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Introduction

L’objet de ce document est de synthétiser les travaux réalisés lors de la pré-étude d’un réfrigérateur 20 kW à 65K. Ce réfrigérateur devra être capable de maintenir à une température inférieure à 75K trois câbles supraconducteurs (réseau triphasé) utilisés pour le transport d’énergie électrique. La particularité de ce réfrigérateur est d’utiliser un cycle Brayton basé sur des compresseurs secs centrifuges et des turbines centripètes montées sur le même arbre. Les ensembles tournants étant sustentés par des paliers magnétiques et entraînés par des moteurs synchrones haute vitesse. 

1. documents de reference

[R1] Présentation NEXAN : Long Length Cable Cooling System Study – Mail Yuan Jie vers Alain Ravex du 06/03/06

[R2] Rapport de stage - REFRIGERATION GRANDE CAPACITE (65K 50kW) - Sabine DA COSTA – 30/06/05

[R3] Proceeding of the Cryogenic Engineering Conference, CEC - Madison, Wisconsin 16-20 July 2001 - Volume 47A : Advances in Cryogenic Engineering - American institute of physics, Melville, New-York, 2002: DESIGN OF OIL-FREE SIMPLE TURBO TYPE 65K/6KW HELIUM AND NEON MIXTURE GAS REFRIGERATOR FOR HIGH TEMPERATURE SUPERCONDUCTING POWER CABLE COOLING.

[R4] Proceeding of the Cryogenic Engineering Conference, CEC - Madison, Wisconsin 16-20 July 2001 - Volume 47A : Advances in Cryogenic Engineering - American institute of physics, Melville, New-York, 2002: COOLING OF HTS APPLICATION IN THE TEMPERATURE RANGE OF 66 K TO 80 K.

[R5] Techniques de l’ingénieur - BM 4500 - Ventilateur Compresseurs Notions fondamentales Dimensionnement.

[R6] Greth – TM14 – Transfert de chaleur et perte de pression dans les échangeurs à plaques et ailettes.

Cahier des charges & estimation des performances

1.1 Cahier des charges

Le refroidissement de l’azote liquide est réalisé par plusieurs sous-stations réparties le long du câble supraconducteur. Chacune de ces sous-stations doit être capable de fournir 120 kW pour refroidir un débit d’azote liquide de 72 à 65K (Voir [R1]).

Un réfrigérateur de 120 kW a peu de chances de pouvoir être utilisé pour d’autres applications. Il apparaît plus judicieux d’utiliser plusieurs machines en parallèle soit: 12(10 kW ou  6(20 kW ou 3(40 kW. Dans cette étude, seul le réfrigérateur de 20kW est étudié.
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Figure 1: Cahier des charges
1.2 Estimation des performances

La puissance électrique de l’installation peut être évaluée en utilisant le diagramme de Strobridge. Celui-ci permet d’évaluer le rendement de Carnot d’un réfrigérateur en fonction de la puissance froide, voir Image ci-dessous :
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Figure 2: Diagramme de Strobridge
Le rendement estimé du réfrigérateur par rapport à Carnot est compris entre 20 et 40%. Entre 303,15 et  65K, le rendement de Carnot est de 27,3%, soit :

· Une consommation électrique comprise entre 9,2 et 18,3 W/W froid 

· Une consommation électrique totale comprise entre 184 et 367 kW
2. Pré-design du réfrigérateur

2.1 Analyse thermodynamique du cycle

Le cycle thermodynamique utilisé dans un réfrigérateur Brayton provient historiquement de 2 cycles:

· Le cycle moteur Ericsson (1833): C'est un cycle fermé dont l'apport de chaleur est réalisé par une source externe. Il est composé d'une compression à piston isotherme, d'un réchauffement isobare, d'une détente à piston isotherme, d'un refroidissement isobare. Un récupérateur (échangeur CC) permet d'améliorer son rendement (voir Figure 3).
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Figure 3: Cycle moteur d’Ericsson

· Le cycle de Joule / Brayton (1872): C'est un cycle ouvert dont l'apport de chaleur est réalisé par une source interne (combustion interne). Il est composé d'une compression à piston adiabatique, d'un réchauffement isobare (combustion interne), d'une détente à piston adiabatique et d'un refroidissement isobare (réalisé à l'extérieur du moteur). Il est actuellement utilisé sur les réacteurs d'avions, turbines d'hélicoptères, turbines à gaz (voir Figure 4).
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Figure 4: Cycle moteur de Joule / Brayton

Le cycle utilisé dans un réfrigérateur Brayton est l’association d'un cycle Joule/Brayton inversé et d'un cycle Ericsson inversé: Cycle fermé utilisant un récupérateur de chaleur composé d'une compression adiabatique, d'un refroidissement isobare, d'une détente adiabatique et d'un réchauffement isobare.

Ce cycle peut être amélioré en utilisant le cycle Ericsson inversé (réfrigérateur), car celui-ci a un rendement plus important que le cycle de Joule/Brayton. Le réfrigérateur étudié dans la présente note est en réalité plus proche d’un "Reverse turbo-Ericsson refrigerator" que d’un "Reverse turbo-Brayton refrigerator". 

Un réfrigérateur cryogénique fonctionnant suivant le cycle d’Ericsson inversé et ne comportant aucunes irréversibilités (pertes de charges = 0, (T dans l’échangeur CC = 0, compression isotherme, détente isotherme, entrées de chaleur = 0…) a un rendement égal au rendement de carnot : (=Tf / ( Tc-Tf ). Ce cycle est représenté sur la Figure 5.

Il est composé d’une compression isotherme, d’un refroidissement isobare, d’une détente isotherme avec récupération de travail et d’un réchauffement isobare. L’aire rouge représente le travail mécanique et l’aire bleu la chaleur extraite à la source froide. Tout autre cycle aura un rendement inférieur au rendement de Carnot, ce qui se traduira par une augmentation de l’aire rouge et / ou une diminution de l’aire bleue.
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Figure 5: Réfrigérateur 70K fonctionnant suivant le cycle d’Ericsson

Un cycle de Brayton inversé (voir Figure 6) utilise un compresseur, un refroidisseur à eau, un échangeur CC, un détendeur avec récupération de travail et un réchauffeur (échangeur froid).  Si celui-ci est comparé au cycle de Carnot, on remarque, une augmentation de l’aire rouge et une diminution de l’aire bleue. Ce qui se traduit par une augmentation de la puissance mécanique consommée et une diminution de la puissance froide.

Afin d’améliorer ce cycle, et d’obtenir des évolutions proche de transformations isothermes lors des phases de compression et de détente, le nombre de compresseurs en série et de turbines en série doit être augmenté. Ceci est mis en évidence sur la Figure 7 et la Figure 8: Diminution de la puissance mécanique consommée et augmentation de la puissance froide.

Le système étudié utilise un ou des ensembles turbo-compresseur composés d’une turbine centripète et d’un compresseur centrifuge monté sur le même arbre. Ce montage permet de récupérer directement le travail de détente. Etant donné que la vitesse de rotation de la roue de turbine et de la roue de compresseur sont identiques, il n’est pas toujours possible de trouver des géométries de roues compatibles avec les conditions process. Pour un système fonctionnant avec des compresseurs et des turbines en  série, il existe un rapport minimal entre le nombre d’étages de compression et le nombre d’étages de détente. Ce critère permet d’obtenir des roues de géométries réalisables fonctionnant à haut rendement. Pour un réfrigérateur 65K, le nombre d’étages de compression doit être au minimum 3 fois plus important que le nombre d’étages de détente (voir §6.2.3). Les cycles représentés sur la Figure 7 et la Figure 8 respectent ce critère.

Contrairement à un liquéfacteur, un réfrigérateur ne nécessite pas l’utilisation de turbines à températures intermédiaire. En effet le besoin en puissance froide est localisé à un seul niveau de température. Seul les entrées de chaleur par conduction axiale dans l’échangeur, par les supports et par la MLI peuvent justifier la présence d’une turbine intermédiaire. En pratique, pour un réfrigérateur à 65 K ces entrées de chaleur sont trop faibles pour nécessiter une turbine à température intermédiaire.

Par conséquent, un réfrigérateur utilisant un cycle Ericsson inversé (ou Brayton inversé amélioré) à compresseurs centrifuges et turbines centripètes, doit utiliser, pour obtenir un rendement proche du rendement de Carnot:

· Un nombre important d’étages de compression en série avec refroidissement inter-étage.

· Des compresseurs performants: fort rendement isentropique.

· Des compresseurs fonctionnant avec les mêmes niveaux de températures.

· Un nombre important d’étages de détente en série avec récupération de travail et réchauffement inter-étage (échangeur froid).

· Des turbines performantes: fort rendement isentropique.

· Des turbines fonctionnant avec les mêmes niveaux de températures.

· Un nombre d’étages de compression au minimum 3 fois plus important que le nombre d’étages de détente.

· Un échangeur CC performant : (T , pertes de charge et conduction axiale faible.

· Des échangeurs chaud et froid performant: (T en sortie et pertes de charge faibles.
 [image: image9.png]Diagramme T/S: Cycle Brayton a1 compresseur + 1 turbine

450

400

380

300

250

T

200

150

100

50

0l
1200 1400 1600 1800 2000 2200 2400 2600 2600 3000 3200 3400 3800 3800 400D 4200
S (ke




   [image: image10.wmf] 

65

 K

 

72

 K

 

LN2

 

Water

 

MOTOR

 


Figure 6: Turbo-Brayton inversé utilisant 1 compresseur + 1 turbine
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Figure 7: Turbo-Brayton inversé ou Turbo-Ericsson inversé utilisant 3 compresseurs en série + 1 turbine
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Figure 8: Turbo-Brayton inversé ou Turbo-Ericsson inversé utilisant 6 compresseurs en série + 2 turbines en série

L’analyse ci-dessus n’est valable que pour un réfrigérateur dont le but est de fournir une puissance froide à un seul niveau de température. Pour un liquéfacteur, le problème est différent : Par exemple, un liquéfacteur d’azote a besoin 234 kJ/kg pour refroidir le gaz de 300 à 78 K et de 199 kJ/kg pour le liquéfier. Ce besoin en puissance froide sur la plage 300 / 78 K doit être réalisé par des turbines fonctionnant à température intermédiaire pour améliorer le rendement global de l’installation (voir Figure 9).
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Figure 9 : Schéma d’un liquéfacteur à 2 turbines + 1 JT
Choix du gaz de cycle

Compte tenu du niveau de température souhaité, seul l’He, l’H2 et le Ne peuvent être utilisés car ils sont en phase gazeuse à 65K (voir Figure 10). De plus, la faible masse molaire de l’H2 ne permet pas de réaliser sa compression de façon centrifuge. Comparé à l’He, le taux de compression par étage est divisé par 2. Seul l’Hélium et le Néon peuvent convenir à cette application. L’ensemble de l’étude est donc réalisé en utilisant un mélange He / Ne de composition variable. 
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Figure 10 : Courbes d’équilibre liquide vapeur pour T < 130K

Sélection des architectures

Compte tenu de l’analyse du §4.1, les architectures ci-dessous ont été étudiées dans la présente note. 

Remarque : 
L’architecture utilisant 2 compresseurs en série + 2 turbines en parallèle a été traitée dans [R3]. Bien que celle-ci ne soit à priori pas adapté pour un réfrigérateur, elle a été modélisée afin de valider l’analyse du §4.1. 
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Figure 11: 2 compresseurs en série + 2 turbines en parallèle + 2 moteurs
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Figure 12 : 1 compresseur + 1 turbine + 1 moteur
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Figure 13 : 3 compresseurs en série + 1 turbine + 2 moteurs
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Figure 14 : 6 compresseurs en série + 2 turbines en série + 4 moteurs

Description des différents sous-systèmes

2.2 Compresseur

Les compresseurs utilisés seront de type centrifuge :

Avantages :

· Compression sèche => suppression de la station de déshuilage

· Rendement isentropique élevé même à charge partielle grâce au variateur de vitesse

· Rapport puissance / Volume élevé

· Maintenance très faible

· Possibilité d’accoupler turbine et compresseur sur le même arbre => récupération du travail de la turbine et suppression du frein turbine

Inconvénients :

· Coût élevé => utilisations de paliers magnétiques et moteur synchrone haute vitesse

· Il n’existe pas de compresseur standard (hormis le ZB VSD d’Atlas Copco) => fabrication spéciale

· Faible taux de compression par étage. Surtout pour des gaz de faible masse molaire comme l’He => nécessité d’utiliser plusieurs étages en série ou des gaz lourds comme le Ne.
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Figure 15 : Compresseur ZB VSD Atlas Copco (Moteur + paliers S2M)

[image: image23.jpg]


[image: image24.png]| COLD COMPRESSOR

DEDICATED
VACUUM CHAMBER

_ COOLING WATER

ACTIVE MAGNETIC
BEARINGS

_VANED DIFFUSOR

IMPELLER





Figure 16 : Roue (PBS), diffuseur et plan d’ensemble d’un compresseur froid Air Liquide (Moteur + paliers S2M)
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Figure 17 : Compresseur 8, 14 ou 22 MW bi-étagé sur paliers magnétiques + moteur synchrone (MAN Turbo)
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Figure 18 : Roue de compresseur (MAN Turbo et Elliott microturbine)

Turbine

Les turbines utilisées seront de type centripètes. Elles seront accouplées directement sur l’arbre moteur et utiliseront par conséquent les paliers du moteur. Cette configuration ne nécessite pas de frein. Par contre, il sera nécessaire de concevoir une turbine et un compresseur capable de fonctionner à la même vitesse de rotation et à haut rendement.

Les roues utilisées, pourront être de type fermées ou ouvertes suivant les conditions de fonctionnement. Elles seront de conception et de fabrication identique aux roues des turbines TC3 à TC7 fabriquées habituellement par Air Liquide DTA.
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Figure 19 : Roue de turbine 3D ouverte, roue de turbine 2D fermée, roue de turbine 2D ouverte et distributeur de turbine

Moteur & paliers

Les moteurs seront de type synchrone à aimant permanent + paliers magnétiques:

Avantages :

· Accouplement direct de la turbine et du compresseur sur l’arbre moteur => pas de multiplicateur de vitesse, pas de lubrification nécessaire.

· Rendement élevé même en dehors du point de fonctionnement nominal : > 95%

· Rapport poids puissance élevé.

Inconvénients :

· Coût élevé.

· Nécessité d’utilisé une électronique de puissance capable de fournir du courant alternatif à quelques milliers de Hz.
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Figure 20 : Moteur synchrone à aimants permanents, arbre bobiné fibre de carbone (gauche) et stator (droite)
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Figure 21 : Palier magnétique radial.
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Figure 22 : Expérience S2M à ce jour sur les moteurs synchrones à aimants permanents

Echangeur CC

L’échangeur CC est le point critique d’un cycle Brayton. Deux technologies peuvent être utilisées : Plaques alu et plaques inox. Bien que la conduction axiale soit 13 fois plus importante dans un échangeur aluminium, il reste la technologie de référence. En particulier pour sa grande surface spécifique. Les échangeurs utilisés seront donc à plaques aluminium (3003) brasés:

Avantages :

· Surface spécifique très importante (> 1000 m2/m3)

· Procédés de fabrication maîtrisés

· Légèreté

· Toutes les dispositions, dimensions, nombres de passages sont envisageables.

· Très bonne étanchéité

· Bonne conductivité radiale

· L’ensemble des échangeurs CC + échangeur froid peuvent faire partie d’un seul et même « bloc »

Inconvénients :

· Tenue à la pression limitée en pratique à 80 bars abs (avec profil OSF)

· Nécessité d’utiliser des raccords bi-matière (alu/inox) pour les jonctions

· Grande conductivité axiale => il est préférable d’utiliser un échangeur de forme allongée

· Moins résistant à la corrosion qu’un échangeur inox 
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Figure 23 : Echangeur à plaques aluminium brasé profil OSF (KHNP)

Echangeur chaud

Les échangeurs chauds (Gaz / eau) peuvent être de plusieurs types : Plaques inox, tubes calandre… Les principaux critère de choix seront : La perte de charge, le delta T en sortie, l’encombrement, la maintenabilitée et la pression maximale de service. 

Ces échangeurs ne sont pas un point critique de l’installation.
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Figure 24 : Echangeur à plaques 100% Inox Alpha Nova 400 de chez Alpha Laval (PMS à 16 bars rel), échangeur tube calandre.

2.3  Echangeur froid

L’échangeur froid fera parti du « bloc » échangeur CC, voir §5.4.

 Description des modèles de calculs

2.4 Compresseur

2.4.1 Calcul du taux de compression et des conditions de sortie

La principale caractéristique d’un compresseur centrifuge est  le taux de compression par étage. Pour un gaz parfait, ce qui est le cas de l’He, du Ne et de l’H2 à T > 300 K et P < 50 bars, il est possible d’utiliser, la formule approchée suivante:
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[image: image43.wmf]ue

isentropiq

h

= 70 à 80% à son point de fonctionnement nominal, si l’ensemble des recommandations des §6.1.1 et 6.1.2 sont respectées.
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G = Etant donné que le nombre d’aubes n’est pas infini, l’angle de sortie du gaz n’est pas égal à (2. Ce phénomène est pris en compte par un facteur de glissement G estimé en première approche à 90%.

Vm2/U2 = Rapport entre vitesse débitante et vitesse périphérique. Environ égal à 26,8% (Angle de 15°), ce rapport permet de limiter les recirculations et instabilités dans la roue.

(2 = Angle en sortie de roue. Pour un compresseur centrifuge, un angle de 60° permet d’augmenter le rendement du compresseur en limitant le taux de compression dans le diffuseur (transformation vitesse pression) qui a un rendement plus faible que la roue. Ceci au détriment du taux de compression par étage.

U2 = Vitesse périphérique. Elle est fonction du matériau utilisé pour la roue:

· < 360 m/s pour une roue fermée en 6061 T6 (limite turbines DTA)

· < 440 m/s pour une roue ouverte en 7075 T6 (limite estimée)

· < 500 m/s pour une roue ouverte en TA6V (limite estimée)

Par la suite on notera que la principale limite sur la vitesse périphérique est entraînée par le moteur synchrone.
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Figure 25 : Triangle des vitesses en sortie de roue compresseur.

La température et la pression de sortie du compresseur sont calculées comme suit :
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Avec : 
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Pour un gaz parfait : 
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2.4.2 Calcul de la géométrie

Les principales caractéristiques d’un compresseur centrifuge sont: Le diamètre extérieur de la roue (D2) et l’épaisseur de l’aube à la sortie de la roue (e2). Pour un gaz parfait, le calcul peut être réalisé comme suit:
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avec N = Vitesse de rotation en Hz
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Avec :
Vm2/U2 = Voir §6.1.1
e2/D2 = Rapport entre hauteur d’aubes et diamètre externe. Ce rapport doit être supérieur à 1,5% pour une roue fermée et supérieur à 4% pour une roue ouverte. Idéalement compris entre 5% et 10% pour une roue ouverte. Les roues ouvertes ont un rendement un peu moins bon que les roues fermées, mais elles peuvent tourner plus vite, donc avoir un taux de compression plus élevé.

U2 = Voir §6.1.1
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Analyse de la phase de compression

En utilisant les formules des §6.1.1 et 6.1.2, il est possible de calculer le taux de compression en fonction de la composition du mélange He / Ne et du nombre d’étages montés en série:
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Figure 26 : Taux de compression en fonction de la composition et du nombre d’étages pour (S = 70% ; U2=365 m/s ; Tin = 304 K.

Comme cela a été démontré dans le §4.1, le travail de compression pour un même taux de compression total diminue en fonction du nombre d’étages. La Figure 27 montre le rendement isotherme d’un compresseur multi-étagé ((S = 74%). Cette figure permet par exemple de calculer la sur consommation énergétique d’un compresseur à 1 étage par rapport à un compresseur à 3 étages pour un taux de compression total égal à 3 => + 17 %. Pour comparaison, le rendement isotherme d’un compresseur 200kW KAESER fonctionnant entre 1 et 10 bars abs en He est d’environ 56%. 
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Figure 27 : Rendement isotherme d’un compresseur constitué de X étages en série dont le rendement isentropique est de 74% (Pour de l’He ou du Ne)

Turbine

2.4.3 Calcul de la vitesse périphérique et des conditions de sortie
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Figure 28 : Plan d’ensemble d’une turbine centripète à roue 2D fermée (C7 Jupiter).
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Figure 29 : Triangle des vitesses à l’entrée de la roue de turbine (turbine radiale: (2=90°).

Les calculs ci-dessous correspondent aux calculs simplifiés réalisés lors du pré-dimensionnement d’une turbine AL DTA. Ces calculs donnent de bons résultats dans la pratique et sont relativement simples à mettre en place. Seul le cas des turbines à entrée radiale est étudié ici, car elles correspondent au rendement le plus élevé.

Le but de la turbine est de transformer une chute enthalpique en travail mécanique. Pour une roue à entrée radiale, cette chute enthalpique peut être répartie comme suit :
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Pour que le rendement soit optimal, la vitesse périphérique doit être égale à :
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Avec :
(S global = Rendement isentropique global de la turbine

Si l’ensemble des recommandations des §6.2.1 et 6.2.2 sont respectées le rendement isentropique de la turbine, à son point de fonctionnement nominal, sera compris entre 75 et 85%.

(h S total = Chute enthalpique entre les pressions d’entrée et de sortie pour une détente isentropique

Pour un gaz parfait : 
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La vitesse périphérique (U1) doit être :

· < 360 m/s pour une roue fermée en 6061 T6 (limite turbines DTA)

· < 440 m/s pour une roue ouverte en 7075 T6 (limite estimée)

La température de sortie de la turbine est calculée comme suit :
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Avec : 
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Pour un gaz parfait : 
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Calcul de la géométrie

Dans une roue de turbine centripète, les paramètres les plus important en ce qui concerne la géométrie sont : Le diamètre extérieur de la roue (D1) et l’épaisseur de l’aube à l’entrée de la roue (e1).
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Avec:
N = Vitesse de rotation en Hz


[image: image74.wmf]1

1

1

1

m

V

D

m

e

p

r

&

=


Avec :
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(0 = angle de sortie du distributeur, pour limiter les recirculations et obtenir une bonne stabilité dans la roue, cet angle doit être compris entre 7,5 et 20°, idéalement 15°.

(1 = Masse volumique à l’entrée de la roue
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Avec :
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Le rapport entre hauteur d’aubes et diamètre externe (e1/D1) doit être: 

· > 1,5%  pour une roue fermée 

· > 4% pour une roue ouverte, idéalement compris entre 5% et 10%

Analyse de la phase de détente

2.4.3.1 Architecture utilisant une turbine froide
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Figure 30 : Architecture utilisant une turbine froide adaptée au delta T du client.

Dans le cas d’une architecture utilisant une seule turbine adaptée au delta T du client, le delta T à fournir par celle-ci est de 11K (Voir Figure 30) si on considère: 

· Un delta T dans l’échangeur froid = 7K (celui-ci est égal au besoin du client)

· Un delta T au bout froid de l’échangeur CC = 4K, si l’échangeur est performant et qu’il fonctionne entre 300 et 70K.

Dans ces conditions, 36% de la puissance froide produite par la turbine est « consommée » par le delta T dans l’échangeur CC. Pour diminuer cette perte sans augmenter la taille de l’échangeur CC, il est nécessaire d’augmenter le delta T dans la turbine. Par exemple, pour obtenir une perte par delta T dans l’échangeur CC inférieure à 20%, le delta T dans la turbine doit être supérieur à 20 K. Remarque : Pour un même taux de détente, les gaz monoatomiques tel que le Ne ou l’He (( élevé) permettent d’obtenir un delta T plus important que les gaz diatomiques.

Cependant, l’augmentation du delta T dans la turbine n’a pas que des effets positifs. Pour une même puissance froide, si le delta T dans la turbine augmente:

· Le rendement global augmente car les pertes par delta T dans l’échangeur CC diminuent.

· Le rendement global diminue car la température à la sortie de la turbine diminue => diminution du rendement de Carnot.

· Le rendement global augmente car le débit de cycle diminue => diminution des pertes de charges dans les échangeurs et diminution de la puissance à échanger dans l’échangeur CC. En effet, pour une même puissance froide = 
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L’augmentation du delta T dans la turbine, entraîne une augmentation du taux de détente dans celle-ci et donc du taux de compression dans le compresseur => Ajout d’étages de compression et / ou augmentation du taux de Ne (voir §6.1.3).

La Figure 31 montre pour une architecture utilisant une seule turbine, le delta T dans la turbine en fonction du nombre d’étages de compression et du taux d’He. Si on souhaite obtenir une perte par delta T dans l’échangeur CC inférieure à 20%, le delta T dans la turbine doit être supérieur à 20 K ce qui se traduit par une architecture utilisant:

· Un compresseur à 2 étages fonctionnant avec un mélange à 100% de Ne

· Un compresseur à 3 étages fonctionnant avec un mélange à 60% de Ne

· Un compresseur à 4 étages fonctionnant avec un mélange à 40% de Ne …

D’après cette analyse, l’architecture utilisant un seul étage de compression n’est pas viable vis à vis de la perte par delta T dans l’échangeur CC.

L’architecture utilisant 2 étages de compression est viable, mais elle suppose un gaz de cycle composé à 100% de Ne ce qui pénalise les performances de l’échangeur CC : diminution des coefficients d’échange et augmentation des pertes de charges (voir §6.4.4).
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Figure 31 : (T dans la turbine en fonction du nombre d’étages de compression pour une architecture utilisant une seule turbine. (SComp=70% ; U2Comp=365 m/s ; TinComp = 304 K; (STurb=75% ; TinTurb = 74 K.

Architecture utilisant 2 turbines froides en série
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Figure 32 : Architecture utilisant 2 turbines froides adaptées au delta T du client.

Dans le cas d’une architecture utilisant deux turbines en série adaptées au delta T du client, le delta T à fournir par la 1ère turbine est de 11K et le delta T à fournir par la 2ème turbine est de 7K (Voir Figure 32) si on considère: 

· Un delta T dans l’échangeur froid = 7K (celui-ci est égal au besoin du client)

· Un delta T au bout froid de l’échangeur CC = 4K, si l’échangeur est performant et qu’il fonctionne entre 300 et 70K.

Dans ces conditions, 22% de la puissance froide produite par les turbines est « consommée » par le delta T dans l’échangeur CC. Soit une augmentation des performance de +22% par rapport à une architecture à une seule turbine. Comme cela a été démontré dans le §4.1, l’utilisation de turbines en série permet de se rapprocher d’une détente isotherme et donc d’un cycle de Carnot. Cependant, une architecture utilisant 2 turbines en série demande 2 fois plus d’étages de compression qu’une architecture à une seule turbine. 

Moteur

Un moteur synchrone à aimant permanent peut être considéré comme un moteur à couple maxi constant dont la vitesse limite est imposée par le premier mode de flexion. Le domaine d’utilisation d’un moteur sur un graphe puissance / vitesse est donc de la forme:
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Figure 33 : Domaine d’utilisation d’un moteur synchrone haute vitesse

Le couple d’un moteur synchrone est fonction de la surface d’aimants présent sur le rotor. Par conséquent, un moteur plus puissant => couple plus élevé => Longueur d’arbre plus grande => Mode propre en flexion plus faible => vitesse de rotation maxi plus faible. Ce qui se traduit à technologie égale par un lien entre vitesse maximale et puissance.

La courbe de vitesse maximale / puissance de cette famille de moteur peut être estimée en représentant sur un graphique les points de fonctionnement de plusieurs machines industrielles: ( www.s2m.fr & www.calnetix.com)
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Figure 34 : Point nominal de fonctionnement d’un ensemble de moteurs synchrones industriels

Remarques :
La masse des roues présentes sur le rotor à un impact direct sur les modes propres et donc sur la vitesse maximale. En première approche cet impact est négligé. L’utilisation d’Hélium limite le voltage maximal dans le stator car la tension de claquage dans l’Hélium est plus faible que dans l’air.

Par conséquent, sur la plage 40 / 300 kW la vitesse maximale peut être estimée dans le cadre d’un avant projet à:
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Avec Nmax en rpm et P en W

Echangeur CC

La Figure 35 ci dessous représente la coupe d’un échangeur à plaques à deux circuits à CC. Celui-ci est constitué d’un empilage de canaux à profil OSF (voir Figure 37). Les canaux représentés en rouges correspondent au fluide HP à refroidir et les canaux représentés en bleus au fluide BP à réchauffer. Le nombre de canaux BP est deux fois plus important que le nombre de canaux HP pour limiter les pertes de charges.
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Figure 35 : Schéma d’un échangeur CC à plaques à deux circuits HP et BP.

Le modèle utilisé pour calculer l’échangeur est basé sur la coupe agrandie en partie droite de la Figure 35. L’échangeur est considéré comme plusieurs échangeurs en parallèles constitués par un ½ canal HP et un canal BP. Ces canaux sont liés thermiquement par une tôle épaisse ainsi que par des ailettes.

L’échangeur utilise pour sa réalisation un alliage d’aluminium 3003. Etant donné la forte conductibilité thermique de ce matériau (Voir annexe §9.2), il est nécessaire de prendre en compte la conduction axiale. En effet, les performances de celui-ci sont fortement altérées par celle-ci: de +20 à + 40% sur le delta T. Pour ce faire, le calcul de l’échangeur doit être réalisé avec un modèle discrétisé dans le sens de la longueur (10 éléments minimum).

Bilan énergétique sur l’élément N

La somme des puissances sur l’élément N doit être égale à zéro pour que celui-ci soit en équilibre énergétique :
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Figure 36 : Coupe longitudinale des éléments N-1, N et N+1
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Remarque :
Les entrées thermiques par la MLI et les supports ne sont pas pris en compte. Pour un système correctement conçu, elles sont négligeables devant la conduction axiale.

De plus, les puissances échangées entre l’élément et le fluide HP et l’élément et le fluide BP doivent être égales à :
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Calcul des KS coté fluide HP et BP

Le KS au nœud N entre le fluide HP et les ½ éléments N-1 et N est calculé comme suit:
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(Calculé pour que le modèle « colle » aux résultats de Nordon sur l’échangeur CC de KHNP, voir §9.3)
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Figure 37: Paramètres géométriques d’un profil OSF
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alors l’écoulement est turbulent et
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Le KS au nœud N entre le fluide BP et les ½ éléments N-1 et N est calculé en utilisant les même formules que pour le fluide HP. Seul les formules ci dessous sont différentes:
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Calcul des pertes de charges

Les pertes de charges au nœud N entre les ½ éléments N et N-1 pour le fluide HP sont calculées comme suit:
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 (Calculé pour que le modèle « colle » aux résultats de Nordon sur l’échangeur CC de KHNP, voir §9.3)
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Si l’écoulement est turbulent (voir §6.4.2) alors


[image: image127.wmf]198

,

0

534

,

0

781

,

0

Re

136

,

1

-

-

´

÷

ø

ö

ç

è

æ

´

÷

ø

ö

ç

è

æ

´

=

Dh

Dh

L

f

d

  (Voir R[6])

Les pertes de charges au nœud N entre les ½ éléments N-1 et N pour le fluide BP sont calculées en utilisant les même formules que pour le fluide HP.

Analyse paramétriques des performances de l’échangeur

Les échangeurs à contre courant doivent être conçut pour minimiser : l’écart de température entre les deux fluides, les pertes de charges, leur taille et par conséquent leur coût. Les paramètres sur lesquels il est possible d’agir sont les suivants : la nature du gaz de cycle, les pressions HP et BP et la géométrie de l’échangeur.

2.4.3.2 Performances thermiques

L’impact sur les performances thermiques engendré par la nature du gaz et le niveau de pression peut être estimé en comparant les performances d’un échangeur de géométrie et de puissance constante à pression et gaz variable. L’écart de température entre les deux fluides pour une géométrie OSF peut être calculé suivant:
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 (formule déduite du §6.3) avec :

· géométrie d’échangeur constante et identique sur les deux circuits

· pression identique sur les 2 circuits

· débit massique identique sur les deux circuits (turbulent)

· Puissance totale échangée constante
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Figure 38 : Delta T (sans dimension) en fonction de la pression et du gaz pour un même échangeur et une même puissance échangée

Conclusion :

· (T Ne = 1,69 ( (T He

· (T He = 0,85 ( (T H2

· La performance thermique d’un échangeur fonctionnant sous He ou H2 n’est pas impacté par la pression. Par contre, un échangeur fonctionnant sous Ne perd 15% de ses performances entre 5 et 40 bars abs

Pertes de charge

L’impact sur la perte de charge engendré par la nature du gaz et le niveau de pression peut être estimé en utilisant la même méthode que celle du §6.4.4.1.


[image: image130.wmf]802

,

1

198

,

0

2

Tfroide

à

Cp

K

P

r

m

=

D


[image: image131.png]Delta P {sans dimension)

Perte de charge en fonction de la pression

7,00E08

6,00E08 1

500E08

4,00E08

3,00E08

2,00E08

1.00E-08

0,00E+00
5

10

15 il b
Pression (bars abs)

0

E3

0




Figure 39 :Delta P (sans dimension) en fonction de la pression et du gaz pour un même échangeur et une même puissance échangée

Conclusions :

· (P Ne = 2,88 ( (P He 

· (P He = 5,89 ( (P H2

· Pour une pression 2 fois plus importante, la perte de charge est diminuée d’un facteur 2 pour l’He, 2,18 pour l’H2 et 2,43 pour le Ne.

· Contrairement à une idée reçut, bien que la masse molaire du Ne est 5 fois plus importante que celle de l’He, la perte de charge en Ne est plus importante qu’en He.

Cette analyse simplifiée montre que l’He est le gaz le plus performant vis à vis de l’échangeur à contre courant. Ses bonnes performances sont principalement liées à son fort Cp (constant sur toute la plage de température) et sa grande conductivité thermique.

L’augmentation de la pression de cycle (BP & HP) diminue les pertes de charges mais n’influe pas sur les performances thermiques. Par contre, pour une même surface d’échange et une même perte de charge, cette augmentation de pression permet de rendre l’échangeur moins «trapu». Ce qui diminue les pertes par conduction axiale dans celui-ci.

 Echangeur chaud

Les échangeurs chauds sont modélisés par une perte de charge et un delta T. Des calculs ont montré que:

· Le delta P dans l’ensemble des échangeurs chauds est égal à environ 25% du delta P dans les canaux HP de l’échangeur CC.

· Le delta T entre l’eau et le fluide à la sortie de l’échangeur chaud peut être estimé égal à 3 K.

2.5 Echangeur froid

L’échangeur froid est modélisé par une perte de charge et un delta T. Des calculs ont montré que:

· Le delta P dans l’ensemble des échangeurs froid est égal à environ 10% du delta P dans les canaux BP de l’échangeur CC.

· Le delta T entre l’azote liquide et le fluide à la sortie de l’échangeur froid peut être estimé égal à 1 K.

Dans le but de simplifier le design de cet échangeur, il est nécessaire de le coupler à l’échangeur CC. Les 2 x N plaques utilisées pour le gaz BP sont conservées et les N plaques utilisées pour le gaz HP sont remplacé par N plaques LN2 (Voir Figure 40).
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Figure 40 : Coupes de l’échangeur au niveau de l’échangeur CC et de l’échangeur froid

Malheureusement, la température du gaz BP à l’entrée de l’échangeur froid (< 60 K) entraîne un risque de solidification du LN2. 

Il existe 2 solutions pour régler le problème du bouchage (celles-ci peuvent être couplées):

1. En Garantissant que l’ensemble des surfaces en contact avec l’azote liquide est à une température supérieure à 64 K. Pour ce faire, le KS (W/K) coté LN2 doit être largement supérieur au KS coté BP : par exemple en utilisant coté BP une tôle ondulée lisse (( OSF) dont la surface par unité de volume est faible (voir Figure 41)
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Figure 41 : Suppression du risque de prise en glace par la modification des KS coté BP et coté LN2. T gaz BP (bleu), T LN2 (rouge), T paroi (Vert)

2. En concevant l’échangeur de manière à ce que la prise en glace partielle n’obstrue pas 100% de la section de passage coté LN2 (voir figure ?)
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Figure 42 : Suppression du risque de bouchage en localisant la prise en glace sur un des cotés de l’échangeur de manière à ne pas boucher toute la section de passage.

Etude des différentes architectures

2.6 2 compresseurs en série + 2 turbines en parallèle + 2 moteurs
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Figure 43 : Architecture utilisant 2 compresseurs en série + 2 turbines en parallèle + 2 moteurs

Cette architecture a été étudiée dans [R3] pour un réfrigérateur 6kW à 65K. Les principales caractéristiques du réfrigérateur étudié sont :

· Puissance froide : 6kW @ 65K

· Puissance électrique : 72,5kW (12,1 W/Wfroid ; 31 % de Carnot)

· Pressions de cycle : 3,37 bars abs BP / 6 bars abs HP

· Température du LN2 à refroidir: 76 / 65 K

· 1er turbo compresseur: 

· D comp = 96,4 mm

· (S comp = 75 %

· D turb = 55,4 mm

· (S turb = 81 % (aubages variables)

· 2ème turbo compresseur: 

· D comp = 93,9 mm

· (S comp = 76 %

· D turb = 38,8 mm

· (S turb = 83 % (aubages variables)

· Efficacité échangeurs CC : 93,75 % (313 / 144,9 K); 96,68 % (131,8 / 74,5 K)

· Perte de charge des échangeurs : Non prise en compte

Un modèle global de cette architecture a été réalisé en utilisant les modèles des composants décrit §6. Les échangeurs CC ont été modélisés par des designs engendrant les performances décrites ci dessus, avec la prise en compte de la conduction axiale. Les résultas de cette modélisation dans les conditions ci dessus sont synthétisés dans la Figure 44.
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Figure 44 : Simulation du process décrit dans [R3] 60%vol He/ 40%vol Ne.

Les résultats sont cohérent avec [R3]. Ce modèle a ensuite été utilisé pour calculer l’influence du taux volumique d’He et du débit dans la turbine chaude (% du débit total). L’ensemble des autres paramètres n’a pas été modifié : design des échangeurs, débit total, puissance électrique consommé…

Les résultats de cette étude sont synthétisés dans la Figure 45 ci-dessous.
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Figure 45 : P électrique / P  froide du process décrit dans [R3] en fonction du % He et du débit dans la turbine froide. Le point bleu représente les conditions de [R3].

Ces résultats indiquent que la puissance froide peut être améliorée de + 30% avec un fluide composé à 20% d’He et un débit dans la turbine chaude égal à 10% du débit total. En effet, la fonction de la turbine chaude est de compenser la conduction axiale dans l’échangeur => faible débit optimal dans la turbine chaude. Le faible nombre d’étages de compression est compensé par une augmentation du taux de Ne afin de limiter les pertes par delta T dans l’échangeur froid (Voir §6.2.3). Ceci se traduit par un point de fonctionnement optimal avec un fort taux de Ne. 

En conclusion, l’amélioration de ce process passe par la suppression de la turbine chaude et l’ajout d’un étage de compression. Cela peut être réalisé en remplacent la turbine chaude par un étage de compression (voir §7.3).

Les résultats de cette modélisation sont cohérents avec les analyses précédentes.

Les rendements isentropiques des compresseurs (76%) et turbines (83%) pris en compte dans [R3] semblent élevés comparé aux rendements réalisables pour ce type de machines. Les calculs réalisés pour les autres architectures prendront en compte les rendements suivants : 74% pour les compresseurs et 79% pour les turbines.

1 compresseur + 1 turbine + 1 moteur
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Figure 46 : Architecture utilisant 1 compresseur + 1 turbine + 1 moteur

2.6.1 Optimisation du cycle

Cette architecture a fait l’objet d’un calcul d’optimisation. Le but étant d’obtenir un réfrigérateur de 22kW (20 ( 110%) à 65K avec la plus faible consommation électrique et le plus faible coût de réalisation. Pour simplifier l’étude, la surface de l’échangeur CC est considéré comme constante et son allongement variable (rapport largeur / longueur). Ceci permet d’optimiser la géométrie de l’échangeur : un échangeur « trapu » entraîne une faible perte de charge mais une forte conduction axiale et un échangeur effilé entraîne une forte perte de charge mais une faible conduction axiale. 

L’optimisation est réalisée en fonction des 3 paramètres ci-dessous : 

· Taux d’He dans le mélange He/Ne = 0 à 100% 

· Nombre de plaque HP de l’échangeur CC = 20 à 40 plaques

· Vitesse périphérique de l’étage de compression = 260 à 380 m/s

Les autres paramètres sont définit comme suit :

· Pour l’échangeur CC :

· La surface totale d’échange = 3561 m²

· La géométrie des ailettes : hHP = 4,9mm ; sHP = 0,777mm ; SigmaHP = 0,2mm ; LHP = 3,175mm ; hBP = 4,9mm ; sBP = 0,858mm ; SigmaBP = 0,2mm ; LBP = 3,175mm (Echangeur KHNP)

· L’épaisseur des plaques inter-étages = 1,25mm (KHNP)

· L’épaisseur des plaques de fond = 6mm (KHNP)

· La largeur des plaques situées sur les parois latérales = 27mm (KHNP)

· Le rapport entre nombre de plaques BP et HP = 2 

· Le rapport entre nombre de plaques et largeur : Largeur utile = 1,667% ( nb plaques HP (échangeur de section carré)

· Pour l’étage de compression :

· Le rendement isentropique de l’étage = 74% - 2% car la hauteur d’aube est faible

· Le rapport entre la hauteur d’aube de sortie et le diamètre de la roue = 2%

· Vm2/U2 = 26,8%

· Béta 2 = 60°

· Pour la turbine :

· Le rendement isentropique = 79% - 2% car la turbine doit être « désadaptée »

· L’angle de sortie du distributeur = 23°

· L’angle d’entré de la roue = entrée radiale

· Pour les moteurs :

· La pression d’entrée du compresseur est calculée de manière à ce que la vitesse de rotation du moteur soit égale à la vitesse de rotation maximale autorisée par le moteur : 
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 (voir §6.3) avec P = Pméca étage 1 (Pour augmenter la marge sur la vitesse du moteur, la puissance de la turbine n’est par retranché à la puissance de l’étage de compression).

· Le débit massique est calculé de manière à ce que la puissance totale mécanique du moteur = 286,5 kW

· Le rendement électrique du moteur = 97%

· Pour les échangeurs chaud et froid :

· La température de l’eau de refroidissement = 303,15 K

· Le delta T eau / gaz à la sortie de l’échangeur chaud = 3 K

· La perte de charge dans l’échangeur chaud = 3000 Pa

· La température du gaz à la sortie de l’échangeur froid = 71K

· La perte de charge dans l’échangeur froid = 1500 Pa

Le cas de fonctionnement optimal apparaît dans les conditions suivantes :

· Taux d’He = 0 %

· Nombre de plaque HP de l’échangeur CC = 40 plaques

· Vitesse périphérique de l’étage de compression = 390 m/s

Celui-Ci permet d’obtenir une consommation électrique de 13,01 W/W froid (28,2 % de Carnot). Les résultas de ce calcul sont synthétisés dans la Figure 47. Le même calcul réalisé avec une surface d’échange dans l’échangeur CC = 3561 / 2 m² entraîne une consommation électrique de 20,5 W/W froid (17,9 % de Carnot).
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Figure 47 : Process et design optimisé de l’architecture utilisant 1 compresseur + 1 turbine + 1 moteur
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Figure 48 : Diagramme T/S du process optimisé
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Figure 49 : Représentation à la même échelle des roues de compresseur et de turbine 

Conclusions

Ce type d’architecture est à proscrire dans le cadre de cette étude. Elle est adaptée aux température plus élevé (> -60°C). Pour un réfrigérateur à 65K elle entraîne:

· Un faible rendement global comparé aux autres architectures.

· Un fort débit massique pour compenser le faible delta h dans le compresseur : 2 fois plus grand qu’une architecture utilisant un compresseur bi-étagé.

· Un échangeur CC de grandes dimensions compte tenu du débit.

· Une turbine « désadapté » compte tenu de la différence de delta h entre la turbine et le compresseur. Le diamètre de la turbine doit être 3,5 fois plus petits que le diamètre du compresseur pour avoir un fonctionnement optimal. Malheureusement, ce faible diamètre ne permet pas de passer le débit requis. La turbine doit donc être « désadapté » : turbine non radiale, angle de distributeur non optimisé…

· Un compresseur avec une faible hauteur d’aube en sortie: < 2% de son diamètre pour s’adapter à la turbine (voir Figure 49) , comme c’est le cas pour Melfi (voir Figure 50), ce qui est néfaste pour son rendement.
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Figure 50 : Roue du compresseur Melfi (e2/D2 = 1,38%)

· Un gaz composé à 100% de Ne => Diminution des performances des échangeurs

Seul les architectures comportant au minimum deux étages de compression permettent d’obtenir de bonnes performances pour un réfrigérateur 65K utilisant des compresseurs centrifuges.

3 compresseurs en série + 1 turbine + 2 moteurs
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Figure 51 : Architecture utilisant 3 compresseurs en série + 1 turbine + 1 moteur

Remarque :
La position en tant que 3ème étage, de l’étage relié à la turbine, correspond à une optimisation de l’architecture.

2.6.2 Avantages par rapport à l’architecture du §7.1
Comparée à une architecture utilisant 2 compresseurs en série + 2 turbines en parallèle, cette architecture permet de:

· Augmenter le taux de compression total => plus de delta T dans la turbine et par conséquent moins de pertes engendrées par le delta T dans l’échangeur.

· Homogénéiser les diamètres des roues de l’ensemble turbo-compresseur. Ceci a pour conséquence de rendre optimale la géométrie et donc le rendement des roues de compresseur et de turbine.

· Supprimer une machine froide et simplifier la partie cryogénique du réfrigérateur. L’isolation des parties froide est par conséquent moins complexe, moins coûteuse et plus efficace.

· Diminuer la consommation électrique du compresseur: -2,3% pour un taux de compression global de 2 et -3,9% pour un taux de compression global de 3 (Voir Figure 27).

· Supprimer le collecteur à température intermédiaire sur l’échangeur => pour une même hauteur d’échangeur la surface est plus importante et le débit plus homogène.

· Faciliter la mise au point et le réglage du réfrigérateur en limitant le nombre de machines couplées.

· Améliorer le rendement global en permettant à la turbine de fonctionner 100% du temps à son point de fonctionnement optimal en ne modifiant la vitesse de rotation que sur un seul des trois étages de compression. Ce mode de fonctionnement permet de fonctionner à haut rendement sans utiliser d’aubages variable sur la turbine => diminution du coût et du risque de panne.

· Faire fonctionner les deux premiers étages de compression à leur point de fonctionnement optimal même à charge partielle. En effet, comme les conditions de fonctionnement des 2 étages sont similaires ( diamètre extérieur, température d’entrée et delta h identiques) leur point de rendement optimal se trouve à la même vitesse de rotation.

· De réaliser facilement l’équilibrage axial du moto-compresseur à deux étages. Comme le delta P et le diamètre des roues des deux étages sont approximativement identiques, l’effort axial total sur l’arbre sera proche de zéro.

2.6.3 Optimisation du cycle

Cette architecture a fait l’objet d’un calcul d’optimisation. Le but étant d’obtenir un réfrigérateur de 22kW (20 ( 110%) à 65K avec la plus faible consommation électrique et le plus faible coût de réalisation. La méthode utilisée est identique à celle du §7.2.1. 

L’optimisation est réalisée en fonction des 3 paramètres ci-dessous : 

· Taux d’He dans le mélange He/Ne = 0 à 100%

· Nombre de plaque HP de l’échangeur CC = 20 à 40 plaques

· Vitesse périphérique des 2 premiers étages de compression = 260 à 380 m/s

Les autres paramètres sont définit comme suit :

· Pour l’échangeur CC :

· La surface totale d’échange = 3561 / 2 m²

· La géométrie des ailettes : hHP = 4,9mm ; sHP = 0,777mm ; SigmaHP = 0,2mm ; LHP = 3,175mm ; hBP = 4,9mm ; sBP = 0,858mm ; SigmaBP = 0,2mm ; LBP = 3,175mm

· L’épaisseur des plaques inter-étages = 1,25mm

· L’épaisseur des plaques de fond = 6mm

· La largeur des plaques situées sur les parois latérales = 27mm

· Le rapport entre nombre de plaques BP et HP = 2

· Le rapport entre nombre de plaques et largeur : Largeur utile = 1,667% ( nb plaques HP (échangeur de section carré)

· Pour les 3 étages de compression :

· Le rendement isentropique d’un étage = 74%

· Le rapport entre la hauteur d’aube de sortie et le diamètre de la roue du 1er étage de compression = 6%

· La hauteur d’aube du 3ème étage de compression = (h 1er étage + h 2ème étage)/2

· Vm2/U2 = 26,8%

· Béta 2 = 60°

· Pour la turbine :

· Le rendement isentropique = 79%

· L’angle de sortie du distributeur = 15°

· L’angle d’entré de la roue = entrée radiale

· Pour les moteurs :

· La pression d’entrée du 1er étage est calculée de manière à ce que la vitesse de rotation du moteur N°1 soit égale à la vitesse de rotation maximale autorisée par le moteur : 
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 avec P = Pméca étage 1 + Pméca étage 2 (voir §6.3).

· La vitesse périphérique du 3ème étage est calculée de manière à ce que la vitesse de rotation du moteur N°2 soit égale à la vitesse de rotation maximale autorisée par le moteur : 
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 avec P = Pméca étage 3 (Pour augmenter la marge sur la vitesse du moteur N°2, la puissance de la turbine n’est par retranché à la puissance du 3ème étage).

· Le débit massique est calculé de manière à ce que la puissance totale mécanique des 2 moteurs = 220 kW

· Le rendement électrique des 2 moteurs = 97%

· Pour les échangeurs chaud et froid :

· La température de l’eau de refroidissement = 303,15 K

· Le delta T eau / gaz à la sortie des échangeurs chauds = 3 K

· La perte de charge dans les échangeurs chauds = 3000 Pa

· La température du gaz à la sortie de l’échangeur froid = 71K

· La perte de charge dans l’échangeur froid = 1500 Pa

Les Figure 52, Figure 53 et Figure 54 synthétisent les résultats du calcul d’optimisation en fonction des 3 paramètres variables.
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Figure 52 : Consommation électrique et pression BP en fonction du taux d’He et du nb plaques sur la BP de l’HEX CC pour un U2 des 1er et 2ème étages de compression =  300 m/s
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Figure 53 : Consommation électrique et pression BP en fonction du taux d’He et du U2 des 1er et 2ème étages de compression pour 25 plaques sur la BP de l’HEX CC
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Figure 54 : Consommation électrique et pression BP en fonction du U2 des 1er et 2ème étages de compression et du nb plaques sur la BP de l’HEX CC pour un taux d’He de 50%

Le cas de fonctionnement optimal apparaît dans les conditions suivantes :

· Taux d’He = 50 %

· Nombre de plaque HP de l’échangeur CC = 25 plaques

· Vitesse périphérique des 2 premiers étages de compression = 300 m/s

Celui-Ci permet d’obtenir une consommation électrique de 10,00W/W froid (36,6 % de Carnot). Les résultas de ce calcul sont synthétisés dans les Figure 55, Figure 56, Figure 57, Figure 58, Figure 59 et Figure 60. Le même calcul réalisé avec une surface d’échange dans l’échangeur CC de 3561 m² entraîne une consommation électrique de 9,3 W/W froid (39,4 % de Carnot).

Remarques :
Pour obtenir un rendement élevé, la pression du cycle doit être maximisée (voir Figure 39). Cependant, cette pression est bornée par deux limites technologiques : La vitesse de rotation maximale du moteur et la hauteur d’aube minimale à la sortie de la roue de compresseur. Par exemple, pour le cas de fonctionnement optimal ci-dessus, la pression en BP est limitée à 12,8 bars abs. Une pression de fonctionnement plus élevée imposerait une diminution de la hauteur d’aubes à la sortie du compresseur ou une augmentation de la vitesse de rotation du moteur.
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Figure 55 : Process et design optimisé de l’architecture utilisant 3 compresseurs en série + 1 turbine + 2 moteurs
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Figure 56 : Diagramme T/S du process optimisé
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Figure 57 : Représentation des roues de compresseur et de turbine des 2 ensembles tournants à la même échelle
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Figure 58 : Feuille de calcul de l’HEX CC correspondant au process optimisé
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Figure 59 : Feuille de calcul des 1er et 2ème étages de compression correspondant au process optimisé
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Figure 60: Feuille de calcul du 3ème étage de compression et de la turbine correspondant au process optimisé

Etude de sensibilité réalisée sur le process optimisé:

· + 1% sur le rendement isentropique des 3 compresseurs =>
- 0.16 W/W

· + 1% sur le rendement isentropique de la turbine =>

- 0.17 W/W

· + 1K sur la température de sortie de l’HEX froid =>

- 0.19 W/W

· + 10% sur la surface totale d’échange de l’HEX CC =>

- 0.11 W/W

· Perte de charge dans les HEX chaud et froid = 0 =>

- 0.10 W/W

2.6.4 Intégration du réfrigérateur

Pour une intégration optimale du réfrigérateur, les règles ci-dessous doivent être respectées :

· Echangeur CC vertical avec le coté froid vers le bas

· Supports de l’échangeur CC du coté chaud

· Support mobile de l’échangeur CC (Lame souple verre/époxy) coté froid

· Turbine verticale avec le coté froid vers le bas

· Pompe LN2 verticale avec le coté froid vers le bas

· Liaisons Johnston verticale avec la partie femelle vers le bas

· L’ensemble doit pouvoir être transporté en position horizontale

· Les machines doivent pouvoir être démontées par le haut facilement

Ce qui se traduit pour le cycle optimisé par le pré-design de la Figure 61.

[image: image159.png]6446

Water cooler

1

3028

1828





Figure 61 : Pré-design du réfrigérateur correspondant au process optimisé

Conclusion

Cette architecture permet d’obtenir un bon rapport  « Coût / Performances ». Elle apparaît comme la plus adaptée pour un réfrigérateur 20 kW à 65K.

Pour une puissance froide élevée (>50kW), il est plus judicieux d’utiliser l’architecture présentée au §7.4 : elle permet d’obtenir de meilleurs rendements mais elle demande un investissement plus important.

6 compresseurs en série + 2 turbines en série + 4 moteurs
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Figure 62 : Architecture utilisant 6 compresseurs en série + 2 turbines en série + 4 moteurs

2.6.5 Optimisation du cycle

Cette architecture a fait l’objet d’un calcul d’optimisation. Le but étant d’obtenir un réfrigérateur de 22kW (20 ( 110%) à 65K avec la plus faible consommation électrique et le plus faible coût de réalisation. La méthode utilisée est identique à celle du §7.2.1. 

L’optimisation est réalisée en fonction des 3 paramètres ci-dessous : 

· Taux d’He dans le mélange He/Ne = 0 à 100%

· Nombre de plaque HP de l’échangeur CC = 20 à 40 plaques

· Vitesse périphérique des 6 étages de compression = 260 à 380 m/s

Les autres paramètres sont définit comme suit :

· Pour l’échangeur CC :

· La surface totale d’échange = 3561 / 2 m²

· La géométrie des ailettes : hHP = 4,9mm ; sHP = 0,777mm ; SigmaHP = 0,2mm ; LHP = 3,175mm ; hBP = 4,9mm ; sBP = 0,858mm ; SigmaBP = 0,2mm ; LBP = 3,175mm

· L’épaisseur des plaques inter-étages = 1,25mm

· L’épaisseur des plaques de fond = 6mm

· La largeur des plaques situées sur les parois latérales = 27mm

· Le rapport entre nombre de plaques BP et HP = 2

· Le rapport entre nombre de plaques et largeur : Largeur utile = 1,667% ( nb plaques HP (échangeur de section carré)

· Pour les 6 étages de compression :

· Le rendement isentropique d’un étage = 74%

· Le rapport entre la hauteur d’aube de sortie et le diamètre de la roue des 1er , 3ème, 5ème étages de compression = 6%

· Le rapport entre la hauteur d’aube de sortie et le diamètre de la roue des 2ème, 4ème et 6ème étages de compression = 5,22%

· Vm2/U2 = 26,8%

· Béta 2 = 60°

· Pour les turbines :

· Le rendement isentropique = 79%

· L’angle de sortie du distributeur = 15°

· L’angle d’entré de la roue = entrée radiale

· Pour les moteurs :

· La pression d’entrée du 1er étage est calculée de manière à ce que la vitesse de rotation du moteur N°1 soit égale à la vitesse de rotation maximale autorisée par le moteur : 
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 avec P = Pméca étage 1 + Pméca étage 2 (voir §6.3).

· Le débit massique est calculé de manière à ce que la puissance totale mécanique des 4 moteurs = 188 kW

· Le rendement électrique des 4 moteurs = 97%

· Pour les échangeurs chaud et froid :

· La température de l’eau de refroidissement = 303,15 K

· Le delta T eau / gaz à la sortie des échangeurs chauds = 3 K

· La perte de charge dans les échangeurs chauds = 3000 Pa

· La température du gaz à la sortie d’un des échangeurs froids = 71K

· La perte de charge dans l’échangeur froid = 1500 Pa

Le cas de fonctionnement optimal apparaît dans les conditions suivantes :

· Taux d’He = 90 %

· Nombre de plaque HP de l’échangeur CC = 22 plaques

· Vitesse périphérique des 6 étages de compression = 350 m/s

Celui-Ci permet d’obtenir une consommation électrique de 8,56 W/W froid (42,8 % de Carnot). Les résultas de ce calcul sont synthétisés dans les Figure 63 et Figure 64. Le même calcul réalisé avec une surface d’échange dans l’échangeur CC de 3561 m² entraîne une consommation électrique de 8,22 W/W froid (44,5 % de Carnot).
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Figure 63 : Process et design optimisé de l’architecture utilisant 6 compresseurs en série + 2 turbines en série + 4 moteurs
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Figure 64 : Diagramme T/S du process optimisé

Conclusion

Cette architecture permet d’atteindre des rendements >45 % du rendement de Carnot. Elle est adaptée aux systèmes demandant une très faible consommation énergétique.

Elle présente l’avantage de pouvoir fonctionner avec un mélange constitué à 100% d’He tout en conservant de bonnes performances : 9,13 W/Wfroid avec 100% d’He contre 8,55 W/Wfroid avec 90% d’He. Elle peut donc permettre d’atteindre des températures inférieures au point triple du Ne : < 24,6 K.

Conclusions

Cette étude synthétise les travaux réalisés lors de la pré-étude d’un réfrigérateur 20 kW à 65K. Celle ci a permis :

· de sélectionner les architectures adaptées au cahier des charges

· d’évaluer les performances de ces architectures

· de chiffrer l’impact sur les performances des différents paramètres 

· d’évaluer les dimensions de l’installation ainsi que des sous-systèmes

Trois architectures permettent de répondre au cahier des charges (voir Figure 65):

1) 1 compresseur + 1 turbine + 1 moteur : Compte tenu du faible taux de compression total, les performances accessibles sont inférieures à 30% du rendement de Carnot (avec un échangeur CC de taille raisonnable). Par conséquent, cette architecture est à éviter.

2) 3 compresseurs + 1 turbine + 2 moteurs : Celle-ci permet d’atteindre un rendement >36% de Carnot avec une architecture relativement simple et compacte. Elle apparaît comme la plus adapté au cahier des charges.

3) 6 compresseurs + 2 turbines + 4 moteurs : La troisième architecture, plus complexe, permet d’atteindre un rendement >42% de Carnot. + 17% de performances par rapport à l’architecture N°2. Cependant, elle demande un investissement plus important.

Seul une étude de rentabilité à long terme, prenant en compte l’investissement initial et le coût de fonctionnement, peut permettre de sélectionner l’architecture la mieux adapté au besoin. Compte tenu de l’augmentation prévisible du coût de l’énergie, une architecture non rentable à ce jour peut le devenir dans les années à venir.
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Figure 65 : Comparaison des 3 architectures les plus adaptées au cahier des charges (20 kW à 65K)

Annexes

2.7 Propriétés thermodynamique du mélange He / Ne

Le calcul des caractéristiques du mélange a été réalisé avec RKAL. A l’exception des propriétés de transport : viscosité dynamique et conductivité thermique. En effet, l’erreur obtenue sur la viscosité et la conductivité thermique est de 35% pour l’He et 17% pour l’H2 (Par rapport à Gaspak et l’encyclopédie des gaz AL). 

Le calcul de la conductivité thermique à donc été réalisé à l’aide de l’équation ci-dessous, en utilisant Gaspak pour la propriété des gaz purs :
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(1 et (2 = conductivité de 1 et 2 à T du mélange et à P partielle du composé

q et fonction de la composition x1 en composé le plus léger du mélange : 0.96966(x15-1.95732(x14+1.61444(x13-0.40902(x12+0.26281(x1+0.31933 

La viscosité dynamique a été calculée à l’aide de l’équation ci-dessous, en utilisant Gaspak pour la propriété des gaz purs :
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Figure 66 : Propriétés thermodynamique d’un mélange He / Ne à 10 bars abs
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Figure 67 : Propriétés thermodynamique d’un mélange He / Ne à 30 bars abs

Conductibilité thermique de l’Alliage 3003

La conductibilité thermique du 3003 F est calculée en utilisant la formule ci-dessous provenant du NIST: http://www.cryogenics.nist.gov/NewFiles/material_properties.html. Ce modèle est validé sur la plage 4 / 320 K.
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Figure 68 : conductibilité thermique du 3003 F

Comparaison des modèles NORDON et AL pour le calcul de l’HEX CC de KHNP

2.7.1 Calculs AL suivant modèle du §6.3
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Calculs NORDON
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KHNP Korea
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TOTAL FLOWRATE <
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LIQUID FLOWRATE IN
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OPERATING PRESSURE {
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