Crec, nous notons que le systéme avec un
condenseur indépendant apporte plus d’énergie additionnelle qu'un systeme avec un
condenseur intégré dans le circuit de refroidissement du moteur. Ainsi, jusqu’a 8%
d’énergie mécanique produite par le moteur thermique peut étre transformé en énergie
utile grace a un cycle de Rankine équipé d'un condenseur indépendant. Le systeme de
Rankine avec un condenseur intégré dans la boucle de refroidissement du moteur ne
permet de récupérer que 2 % d’énergie initiale.
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Figure 4-50 Evolution du coefficient de récupération d'énergie en fonction de la puissance du

moteur thermique

1 Pour cette estimation, le poids du systéme de Rankine n’a pas été pris en compte en raison
d’informations manquantes sur le poids des composants.
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Figure 4-51 Evolution du coefficient de récupération d'énergie en fonction de la puissance

exérgétique des gaz d’échappement

Il est intéressant d’évaluer la quantité d’énergie produite par un systéme de récupération
d’énergie rapportée a I'exérgie des gaz d’échappement (cf. équation (4-20)). La puissance
exérgétique des gaz d’échappement montre la quantité d’énergie contenue dans les gaz
qui peut étre convertie en travail utile, mécanique ou électrique. Elle est définie par
I'équation (4-21) [136].

\i\/ne
Co = (4-20)
EXeg
. Teg
Ex, =mC,| (T,, ~T,)-T,In = (4-21)
0

Selon la figure 4-51, le systéme de Rankine avec un condenseur indépendant du circuit de
refroidissement du moteur thermique permet de convertir jusqu’a 16 % d’éxergie des gaz
en travail utile tandis que le systéeme avec un condenseur intégré dans le circuit de
refroidissement ne permet de convertir que 12 % d’éxergie des gaz en travail utile.

4.2.6 Aspects économiques

La prise de décision de l'intégration du systeme de récupération de I'énergie qu’est le
cycle de Rankine dans un véhicule automobile est influencée par sa rentabilité. La
rentabilité d’'intégration du systeme de récupération d’énergie comprend une estimation
du cotit du systéme en prenant en compte tous les aspets liés a son intégration.

Dans le cadre de cette these deux systemes de récupération de 1'énergie basés sur un cycle
de Rankine utilisant deux condenseurs différents ont été étudiés. Afin de choisir un
systeme le mieux adapté pour notre application, il est intéressant d’évaluer le rapport
entre le volume occupé par les systemes dans une automobile et la puissance produite.
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Pour un point nominal de fonctionnement pour lequel les systemes ont été dimensionnés,
les volumes des deux systémes ainsi que les puissances produites ont été estimé (cf.
tableau 4-7). Nous constatons qu'une boucle de Rankine avec un condenseur
indépendant est plus volumineuse qu’une boucle avec un condenseur intégrée dans le
circuit de refroidissement du moteur thermique. Le volume occupé par la premere boucle
sera plus grand si la dimension du condenseur additionnelle a air était prise en compte.
En terme de puissance, pour les conditions de foctionnement nominales, le premiere
boucle est capable de produire jusqu'a 5kW d’énergie additionnelle tandis que le
deuxiéme boucle de produit que 800 W. Ainsi, le rapport entre la puissance produite et le
volume du systéme est plus élevé si un condenseur indépendant est utilisé dans la boucle
de Rankine.

Tableau 4-7 Comparaison des deux boucle de Rankine en terme de rentabilité

Boucle avec un condenseur Boucle avec un
indépendant condenseur dans le circuit
de refroidissement

Machine de détente, cm? 26 8,1
Evaporateur, cm3 13448 7056
Condenseur, cm3 25556 24469
Pompe, cm3 0,443 0,16
Radiateur additionnel en ? -

face avant, cm3

Total 39030 31533
Puissance produite, W 5000 800
Ratio Puissance/Volume 0,13 0,025

Par contre, le cotit de ce premier systeme sera plus élevé que le cotit du systeme avec un
condenseur intégré dans la boucle de refroidissement. La figure 4-52 représente une
estimation des cotts relatifs des composants du systeme rapportés au cotit du systeme.
Nous constatons que les composants les plus chers sont 1'évaporeur et la machine de
détente. En effet, ce sont les composants innovants dans le domaine automobile. Nous
remarquons que l'alternateur (ou génératrice) servant a produire de 1'énergie électrique,
arrive en deuxieéme position, en terme d’estimation des cofts.
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Figure 4-52 Estimation des cofits des composants en fonction du coiit du systéeme de Rankine

L’intégration du systéme de Rankine dans une automobile induit une augmentation de la
masse du véhicule et, par conséquent, une augmentation de sa consommation. Pour que
le systeme de conversion d’énergie soit rentable, il faut que cette augmentation de la
consommation soit compensée et méme diminuée grace a I'utilisation de ce systéme. Pour
cela, une étude du couplage du systéme de récupération d’énergie avec le systéme
véhicule sur des cycles de roulage clients est indispensable. Cette étude permettra
d’estimer le gain en consommation que le systeme de récupération d’énergie peut
apporter.

4.3 Conclusion du chapitre

Dans ce chapitre, une méthode de dimensionnement du systéme a été présentée. En
utilisant la méthode proposée, deux systemes de Rankine ont été dimensionnés pour un
point nominal de fonctionnement. Le premier systéme comprend un condenseur a eau
indépendant du systéme de refroidissement du véhicule. Le deuxiéme systéme est un
systeme qui rejette de 'énergie non utilisée par la machine de détente dans 1’air ambiant
via un condenseur intégré dans la boucle de refroidissement du moteur thermique. Nous
avons constaté que selon les contraintes imposées par le deuxieme fluide dans le
condenseur, la dimension du systeme de Rankine varie. Ainsi, étant donné la capacité
plus faible du systeme de refroidissement du moteur a évacuer la puissance additionnelle
du systéme de Rankine (le seuil de la puissance est estimé a 10 kW), la dimension du
deuxieme systeme de récupération d’énergie est nettement plus petite par rapport a un
systeme avec un condenseur indépendant. Cette diminution de la dimension des
composants induit une baisse de la puissance nette produite lors du cycle de Rankine.
Ainsi, pour un point nominal de fonctionnement correspondant a une température des
gaz d’échappement de 718 °C et un débit de 220 kg h, le systéme avec un condenseur
intégré dans le circuit de refroidissement du moteur produit 800 W, alors que le
deuxieme systeme permet de produire jusqu’a 4 kW d’énergie additionnelle.

Une étude de sensibilité du systeme dimensionné aux variations de la puissance des gaz
d’échappement et du deuxiéme fluide dans le condenseur a été réalisée. Cette étude a
montrée que la boucle de Rankine est trés sensible aux changements des conditions
extérieures. Il a été noté que la puissance nette diminue lors d’une baisse du régime du
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moteur thermique. Une maximisation de la puissance échangée a I'évaporateur permet
d’obtenir plus de puissance additionnelle a l'arbre de la machine de détente Ainsi, une
puissance de l'ordre de 3,5 a 4,8kW peut étre fournie par le systeme de Rankine équipé
d’un condenseur indépendant, tandis qu'un systéme avec un condenseur intégré dans le
circuit de refroidissement produit une puissance de l'ordre de 0,8 a 1,3kW. Pour ce
deuxieme systéme, la quantité de chaleur récupérée est limitée par la capacité du
condenseur a évacuer I'énergie non utilisée lors du cycle.

Pour les échangeurs donnés, une étude de sensibilité de la boucle de Rankine aux
différentes valeurs du régime et de la cylindrée de la pompe d"une part et de la machine
de détente d’autre part, a été effectuée. Il en ressort que lorsque la puissance des gaz
d’échappement baisse la puissance nette du systéme peut étre améliorée grace a une
baisse du régime de la machine de détente et de la pompe.
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Conclusion générale
Syntheése des résultats obtenus

Dans le cadre d'une réduction des émissions des gaz a effet de serre, les constructeurs
d’automobiles cherchent de nouvelles technologies permettant de récupérer une partie de
I'énergie rejetée dans l'atmosphere a travers les gaz d’échappement et le liquide de
refroidissement. Renault en particulier s'intéressent au systeme de récupération d’énergie
par un cycle de Rankine. L’objectif de la these était d’étudier un systeme de récupération
d’énergie basé sur un cycle de Rankine.

L’étude bibliographique a montré que différents systemes de récupération d’énergie
peuvent étre utilisés selon le domaine d’application étudié. Ainsi, la récupération
d’énergie est possible par une détente directe des gaz d’échappement en utilisant un turbo
compound. La plage d'utilisation de ce dispositif est restreinte et dépend du régime du
moteur thermique. Il a été noté que pour certains types de roulage a faible régime, la
présence du turbo compound sur la ligne d’échappement induit une augmentation de la
consommation du véhicule due a l'effet de contre pression d’échappement. C’est
pourquoi le turbo compound a trouvé son application dans les véhicules de type poids
lourd qui parcourent une grande partie des trajets a hauts régimes du moteur en stabilisé.

Le thermo générateur (TEG) permet de convertir de la chaleur en énergie électrique grace
a leffet de Seebeck. L’avantage de ce dispositif est sa compacité. Cependant, de

nombreux problémes liés a sa conception et a la production des matériaux thermo
électriques limitent I'intérét de ce systéme pour un véhicule automobile.

La conversion de chaleur en travail mécanique ou électrique peut se faire par une boucle
fermée ou une boucle ouverte (cycles de Stirling, d’Ericsson, de Rankine, de Joule et de
Kalina). Parmi tous les systémes considérés, le systéme basé sur un cycle de Rankine
semble étre une solution prometteuse pour la récupération d’énergie. Dans la
bibliographie, différents aspects du choix du fluide de travail et d’intégration du systéme
au sein du véhicule ont été discutés. Il apparait que 1’'eau est un meilleur fluide pour un
cycle de Rankine haute température en terme de performance de la boucle. Il existe
plusieurs architectures du systeme de Rankine. Il a été noté que les architectures les plus
simples du point de vue de l'intégration dans une automobile sont celles permettant une
récupération d’énergie des gaz d’échappement et du liquide de refroidissement.

Au sein de Renault, l'activité sur la récupération d’énergie par un cycle de Rankine a
débuté en 2007 dans le cadre d’une collaboration avec I'Université de Liege. Les différents
concepts de la boucle de Rankine ont été analysés. Cette analyse a permis de retenir un
systéme, le plus favorable et le plus compact qui consiste a récupérer 1'énergie des gaz
d’échappement avec un condenseur a air installé en face avant du véhicule. Pour ce
systeme, une machine de détente de type « scroll » a été utilisée. Dans le but d’étudier le
fonctionnement du cycle dans une automobile, un modele du systeme a été développé
dans l'environnement EES (Engineering Equation Solver). Une étude du systeme sur un
cycle de roulage NEDC (New European Driving Cycle) a permit de conclure que
I'utilisation du systeme est pertinente pour les types de roulage routier et autoroutier. Les
différents leviers de pilotage du systeme ont été étudiés. Ainsi, I'utilisation du by-pass
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des gaz d’échappement sur l'évaporateur permet de contrdler la puissance sur
I'échangeur et, par conséquent, la puissance du systéme de Rankine. Il a été noté qu'un
contrdle supplémentaire du débit de fluide dans la boucle est également nécessaire afin
d’optimiser les performances du systeme de récupération d’énergie pour un cycle de
roulage. D’autre part, cette modélisation a montré que 1'étude détaillée des échangeurs de
chaleur est nécessaire afin de réduire les pertes de charge et optimiser 1'échange
thermique. Enfin, la dimension initiale de la machine de détente utilisée dans cette
modélisation semblait trop élevée pour notre cas d’application. Ainsi, il a été conclu
qu’'une analyse des différentes technologies des machines de détente est nécessaire afin
de choisir la mieux adaptée a notre application.

Ainsi, I'étude bibliographique a permis d’orienter le travail de thése vers une étude
approfondie des composants du cycle de Rankine, notamment, de la machine de détente
et des échangeurs de chaleurs.

Les différentes technologies d’échangeurs de chaleurs utilisées dans un véhicule de
transport ont été considérées comme des technologies potentielles pour une application
de la boucle de Rankine. Une étude comparative des cinq technologies d’échangeur a été
réalisée dans le cadre de la these. Cette étude a porté sur la modélisation détaillée des
échangeurs de chaleur sous EES®. Dans cette modélisation, les échangeurs de chaleur ont
été divisés en trois zones selon l'état du fluide de travail (zones liquide, diphasique et
gazeuse). Les pertes de charges des deux fluides et I'estimation des coefficients d’échange
al'aide des corrélations spécifiques ont aussi fait I'objet de cette modélisation.

Dans le cadre de I'étude comparative des technologies pour I'évaporateur du cycle de
Rankine, trois échangeurs ont été préconisés : un échangeur de type plaque et ailettes, un
échangeur de type faisceau de tubes et un échangeur de type tubes et calandre. La
comparaison des échangeurs de chaleur a été réalisée sur un point nominal de
fonctionnement du moteur défini sur des cycles de roulages Artemis. On a constaté que
pour la méme puissance échangée, la technologie de type faisceau de tubes est la plus
compacte. De plus, elle offre une perte de charge des gaz d’échappement modérée.

Deux types de condenseurs ont été retenus pour une utilisation dans une boucle de
Rankine : un échangeur a tubes et ailettes permettant d’effectuer un refroidissement par
l'air extérieur, et un échangeur a plaques permettant d'utiliser 1’eau-glycolée comme
puits froid. La vitesse de 'air dans le condenseur a été calculée en fonction de la vitesse
d’avancement du véhicule correspondant a un point nominal de fonctionnement. Elle est
égal a 4,344m 1. Etant donné que le condenseur a plaques considéré dans cette étude est
supposé étre indépendant de la boucle de refroidissement du moteur (le condenseur est
intégré dans une boucle de refroidissement propre au systéme de Rankine), le débit et la
température du deuxiéme fluide ne dépend pas du régime du moteur thermique. Les
valeurs du débit et de la température ont été choisies de sorte que toute la puissance non
utilisée par la machine de détente puisse étre évacuée via le condenseur. Ainsi, les
conditions initiales du deuxiéme fluide dans le condenseur correspondent a une
température de 90 °C et un débit de 0,9 kg s1. L’étude comparative des condenseurs sur
ces conditions de fonctionnement a montré que le condenseur a plaques refroidi par
I'eau-glycolée présente le meilleur rapport entre la dimension et les performances. Il a été
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également noté que l'intégration du condenseur a air en face avant du véhicule est
difficile étant donné la place disponible restreinte.

Nous nous sommes intéressés au choix d'une technologie de la machine de détente la
mieux adaptée pour une application automobile. L’analyse des différentes technologies
de machines de détente a permis de conclure que les machines volumétriques sont mieux
appropriées pour une boucle en fonctionnement transitoire. Par ailleurs, la technologie de
type machine a pistons axiaux éprouvée dans une automobile dans les systemes de
climatisation a été retenue dans cette étude. Cette technologie offre le meilleur
compromis entre le rapport des pressions élevés et la dimension de la machine. De plus,

le régime de rotation de la machine a pistons est comparable au régime du moteur
thermique ce qui facilite le couplage mécanique si ce dernier est nécessaire.

Etant donné que la machine de détente est un nouveau composant dans une automobile,
dans le cadre de cette thése, une étude du dimensionnement et du fonctionnement de la
machine a été effectuée. Trois modeles de machine de détente ont été développés : un
modele simplifié, un modele détaillé et un modele cartographié.

Le modeéle simplifié en quasi-statique a été développé sous EES® dans le but d’étudier les
performances de la machine sur les différents points de fonctionnement. Ce modele
prend en compte les différentes pertes comme les fuites éventuelles et les pertes de
charge dans les lumieres d’admission et de refoulement. Le déplacement du piston a été
représenté par un diagramme d’évolution de la pression en fonction du volume occupé
par le fluide de travail (diagramme pV). Par ailleurs, une validation de ce modele a été
réalisée par les données du fournisseur. L’analyse des performances de la machine a
montré que la puissance nette délivrée sur l'arbre de la machine dépend fortement du
rapport des pressions et du régime. Ainsi, pour un rapport de pressions de 30, la
puissance nette varie de 3,9 a 6,1 kW en fonction du régime de rotation. Les rendements
isentropique, volumétrique et mécanique ont été également évalués. Le rendement
isentropique augmente avec le régime de rotation et diminue avec le rapport des
pressions. Cependant, la valeur du rendement isentropique est comprise entre 55 et 70 %.
Cette machine est caractérisée par un rendement mécanique élevé de 95 % qui diminue
avec le régime de rotation. En ce qui concerne le rendement volumétrique, une baisse du
rendement de 60 a 30% s’observe lorsque le régime de rotation augmente.

Le modele physique détaillé a été développé sous AMESIim®. Pour cette modélisation, la
machine de détente a été décomposée en trois parties fonctionnelles : un modele d’orifices
d’admission et de refoulement, un modeéle du piston en mouvement alternatif et un
modele du plateau incliné et de l'arbre en mouvement rotatif. Les fuites éventuelles du
fluide sont aussi prises en compte dans le modele. Le modele détaillé a permis d’étudier
le fonctionnement en transitoire de la machine. Etant donné que ce modele physique
reproduit le fonctionnement d'une machine réelle avec une précision acceptable (l'erreur
globale des débits est de 6,1 %), il a été utilisé pour I'obtention des cartographies des
rendements isentropique et volumétrique. Les cartographies obtenues ont servi a
alimenter un modeéle cartographié destiné a étre utilisé dans une boucle de Rankine. Ainsi,
le troisieme modeéle est un modele cartographié simple.

Dans la derniere partie de la these, en fonction du puits froid, une étude d’intégration de
la boucle de Rankine dans une automobile a été réalisée. Nous avons constaté que le
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choix du puits froid joue un role important dans le dimensionnement de la boucle. Ainsi,
deux boucles de Rankine ont été considérées.

La premiére boucle contient un condenseur a eau propre au systéme de Rankine. Il s’agit
d’un circuit de refroidissement pour un systeme de Rankine comportant un condenseur a
eau et un radiateur a air en face avant du véhicule. Le deuxieme fluide dans le
condenseur est supposé étre & une température constante de 90°C et a un débit constant
de 0,9 kg s1.

La deuxiéme boucle comporte un condenseur intégré dans le circuit de refroidissement
du véhicule. Pour cette boucle, I'état du deuxieme fluide dans le condenseur dépend du
régime de moteur. Afin de définir les températures et des débits du fluide dans le circuit
de refroidissement pour différents régimes du moteur thermique, un modele de circuit de
refroidissement du moteur essence suralimenté de 85kW a été développé sous
AMESIm®. Les pertes de charge dans chaque branche du circuit de refroidissement ont
été recalées par rapport aux données d’essais.

Le dimensionnement des deux boucles sur un point nominal de fonctionnement du
moteur thermique correspondant a une température des gaz de 718 °C et un débit de
220 kg h1, a été effectué. Ce point de fonctionnement a été identifié comme point du
moteur le plus utilisé lors des cycles Artemis (Assessment and Reliability of Transport
Emission Models and Inventory Systems). Une méthodologie de dimensionnement du
systeme de Rankine pour une automobile a été proposée dans cette these. Cette
méthodologie consiste a choisir les dimensions des composants du systeme de Rankine
en fonction des parametres internes de la boucle pour lesquels la puissance produite par
le systéme est maximale. Elle tient aussi compte des dimensions limites des composants
définies par le volume disponible dans un véhicule.

Lors de I'étude de dimensionnement, nous avons constaté que la dimension du premier
systéme équipé d’un condenseur indépendant du circuit de refroidissement du moteur
thermique est plus élevée que la dimension du systéme avec un condenseur intégré dans
le circuit de refroidissement. Cela s’explique par une limite imposée par le circuit de
refroidissement du moteur a évacuer la puissance non utilisée par la machine de détente.
A cause de cette contrainte sur le condenseur, la puissance des gaz d’échappement a été
divisée par trois grace a l'utilisation d"un by-pass de l'évaporateur.

Une étude d’influence de la variation de l'enthalpie des gaz d’échappement sur les
performances du systéeme de Rankine a été effectuée. On a noté finalement que la
puissance nette diminue lors d'une baisse de 'enthalpie des gaz. Ainsi, une puissance de
I'ordre de 3,5 a 4,8kW peut étre fournie par un systeme de Rankine équipé d’un
condenseur indépendant. Le systéme avec un condenseur intégré dans le circuit de
refroidissement produit une puissance de l'ordre de 0,8 a 1,3 kW. Le rapport entre la
puissance additionnelle fournie par un systeme de Rankine et la puissance mécanique du
moteur thermique a été évalué. Ainsi, le systtme de Rankine avec un condenseur
indépendant permet de produire jusqu'a 8 % d’énergie additionnelle tandis que le
deuxiéme systéme de Rankine ne produit que 2 % d’énergie.

Le travail de these a consisté a étudier les différents leviers du pilotage du systeme de
Rankine afin d’optimiser ses performances en transitoire. Dans ce contexte, 1'étude de
sensibilité de la boucle aux régimes et dimensions de la machine de détente et de la
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pompe a été réalisée. Il a été mis en évidence que le systéme de Rankine est sensible au
régime de la pompe et au régime de la machine de détente. Pour un point de
fonctionnement donné, un régime optimal de la pompe existe. Lorsque la puissance des
gaz d’échappement baisse, il convient d’abaisser les régimes de la machine de détente et
de la pompe pour produire plus d’énergie par le systeme de Rankine.

La premiére boucle de Rankine avec un condenseur indépendant peut étre mieux pilotée
que le deuxieme systeme. Ce levier de pilotage consiste a controler le débit et la
température du deuxiéme fluide dans le condenseur. Ainsi, une diminution de la
température du deuxieme fluide et une augmentation de son débit permettent

d’optimiser la puissance fournie par la machine de détente.
Perspectives

L’analyse du fonctionnement de la boucle de Rankine modélisée en quasi-statique sous
EES®, a montré que le logiciel utilisé n’est pas en mesure de simuler le comportement
dynamique du systéme sur des cycles de roulages Artemis. En revanche, la réalisation de
cette étude est possible sous Amesim® qui est plus adapté pour 1'étude des systemes
complexes comme le systéme de Rankine. Dans le cadre de la thése le premier pas dans la
modélisation du cycle de Rankine sous Amesim a été déja fait. Ainsi, un modéle
cartographié de la machine de détente a été réalisé. Le travail de dimensionnement de
I'évaporateur permettra de développer un modéle détaillé de I'évaporateur de type
faisceau de tubes. Toutefois, le dimensionnement et la modélisation du condenseur sont a
conduire.

Un des verrous de l'intégration du systéme de Rankine dans une automobile, est 1ié au
choix du puits froid. Afin de maximiser la puissance produite par le systéme de Rankine,
un condenseur a eau intégré dans une boucle de refroidissement propre au systéeme de
Rankine, a été proposé. Dans le cadre de la thése nous avons supposé que cette deuxieme
boucle de refroidissement est toujours capable d’évacuer I'énergie thermique. Cependant,
une étude de faisabilité de cette boucle doit étre réalisée. Ainsi, une étude d’intégration
de deuxiéme boucle de refroidissement pour le systeme de Rankine peut faire 1'objet
d’une future étude.

Dans le but de définir la rentabilité du systeme de récupération d’énergie, une évaluation
du gain en consommation doit étre réalisée grace au couplage du modele de la boucle de
Rankine avec le systeme véhicule.

Afin de tester le fonctionnement du systéme de Rankine sur un banc d’essai, la
fabrication des composants est indispensable. Les résultats d’essais permettront
d’améliorer et de valider les modéles des composants. Aujourd’hui, il existe des
prototypes de machine de détente et d’évaporateur chez le fournisseur. Dans le but de
valider tous les composants de la boucle de Rankine, un travail sur la conception du
condenseur doit étre réalisé. L’étude approfondie du choix de la technologie de la pompe
pour une boucle donnée est aussi nécessaire.

Dans le cadre de la thése les leviers de pilotage du systéme de Rankine ont été considérés.
Afin d’optimiser le fonctionnement de la boucle en transitoire lors d’un cycle de roulage,
un algorithme de pilotage doit étre élaboré.
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Lors du fonctionnement de la boucle de Rankine, les différentes pertes peuvent avoir lieu.
Afin d’'identifier les pertes dans la boucle, une analyse exergétique doit étre réalisée. Cette
analyse permettrait d’améliorer la conception du systéme de Rankine.

Dans le cadre de la these des différentes architectures du couplage du systeme de
Rankine avec le systeme véhicule ont été proposées. Une étude approfondie de ces
architectures serait intéressant a conduire afin de choisir une architécture la mieux
adaptée aux besoins en énergie dans une automobile.
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ANNEXE A. Modeéles de machine de détente sous
AMESIim
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Figure A-1 Modéle détaillé avec fuite A permanente
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swssh plate angle = 20"
Figure A-2 Modele détaillé avec fuite B
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Figure A-3 Modeéle détaillé avec pertes thermiques
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ANNEXE B. Définition du point nominal de
fonctionnement

Les cycles Artemis se composent de quatre usages client : routier, autoroutier, urbain et
embouteillage. Aprés avoir analysé ces cycles, il apparait que les cycles routier et
autoroutier ont le meilleur potentiel de récupération de I'enthalpie des gaz
d’échappement (cf. figure B-1). L’analyse de la répartition des pertes énergétiques et
exégétique en fonction de la distance parcourue présentée sur la figure B-2 permet de
conclure que pour les cycles urbain et embouteillage les pertes représente jusqu’a 70 %
des distances parcourues et sont inférieurs a 12,5kW. Par ailleurs, en ce qui concerne les
cycles routier et autoroutier, les pertes énergétiques et exergétiques dans les gaz
d’échappement sont plus importantes (jusqu’'a 30kW) et mieux réparties selon les niveaux
de puissance. Ainsi, la plage de puissance exergétiques de transport des gaz
d’échappement sur le cycle Artemis autoroutier est la plus intéressante et comprise entre
17,5 et 30 kW. Il s’avere que l'usage du systeme de Rankine sur cette plage présente le
plus fort potentiel.

450

B Energie mécanique B Enthalpie gaz B Exergie gaz

400 ~

350 +

300 +

E 250 |
v

200 +

(Wh/

150

100 ~

50 ~

Autoroutier Routier Urbain Embouteillage

Figure B-1 Bilan des pertes énergétiques et exégétiques des gaz d'échappement rapportées au

kilometre parcouru sur cycles Artemis
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I I I I I
>=30 | B Autoroutier @ Routier B Urbain B Embouteillage

25-30

22.5-25

20-22.5
17.5-20
15-17.5

(kW)

12.5-15
10-12.5
5-10

0-5 #
Rankine OFF ﬁ

0% 10% 20% 30% 40% 50% 60% 70% 80%
Ditance parcoucue/ Distance parcoucue total

Figure B-2 Distribution de la puissance énergétique et exégétique des gaz d'échappement sur

les cycles Artemis

La gamme de puissance perdue dans les gaz d’échappement est assez large. Toutefois, il
existe une valeur de puissance correspondant a 30 % de la distance parcourue lors de
cycle autoroutier. Cette puissance est comprise entre 25 et 30 kW. Une température de
718 °C et un débit des gaz de 220 kg-h! moyens correspondent a cette puissance perdue.
Ainsi, ce point de fonctionnement du moteur a été appelé nominal et proposé comme
point de dimensionnement du systeme de Rankine.
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ANNEXE C. Modeéle du circuit de refroidissement
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ANNEXE D. Cycles ARTEMIS

Les cycles les plus proches a I'utilisation client sont les cycles Artemis. Ils existent le cycle
embouteillage, urbain, routier et autoroutier présentés sur la figure d-0-1.
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Figure D-0-1 Variation de la vitesse véhicule sur les cycles Artemis
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