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 ملخص

سیتم تحدید أبعاد برج التبرید الرطب الذي یستخدم میاه البحر لجزء من محطة تولید الطاقة الكھربائیة  المشروع،في ھذا 
وسیتم تحلیل أدائھا باستخدام نموذج مفصل لبرج التبرید الرطب ذو السریان المعاكس. سیأخذ النموذج  جنات،في رأس 

في عین الإعتبارعملیات تبادل الطاقة و الكتلة ودمج خصائص میاه البحر التي تعتمد على الملوحة. سیتم تحلیل النتائج 
اء البیئي لمحطة التولیدوسیتم استخلاص استنتاجات حول تأثیر ذلك على الطاقة والأد  

برج التبرید ، میاه البحر ، التیار المعاكس ، تبادل ، الطاقة ، الكتلة الكلمات المفتاحیة:  

Abstract 

In this project, the design of a natural draft, seawater cooling tower, applied to the Ras-

Djinet thermal power plant, is investigated using a detailed model of a counterflow wet 

cooling tower. The model takes into consideration the coupled heat and mass transfer 

processes and incorporates the most up-to-date seawater properties in the literature. The 

results will be analyzed and conclusions will be drawn about the impact that this could have 

on the performance and environment of the power plant.  

Key words : cooling tower, seawater, counterflow, transfer, heat, mass. 

Résumé 

Dans ce projet, une tour de refroidissement humide à tirage naturel utilisant l'eau de mer 

sera dimensionnée pour une tranche de la centrale thermique à vapeur de Ras-Djinet, ses 

performances seront analysées à l'aide d'un modèle détaillé d'une configuration de tour à 

contre-courant. Le modèle prendra en compte le couplage des processus de transfert de 

chaleur et de masse et intègrera les propriétés d'eau de mer dépendantes de la salinité. Les 

résultats seront analysés et des conclusions seront tirées sur l’impact que cela pourrait avoir 

sur les performances énergétiques et environnementales de la centrale.  

Mots clés : tour de refroidissement, eau de mer, contre-courant, transfert, chaleur, masse. 
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INTRODUCTION GENERALE 

Habituellement, les centrales thermiques à vapeur sont implantées à proximité des sources 

pouvant les alimenter abondamment en eau de refroidissement : de grands lacs naturels, 

des rivières dotées d’un débit assez large tout au long de l’année, ou une mer (un océan). 

Une fois que l’eau est utilisée pour condenser la vapeur, elle doit rejoindre la même source 

de laquelle elle a été puisée. Cette façon d’utiliser l’eau pour le refroidissement des grandes 

centrales thermiques pose aujourd’hui un certain nombre de problèmes.  

Premièrement, dans le cas des lacs et des rivières, ces sources sont de plus en plus saturées. 

Avec la multiplication du nombre de centrales qui utilisent leur eau, la quantité d’énergie 

totale qu’elles sont appelées à absorber fait monter leur température, et cette pollution 

thermique perturbe dangereusement leurs écosystèmes. Deuxièmement, avec les 

changements climatiques, les régimes saisonniers de ces lacs et rivières ne sont pas 

suffisamment prévisibles pour constituer une garantie sur la base de laquelle on pourrait 

projeter et réaliser de grandes centrales, dont la durée de vie dépasse souvent une 

quarantaine d’années.  

Dans le cas de l’Algérie, il n’y a ni lacs ni rivières qu’on pourrait envisager d’utiliser comme 

source de refroidissement en circuit ouvert. C’est pourquoi, jusqu’à très récemment, toutes 

les centrales thermiques à vapeur étaient installées le long des côtes afin de pouvoir utiliser 

l’eau de mer comme fluide de refroidissement. Là, se pose un autre problème, qui est 

également présent dans le cas des lacs et rivières : il s’agit de la pollution chimique des eaux 

naturelles par le chlore, notamment. L’eau est traitée avec ce produit avant de la laisser 

circuler à travers les équipements, afin d’éviter la prolifération d’organismes aquatiques 

dans le circuit de refroidissement, surtout dans les tubes particulièrement fins du 

condenseur. Malheureusement cette action biocide du chlore va continuer à se produire 

dans le panache aquatique que forment les rejets. Voilà ce qu’on peut lire à ce sujet sur 

Wikipedia : "La combinaison du choc thermique et chloré affecte différemment les espèces 

marines qui le subissent, certaines en meurent et d’autres y sont plus résilientes et alors 

d’autant plus susceptibles de blooms planctoniques ou bactériens que leur niche biologique a 

été libéré d’espèces concurrentes par l’effet biocide du chlore".  

Les systèmes de refroidissement à circuit fermé ou semi-ouvert sont depuis longtemps 

utilisés, mais ils n’ont pas toujours été inscrits dans la protection de l’environnement, ils ont 

été utilisés, et continuent souvent de l’être, là où l’eau n’est pas suffisamment disponible. Ce 

n’est que depuis quelque temps que les exigences en matière de protection de 

l’environnement ont fait germer l’idée d’utiliser ces systèmes même dans certains cas où la 

possibilité de refroidir en circuit ouvert existe.    

Dans les systèmes de refroidissement fermés, on utilise souvent une tour de refroidissement 

qui, au lieu que les rejets thermiques transitent par le milieu aquatique comme dans les 

systèmes ouverts, les transfère directement dans l’atmosphère. Les tours humides, qui 

réalisent ce transfert essentiellement par la voie évaporative, sont plus efficaces que les 
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tours sèches qui le font exclusivement par convection. Traditionnellement, les tours 

humides utilisent de l’eau douce qu’on obtient après un traitement onéreux qui constitue 

son handicap majeur, parce que sa consommation d’eau due à un taux d’évaporation 

pouvant atteindre parfois jusqu’à 5% du débit d’eau qui circulent en circuit fermé, est tout 

de même importante, et il faut quand-même qu’elle soit disponible.  

Les systèmes de refroidissement à l'eau de mer sont utilisés depuis les années soixante-dix 

dans la production de l’électricité et d'autres industries, afin de réduire la consommation 

d'eau douce. Les tours de refroidissement classiques, dont les coûts d’exploitation sont 

élevés à cause du traitement que l’on doit faire subir à l’eau, peuvent aujourd’hui, après que 

certains problèmes liés à l’utilisation de l’eau de mer aient été résolus, constituer une 

alternative intéressante pour remplacer les systèmes de refroidissement ouverts des 

centrales implantées à proximité des côtes, dans la mesure où il existe de réelles possibilités 

d’utiliser l’eau de mer dans les circuits de ces tours sans lui faire subir de traitement spécial. 

L’objectif de ce travail est d’étudier une tour de refroidissement humide à tirage naturel 

avec l’eau de mer utilisée en circuit semi-ouvert, et d’évaluer techniquement la possibilité 

d’en faire usage pour remplacer les systèmes de refroidissement ouverts adoptés 

actuellement de façon exclusive sur toutes les centrales thermiques implantées le long des 

côtes algériennes. 

L’étude comporte cinq chapitres. Un premier chapitre où les tours de refroidissement seront 

introduites, décrites et classifiées. Un second chapitre dédié à la description des propriétés 

thermo-physiques de l’eau en fonction de la salinité. Dans ce chapitre, il sera également 

question des problèmes liés à l’exploitation des tours de refroidissement, avec certaines 

pistes concernant les solutions à adopter pour éviter, ou du moins atténuer, les problèmes 

relevant de l’utilisation de l’eau de mer. Le troisième chapitre sera consacré à la 

présentation des modèles de Merkel et Poppe-Rogener, en tant que modèles fondamentaux 

les plus simples et les plus populaires jusqu’au jour d’aujourd’hui dans les milieux industriels 

pour le dimensionnement et l’étude des tours de refroidissement humides. Au quatrième 

chapitre, nous développerons le modèle de calcul introduit par Kröger et qui sera utilisé 

dans le cadre de cette étude. Le cinquième et dernier chapitre sera consacré à l’analyse des 

résultats avec application à une des tranches de l’ancienne centrale de Ras-Djinet.    



Chapitre 1 

Présentation des tours de 

refroidissement humides 
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Chapitre 1 : Présentation des tours de refroidissement humides 

Introduction 
Les tours de refroidissement sont couramment utilisées pour dissiper la chaleur résiduelle 

des installations de production d’énergie, des équipements frigorifiques utilisant des 

condenseurs à eau et de processus industriels divers. Les tours de refroidissement 

constituent une excellente  alternative pour résoudre les problèmes de refroidissement, en 

particulier dans les endroits où il est difficile d’obtenir suffisamment d’eau à partir de 

sources naturelles ou dans lesquels la protection de l’environnement impose certaines 

limites à la température à laquelle l’eau de refroidissement peut être renvoyée dans son 

environnement.  

1.1. Principes de fonctionnement et types de tours 
Les tours de refroidissement se subdivisent principalement en tours de refroidissement par 

voie humide et en tours de refroidissement par voie sèche (Fig.1.1).  

Une tour de refroidissement humide est un dispositif semi-fermé au sein duquel l’eau se 

refroidit par évaporation dans l'air (Fig.1.2). Il s’agit d’une structure en bois, en acier ou en 

béton. Des surfaces ondulées, des déflecteurs ou des plateaux perforés, constituant le corps 

d’échange, sont prévus à l’intérieur de la tour pour une distribution uniforme et une 

meilleure pulvérisation de l’eau chaude qui alimente la tour par le haut sous forme de fines 

gouttelettes.  

Entrée d’air Entrée d’air 

Entrée 
d’air 

Sortie eau fraiche 

Entrée eau 
chaude 

Entrée eau 
chaude 

Sortie eau 
fraiche 

Sortie d’air humide 
et chaud  

Sortie d’air chaud 

Echangeur de 
chaleur 

Corps 
d’échange 

(garnissage) 

Convection et 
évaporation 

Convection 

Effet 
cheminée 

Effet 
cheminée 

Bassin de rétention 

Entrée 
d’air 

Fig.1.1 : Tour sèche (à gauche) et tour humide (à droite) à tirage naturel 
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L'air s'écoule du bas de la tour à contre-courant (Fig.1.2) du flux d'eau ou 

perpendiculairement à la direction de ce dernier (Fig.1.3), puis s'échappe dans l'atmosphère 

après s’être chargé d’humidité au contact de l’eau produisant ainsi un refroidissement 

efficace de cette dernière, avec cependant le risque de formation de panache dans certaines 

conditions. 

Fig.1.2 : Schéma de principe d’une tour de refroidissement humide à contre-

courant à tirage mécanique 

Formation d’un 
panache à la 

sortie de la tour 

Ventilateur 
d’aspiration 

Entrée d’eau 
chaude 

Sortie d’eau 
fraiche 

Eau d’appoint Purge 

Bassin de rétention

Entrée d’air Entrée d’air 

Corps d’échange 

Fig.1.3 : Schéma de principe d’une tour humide à contre-courant à tirage 

mécanique 
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Afin d’empêcher tout entrainement des particules d’eau dans l’écoulement d’air, des 

séparateurs de gouttelettes sont installés en aval du corps d’échange (Fig.1.2).  

Dans une tour de refroidissement par voie sèche, la chaleur est évacuée seulement par 

convection (chaleur sensible) grâce à des échangeurs à surface portant des ailettes (Fig.1.1). 

1.1.1. Eléments principaux d’une tour de refroidissement humide 

Les différents composants d’une tour de refroidissement humide sont présentés avec plus 

de détails ci-après. 

Le corps d’échange ou packing 

Le corps d’échange assure l’efficacité du transfert thermique en maximisant le contact entre 

l’eau pulvérisée et l’air  dans la tour de refroidissement. Plusieurs termes sont utilisés pour 

désigner cette partie essentielle de l’équipement : packing, corps d’échange, garnissage, nid 

d’abeille… 

Le bon état de ce corps d’échange est vital à la fois pour assurer les performances nominales 

de la tour de refroidissement et pour en conserver la salubrité. 

Comme il a été mentionné plus haut, il en existe deux types : 

- Ceux qui forment un empilement de parois ondulées ou en nid d’abeille sur 

lesquelles les gouttelettes d’eau s’écoulent sous forme de film ; 

- Ceux qui forment un empilement de lattes sur lesquelles l’eau s’éclate en gouttes 

successives. 

Les matières plastiques généralement utilisées éliminent le risque de corrosion. Ces corps 

d’échange sont sensibles à l’encrassement et surtout à l'entartrage.  

Pour réduire l’encrassement et l'entartrage des corps d’échange, il est recommandé de 

veiller à garantir une accessibilité optimale, en vue du nettoyage et détartrage (ce dernier 

est nécessaire en cas de traitement d'eau non approprié) au minimum une fois par an. Une 

porte d’accès doit en outre permettre le contrôle visuel de la surface d’échange.  

Un échange standard du Packing  peut également s’avérer être une solution économique. 

Fig.1.4 : Corps d’échange avec canaux verticaux 

[10] 

Fig.1.5 : Corps d’échange avec canaux 
à gouttes [10] 
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Le pare-gouttelettes 

Ils sont appelés aussi éliminateurs de gouttes, séparateurs de gouttelettes ou dévésiculeurs. 

Il est très important pour prévenir le risque d’entraînement de gouttelettes potentiellement 

infectées par les légionnelles. Sa conception doit être telle que le taux d'entraînement soit 

limité le plus possible. 

Le taux d’entraînement (appelé aussi entraînement vésiculaire) ne doit pas être supérieur à 

0,01% du débit d’eau en circulation (valeur donnée pour le point de fonctionnement 

nominal, car le taux d'entraînement varie selon les conditions de fonctionnement d'une tour 

de refroidissement) [10].  

Il revient donc aux exploitants de s’assurer auprès du fabricant de la tour de refroidissement 

que ce seuil est respecté.  

La même démarche doit être effectuée lors d’un changement d'un des composants de la 

tour. 

Les matériaux utilisés pour ce composant sont principalement des matières plastiques. Il est 

aussi nécessaire de tenir compte de l'accessibilité à ce composant pour en faciliter le 

nettoyage. 

Les rampes de dispersion (rampes de pulvérisation) 

Ces rampes servent à la dispersion du fluide sous forme de gouttelettes sur le corps 

d’échange. Il est préférable d’utiliser des systèmes permettant une dispersion à des 

pressions faibles pour éviter les éclaboussements. 

Les disperseurs à basse pression (environ 0,5 bar) sont préférés. 

De même que pour les autres composants, les résistances à la corrosion, à l'entartrage et à 

l’encrassement doivent être prises en compte pour leur sélection. Les disperseurs sont 

généralement en matières plastiques, ce qui élimine le risque de corrosion, mais pas ceux 

d’encrassement, ni d'entartrage. 

Ces derniers aspects sont à prendre en compte lors de l'exploitation. 

Fig.1.6 : Exemple de pare-gouttelettes [10] 
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Le bassin de rétention 

Il est situé au plus bas  de la tour afin de récupérer l’eau non évaporée après son passage 

dans le corps d’échange. 

Cet élément doit être conçu de façon à être fermé et non poreux, tout en facilitant sa 

maintenance, en privilégiant les pentes d’écoulement et l’accessibilité.  

Il doit comprendre un point de vidange, ainsi qu'une purge de déconcentration.  

Le remplissage en eau d’appoint y est généralement régulé par un contrôleur de niveau soit 

mécanique, soit électronique. 

Les matériaux utilisés pour les bacs de rétention sont généralement l'acier galvanisé, l'inox, 

les polyesters et le béton pour les applications industrielles de charges thermiques 

supérieures à 4 MW. 

Le tirage 

L'écoulement d’air à travers la tour pourrait, soit être généré par la présence d’un gradient 

de densité (tirage naturel : Fig.1.1), soit être dû à l’action d’un ventilateur (tirage 

mécanique). Dans ce dernier cas, il est ou bien soufflé au moyen du ventilateur placé en 

Fig.1.7 : Système de dispersion de l’eau à refroidir [10] 

Fig.1.8 : Exemples de bassin de rétention avec point de vidange [10] 
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amont du corps d’échange (tirage forcé : Fig.1.2) ou bien aspiré au moyen du ventilateur 

placé en haut de la tour, en aval du corps d’échange (tirage induit : Fig.1.3). 

Les tours de refroidissement pourraient aussi bien être utilisées dans les systèmes de 

refroidissement à circuit fermé (Fig.1.9) que dans les systèmes à circuit ouvert (Fig.1.10). 

Dans les circuits fermés, les tours de refroidissement humides permettent de réduire la 

quantité de l’eau fraiche nécessaire à environ 2.5% de celle requise dans le cas d’un système 

ouvert, on pourrait même se passer d’eau d’appoint dans le cas d’un refroidissement par 

voie purement sèche [1]. 

Cependant, même dans certaines situations où l’eau de refroidissement est disponible de 

façon abondante, il pourrait s’avérer nécessaire d’utiliser une tour de refroidissement  au 

circuit ouvert afin de répondre à des limites imposées pour des considérations écologiques 

sur la température à laquelle on doit rejeter l’eau de refroidissement. 
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Fig.1.9 : Centrale nucléaire munie d’un circuit de refroidissement fermé avec tour de 
refroidissement humide 
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Dans le cas des centrales de production d’énergie de grande puissance, le recours à des 

tours de refroidissement à tirage mécanique impliquerait l’utilisation de plusieurs batteries 

disposées de manière à minimiser la formation de panache près du sol et le risque de 

recyclage d’une partie de l’air chaud à sa sortie des tours.   

Même si le coût initial d’une tour de refroidissement à tirage mécanique est plus bas que 

celui d’une tour à tirage naturel, le coût total actualisé pourrait s’avérer plus grand à cause 

d’une surface d’implantation au sol plus large, d’une consommation d’énergie de pompage 

plus importante puisque le réseau de distribution d’eau sera plus développé et des coûts de 

maintenance plus élevés. 

Des tours de refroidissement utilisant pour leur garnissage des matériaux en PVC et dérivés 

ont une longue durée de vie, de bas coûts de maintenance et de faibles taux 

d’amortissement. 

Comparativement aux tours de refroidissement à tirage mécanique, les tours de 

refroidissement à tirage naturel, en évacuant l’air chaud et humide à des hauteurs bien plus 

élevées, permettent d’éviter l’apparition de panache près du sol et le risque de recyclage 

d’une partie de l’air rejeté en haut de la tour et nécessite un terrain beaucoup plus réduit. 

L’inconvénient majeur d’une tour de refroidissement à tirage naturel réside dans son coût 

initial exorbitant pouvant, dans certains cas, atteindre jusqu’au double de celui d’une tour à 

tirage mécanique de même capacité. Ces tours deviennent relativement plus attractives 

dans le cas d’installations de grandes capacités. Le coût d’une tour de refroidissement par 

voie sèche est en général beaucoup plus important que celui d’une tour humide de capacité 

équivalente. C’est pourquoi leur utilisation est limitée aux sites où l’eau n’est même pas 

disponible en quantité suffisante pour garantir l’alimentation en eau d’appoint d’une tour 

humide. 
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Fig.1.10 : Centrale nucléaire munie d’un circuit de refroidissement ouvert avec tour de 

refroidissement humide 
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Sous des conditions de financement normales, les tours adaptées aux grandes centrales 

thermiques et nucléaires sont celles sur lesquelles on pratique le tirage naturel. 

S’il est vrai qu’un système de refroidissement à circuit fermé comprenant une tour de 

refroidissement humide permet de réaliser d’énormes économies en eau, il n’en demeure 

pas moins que leur consommation en eau sur les installations de grandes capacités reste de 

l’ordre de 105 m3/jour [1]. Pour minimiser cette énorme consommation d’eau, on a recours à 

des tours de refroidissement hybrides qui combinent les principes du refroidissement par 

voie sèche avec ceux du refroidissement par voie humide et qui sont exploitées avec une 

grande flexibilité de manière à n’utiliser le refroidissement par voie humide  que lorsqu’il est 

absolument nécessaire pour garder un bon niveau de performance des installations.      

Une tour hybride peut ramener la consommation annuelle en eau jusqu’à 20% de celle d’une 

tour humide conventionnelle tout en atténuant les retombés économiques associées à 

l’adoption d’une tour purement sèche [1]. La figure (1.11) représente deux configurations de 

la tour hybride à tirage mécanique. Dans la première (a), les deux modes de refroidissement 

sont pratiqués parallèlement et les deux flux d’air qui traversent les batteries humides et 

sèches sont mélangés avant leur évacuation en haut de la tour. Cette façon de procéder, en 

plus de réduire substantiellement la consommation d’eau par rapport à une tour humide, 

nous évite également la formation d’un panache à la sortie. 

Dans la seconde (b), les deux modes de refroidissement sont réalisés en série, ici l’air 

traversant d’abord la batterie humide avant la batterie sèche mais on peut rencontrer des 

configurations où il se produit l’inverse, l’air étant d’abord préchauffé à travers la batterie 

sèche avant de subir la saturation dans la batterie humide. 
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Fig.1.11 : Deux configurations de tours hybrides à tirage mécanique : (a) Les batteries sèches 

et humides sont parallèles ; (b) Les batteries sont en série    
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Pour récapituler les principes déterminants qui donnent lieu à différents types de tours de 

refroidissement, nous présentons le schéma de la figure (1.12)  

Conclusion 

Dans ce premier chapitre, nous avons présenté les concepts qui sont à la base du 

fonctionnement des tours de refroidissement en général, et des tours humides en 

particulier. Nous avons décrit avec emphase les éléments d’une tour humide et nous avons 

donné une classification générale des tours de refroidissement. Comme nous nous 

intéressons dans le cadre de cette étude aux tours de qui utilisent l’eau de mer, le chapitre 

suivant sera consacré à l’étude de la variation des propriétés thermo-physiques  de l’eau en 

fonction de la salinité.
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Fig.1.12 : Différents types de tours de refroidissement 
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Chapitre 2 : Utilisation de l’eau de mer dans les systèmes de 

refroidissement: Propriétés physiques et problèmes opératoires 

Introduction 
Les sels présents dans l'eau de mer sont connus pour créer un certain nombre de problèmes 

opérationnels lorsque cette dernière est utilisée comme fluide de refroidissement dans les 

installations. Parmi ces problèmes, on peut citer : 

- Les dépôts de sel sur les surfaces des équipements, conduisant parfois au bouchage 

des passages du fluide, comme cela peut arriver par exemple à travers certains 

garnissages des corps d’échange utilisés dans les tours de refroidissement ;  

- La corrosion de composants métalliques due aux sels contenus dans l’eau de mer ; 

- Certains impacts sur l’environnement, dus essentiellement au phénomène de 

primage (dérive de vésicules d’eau accompagnant l’air en dehors de la tour) et à la 

nécessité de procéder à des purges de déconcentration pour garder la concentration 

en sel dans des limites tolérables à travers le circuit ; 

- L’impact sur les performances des installations qu’ont les variations des propriétés 

thermo-physiques de l’eau dues à la variation de sa salinité. Les propriétés dont il 

s’agit ici sont la pression de vapeur, la densité, la chaleur spécifique, la viscosité, la 

conductivité thermique et la tension superficielle. 

Dans ce qui suit, nous présenterons un modèle qui décrit les propriétés thermo-physiques 

de l’eau en fonction de la salinité [2], ensuite, nous exposerons certaines solutions qui 

permettent aujourd’hui de minimiser les problèmes liés à l’utilisation de l’eau de mer dans 

les systèmes comportant une tour de refroidissement.   

2.1. Propriétés thermo-physiques de l’eau de mer 
Les propriétés thermo-physiques de l’eau de mer diffèrent de celles de l'eau douce. Cette 

différence est suffisante pour affecter les processus de transfert de chaleur et de masse dans 

les tours de refroidissement. Beaucoup de données sur les propriétés de l’eau de mer sont 

présentées dans la littérature, mais les sources qui fournissent une couverture complète de 

tous les paramètres thermo-physiques pertinents sont rares. Les fabricants de tours de 

refroidissement recommandent, comme règle empirique, de considérer que les 

performances des installations subissent une dégradation de 1% pour toute augmentation 

de la salinité de l’eau de 1%. Ainsi donc, selon cette règle, l’utilisation d’une eau de mer dont 

la concentration est de 35 g/Kg, soit à 3.5% de concentration, dégraderait les performances 

de la centrale thermique de 3.5%.  

Un examen et une évaluation récents des propriétés de l'eau de mer a été donné par 

Sharqawy et al. [2]. Les propriétés les plus influentes sur la performance thermique de la 

tour de refroidissement sont la pression de vapeur, la densité et la chaleur spécifique. Par 

ailleurs, la conductivité thermique, la viscosité et la tension superficielle affectent les 

coefficients de transfert de masse et de chaleur dans la zone de dispersion.  
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Dans ce qui suit, les corrélations des propriétés de l'eau de mer seront données à une 

pression de 1 atm. 

2.1.1. Pression de vapeur 

La pression de vapeur de l'eau de mer est inférieure à celle de l'eau douce. Elle peut être 

calculée à l'aide de la loi de Raoult, qui stipule que la pression de vapeur d'eau de mer est 

égale au produit de la fraction molaire d'eau dans l'eau de mer par la pression de vapeur 

d'eau à l'état pur. La fraction molaire de l'eau de mer dépend de la salinité. 

En utilisant ces résultats, une équation pour la pression de vapeur d'eau de mer, basée sur la 

loi de Raoult, est donnée par : 

��,� ��,��⁄ = 1 + 0.57357× �
�

1000 − �
� (2.1) 

Avec  � la salinité de l'eau de mer en �/��. 

À partir de cette figure, il est montré que la pression de vapeur d'eau de mer diminue avec 

l'augmentation de la salinité. Cette diminution atteint environ 8% à une salinité de 120 g/kg. 

Par conséquent, l'humidité spécifique et l'enthalpie de l'air saturé au-dessus de la surface de 

l'eau diminue. La différence entre l'enthalpie de l'air humide saturé à la température de 

l'eau et l'enthalpie de l'air humide à la température de l'air représente la force motrice pour 

l'évaporation de l'eau. Par conséquent, la réduction de la pression de vapeur par la salinité 

diminue la quantité d'eau évaporée dans l’écoulement d'air et donc réduit la capacité du 

rejet de chaleur. 

2.1.2. Chaleur spécifique 

La chaleur spécifique de l'eau de mer est inférieure à celle de l'eau douce, ce qui réduit la 

quantité de chaleur sensible pouvant être transférée pour une même différence de 

Fig.2.1 : Rapport des pressions de vapeur saturante en fonction de la salinité 
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température. La chaleur spécifique peut être calculée en utilisant l’équation (2.2) proposée 

par Jamieson et qui est une corrélation de mesures expérimentales avec une précision de 

± 0.3% . Cette équation est valable pour des températures de 0 à 180°C et une salinité de 0-

180 g/kg. 

��,�� = � + �� + ��� + � �� (2.2) 

Avec : 

��,��  en �� ��.�⁄  , � en � et � en �/��. Les paramètres de l’équation ci-dessus sont 

donnés en fonction de la salinité par les expressions suivantes : 

� = 5.328 − 9.76 × 10��� + 4.04 × 10���� 
� = − 6.913 × 10�� + 7.351 × 10��� − 3.15 × 10���² 

� = 9.6 × 10�� − 1.927 × 10��� + 8.23 × 10���² 
� = 2.5 × 10�� + 1.666 × 10��� − 7.125 × 10����² 

Sur la figure (2.2) ci-dessous, on a représenté la chaleur spécifique de l'eau de mer en 

fonction de la température pour différentes valeurs de la salinité. On voit bien d’après la 

figure que la chaleur spécifique de l’eau de mer croît bien avec la température. A titre 

indicatif, on a évalué cette décroissance à 12 % lorsque la concentration 120 g/kg. 

2.1.3. Masse volumique  

La masse volumique de l'eau de mer est supérieure à celle de l'eau douce en raison de sa 

teneur en sel. Ceci donnera un débit massique d'eau de mer plus grand comparativement à 

celui d’eau douce pour un même débit volumique et augmente la puissance de pompage. La 

masse volumique de l'eau de mer peut être calculée en utilisant l’équation (2.3) ci-dessous 

Fig.2.2 : Chaleur spécifique de l’eau de mer en fonction de la température et 
de la salinité 
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qui est en bon accord avec les données recueillies par Isdale et Morris, Millero et Poisson. 

Dans le cas de l’eau douce, la masse volumique est donnée par l’équation (2.4) conforme 

aux données de l’IAPWS (International Association for the Properties of Water and Steam). 

La précision de calcul avec l'équation (2.3) est de ± 0.1%  , cette équation est valable pour 

des températures de 0 à 180°C et des salinités de 0 à 160 g/kg. 

��� = �� + �(�� + ���+ ���� + ���� + �����) (2.3) 

�� = (�� + ���+ ���²+ ���� + ����) (2.4) 

Avec : 

���  et  ��  en �� ��⁄ , � en °� et � en � ��⁄ . Les constantes �� et �� qui apparaissent dans 

ces deux équations sont donnés ci-après : 

�� = 9.999 × 10² 
�� = 2.034 × 10�� 

�� = − 6.162 × 10�� 
�� = 2.261 × 10�� 

�� = − 4.657 × 10�� 

�� = 0.8020 
�� = − 2.001 × 10�� 
�� = 1.677 × 10�� 

�� = − 3.060 × 10�� 
� � = − 1.613 × 10��� 

Les courbes de variation de la masse volumique de l’eau de mer en fonction de la 

température pour différentes valeurs de la salinité sont représentées à la figure (2.3) ci-

dessous. Ces courbes montrent clairement que la masse volumique de l’eau de mer croit 

Fig.2.3 : Masse volumique de l’eau de mer en fonction de la température 
et de la salinité 
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avec la salinité et décroit lorsque la température augmente. Notons que la masse volumique 

de l'eau de mer est supérieure à celle de l'eau douce par environ 10% à 120 g/kg de salinité. 

2.1.4. Viscosité 

La viscosité de l'eau de mer est supérieure à celle de l'eau douce par environ 40% à une 

salinité de 120 g/kg [2]. Sharqawy donne l’expression (2.5) pour évaluer cette viscosité, 

valide pour des températures de 0 à 180°C et des salinités de 0 à 150 g/kg avec une précision 

de 1,5%. La viscosité de l'eau pure quant à elle est donnée par l’équation (2.6) conforme aux 

données de l’IAPWS avec une précision de 0,05% et valide dans l’intervalle  0-180°C.   

��� = �� (1 + �� + � ��) (2.5) 

�� = 4.2844 × 10�� + (0.157(�+ 64.993)� − 91.296)�� (2.6) 

Avec : 

���  et ��  en �� �/�⁄ , � en °� et � en � ��⁄ . Les paramètres de l’équation ci-dessus sont 

donnés en fonction de la température par les expressions suivantes : 

� = 1.541 × 10�� + 1.998 × 10���− 9.52 × 10���² 
� = 7.974 × 10�� − 7.561 × 10���+ 4.724 × 10����² 

Sur la figure (2.4) ci-dessous, on a représenté la viscosité de l'eau de mer en fonction de la 

température pour différentes valeurs de la salinité. On remarque bien d’après cette figure 

que la viscosité de l’eau de mer décroît avec la température et croit bien lorsque la salinité 

augmente. 

2.1.5. Tension superficielle 

La tension superficielle de l'eau de mer est supérieure à celle de l'eau douce d'environ 1,5% 

à une salinité de 40 g/kg [2]. Malheureusement, les données et les corrélations disponibles 

Fig.2.4 : Viscosité de l’eau de mer en fonction de la température et de la 
salinité 
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pour la tension superficielle de l'eau de mer sont limitées à des températures inférieures à 

40°C et des salinités inférieures à 40 g/kg [ ]. Dans ces intervalles, la tension superficielle 

pour l’eau de mer peut être calculée en utilisant l’équation (2.7) avec une précision de 

± 0.2%  par rapport aux données expérimentales. Elle est représentée à la figure (2.5) ci-

dessous en fonction de la température pour différentes valeurs de la salinité. On voit bien 

d’après cette figure qu’elle décroît quasi-linéairement avec la température et croît avec la 

salinité. L’équation (2.8) permet d’évaluer la tension superficielle de l'eau pure dans 

l’intervalle  0-370°C avec une précision de 0,08%. 

��� = �� (1 + (0.000226× �+ 0.00946)ln(1 + 0.0331 × �)) (2.7) 

�� = 0.2358(1 −
�+ 273.15

647.096
)�.���[1 − 0.625�1 −

�+ 273.15

647.096
�] (2.8) 

Avec : 

���  et ��   en � �⁄ , � en °� et � en � ��⁄ . 

2.1.6. Conductivité thermique 

La conductivité thermique de l'eau de mer est inférieure à celle de l'eau douce d'environ 1% 

à 120 g/kg [2]. Elle peut être calculée en utilisant l’équation (2.9) donnée par Jamieson et 

Tudhope et qui est valable pour des températures de 0 à 180°C et des salinités de 0 à 160 

g/kg avec une précision de ± 3% .  

�����(��� )= − 3 + �����(240 + 0.0002�)

+ 0.434�2.3 −
343.5 + 0.037�

�+ 273.15
��1 −

�+ 273.15

647 + 0.03�
�

�.���
(2.9) 

Fig.2.5 : Tension superficielle de l’eau de mer en fonction de la 
température et de la salinité 
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Avec : 

 ���  en �� �/�⁄ , � en °� et � en � ��⁄ . 

Les courbes de variation de la conductivité thermique de l’eau de mer en fonction de la 

température pour différentes valeurs de la salinité sont représentées à la figure (2.6) ci-

dessous. Ces courbes montrent clairement que la conductivité thermique de l’eau de mer 

décroît avec la salinité et croît lorsque la température augmente. 

2.2. Problèmes associés à l’utilisation des tours humides 

2.2.1. Effets environnementaux 
Tous les systèmes de refroidissement par voie humide ont un impact sur l'environnement. 

Les effets les plus importants sont dus à la purge, au primage, au bruit produit 

principalement par les ventilateurs dans le cas de tours à tirage mécanique et au panache. 

Il n’existe aucune différence entre les tours qui utilisent l’eau de mer et celles qui utilisent 

une eau douce vis-à-vis des effets associés au bruit et au panache. En revanche, dès qu’il 

s’agit des primages et des purges, les effets sont exacerbés par la présence du sel dans l’eau 

de mer.  

Effet des purges 

La purge de déconcentration intentionnelle est le drainage de l’eau du circuit qui permet 
d’éviter l’épaississement de l’eau de refroidissement. Les problèmes environnementaux liés 
au rejet ou au traitement des purges des tours de refroidissement à eau salée ne semblent 

Fig.2.6 : Conductivité thermique de l’eau de mer en fonction de la 
température et de la salinité 
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guère être différents de ceux des tours à eau douce. Cependant, il convient de noter que les 
options de décharge sont limitées dans le cas des saumures issues de la purge des tours à 
eau de mer. Les taux de purge sont définis pour contrôler les encrassements, les boues et la 
corrosion en limitant la concentration de l'eau en circulation. Dans le cas des saumures, on 
pourrait penser à les diluer avant de les rejeter en mer, ou encore les utiliser dans des lacs 
salants artificiels pour en extraire le sel.  

Effet du primage 

Une salinité élevée dans les eaux en circulation pourrait affecter le primage et ses effets 

environnementaux ultérieurs de deux manières. Premièrement, si les propriétés modifiées 

de l'eau pouvaient affecter les performances des séparateurs de gouttelettes eux-mêmes, le 

primage lui-même pourrait être affecté à son tour. Cependant, des enquêtes auprès d’un 

fabricant de séparateurs de gouttelettes ont révélé qu’il ne devrait y avoir aucune différence 

d’efficacité entre les séparateurs de gouttelettes utilisés avec de l’eau douce et ceux utilisés 

avec de l’eau de mer, car leur efficacité est fonction de la taille des gouttelettes, de la vitesse 

de l’air et de la qualité de l’installation et non de la présence ou non de vésicules dans l’air. 

Deuxièmement, les gouttelettes d’eau ont une salinité plus élevée, de sorte que l'émission 

massique de sel augmente alors que l'émission du primage lui-même reste inchangée.  

Ceci soulève deux préoccupations : (1) la quantité de particules fines rejetée dans 

l'atmosphère lorsque les gouttelettes dérivantes s'évaporent va augmenter, et (2) le dépôt 

massif du sel sur les sols, la végétation, les bâtiments voisins, les véhicules et les 

équipements sera plus élevé que pour les tours d'eau douce.  

Effet du bruit 

Les émissions sonores sont généralement un problème posé par les tours de refroidissement 

à tirage mécanique, mais également par les grandes tours humides à tirage naturel. 

Trois principales sources de bruit causées par ces systèmes de refroidissement peuvent être 

identifiées : 

1-  les groupes de ventilateurs (ventilateur, engrenage, moteur) – présents dans toutes les 

tours de refroidissement à tirage mécanique ; 

2-  les pompes – dans tous les systèmes utilisant de l’eau de refroidissement ; 

3-  les gouttelettes tombantes dans le bassin / les masses d’eau en cascade - uniquement 

dans les tours de refroidissement humides. 

L’émission sonore peut être directe ou indirecte. Le son est émis directement via : 
• les points d’arrivée d’air
• les points de rejet d’air

Le son est émis indirectement via : 
• les moteurs des ventilateurs
• les déflecteurs des ventilateurs et les revêtements des tours de refroidissement (avec des
constructions en béton, il n’y a pas de contribution significative) 
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Effet du panache 

L’air quittant la tour de refroidissement présentant une teneur élevée en humidité, se 
mélange à l’atmosphère ambiante et commence à se refroidir. Au cours de ce processus, 
une partie de la vapeur d’eau se condense à nouveau et forme un brouillard visible à la 
sortie de la tour. Même s’il s’agit en quasi-totalité de vapeur d’eau, l’effet de migration 
horizontale peut être considérable dans les grosses tours (centrales électriques, industrie 
chimique). La forme et l’étendue du panache visible sont influencées par la température et 
l’humidité relative de l’atmosphère, mais également par le vent. Plus l’atmosphère est froide 
et humide, plus le panache sera stable et persistant. Il peut toutefois être considéré comme 
un problème potentiel dans les régions plus tempérées ou plus froides, surtout en hiver. La 
formation importante de panache dans les grandes installations (centrales électriques) peut 
également entraîner du brouillard au niveau du sol dans le cas des tours plus basses. 

2.2.2. Problèmes opérationnels 
Les systèmes de refroidissement à recirculation ouverts sont les premiers candidats aux 

problèmes de contamination. Lorsque l'eau de refroidissement s'évapore, les contaminants 

sont autorisés à se concentrer dans le système. Ces derniers pénètrent dans le système soit 

par l'eau d'appoint, soit par l'air. Les hautes concentrations d'impuretés dans les systèmes 

de refroidissement d’eau peuvent entraîner un certain nombre de problèmes graves, 

notamment: 

Le tartre 

L'effet le plus grave de la formation de tartre est la réduction de l'efficacité du transfert de 

chaleur. Une perte d'efficacité du transfert de chaleur peut entraîner une production réduite 

ou un coût en carburant plus élevé, si le transfert de chaleur tombe en dessous du niveau 

critique. L’ensemble du système devra peut-être être arrêté et nettoyé. Des temps d'arrêt 

imprévus peuvent évidemment coûter de l’argent en production perdue et en maintenance 

accrue. Lorsque le tartre constitue une menace sérieuse pour l'efficacité ou la poursuite du 

fonctionnement, un nettoyage mécanique ou chimique est nécessaire. Dans la plupart des 

cas, le tartre minéral est un voleur silencieux de la rentabilité des centrales. Même des 

quantités infimes de tartre peuvent fournir une isolation suffisante pour affecter 

sévèrement le transfert de chaleur et la rentabilité. Le tartre dans les systèmes  de 

refroidissement à l’eau de mer est principalement composé de minéraux inorganiques, des 

composés tels que le carbonate de calcium (qui est le plus commun), le silicate de 

magnésium, le phosphate de calcium et l’oxyde de fer. Ces minéraux sont dissous dans l'eau, 

mais s'ils sont laissés se concentrer de manière incontrôlée, ils précipiteront. Le tartre se 

produit d’abord dans les zones de transfert de chaleur mais peut se former également dans 

les tuyaux d’alimentation. De nombreux facteurs influent sur la formation du tartre, tels que 

la concentration en minéraux dans l'eau de refroidissement, la température de l'eau, le pH, 

la disponibilité des sites de nucléation (le point de formation initial des cristaux) ainsi que le 

temps alloué pour que la formation de tartre commence après la nucléation. 

Les sels minéraux dissous sont inversement solubles en fonction de la température. Plus la 

température est élevée, plus leur solubilité est faible. Les facteurs les plus critiques pour la 

formation de tartre sont le pH, la concentration en ions et la température. La précipitation 

est empêchée dans ces conditions par l'ajout d'un inhibiteur de tartre. 
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L’encrassement 

Les contaminants d'origine hydrique pénètrent dans les systèmes de refroidissement à partir 

des sources externes et internes. Bien que filtrée, l'eau d'appoint peut encore contenir du 

sel, des particules de limon, argile, sable et autres substances. La tour de refroidissement 

élimine constamment la saleté et la poussière de l'air, ajoutant ainsi plus de contaminants à 

l'eau de refroidissement. Les sous-produits de corrosion, la croissance microbiologique et les 

fuites du système contribuent toutes au potentiel d'encrassement dans un système de 

refroidissement. 

Les solides se fusionnent lorsqu'ils se heurtent les uns aux autres dans l'eau. Au fur et à 

mesure qu’ils s’adhèrent, la faible vitesse de l’eau, le flux laminaire et les surfaces 

métalliques brutes à l’intérieur des échangeurs de chaleur permettent aux masses de solides 

de se déposer sur le métal et de former les dépôts. Ces dépôts réduisent l'efficacité du 

transfert de chaleur, fournissent des sites pour la corrosion sous-dépôt et menacent la 

fiabilité du système. 

L'encrassement d'origine hydrique peut être contrôlé par une combinaison de programmes 

de traitement mécaniques et chimiques. 

La croissance microbiologique 

Les systèmes de refroidissement d'eau sont des endroits idéaux pour la croissance 

d'organismes microscopiques. Les "insectes" se développent grâce à l'eau, à l'énergie et aux 

nutriments chimiques présents dans diverses parties de la plupart de ces systèmes. En 

général, une plage de température de 21 à 60°C et un pH de 6 à 9°C offrent un 

environnement idéal pour la croissance microbienne [3]. 

Les bactéries, les algues et les champignons sont les éléments les plus dangereux qui 

peuvent endommager gravement les systèmes de refroidissement. L'encrassement 

microbiologique peut causer: 

- Des pertes d'énergie 

- Une efficacité de transfert de chaleur réduite 

- Une augmentation de la corrosion 

- Une perte de l’efficacité de la tour 

- Une décomposition du bois et une perte de l’intégrité structurelle de la tour de 

refroidissement 

La corrosion 

La corrosion est la décomposition du métal en présence d'eau, d'air et d'autres métaux. Ce 

processus reflète la tendance naturelle de la plupart des métaux manufacturés à se 

recombiner avec l'oxygène et à revenir à leur état naturel (oxyde). La corrosion est un 

problème particulièrement grave dans les systèmes de refroidissement industriels, car elle 

peut réduire l'efficacité du refroidissement, augmenter les coûts d'exploitation, détruire les 

équipements et les produits et menacent finalement la fermeture de l’usine. La plupart des 

systèmes de refroidissement sont très vulnérables à la corrosion. Ils contiennent une grande 
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variété de métaux et font circuler de l'eau chaude à des vitesses linéaires relativement 

élevées, ces deux facteurs accélèrent le processus de corrosion. Les dépôts dans le système 

causés par le sel, le limon, la saleté, les débris, le tartre et les bactéries, ainsi que par divers 

gaz, solides et autres matières dissous dans l'eau contribuent tous à aggraver le problème. 

Même une légère modification du niveau de pH de l'eau de refroidissement peut provoquer 

une augmentation rapide de la corrosion. Les systèmes de refroidissement à eau de mer 

sont particulièrement corrosifs en raison de leur richesse en sel. Les problèmes de corrosion 

dans les tours de refroidissement à eau de mer peuvent être évités par une sélection 

appropriée des matériaux de construction et équipements. L'utilisation des plastiques pour 

le garnissage, les canalisations et le système de distribution d'eau constitue une solution 

pratique et prévisible à la plupart des problèmes de corrosion. L'utilisation des métaux 

ferreux exposés doit être évitée, et s'il est nécessaire d'utiliser du métal pour des exigences 

spécifiques, il faudra choisir du Monel ou de l'acier inoxydable. 

Des revêtements, tel que l’époxy, peuvent également être utilisés pour couvrir les joints de 

construction métalliques, ou parfois, des barres d’armature galvanisées sont utilisées dans 

les zones critiques. De toute évidence, tous ces matériaux spéciaux ajoutent un coût au 

capital de la tour. 

Conclusion 

Après avoir analysé le comportement de l’eau en fonction de la salinité et l’impact de cette 

dernière sur la tenue des équipements de la tour, nous allons maintenant présenter les 

modèles unidimensionnels basés sur les lois de conservation et des transferts de chaleur et 

de masse permettant d’effectuer des calculs de dimensionnement et d’analyse des 

performances de tours de refroidissement humides à tirage naturel. 
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Chapitre 3 : Théorie du refroidissement par voie humide 

Introduction 

Dans cette partie, nous allons introduire les équations fondamentales régissant les transferts 

de chaleur et de masse à travers une tour de refroidissement humide puis nous 

présenterons les méthodes classiques de modélisation de ces équations. Ces méthodes 

s’appuient sur un modèle unidimensionnel. Les modèles unidimensionnels les plus courants 

sont ceux de Merkel et de Poppe-Rogener. De nombreuses autres méthodes ont été 

proposées, dont la plupart sont légèrement différentes de ces méthodes classiques. 

3.1. Equations générales des échanges air/eau 

La théorie des tours de refroidissement repose sur la réduction d’interactions qui ont lieu au 

sein d'un écoulement complexe air/eau en de simples bilans volumétriques 

unidimensionnels d’énergie et de masse auquel des corrélations empiriques peuvent être 

appliquées. 

3.1.1. Modèle physique des phénomènes de transfert dans la tour humide 

La figure 1 ci-dessous montre le modèle physique auquel on se réfère pour l’écriture des 

bilans des échanges air/eau à travers la tour. Ces échanges peuvent avoir lieu à l’interface 

séparant une gouttelette de l’écoulement d’air (Fig.3.1.b), ou bien à l’interface entre un 

mince film d’eau et l’air (Fig.3.1.a). 

Le transfert de masse (chaleur latente) et le transfert de chaleur par convection (chaleur 

sensible) ont lieu de l’eau (plus chaude) en direction de l’air (plus frais), ce qui conduit à un 

refroidissement de l'eau et à une augmentation de la température et de l'humidité de l'air à 

travers la tour. 

Les modèles présentés ci-après sont unidimensionnels et seront donc développés dans le 

cadre des simplifications générales suivantes auxquelles d’autres simplifications seront 

ajoutées dans le cas du modèle de Merkel : 

1. La température à la surface de la gouttelette ou du film d’eau est égale à la température

moyenne de l’eau sur un plan horizontal ; 

2. Les surfaces de transfert de masse et de chaleur sont égales ;

3. La conduction perpendiculairement aux lignes de courant est négligeable.
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Les hypothèses ci-dessus s'appliquent également dans les zones de pluie et de pulvérisation. 

Transfert de chaleur et de masse 

La dérivation des modèles de Merkel et de Poppe commence par l’écriture des bilans 

d’énergie et de masse pour un volume de contrôle élémentaire de la dispersion :  

�� = ��.��.��, 

caractérisé par une surface d’échange : 

�� = �.��. 

Ce volume est traversé par le débit d’eau ��  et le débit d’air sec �� comme indiqué à la 

figure 2 ci-dessous.  

Paroi du 
corps

d’échange 
Film d’eau

Profil d’humidité à 
travers l’interface 

Profil de 
vitesse à 
travers le 

film 

Interface saturée 
de vapeur 

Gouttelette

���
��

� 

��

Profil de 
température 
à travers le 

film 

���
��

Ecoulement d’air 
Ecoulement d’air 

��
��; �

��; �

(a) (b)

Fig.3.3: Ecoulement d’air ascendant le long d’un film d’eau vertical (a) et autour d'une 
gouttelette (b) 
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Le transfert de masse est régi par la loi d’évaporation de Dalton donnant le débit d’eau 

évaporé : 

��̇� = ℎ�����

�� − �� ∙�� (3.1) 

Où : 

� est l'humidité spécifique de l'air à ��, ���

�� son humidité spécifique à l’état saturé à la

température de l’eau ��  et  ℎ� le coefficient de transfert de masse dû à l’évaporation. 

Le bilan de matière appliqué pour l’eau s’écrit :  

��̇� = �̇� ∙�� (3.2) 

Le transfert de chaleur se traduit par l’accroissement d’enthalpie de l’air humide dû à une 

contribution d’un terme d’évaporation et d’un terme de convection :  

�̇����� = ��̇� �� + ℎ(�� − ��)∙�� (3.3) 

Le bilan d’énergie traduit le premier principe de la thermodynamique appliqué à notre 

volume de contrôle élémentaire : 

�̇����� = ��̇� �� + �̇� ���  (3.4) 

On porte l’équation (2) dans l’équation (4) puis on réarrange pour obtenir : 

��� =
�̇�

�̇�
�

����

���
− �� ∙��� (3.5) 

Maintenant, on porte l’équation (1) dans l’équation (3) et on obtient : 

Fig.3.2 : Volume de contrôle élémentaire (a) et  les conditions aux limites de la dispersion 

(b)
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���� =
ℎ� ∙��

�̇�
�����

�� − ���� +
ℎ

ℎ�

(�� − ��)� (3.6) 

L’enthalpie spécifique de l’air humide est donnée en fonction de la température du bulbe 

sec �� et de l’humidité spécifique � par l’expression : 

��� = ���.�� + �����.�� + ���� (3.7) 

A l’état de saturation en équilibre avec l’eau à la température �� (condition à l’interface), 

cette enthalpie devient : 

���

�� = ���.�� + ���

�� ����.�� + ���� (3.8)

En ajoutant et en retranchant le produit ��� au membre de droite de cette dernière 

équation, on peut la mettre sous la forme : 

���

�� = ���.�� + ��� + ����

�� − ���� (3.9) 

Avec : 

�� = ���.�� + ��� (3.10) 

où ���est la chaleur latente de vaporisation de l’eau à 0°C. 

En retranchant l’équation (3.7) de l’équation (3.9), on obtient : 

���

�� − ��� = ���.�� + ��� + ����

�� − ���� − ���.�� − ������ − ����

= ���(�� − ��)+ ���

�� �� − �����.�� + ����

En négligeant la variation de ��� en fonction de la température pour de petites différences 

de températures, on peut ajouter et en retrancher le produit �����  pour mettre l’expression 

ci-dessus sous la forme : 

���

�� − ��� = ���(�� − ��)+ ���

�� �� − ������� + ��� − ����� + ������

= ���(�� − ��)+ ����

�� − ���� + ����(�� − ��)

= ���� + �����(�� − ��)+ ����

�� − ����

Finalement, la différence de température (�� − ��) s’obtient de cette dernière expression 

comme suit :  

(�� − ��) =
����

�� − ���� − ����

�� − ����

��� + ���� 
(3.11) 

En portant l’expression de la différence de température ci-dessus dans l’équation (3.6) : 
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���� =
ℎ� ∙��

�̇�
�����

�� − ���� +
ℎ

ℎ�

����

�� − ���� − ����

�� − ����

��� + ���� 
� (3.12) 

Le nombre de Lewis qui relie les coefficients de transfert de masse et de chaleur est donné 

par l’équation de Bosjnakovics [4]: 

�� =
ℎ

ℎ����
= 0.865�.��� �

���

�� + 0.622

� + 0.622
− 1� /�� �

���

�� + 0.622

� + 0.622
� (3.13) 

Tel que : 

��� = ��� + ���� (3.14) 

En portant les équations (3.13) et (3.14) dans l’équation (3.12), on obtient : 

���� =
ℎ� ∙��

�̇�
�������

�� − ���� + (1 − ��)����

�� − ����� (3.15) 

En combinant la loi de Dalton (3.1) avec le bilan de matière appliqué pour l’eau (3.2) on 

obtient : 

�� =
ℎ� ∙��

�̇�
����

�� − �� (3.16) 

Ainsi, l’état des deux fluides dans le volume de contrôle est représenté par quatre variables : 

l’enthalpie ��� et l’humidité spécifique � pour l’air; la température ��  et le débit ��  pour 

l’eau. Ces variables sont solutions du système différentiel comprenant les équations (3.2), 

(3.5), (3.15) et (3.16), soit :  

⎩
⎪
⎪
⎨

⎪
⎪
⎧

��̇� = �̇� ∙��

��� =
�̇�

�̇�
�

����

���
− �� ∙���

���� =
ℎ� ∙��

�̇�
�������

�� − ���� + (1 − ��)����

�� − �����

�� =
ℎ� ∙��

�̇�
����

�� − ��

(3.17) 

Ce système est valable en air non saturé. Quand l’air atteint la ligne de saturation, Berman et 

Poppe proposent l’hypothèse suivante : 

Les coefficients de transfert de masse et de chaleur restent inchangés et il y a recondensation 

de l’excès de vapeur produit. Cette formation de brouillard contribue à l’augmentation de la 

température de l’air. Ceci se traduit, comme le démontre Poppe, par un terme 

supplémentaire dans l’expression de ����.  
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3.2. Modèle de Merkel 

Le modèle de Merkel permet de simplifier les équations figurant dans le système différentiel 

(3.17) en ajoutant aux hypothèses générales précédentes, les suivantes : 

1. Le facteur de Lewis pour l'air humide reste constant est égal à l’unité ;

2. La variation du débit d’eau à travers la tour est négligeable en dépit de la perte par

vaporisation qui reste très faible autour de 2.5%. [5]

Avec ces hypothèses supplémentaires, le système différentiel (3.17) se simplifie pour donner 

le modèle de Merkel suivant: 

⎩
⎪
⎨

⎪
⎧ ��� =

�̇�

�̇�
�

����

���
�

���� =
ℎ� ∙��

�̇�
����

�� − ����

(3.18)  

En portant la deuxième expression de ce système pour remplacer ���� dans la première 

expression du système, on peut écrire : 

��� =
ℎ� ∙��

�̇�

����

�� − ����

���

expression qu’on peut réarranger sous la forme : 

��� =
ℎ�.��

�̇�
=

��� .���

���

�� − ���
(3.19) 

Finalement, on obtient par intégration le nombre de Merkel : 

�� =
ℎ�.�

�̇�
= �

��� .���

���

�� − ���

��,�

��,�

(3.20) 

Le nombre de Merkel est un coefficient de performance adimensionnel analogue au NTU 

(nombre d'unités de transfert) d'un échangeur de chaleur. Il met en rapport les coefficients 

de transfert de chaleur et de matière, la surface d’échange � étant introduite dans 

l’expression de �� pour l’adimensionnaliser.  

La méthode de Merkel ne permet pas de déterminer la température de l’air chaud, ni son 

humidité spécifique, ces deux paramètres étant pourtant nécessaires pour le calcul du 

tirage. C’est pourquoi on émet généralement l’hypothèse supplémentaire que l’air est saturé 

à la sortie de la zone d’échange pour trouver une valeur approchée de la température de 

l'air à la sortie. Selon Kloppers et Kröger, c’est presque toujours le cas, sauf sous des 

conditions ambiantes chaudes et sèches [6]. 

Bien que des modèles plus avancés ont été présentés et malgré les limitations du model de 

Merkel, sa simplicité lui vaut d’être le modèle standard encore le plus couramment utilisé. 
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Diagramme enthalpie-température de l’air humides selon le modèle de Merkel 

Sur ce diagramme, nous distinguons trois courbes : 

La courbe A-B représente les états de l’air saturé à différentes températures. Les points A et 

B sont définis par les températures de l’eau à l’entrée et à la sortie de la tour 

respectivement. Cette courbe donne l’enthalpie ���

��  de l’air s’il est saturé à la température

de l’eau, c’est-à-dire l’enthalpie de l’air à l’interface d’échange air/eau. 

La courbe C-D représente la ligne opératoire, elle donne l’enthalpie actuelle de l’air, ���, 

représentée en fonction de la température de l’eau. 

La température de bulbe humide à n’importe quel point situé sur la ligne C-D est obtenue en 

projetant horizontalement ce point sur la ligne opératoire de l’eau (A-B). La ligne E-F 

représente  les données actuelles de l’air, c’est-à-dire l’enthalpie de l’air tracée en fonction 

de la température de l’air. 

Si la ligne E-F traverse la ligne A-B, il y a possibilité de formation d’un brouillard, l’air sera 

alors dans un état de sursaturation. 

La distance verticale qui sépare la ligne C-D de la ligne A-B, soit (���

�� − ���) représente la

force motrice des phénomènes de transfert de chaleur et de masse entre l’air et l’eau. 

L’équation (3.20) se résout par intégration numérique, en appliquant la règle de Simpson par 

exemple qui, en divisant l’intervalle (�� ,� − �� ,�) en � intervalles  élémentaires, permet de 

calculer l’intégralle comme suit : 
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Fig.3.3 : Diagramme enthalpie-température de l’air humides selon le modèle 

de Merkel
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� �(�) �� ≈
∆�

3
����� ,�� + 4 �(��)+ 2 �(��)+ ⋯ + 4 �(����)+ 2 �(����)

��,�

��,�

+ 4 �(����)+ ���� ,�� � 

(3.20.a) 

avec, �(��) =
���,�

���,�
�� ����,�

  et  ∆� =
(��,����,�) 

�

3.3. Modèle de Poppe 

Poppe a été l’un des premiers à publier un modèle complet pour simuler les  performances 

des tours de refroidissement. Ses équations sont dérivées d’une manière similaire à 

l’équation de Merkel mais sans les hypothèses de ce dernier. Plus tard, Poppe et Rogener 

ont proposé une analyse complète et plus précise des équations en tenant compte de la 

variation du débit d’eau dû à l'évaporation. Toutefois, la résolution de leur modèle nécessite 

l’intégration numérique de trois équations différentielles simultanément. Dans ce modèle, 

nul besoin de supposer l’air saturé à la sortie de la zone d’échange comme dans le cas du 

modèle de Merkel. Le modèle prend en charge aussi bien le cas insaturé que le cas saturé et 

sursaturé. 

3.3.1. Modèle de Poppe pour le cas insaturé ou saturé 

Portons les équations (3.15) et (3.16) dans l’équation (3.5), il vient : 

��� =
ℎ� ∙��

�̇� ���
�������

�� − ���� + (1 − ��)����

�� − ���� − ����

�� − ����� �� � (3.21) 

Les taux de variation de l’humidité spécifique, de l’enthalpie de l’air humide et du nombre 

de Merkel selon Poppe ��� en fonction de la température de l’eau, s’obtiennent en divisant 

respectivement membre à membre chacune des équations (3.16), (3.15) et (3.19) par 

l’équation (3.21). On obtient ainsi : 

⎩
⎪
⎪
⎪
⎨

⎪
⎪
⎪
⎧ ��

���
=

��� (�̇� �̇�⁄ )����

�� − ��

������

�� − ���� + (1 − ��)����

�� − ���� − ����

�� − ����� ��

����

���
= ���

�̇�

�̇�
�1 +

��� �� ����

�� − ��

������

�� − ���� + (1 − ��)����

�� − ���� − ����

�� − ����� ��

�  

����

���
=

���

������

�� − ���� + (1 − ��)����

�� − ���� − ����

�� − ����� ��

(3.22) 

Le débit d’eau ��  à la sortie du volume de contrôle élémentaire s’exprime en fonction du 

débit d’eau à l’entrée de la tour �� ,�, du débit d’air ��, de l’humidité spécifique à l’entrée 

du volume de contrôle � et à la sortie de la zone d’échange ��, peut s’exprimer ainsi :   
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�̇� = �̇� ,� + �̇�(�� − �) (3.23) 

Ce débit peut être adimensionnalisé à l’aide du débit d’air : 

�̇ =
�̇�

�̇�
=

�̇� ,�

�̇�
�1 −

�̇�

�̇� ,�
(�� − �)� 

(3.24) 

Rappelons que le système d’équations différentielles (3.22) s’applique lorsque l’air quitte la 

zone d’échange insaturé ou saturé. 

3.3.2. Modèle de Poppe pour le cas sursaturé 

Dans le cas où l’air est sursaturé à la sortie de la zone d’échange, la loi de Dalton de 

l’évaporation ne s’applique plus sous la forme (3.1) car on est dans ce cas en présence d’un 

excès de vapeur dans la condensation spontanée conduira à la formation d’un brouillard, ce 

qui aura pour conséquence une chute de la température de l’air à la sortie. Pour tenir 

compte de ce phénomène, Kloppers et Kröger proposent de remplacer l’équation (3.1) par la 

suivante : 

��̇� = ℎ�����

�� − ���

�� � ∙�� (3.25) 

L'enthalpie de l'air sursaturé s'exprime par : 

���
��� = ����� + ���

�� ������ + ���� + �� − ���

�� ���� �� (3.26) 

Dans cette expression, le terme �� − ���

�� ���� �� représente l’enthalpie du brouillard qui

s’est formé,  � étant l’humidité spécifique apparente de l’air sursaturé et ���

��  son humidité

dans son état de saturation à ��. 

Les taux de variation de l’humidité spécifique, de l’enthalpie de l’air humide et du nombre 

de Merkel selon Poppe ��� en fonction de la température de l’eau, s’obtiennent de la 

même manière que dans le cas insaturé ou saturé : 

⎩
⎪
⎪
⎪
⎨

⎪
⎪
⎪
⎧ ��

���
=

��� (�̇� �̇�⁄ )����

�� − ���

�� �

����

�� − ���

�� ��� + ���������,�(�� − ��)− ��� �� ����

�� − ���

�� �

����

���
= ���

�̇�

�̇�
�1 +

��� �� (���

�� − ���

�� )

����

�� − ���

�� ��� + ���������,�(�� − ��)− ��� �� (���

�� − ���

�� )
�

����

���
=

���

����

�� − ���

�� ��� + ���������,�(�� − ��)− ��� �� (���

�� − ���

�� )

(3.27) 
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Dans ces expressions, la chaleur spécifique de l’air sursaturé tenant compte de la présence 

du brouillard est donnée par l’expression :  

����,� = ��� + ���

�� ��� + (� − ���

�� )��� (3.28) 

L’équation de Bosjnakovics [4] prend la forme suivante dans le cas de l’air sursaturé : 

����� =
ℎ

ℎ����,�
= 0.865�.��� �

���

�� + 0.622

���

�� + 0.622
− 1� /�� �

���

�� + 0.622

���

�� + 0.622
� (3.29) 

Conclusion 

Le modèle unidimensionnel présenté dans ce chapitre tienne compte uniquement des 

phénomènes qui se produisent dans le corps d’échange. Le modèle que nous adopterons 

pour cette étude et qui sera décrit au chapitre suivant, se rapproche plutôt de celui de 

Kröger qui prend en compte également ce qui se passe dans la zone de pluie en amont du 

corps d’échange et dans la zone de pulvérisation entre le corps d’échange et les rampes de 

pulvérisation.  
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Chapitre 4 : Modélisation de la tour de refroidissement humide à 

tirage naturel en tenant compte des trois zones 

d’échange 

Introduction 

La majorité des tours de refroidissement actuellement en service ont été conçues en se 

basant sur les modèles unidimensionnels classiques même si certains travaux ont relevé les 

limitations de ces modèles. La plus importante d’entre ces limitations est celle qui met en 

évidence le fait que les mécanismes de transfert de chaleur et de masse subissent une 

réduction en direction de la partie centrale de la tour, ce qui donne naissance à une 

distribution non uniforme de la température de l’eau à la sortie de la tour. 

Dans la présente étude, nous allons utiliser le modèle unidimensionnel développé par Kröger 

qui étend l’analyse des modèles unidimensionnels classiques limités à la zone de dispersion, 

aux deux autres zones de la tour où des échanges entre l’air et l’eau peuvent également 

avoir lieu, à savoir la zone de pluie et la zone de pulvérisation. Dans ce modèle, les échanges 

de chaleur et de matière dans la zone de pluie sont pris en compte en moyennement à l’aide 

d’une corrélation qui permet de traiter la zone de pluie comme une simple extension de la 

zone de dispersion dans le modèle de Merkel. Pour l’essentiel, cette méthode permet de 

considérer que l’enthalpie de l’air humide à la base de la zone de dispersion (corps 

d’échange) est uniforme. 

En ce qui concerne la zone de pulvérisation, Kröger utilise une corrélation établie à partir des 

données fournies par Lowe et Christie sur les sprays sous forme d’un nombre de Merkel [7]. 

Le modèle de Kröger propose également un ensemble complet de corrélations pour évaluer 

toutes les pertes de charge que l’écoulement d’air subit de l’entrée à la sortie de la tour. Le 

calcul de ces pertes est essentiel pour dimensionner les ventilateurs dans une tour à tirage 

mécanique, ou la hauteur d’une tour à tirage naturel.     

4.1. Représentation du modèle de Kröger 

Le modèle de Kröger se présente sous la forme d’un système où les phénomènes de 

transfert de chaleur et de masse sont couplés à des écoulements qui subissent des pertes de 

charge représentées à l’aide de coefficients. Le modèle mathématique sera décrit par des 

corrélations empiriques. 

4.1.1. Coefficients de transfert et des pertes de charge dans la zone de dispersion 

Nombre de Merkel de la zone de dispersion 

Les corrélations concernant le nombre de Merkel dans la zone de dispersion (����) sont 

exprimées en fonction des vitesses massiques (�� ) et  (��) de l’eau et de l’air 
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respectivement et de la hauteur de la zone de dispersion(���). Ces corrélations sont valables 

dans l’intervalle : 

0.6� ≤ ��� ≤ 1.2� (4.1) 

La corrélation des résultats de tests effectués avec une hauteur de dispersion  ��� = 0.6 � 

est : 

����,�.��

���
=

ℎ��

�̇� ���
= 1.638988��

�.��������
�.������ − 0.802755��

�.��������
�.������ (4.2) 

Les tests effectués avec une hauteur de dispersion de ��� = 0.9 � ont donné lieu à la 

corrélation : 

����,�.��

���
=

ℎ��

�̇� ���
= 1.625618��

�.��������
�.������ − 0.735958��

�.��������
�.������� (4.3) 

Les tests effectués avec ��� = 1.2 � ont donné : 

����,�.��

���
=

ℎ��

�̇� ���
= 1.357391��

�.��������
�.������ − 0.567207��

�.��������
�.������ (4.4) 

Enfin, lorsque ��� prend une valeur quelconque dans l’intervalle (4.1), Kröger recommande 

d’utiliser la corrélation générale suivante : 

����,���

���
=

ℎ��

�̇� ���
= 1.019766��

��.��������
�.���������

��.������ (4.5)  

Coefficient des pertes de la zone de dispersion 

Comme pour le nombre de Merkel, le coefficient de perte de la zone de dispersion est 

corrélé en fonction des vitesses massiques pour les mêmes valeurs de(���). 

⎩
⎪⎪
⎨

⎪⎪
⎧

���,�.��

���
= 0.00819��

�.��������
��.������ + 17.545503��

�.��������
��.������

���,�.��

���
= 1.633204��

�.��������
��.������ + 16.170094��

�.��������
�.������

���,�.��

���
= 3.897830��

�.��������
��.������ + 15.327472��

�.��������
�.������

 (4.6) 

Par ailleurs, pour d’autres valeurs de l’intervalle (4.1), il est recommandé de procéder 

comme suit : 

- Pour 0.6 � < ��� < 0.9 �) : 
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���,���
= ���,�.��� + ���,�.��(1 − �) 

���� ∶  � = �0.9 − ���� (0.9 − 0.6)⁄  
(4.7)  

- Pour 0.9 � < ��� < 1.2 �) : 

���,���
= ���,�.��� + ���,�.��(1 − �) 

���� ∶  � = �1.2 − ���� (1.2 − 0.9)⁄  
(4.8) 

4.1.2. Coefficients de transfert et des pertes de charge dans la zone de pluie 

Dans cette zone, les corrélations sont en fonction de la hauteur de la zone de pluie (��), du 

diamètre moyen des gouttelettes d’eau (��), du degré d’humidité de l’air ambiant et de la 

vitesse de circulation de l’air dans la zone de dispersion. 

Le coefficient de transfert (����) est le coefficient de perte (���) sont donnés 

respectivement par les corrélations : 

���� = 12 �
��

���,�
� �

��

��
��

��

�� ,�����,�
� ��

�.�� × ����
���,�

�� + 0.622

�� + 0.622
� /����,�

�� − ����

× �0.90757�����,� − 30341.04����� − 0.37564

+ 4.04016�[0.55 + 41.7215(����)�.�����][0.713

+ 3.741(����)
��.�����]�3.11�(�.�������,�)

− 3.13�����5.3759�(��.��������)���0.3719�(�.�����������)

+ 0.55���� 

(4.9)  

et, 

��� = 3���� ,�(��/��)�0.2246 − 0.31467���� + 5263.04����

+ 0.775526(1.4824163���(71.52����)− 0.91)

× (0.39064���(0.010912����)− 0.17)× (2.0892������,��
��.����

+ 0.14)

× ��� �(0.8449 log (����/2)− 2.312)

× �0.3724log������,�� + 0.7263����(206.757(����)
��.����

+ 0.43)�� 

(4.10) 

où : 
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�� = 3.061 × 10��(��
� ��/�� )�.�� 

�� = 998/��  

�� = 73.298(��
� ��/��

� )�.�� 

�� = 6.122(��� /�� )�.�� 

avec: ���,� est la vitesse de l’écoulement d’air à la sortie de la zone de pluie et à l’entrée de 

la dispersion, 

��  est la vitesse de l’eau à la sortie de la dispersion (�� = �� /�� ,�), 

�� est l'humidité spécifique à l'entrée de la tour, 

�� est la hauteur d’entrée de la tour, 

�� est la constante spécifique de la vapeur d’eau considérée  comme gaz parfait 

(�� = 461.52 �/��.�). 

Pour le diamètre moyen des gouttelettes (��), Kröger utilise le diamètre moyen de Sauter 

évalué à  3.26 �� [7]. 

4.1.3. Coefficients de transfert et des pertes de charge dans la zone de pulvérisation 

Pour la zone de comprise entre les rampes de pulvérisation et le corps d’échange, Kröger 

recommande les deux corrélations  suivantes basées sur des mesures expérimentales pour le 

coefficient de transfert (����) et le coefficient de perte (���) respectivement : 

���� = 0.2���(��/�� )�.� (4.11.a)  

et, 

��� = ���(0.4(�� /��)+ 1) (4.11.b)  

où ��� est la hauteur de la zone de pulvérisation 

4.1.4. Etablissement et exploitation de l’équation de tirage 

Dans une tour à tirage naturel, la force motrice à l’origine de l’écoulement d’air ascendant à 

l’intérieur de la tour est la différence de pression (∆�) générée par la différence de densité 

entre l’air extérieur (��) et  l’air humide et chaud à la sortie de la tour(��,�). 

∆� = ��� − ��,��������� = � ��

��²

2

�

���

(4.12) 

où la masse volumique de l’air (�), la vitesse d’écoulement (�) et les coefficients de perte 

(��) sont évalués dans les conditions d’entrée à la zone de dispersion, de sorte à pouvoir les 

additionner. 
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En plus des coefficients des pertes (���), (���) et (���) introduits ci-dessus et qui sont liés 

aux mécanismes d’échange dans les trois zones de contact  air/eau, il y a des coefficients de 

perte associés aux supports de la tour (���), aux supports du corps d’échange (���), au 

réseau de distribution d’eau (��� ), aux séparateurs de gouttes (���) ainsi qu’à l’entrée de 

la tour (���). 

Pour certains de ces coefficients, Kröger préconise l’utilisation des valeurs suivantes : 

��� = 0.5 ��� = 0.5 ��� = 0.5 ��� = 3.0 

L’équation de tirage sera exploitée essentiellement pour calculer le débit d’air dont la tour 

serait  capable dans des conditions opératoires données. La procédure de calcul sera la 

suivante : 

On calcule d’abord la masse volumique moyenne de l’air humide entre l’entrée de la tour (1) 

et la sortie de la zone de contact air/eau (5) (voir Fig.4.1) 

����� =
2

�
1

����
+

1
����

�
(4.13) 

Le débit massique moyen d’air humide entre ces mêmes positions est donné par : 

 �̇���� = (�̇��� + �̇���) 2⁄  (4.14) 

où  �̇��� = �̇��(1 + ��) 

Ensuite, on calcule les coefficients de perte pour la dispersion, la zone de pulvérisation, la 

zone de pluie et l’entrée de la tour. 
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Calcul du coefficient des pertes de la zone de dispersion 

Ce coefficient sera d’abord calculé avec l’une des équations (4.6) à (4.8), ensuite il sera 

corrigé pour le conformer au débit d’air humide moyen à travers la dispersion, selon la 

méthode ci-après suggérée par Kröger [7] : 

��� = ���,���
+ �

����
�

����
−

����
�

����
� �

�����
�

�����
��  (4.15) 

Calcul du coefficient des pertes de la zone de pulvérisation 

Ce coefficient est simplement calculé à l’aide de l’équation (4.11), sans aucune correction 

supplémentaire. 

A ce stade, on est en mesure de calculer les pertes au voisinage de la zone de dispersion 

(���,��) : 

���,�� = (���)�
�����

����
��

�̇���

�̇����
�

�

+ ��� + ���� + ��� + ���� �
�����

����
��

�̇���

�̇����
�

�

(4.16) 

Calcul du coefficient des pertes à l’entrée de la tour 

�� 

�� 

� � 

�� 

1 
2 3 

4 
5 

6 

Fig.4.1 : Schéma d’une tour de refroidissement humide à tirage naturel montrant les trois 

zones du modèle de calcul utilisé 

Zone de 
pulvérisation 

Zone de pluie 

Dispersion 

�� 
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Les pertes à l’entrée de la tour sont décrites tout d’abord à l’aide d’une corrélation obtenue 

en l’absence de la zone de pluie : 

���,��� = 0.011266�
�

�.�����
��

�
���,��

� − 0.3105�
�

�.������
��

�
���,�� − 1.7522

+ 4.5614�
�

�.�����
��

�

+ ���ℎ�� ��
(10970.2�(��.�������,��) + 1391.3)

(�� ��⁄ − 15.7258)

+ 1205.54�(��.�����,��) + 109.314�

× �2�� −
0.01942

(�� ��⁄ − 27.929)
− 0.016866�� 

(4.17) 

où �� = �� ��⁄ , (��) étant le rayon de courbure de l’arrondi de l’enveloppe de la tour au 

niveau de l’entrée. Dans cette étude, on prendra �� = 0.8 � en se basant sur l’épaisseur de 

la paroi de la tour. 

En présence de la zone de pluie, dans une tour de refroidissement par voie humide munie 

d’un garnissage isotrope, il est recommandé  d’apporter la correction suivante au coefficient 

précédent :  

��� = ������,��� 

��� = �0.2394 + 80.1 �
0.0954

��/��
+ �����.�����/�� − 0.3195�

��

��
�

− 966�
��

��/��
����.�����/���× (1

− 0.06825�� )(���,��
�.�����)�

��.�����
�

��
��.����

 

(4.18) 

Une deuxième correction est nécessaire pour tenir compte de la variation de la densité de 

l’air humide à travers le corps d’échange : 

���,�� = ��� �
�����

����
��

�̇���

�̇����
�

�

�
���

��
�

�

(4.19) 

Calcul du coefficient des pertes de la zone de pluie 

Le coefficient de perte dans la zone de pluie est d’abord calculé à l’aide de l’équation (4.10) 

avant de subir une correction comme la deuxième correction apportée au coefficient de 

perte à l’entrée : 
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���,�� = ��� �
�����

����
��

�̇���

�̇����
�

�

�
4���

���
� �

�

(4.20) 

Correction apportée au coefficient des pertes associé aux supports de la tour 

Rappelons qu’une valeur de 0.5 a été affectée ci-dessus à ce coefficient, soit : 

��� = 0.5 

Ce coefficient doit être corrigé comme les précédents pour donner : 

���,�� = ��� �
�����

����
��

�̇���

�̇����
�

�

(4.21) 

Coefficient totalisant les pertes jusqu’au niveau des séparateurs de gouttes 

������,�� = ���,�� + ���,�� + ���,�� + ���,�� (4.22) 

Pertes à la sortie de la tour 

La perte de charge que l’écoulement d’air subit à la sortie de la tour se calcule à l’aide de 

l’expression : 

��� = �0.02���
��.� −

0.14

���
�

(�̇��� ��⁄ )�

����
 (4.23) 

où le nombre de Froud (��� ) a pour expression : 

��� = (�̇��� ��⁄ )� (����(���� − ����)���)⁄  (4.24) 

Calcul du débit d’air sec à l’aide de l’équation de tirage 

Finalement, en introduisant les équations (4.22) et (4.23) dans l’équation de tirage (4.12), et 

après quelques réarrangements, on obtient l’expression du débit d’air sec : 

�� =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎡

�(�� − (�� + ��) 2⁄ )(���� − ����)+ ���

�
������,��

2�����
��

(1 + ��)+ (1 + ��)
2���

�
�

+ �
���

2����
� �

1 + ��

��
�

�

⎦
⎥
⎥
⎥
⎤

�.�

(4.25) 

avec ��� pris égal à 1.01 représentant le coefficient d’énergie cinétique à la sortie de la tour. 

4.2. Organigramme de résolution 

La procédure de résolution du modèle utilisé dans le cadre de cette étude est décrite ci-

après puis illustrée dans l’organigramme de la figure (4.3).  
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1. La première étape du processus de résolution numérique consiste à initialiser les valeurs

des grandeurs suivantes : 

- �̇�  : Débit d’eau de refroidissement ; 

- ��,� : Température de l’air à l’entrée de la tour ; 

- �� ,� : Température de l’eau à l’entrée de la tour ; 

- �� : Humidité spécifique à l’entrée de la tour ; 

- ��̇� et ��� : Tolérances sur les valeurs calculées du débit d’air et du nombre de   

 Merkel. 

2. Dans la seconde étape on choisit une valeur pour la température de l’eau à la sortie  �� ,�

et une pour le débit d’air �̇�. 

3. On calcule ensuite le nombre de Merkel �� à partir des corrélations (4.5), (4.9) et (4.11).

4. Le nombre de Merkel ��� peut être calculé par intégration directe des équations (3.18) et

(3.20) du modèle de Merkel à travers la zone de dispersion pour la valeur de �� ,� supposée à 

l’étape N°2. Cette valeur du nombre de Merkel doit être comparée à celle calculée à l’étape 

N°3 (��), et si la condition |�� − ��� | < ��� n’est pas satisfaite, on reprend la procédure 

à l’étape N°2 avec une nouvelle valeur de �� ,� jusqu’à ce que la condition précédente soit 

satisfaite. On valide alors les valeurs de �� ,� et �� ainsi que la valeur de l’enthalpie de l’air à 

la sortie ���,�(voir Fig.4.2).   

5. Dans la zone de dispersion, on connait à présent la quantité de chaleur transférée

globalement de l’eau vers l’air, mais on ne connait pas les valeurs des parties latentes et 

sensibles. Autrement dit, on connait l'enthalpie de l'air ���,� à la sortie de la zone de 

dispersion mais on ne connait ni sa température ni son humidité. Dans le modèle de Merkel, 

on est donc amené à supposer que l’air sera saturé à la sortie de la zone de dispersion pour 

obtenir une estimation de sa température ��,� et de son humidité spécifique �� à partir de 

la valeur de son enthalpie. Ceci se fait dans notre modèle de calcul par une procédure 

itérative. 

6. Les calculs précédents ont été exécutés pour une valeur supposée du débit d’air �̇�. Dans

cette étape, il faudra vérifier que cette valeur du débit satisfait l’équation de tirage, 

autrement il faudra reprendre tous les calculs à partir de l’étape N°2 avec la valeur corrigée 

du débit d’air jusqu’à ce que l’équation du tirage soit satisfaite. Cette étape est détaillée 

comme suit :  

- On calcule d’abord le coefficient des pertes totales ������,�� (éq. 4.22) ; 

- On calcule ensuite la perte de charge à la sortie de la tour ��� (éq.4.23 ) ; 

- On résout l’équation de tirage (4.25) pour trouver la valeur du débit d’air �̇�
� . Cette 

valeur doit être la même que celle qui a servi au calcul de ������,�� et ���, sinon elle doit être 
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corrigée et les calculs de ������,�� et ��� repris jusqu’à ce que les trois équations (4.22),(4.23) 

et (4.25) soient satisfaites simultanément avec la même valeur du débit �̇�
� . 

7. Les deux valeurs du débit �̇�, utilisée dans les calculs de transfert, et �̇�
� , satisfaisant

l’équation de tirage, doivent être les mêmes. Elles doivent donc satisfaire la condition : 

|�̇� − �̇�
�  | < ��̇�

. 

Sinon les calculs doivent être repris à l’étape N°2 avec la nouvelle valeur �̇� = �̇�
� . On 

procédera ainsi jusqu’à ce que la condition ci-dessus soit satisfaite. 

8. Affichage des résultats des calculs.

Introduction des données 

Début 

Initialisation de �� ,�
�  

Intégration numérique des équations de Merkel 
entre �� ,�

�  et �� ,� afin de trouver ��
� 

���
� = �� − ��

� 

 
���

� < Valeur 
imposée 

Estimation de la température de l’eau à la sortie �� ,�
�  

Afficher �� ,� et  ���,� 

Fin 

Non

Oui 

Fig.4.2: Procédure de résolution des équations de Merkel 



Chapitre 4 : Modélisation de la tour de refroidissement humide à tirage naturel en tenant compte 

des trois zones d’échange 

60 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Non 

Début 

Introduction des données 

Initialisation de �� ,�
�  et �̇�

� 

Calcul du nombre de Merkel ��� à partir des corrélations

Résolution des équations de Merkel afin de trouver �� ,�
�  et ���,�

�  

Calcul de  ��,�
�  à partir de ���,�

�  en supposant que l’air est saturé 

�̇�
� = �̇�

� 

Calcul du coefficient des pertes totales ���� à partir des corrélations 

Calcul du débit d’air  �̇�
��� en résolvant l’équation de tirage 

Oui 

Oui 

��̇�
� = �̇�

�+ 1 − �̇�
�

��̇�
� < Valeur 

imposée 

�̇�
��� = �̇�

��� 

��̇�
� = �̇�

�+ 1 − �̇�
�

��̇�
� < Valeur 

imposée 

Afficher les résultats 

Fin 

Non 

Fig.4.3 : Organigramme de résolution 
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Conclusion 
Dans ce chapitre, nous avons modélisé les phénomènes d’échange de chaleur et de masse 

entre l’air et l’eau, dans les zones de pluie, de dispersion et de pulvérisation. Pour ce faire, 

nous avons eu recours aux corrélations obtenues par Kröger et qui sont relatives à un 

garnissage de type donné. Sur la base de ce modèle, une procédure de calcul a été élaborée 

et décrite permettant en fonction des données introduites de dimensionner une tour ou 

d’étudier ses performances. Le chapitre suivant sera précisément une application du modèle 

pour le dimensionnement puis l’analyse des performances d’une tour de refroidissement 

humide à tirage naturel pour l’une des quatre tranches de 176 MWe que compte la centrale 

thermique à vapeur de Ras-Djinet. Pour ce faire, le logiciel Matlab a été utilisé pour 

l’exécution des calculs. 
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Chapitre 5 : Application à une tranche de la centrale thermique de 

Ras-Djinet de puissance nominale 176 MWe 

Introduction 
Le modèle de calcul présenté au chapitre précédent sera appliqué maintenant pour 

dimensionner une tour de refroidissement humide fonctionnant à l’eau de mer et conçue 

pour remplacer le système de refroidissement ouvert adopté actuellement pour chacune 

des quatre tranches de la centrale thermique à vapeur de Ras-Dinet. 

5.1. Conditions nominales de dimensionnement 

Le schéma d’une tranche de production de la centrale de Ras-Djinet est montré à la figure 

(5.1) ci-après. On y a placé une tour pour indiquer comment le circuit de refroidissement 

sera modifié. 

La puissance nominale de la tour étant de 176 ��� , on se basera sur la valeur du 

rendement garantie par le constructeur pour évaluer la quantité de chaleur résiduelle à 

évacuer par le condenseur et qui constituera la charge thermique nominale de la tour. La 

valeur du rendement thermique de la tranche fournie par le constructeur est de 41% , ce qui 

nous permettra d’évaluer la charge thermique nominale de la tour à : 

Fig.5.1: Schéma d’une tranche de la centrale thermique 
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� ���i���� =  �
1

0.41
− 1� × 176 ≈ 253.3 ��  

Cette valeur n’est qu’approximative, car elle suppose que la condensation de la vapeur 

pourra être réalisée comme actuellement à environ 33°C, ce qui ne sera certainement pas 

possible avec une tour de refroidissement. Avec cette valeur, si nous admettons un 

réchauffement de 11,5°� de l’eau de refroidissement à travers le condenseur, on obtient un 

débit d’eau qu’on fixera à une valeur de 5200 ��/� dans tous les calculs. Ceci revient à 

admettre que les pompes du circuit de refroidissement opèrent constamment à plein 

régime. L’analyse des conditions météorologiques du site, nous permet de fixer la 

température nominale à 25°�, l’humidité à 50% et la pression atmosphérique à 

101,325 ���. L’ensemble des données qui nous ont servi pour le dimensionnement de la 

tour sont récapitulées au tableau (5.1) ci-après. 

Tableau.5. 1: Récapitulatif des données de dimensionnement 

Température de l’eau chaude �� ,� sa valeur dépend de ����� 

Température de l’eau refroidie �� ,� sera calculée 

Débit d’eau �� = 5200 ��/� 

Température de l’air à l’entrée ��� = 25°� 

Humidité de l’air à l’entrée �� = 50 %

Débit d’air sec �̇� sera calculé 

Pression atmosphérique �� = 101325 �� 

Chaleur à évacuer par le condenseur � ~250 ��  

Température de condensation ����� à déterminer 

Approche du condenseur ∆�����
= 3°� 

5.2. Paramètres d’analyse 

Pour produire les résultats qui seront présentés puis analysés dans ce chapitre, nous avons 

utilisé comme variables les grandeurs suivantes : 

1. Le taux de distribution du débit d’eau ��  par unité de surface de la section transversale

du corps d’échange, considérée égale à la section de la base de la tour. Ce paramètre est 

noté ��  et est exprimé en ��/�/�². Sa valeur dépend  surtout de la pression de l’eau au 

niveau de la rampe de pulvérisation et des caractéristiques de cette dernière. Pour un débit 

d’eau donné, la valeur de ��  fixe le diamètre de la tour. 

2. La hauteur du corps d’échange (���) :
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Pour un matériau et un type de corps d’échange donnés, la hauteur ��� a une influence 

directe sur la hauteur de la tour qui augmente avec elle. Les corrélations du coefficient de 

transfert qui caractérise le corps d’échange utilisé ne sont valables que dans le domaine :  

0.6 ≤ ��� ≤ 1.2 

3. La salinité de l’eau (�) : Cette variable va nous permettre d’établir dans quelle mesure la

concentration de l’eau peut modifier les performances de la tour. Comme la salinité de la 

méditerranée est d’environ 35 �/��, nous analyserons les performances de la tour pour 

une eau dont la salinité sera fixée à 40 �/��. 

4. Température et humidité de l’air ambiant (��,�,��) : On fera varier ces deux paramètres

pour savoir si la tour, une fois dimensionnée pour des conditions nominales, pourra évacuer 

une charge thermique suffisante pour que la dégradation de la puissance de la centrale dans 

des conditions ambiantes extrêmes, reste tolérable. Nous verrons également, en fonction de 

ces deux paramètres, à quelle température l’eau chaude pourrait être introduite dans la 

tour. 

5.3. Performances de la tour 

1. Rendement de la tour : il exprime l’efficacité du processus de refroidissement  et il est

défini par l’expression : 

� =
�� ,� − �� ,�

�� ,� − ���
(5.1) 

 avec, �� ,� et �� ,� : Températures d’entrée d’eau chaude et de sortie d’eau refroidie 

respectivement ;  

 ��� : Température du bulbe humide à l’entrée de la tour. 

2. Efficacité de la tour : elle exprime l’efficacité du processus d’échange de chaleur et de

matière au niveau de la tour et est définie par : 

�� =
���,� − ���,�

���,�

�� − ���,�
(5.2) 

avec, ���,� et ���,� : Enthalpies de l’air humide respectivement à l’entrée et à la sortie de la 

zone d’échange. 

���,�

��  : Enthalpie de l’air humide à l’interface air/eau à la sortie de la zone d’échange (on 

rappelle qu’à l’interface l’air est considéré comme saturé à la température de l’eau). 

L’efficacité de la tour dont Sharqawy [2] donne la corrélation : 
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�� =
��

��
= 1 − �0.1324 − 0.0033 × ∆����� × � 

(5.3) 

avec, � en (�� �� ���/�� �′���) et ∆���� en (°�) 

3. Charge thermique de la tour � : Chaleur que la tour est en mesure d’évacuer dans des

conditions opératoires données. La charge thermique se calcule par application du bilan 

d’énergie à l’air humide ou à l’eau : 

� = �̇�(���,� − ���,�) (5.4) 

4. Débit d’air (��): Pour un débit d’eau fixe, le débit d’air varie en général avec les

conditions opératoires. 

5.3.1. Effet de la salinité sur les performances de la tour 

La salinité modifie les propriétés thermo-physiques de l’eau, comme nous l’avons vu au 

chapitre2, et cette analyse permettra de préciser l’ampleur d’une telle modification. 

La figure (5.2) montre qu’à � = 30�/��, la perte d’efficacité de la tour sera de 2.2 % , mais 

à 120 �/��, elle atteindra 8.4 % . Cette chute de l’efficacité est associée à un plus faible 

réchauffement de l’air dont la température à la sortie ���,�� subit une baisse de 0.2°� 

lorsque la salinité passe de 30�/�� à 120 �/��.  

Notons également que cette chute d’efficacité correspond exactement à la chute que subit 

la charge thermique (� ) dont la tour sera capable. On a en effet, d’après la figure (5.3), les 

mêmes pertes de 2.2 %  à 30 �/�� et 8.4 %  à 120�/�� que pour l’efficacité. 

Salinité S (g/kg) 

Fa
ct

eu
r 

d
e 
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rr

e
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n

 C
F 

��,� = 20°� 
�� = 40%
�� ,� = 38°� 

�� = 2 ��/�/�² 
�� = 5200 ��/� 
��� = 1 � 

 

Fig.5.2 : Evolution de l’efficacité de la tour en fonction de la salinité de l’eau 
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Le rendement quant à lui, il croît avec la salinité pour passer d’un gain de 1.75 %  à une 

salinité de 30�/��, à 6.25 %  à 120 �/�� (voir Fig.5.4 ci-dessous). Cette croissance du 

rendement ce traduit par une baisse de 0.4°� de la température de l’eau à sortie de la tour. 

Les baisses d’efficacité et de charge thermique sont des conséquences directes de la chute 

du débit d’air (�̇�) avec la salinité (voir Fig.5.5). Cette dernière est principalement due à 

l’augmentation de la viscosité de l’eau avec la salinité qui entraine à son tour une 

augmentation des pertes de charge dans la zone de dispersion. 
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Fig.5.3: Evolution de la charge thermique de la tour en fonction de la salinité 
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Fig.5.4 : Evolution du rendement avec la salinité 
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La figure (5.6) montre que, en dépit du fait que les conditions ambiantes à l’entrée de la tour 

restent les mêmes, on doit tenir compte de l’évolution de la pression de vapeur saturante de 

l’eau avec la salinité, ce qui fait évoluer très légèrement la température du bulbe 

humide (���) à cet endroit. On notera également sur cette figure que l’humidité spécifique 

(��) nécessaire pour saturer l’air à la sortie, baisse avec la salinité, ce qui contribue 

d’ailleurs en partie à la baisse de la charge thermique (� ). Ceci est lié à une augmentation 

de la tension superficielle de l’eau avec la salinité, qui rend sa vaporisation plus difficile. 
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Fig.5.5 : Evolution du débit d’air en fonction de la salinité 
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Fig.5.6 : Courbes d’évolution de l’humidité spécifique à l’entrée et à la sortie de  
la tour et de la température du bulbe humide à l’entrée en fonction de la salinité 
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5.3.2. Effet du taux de distribution �� 

Il a déjà été mentionné que ce paramètre a un effet direct sur les dimensions de la tour. 

Pour une température d’eau chaude à l’entrée ��� ,�� donnée, l’enthalpie de l’air à l’interface 

���,�

��  reste constante pour une valeur donnée de la salinité. Par ailleurs, nous savons qu’à la

sortie, l’air ne peut pas avoir une température supérieure à celle de l’eau (��,� < �� ,�) et 

qu’il doit être saturé à (��,�) (selon le modèle de calcul utilisé). Son enthalpie sera donc 

forcément inférieure à ���,�

�� . 

La figure (5.7) sur laquelle les calculs ont été exécutés pour les conditions nominales définies 

au tableau (5.1), montre qu’à mesure que  ��  croît, l’enthalpie de l’air ���,� croît et se 

rapproche de la valeur ���,�

�� , pendant que les dimensions de la tour (liées par les rapports

d’aspect) décroissent. Nous devons donc retenir pour ��  la valeur de 2.5 qui établit la 

hauteur de la tour �  à 62 � et son diamètre �� à 51.5 �.   

La valeur de la hauteur du garnissage ��� = 1.2 � pour laquelle les tracés de la figure (5.7) 

ont été exécutés sera justifiée plus bas. Notons sur la figure (5.8) que la charge 

thermique (� ) augmente avec (�� ) et que c’est justement pour  �� = 2.5 ��/�/�² que la 

valeur nominale de 250 ��  est approchée. 

5.3.3. Effet de la hauteur du garnissage ��� 

Une augmentation de la hauteur du garnissage (���)  va améliorer la caractéristique de la 

tour, représentée ici par le nombre de Merkel (��) (voir Fig.5.9) qui s’interprète comme le 

nombre  
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Fig.5.7 : Evolution de l’enthalpie de l’air à la sortie avec le taux de distribution 
��  et son effet sur les dimensions de la tour 
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d’unités de diffusion et qui améliore le taux de vaporisation par kg d’air (�� − ��), puisque 

pour �� donné, �� ne fait que croître avec ���. 

Ceci est rendu possible par l’augmentation de la valeur de la température ��,� de l’air à la 

sortie (voir Fig.5.10) qui permet à l’air d’absorber plus d’humidité. 
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Fig.5.9 : Courbes d’évolution du nombre de Merkel et de l’humidité spécifique à 
la sortie en fonction de la hauteur du garnissage 
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Cette augmentation de (��) consécutive à une croissance de ��� va doter la tour d’un 

nombre d’unités de transfert (de chaleur et de masse) plus grand et la rend en mesure 

d’évacuer une quantité de chaleur plus importante (voir Fig.5.11). La figure (5.10) montre 

également que l’eau sera refroidie à une température d’autant plus basse que ��� sera plus 

grand. Ces améliorations se traduisent par des performances représentées par le rendement 

� et l’efficacité � croissantes avec ��� (voir Fig.5.12). 
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Fig.5.10 : Evolution des températures de l’eau et de l’air à la sortie de la tour en 
fonction de la hauteur du garnissage 
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Fig.5.11 : Evolution de la charge thermique et du débit d’air en fonction de la 
hauteur du garnissage 
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Bien évidemment, pour que la charge thermique de la tour puisse être augmentée, il faut un 

débit d’air plus important (voir Fig.5.11) et les pertes de charge deviennent également plus 

grandes à travers le garnissage lorsque ��� croît. Ceci a un coût matérialisé par une taille plus 

importante de la tour (voir Fig.5.13). 
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Fig.5.12 : Evolution du rapport des débits, du rendement et de l’efficacité en 
fonction de la hauteur du garnissage 
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Fig.5.13 : Evolution des dimensions principales de la tour en fonction de la 
hauteur du garnissage 
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Il faut noter que dans les calculs concernant cette partie, pour chaque valeur de ���, les 

résultats retenus sont ceux qui correspondent à la valeur de ��  qui maximise l’enthalpie de  

l’air ���,�, autrement dit celle qui minimise la taille de la tour pour la valeur considérée de 

���. Nous remarquons par conséquent que la seule valeur de ��� qui permet d’atteindre la 

valeur nominale de la charge thermique du système est la dernière, soit ��� = 1.2 � (voir 

Fig.5.11). Nous rappelons que cette hauteur de garnissage est la plus grande valeur pour 

laquelle les corrélations du modèle de calcul utilisé sont valides et pour cette valeur de ���, 

la valeur correspondante de ��  est justement celle qui a été donnée auparavant dans la 

section précédente, soit �� = 2.5 ��/�/�². 

A présent, nous pouvons sélectionner les valeurs de l’ensemble des dimensions de la tour 

qui lui permettraient de répondre à la charge thermique de 250��  dans les conditions 

nominales définies au tableau (5.1). Le tableau (5.2) comprend les dimensions de la tour et 

toutes les valeurs nominales des paramètres opératoires.    

Tableau.5. 2 : Dimensions de la tour et paramètres opératoires nominaux 

Conditions 
concernant les 

fluides 

Température de l’air à l’entrée (°�) ��,� 25 

Humidité relative (% ) �� 50 

Température de bulbe humide (°�) ��� 17.96 

Température de l’eau à l’entrée (°�) �� ,� 40 

Débit d’air (��/�) ��  5200 

Salinité (�/��) � 40 

Rapports 
géométriques 

fixant l’aspect de 
la tour 

Rapport de la hauteur totale (− ) � /�� 1.2 

Rapport du diamètre de sortie (− ) ��/�� 1.2 

Rapport de la hauteur d’entrée (− ) ��/�� 0.1 

Paramètres de 
dimensionnement 

Taux de distribution d’eau (��/�/�²) ��  2.5 

Hauteur de la zone de dispersion (�) ��� 1.2 

Nombre de Merkel (− ) �� 1.2464 

Dimensions de la 
tour 

Diamètre de base de la tour (�) �� 51.46 

Diamètre de sortie de la tour (�) �� 42.89 

Hauteur de la tour (�) �  61.75 

Hauteur de l’entrée de la tour (�) �� 5.15 

 5.4. Evolution des performances de la tour avec les conditions ambiantes  
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Dans cette partie de notre analyse, toutes les grandeurs du tableau (5.2) garderont leurs 

valeurs qui correspondent à la configuration nominale de la tour, sauf ��,� et �� qui sont 

utilisées comme variables pour l’obtention des résultats récapitulés au tableau (5.3) et �� ,�  

qu’on fera varier pour trouver la température nominale à laquelle on est autorisé à admettre 

l’eau chaude dans la tour, dont les dimensions sont définitivement fixées désormais, tout en 

lui permettant de supporter une charge thermique suffisante pour répondre aux besoins de 

la centrale, dans des limites tolérables de dégradation de ses performances. 

La première partie du tableau correspond à des résultats obtenus en faisant varier l’humidité 

�� à température ambiante ��,� constante. 
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Tableau.5. 3 : Résultats de l’analyse de la sensibilité de la tour aux conditions ambiantes 

Température de l’air à l’entrée ��,� 25 25 25 25 25 25 15 15 30 35 40 45 35 40 45 

Humidité spécifique ��,� 0.8 0.7 0.6 0.5 0.4 0.3 0.8 0.8 0.8 0.8 0.8 0.8 0.6 0.6 0.6 

Température de l’eau à l’entrée �� ,� 45 41 40 40 40 40 33 38 45 47 50 54 47 50 52 

Température de bulbe humide ��� 22.4 20.99 19.51 17.96 16.34 14.64 13.13 13.13 27.10 31.82 36.54 41.26 28.19 32.57 36.93 

Température de l’eau à la sortie �� ,� 31.16 29.57 28.72 28.17 27.62 27.07 24.03 25.94 33.17 35.97 39.26 42.96 34.10 36.88 39.77 

Température de l’air à la sortie �� ,� 37.72 34.93 34.00 33.71 33.43 33.15 27.99 31.57 38.69 41.01 44.01 47.56 40.10 42.85 45.13 

Humidité spécifique  à l’entrée �� .0156 .0136 .0116 .0096 .0077 .0057 .0082 .0082 .0210 .0282 .0376 .0497 .0209 .0278 .0365 

Humidité spécifique  à la sortie �� .0422 .0359 .0340 .0334 .0328 .0323 .0237 .0294 .0446 .0510 .0605 .0737 .0484 .0566 .0644 

Enthalpie de saturation de l’air ���
�� (�� ,�) 209.2 171.6 163.2 163.2 163.2 163.2 114.5 147.7 209.2 230.9 267.5 325.4 230.9 267.5 295.1 

Enthalpie de l’air humide à la sortie ���,� 182.4 167.2 163.0 162.3 161.5 160.6 113.7 127.9 201.3 229.2 264.0 309.4 227.1 262.0 292.5 

Variation � = �� ,� − �� ,�  13.84 11.43 11.28 11.83 12.38 12.93 8.97 12.06 11.83 11.03 10.74 11.04 12.90 13.12 12.23 

Approche ∆���� = �� ,� − ��� 8.76 8.58 9.21 10.21 11.28 12.43 10.90 12.81 6.07 4.15 2.72 1.70 5.91 4.31 2.84 

Débit d’air �� 2438 2202 2156 2175 2195 2215 2712 2386 2088 1881 1754 1688 1934 1810 1660 

Charge thermique �  287 237 233 245 256 268 186 250 245 228 223 229 267 272 253 

Rendement �� (%) 61.24 57.12 55.05 53.68 52.32 50.99 45.14 48.49 66.09 72.66 79.79 86.66 68.58 75.27 81.15 

Efficacité �� (%) 56.98 60.66 61.66 61.83 61.98 62.14 67.56 63.97 56.09 53.24 49.04 43.02 54.02 50.12 46.92 
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On relèvera sur cette partie du tableau que pour une humidité extrême de 80 %  et une 

température ambiante de 25°�, la tour pourra toujours évacuer une charge thermique 

suffisante (supérieure même à la charge nominale) mais avec une valeur de �� ,� maximale 

de 45°�, ce qui signifie qu’au niveau du condenseur, on ne pourra pas condenser la vapeur à 

moins de 48°� et ceci provoquera une dégradation de la puissance et du rendement de la 

centrale thermique. Pour la même humidité de 80 % , si la température ambiante descend à 

15°� (voir 2ème partie du tableau), �� ,� pourra descendre à 33°�, mais la charge thermique 

dont la tour serait alors capable ne sera que de186 ��  (peut être insuffisante mais cela 

signifie que la condensation pourrait se produire à 36°, une température assez proche des 

performances actuelles de la centrale). Si l’on fait monter �� ,� à 38°�, la tour pourra évacuer 

dans les mêmes conditions ��, ��,�, 250 �� . 

Maintenant, si on regarde du côté des hautes valeurs de la température ambiante, on voit 

bien qu’avec une humidité de 80 % , la tour sera toujours capable d’une charge thermique 

très légèrement inférieure à la charge nominale, avec une valeur de �� ,� qui passe à 45°� 

pour ��,� = 30°�, 47°� pour ��,� = 35°�, 50°� à ��,� = 40°� et 54°� à ��,� = 45°�. Il faut 

cependant noter que nous avons affaire-là à des conditions extrêmes susceptibles de se 

présenter exceptionnellement. Si l’on admet qu’une humidité de 60%  est déjà assez élevée 

à des températures supérieures à 30°�, on constate que la tour sera toujours capable d’une 

charge thermique supérieure à la charge nominale. 

A partir du tableau (5.3), nous avons tracé les courbes des figures (5.14), (5.15), (5.16), 

(5.17), (5.18) et (5.19) en fonction de la température ambiante ��,� pour trois valeurs de 

l’humidité. Elles montrent que les températures de l’air ��,� et de l’eau �� ,� à la sortie 

augmentent toutes les deux avec la température ambiante ��,� et l’humidité �� (voir Fig.5.14 

et Fig.5.15).  
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Fig.5.14 : Evolution de la température de l’air à la sortie de la tour en fonction 
des conditions ambiantes 
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Le débit d’air et la charge thermique de la tour décroissent avec la température ambiante et 

l’humidité de même que l’efficacité (voir Fig.5.16, 5.17 et 5.18), tandis que le rendement de 

la tour augmente avec ��,� et �� comme les températures ��,� et �� ,� (voir Fig.5.19) 
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Fig.5.15 : Evolution de la température de l’eau à la sortie de la tour en fonction 
des conditions ambiantes 
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Fig.5.16 : Evolution du débit d’air en fonction des conditions ambiantes 
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Fig.5.17 : Evolution de la charge thermique en fonction des conditions 
ambiantes 
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Fig.5.18 : Evolution de l’efficacité en fonction des conditions ambiantes 
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Conclusion 

L’analyse entreprise dans ce chapitre, nous a permis de trouver les critères à appliquer pour 

dimensionner la tour de refroidissement pour des rapports géométriques d’aspect donnés, 

un garnissage dont le type et les épaisseurs limites ont été fixés en relation avec les 

corrélations du modèle mathématique utilisé et des conditions ambiantes choisies. Nous 

avons ensuite, effectué une analyse de sensibilité pour tester la réponse de la tour aux 

variations des conditions ambiantes. Un récapitulatif des principaux résultats de la présente 

analyse sera donné dans la conclusion générale de cette étude.       
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Fig.5.19 : Evolution du rendement en fonction des conditions ambiantes 



80 

CONCLUSION GENERALE 

Une étude des tours de refroidissement humides à tirage naturel a été effectuée en utilisant 

le modèle de Kröger. A la différence des modèles de Merkel et de Poppe-Rogener, qui sont 

des modèles unidimensionnels et qui, de surcroît, ne prennent en compte que ce qui arrive 

dans la zone de dispersion de la tour, celui de Kröger s’étend à la zone de pulvérisation et à 

la zone de pluie où, au moyen de corrélations empiriques obtenues avec un seul type de 

garnissage et pour une épaisseur très limitée de ce dernier, il prend en considération 

certains effets bidimensionnels très influents qui réduisent la précision des deux modèles 

précédents. Pour modéliser le tirage naturel, Kröger tient également compte des pertes de 

charge qui ont lieu dans différentes parties de la tour, alors que dans les applications des 

modèles de Merkel et Poppe-Rogener, on se contente généralement des pertes de charge à 

travers la zone de dispersion (corps d’échange). 

L’utilisation de l’eau de mer, avec une salinité de départ d’environ 35 g/kg et augmentant 

progressivement avec le nombre de cycles, introduit des problèmes d’ordre opératoire, 

comme l’entartrage, l’encrassement et surtout la corrosion, qui sont présents même quand 

l’eau douce est utilisée, mais qui seront exacerbés par l’augmentation de la salinité de l’eau ; 

et des problèmes touchant aux performances des équipements et de l’installation dans son 

ensemble. De nos jours, des efforts considérables ont déjà été accomplis et continuent de 

l’être pour trouver des matériaux et des techniques  permettant de faire face aux problèmes 

liés au fonctionnement et à l’exploitation de la tour à eau de mer. S’agissant des problèmes 

liés aux performances, il a été établi dans cette étude que l’évolution des propriétés thermo-

physiques de l’eau avec la salinité a pour conséquence une dégradation générale de ces 

dernières. Mais cette dégradation pourrait être contenue en procédant à des purges de 

déconcentration avec une fréquence appropriée. On notera en effet qu’il suffirait par 

exemple de maintenir la salinité de l’eau en-dessous de 60 g/kg pour que la dégradation des 

performances soit réduite à moins de 4 %. Il est cependant vrai qu’une tour opérant à l’eau 

de mer doive être l’objet de plus de surveillance et de maintenance qu’une tour à eau 

douce. 

Les rapports géométriques fixant l’aspect général de la tour ayant été choisis, le 

dimensionnement de cette dernière a été obtenu pour une épaisseur de garnissage Lfi 

maximale de 1.2 m, nécessaire pour conformer la charge thermique de la tour à l’exigence 

de l’application qui se situe autour de 250 MWe. Dans ces conditions, la valeur du taux de 

distribution Gw qui minimise la taille de la tour est de 2.5 kg/m2.s. 

Une analyse de sensibilité des performances de la tour vis-à-vis d’une variation des 

conditions ambiantes a été menée montrant que, d’une façon générale, ces performances 

subissent une certaine dégradation quand la température et l’humidité augmentent, mais 

que la tour répond de façon satisfaisante jusqu’à une température de 45°C et une humidité 

de 60% (conditions qui sont tout de même exceptionnelles), l’eau chaude doit néanmoins 

dans ce cas arriver dans la tour à une température supérieure à 52°C, ce qui signifie une 

condensation à environ 55°C et une certaine dégradation de la puissance et du rendement 
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de la centrale. Mais ce problème touchera de la même façon un système utilisant une tour à 

eau douce. 
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Annexe 

Annexe A : Propriétés thermo-physiques des fluides 

Cette annexe présente les différentes expressions ayant servi au calcul des grandeurs 

thermodynamiques et des propriétés thermo-physiques dans le programme élaboré au 

chapitre 4. 

Air sec 

D’après Kröger [2], les propriétés de l’air sec pour des températures allant de 220K à 380K à 

une pression de 101325 Pa sont : 

Chaleur spécifique (� �� �⁄ ) 

���
= 1.045356× 10� − 3.161783× 10�� × � + 7.083814× 10�� × ��

− 2.705209× 10�� × �� 
(A.1) 

Viscosité dynamique (�� � �⁄ ) 

�� = 2.287973× 10�� + 6.259793× 10�� × � − 3.131956× 10��� × ��

+ 8.15038 × 10��� × �� (A.2) 

Vapeur d’eau saturée 

D’après Kröger [ ], les propriétés de la vapeur d’eau saturée pour des températures allant de 

273.15K à 380K sont : 

Chaleur spécifique (� �� �⁄ ) 

���
= 1.3605 × 10� + 2.31334× � − 2.46784 × 10��� × �� + 5.91332 × 10���

× �� 
(A.3) 

Pression de vapeur (� ��⁄ ) 

La pression de saturation de la vapeur d’eau est calculée à partir des corrélations suivantes : 

Pour 0°� ≤ � ≤ 20°� 

�� = 0.6108 + 0.0452 × � + 0.00125× �� + 0.0004 × �� (A.4) 

Pour 20°� ≤ � ≤ 40°� 

�� = 0.1921 + 0.1035 × � + 0.00153 × �� + 0.000086× �� (A.5) 

Pour 40°� ≤ � ≤ 60°� 

�� = − 4.2722 + 0.4287333× � + 0.00946 × �� + 0.00015067× �� (A.6) 
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Viscosité dynamique (�� � �⁄ ) 

�� = 2.562435× 10�� + 1.816683× 10�� × � + 2.579066× 10��� × ��

− 1.067799× 10��� × �� (A.7) 

Mélange air/vapeur 

Masse volumique (�� ��⁄ ) 

��� = (1 + �)(1 − � (� + 0.62198)⁄ )�� (287.08 T)⁄  (A.8) 

Viscosité dynamique (�� � �⁄ ) 

��� =
������

�.� + ������
�.�

����
�.� + ����

�.�  (A.9) 

avec �� = 28.97 ��/���, �� = 18.016 ��/���, �� = 1 (1 + 1.608�)⁄  et �� =

� (� + 0.622)⁄  

Chaleur spécifique (� � �� ����� ��� ⁄ ) 

����
= ���

+ ����
 (A.10) 

Enthalpie 

��� = ���.�� + �����.�� + ���� (A.11) 

où ���est la chaleur latente de vaporisation de l’eau à 0°C et est approximativement égale à 

2501.6 ��/��. 




