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Résumé - Accompagnant I’augmentation de la population mondiale, la demande d’électricité croit
sans cesse méme pendant les années récentes. La croissance de cette demande est de plus prévue
jusqu’a 2035 dans « World Energy Outlook 2012 ». Plusieurs efforts sont et seront donc réalisés pour
satisfaire cette demande. D’autre part, les procédés industriels émettent toujours une quantité
importante de chaleur a basse et moyenne température (80 — 200°C) qui ne peut pas étre
¢conomiquement transformée en électricité par cycle classique de Rankine a cause de la température
d’ébullition ¢levée de I’eau, le fluide classique. Alternativement, le cycle organique de Rankine
(Organic Rankine Cycle — ORC en anglais), utilise le méme principe que celui classique mais avec un
composé¢ organique basse température d’ébullition comme fluide de travail ; il attire a présent
beaucoup d’attention pour la génération d’électricité a partir des sources de chaleur a basse
température. Dans 1’état de ’art actuel, la plupart des discussions est sur le cycle sous-critique
organique de Rankine sans ou avec une petite surchauffe de la vapeur a la sortie de 1’évaporateur. Mais
le cycle ORC supercritique représente aussi une alternative grace a I’amélioration du rendement et la
réduction de la destruction exergétique. Dans ce travail, une optimisation thermodynamique avec la
puissance du cycle comme fonction objective est effectuée. Le deuxiéme principe de la
thermodynamique et une efficacité¢ totale des échangeurs thermiques sont en premiére approche
utilisés comme contraintes pour 1’optimisation.

Nomenclature
¢ Flux de la capacité thermique de fluide T Température [C]
cyclé [W/K] W Puissance [W]
C, Flux de la capacit¢ thermique de Symboles grecs
source chaude [W/K] € Efficacité d’échangeur thermique
", Flux de la capacit¢ thermique de mi  rendement thermique
puits froid [W/K] Indices et exposants
C, C./C hsi/hso entrée/sortie de source thermique
¢,  chaleur spécifique massique [J/(kg.K)] csi/cso entrée/sortie de puits froid
h enthalpie massique [J/kg] h/c  c6té chaud/froid
L Lagrangien cond condensation
m  Débit [kg/s] min minimum
P Pression [bar] max maximum
Q Flux de chaleur [W]
s entropie [J/(kg.K)]

1. Introduction

Aujourd’hui, a cause de I’augmentation constante de la population mondiale (environ
232000 habitants de plus chaque jour sur la planéte [1]), la demande d’électricité pour les
activités humaines croit continuellement. Selon le scénario « nouvelles politiques » [2], la



consommation d’électricité du monde entier est prévue d’augmenter de 17200 TWh en 2009 a
31700 TWh en 2035 avec un taux annuel de croissance de 2.4%. Actuellement, 66.6% [3] de
I’¢lectricité sont produit par la combustion des carburants fossiles (charbon 41%, gaz naturel
22% et pétrole ~ 4%). Au contraire de ’augmentation de la consommation d’électricité, la
réserve de ressources d’énergie fossiles est limitée et diminue. La production d’électricité a
technologies basées sur l’utilisation des ressources renouvelables attire donc beaucoup
d’attention. En effet plusieurs ressources renouvelables telles que 1’énergie solaire,
géothermique, biomasse ou les rejets thermiques industriels se présentent sous forme de
sources de chaleur a basse température qui ne peuvent pas étre économiquement utilisées pour
produire I’¢lectricité par le cycle classique de Rankine a cause de la température relativement
¢levée d’ébullition de I’eau. Dans le domaine de la production d’énergie électrique a petite et
moyenne puissance a partir d’une source de chaleur de qualité inférieure, le cycle organique
de Rankine, avec le méme principe mais utilisant un compos¢ organique (ex. réfrigérant)
comme fluide de travail, suscite beaucoup d’intérét.

Les cycles ORCs présentent toujours une performance (de 1’ordre de 10 a 20% du
rendement thermique et de moins 2MW de puissance électrique) beaucoup plus faible que la
performance du cycle classique de vapeur d’eau. Plusieurs recherches se focalisent donc
aujourd’hui sur I’amélioration de la performance du cycle ORC [4-6]. Au niveau rendement
thermique d’un cycle thermodynamique, le cycle théorique de Carnot se présente comme le
plus attractif. Dans ce cycle, les procédés de chauffage et de refroidissement isothermes se
produisent d’une fagon infiniment lente pour assurer que le fluide de travail est en équilibre
avec ses deux réservoirs thermiques. Par conséquence, la puissance du cycle, qui est le rapport
entre un travail fini et un temps infini d’exécution du cycle, tend vers zéro. Dans les moteurs
réels, le transfert thermique s’effectue, a cause de la conductivité thermique finie de matiére,
avec différence de température entre le fluide de travail et les réservoirs thermiques. C’est
pourquoi, le moteur n’est pas opéré entre les températures de la source chaude (Ty) et du puits
froid (TL) comme dans le cycle théorique de Carnot mais entre les températures du fluide de
travail sur le c6té chaud (Tw < Tg) et froid (T¢ > Tr) du moteur thermique. Ces dernicres
températures dépendent du débit de fluide thermique et aussi la puissance du moteur [7]. La
conception du cycle endoréversible est souvent utilisée pour étudier la limitation de la
performance du cycle réel. Selon Rubin [8], toutes pertes d’un moteur endoréversible sont
associées avec le transfert de chaleur au/du moteur endoréversible, ce dernier ne présentant
pas de pertes internes. La formule théorique de la puissance maximale et le rendement
thermique a cette puissance d’un moteur endoréversible est établi par Curzon et Ahlborn [9]
comme dans deux équations (1) et (2).

2

. _ﬁa TI/Z_TI/Z
Vg = 57 () W

_q_ [
m=1- 2 @)

o et B sont supposé dans I’équation (1) des constante qui dépendent de 1’épaisseur et de la
conductivité thermique de la paroi de 1I’échangeur de chaleur (respectivement chaud et froid)
et des coefficients de transfert thermique de ces méme échangeurs; 7y est le facteur pour la
durée totale d’exécution du cycle (y > 1)

Plusieurs auteurs [7, 10, 11] ont depuis longtemps focalisé leur travail sur I’optimisation de
la puissance du cycle de Rankine en considérant le cycle endoréversible. Le cycle est donc
couplé avec une source chaude et un puits froid par le transfert de chaleur. Tous les deux
possedent un flux thermique fini. Pour atteindre une solution analytique de la puissance
maximale, le cycle endoréversible (ou idéal) de Rankine doit étre modifi¢ vers un cycle de



Carnot en utilisant une température moyenne entropique Tw. L’aire sous le procédé A-4-5-1-
B dans la Figure 1 (gauche) représente la quantité de chaleur ajoutée au cycle de Rankine est
équivalente a I’aire sous la courbe A-4-1-B dans la Figure 1 (droite). La température moyenne
entropique est calculée par I’équation (3)

Ty = G2 = 2= 3
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Figure 1 : Diagramme de T-s d’un cycle idéal de Rankine (gauche) et du cycle de Carnot (droite)
opérant entre une source chaude et un puits froid avec des capacités thermiques finis [10]

Quand le fluide de travail du cycle sort du détendeur a I’état d’une vapeur surchauffée, la
température moyenne entropique du fluide cyclé dans le procédé de la condensation peut étre
¢galement représentée de méme manicre. Le cycle idéal de Rankine devient donc un cycle de
Carnot opérant entre Ty et Tc comme dans la Figure 1 (droite).

Dans 1’état de I’art des applications du cycle ORC, la vapeur saturée ou légerement
surchauffée est détendue dans le détendeur. Cependant, I’investigation du cycle supercritique
de Rankine attire ¢galement de I’attention parce qu’il peut conduire & un rendement plus élevé
[12]. De plus, le procédé de transfert de chaleur a haute température du cycle ne passe pas a
I’étape de changement de phase comme dans le cas du cycle sous-critique de Rankine. Cela
aboutit a une meilleure adéquation thermique de 1’échange thermique avec moins
d’irréversibilité [13] par rapport au cas sous-critique.

Le présent travail propose une solution analytique de la puissance maximale du cycle ORC
supercritique en considérant le cycle endoréversible et la contrainte de dimensionnement fini.

2. Méthodologie

Le cycle ORC supercritique comme celui sous-critique se compose de 4 éléments (cf.
Figure 2): Le fluide cyclé est tout d’abord compressé de la pression basse a la pression haute
(supérieure a la pression critique dans le cas du cycle ORC supercritique) par la pompe, la
température et ’enthalpie de ce fluide augmentent apreés en échangeant avec une source de
chaleur dans le générateur de vapeur. L’énergie thermique du fluide cyclé est par la suite
transformée en énergie mécanique grace a son expansion dans le détendeur. Le fluide de
travail est finalement condensé a la pression basse dans le condenseur avant d’étre transféré a
la pression haute par la pompe pour compléter le cycle.
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Figure 2 : Schéma des procédeés et T-s diagramme d’un cycle ORC supercritique

Ce travail utilise 1’air a 150 °C avec un débit de 0.1 kg/s et I’eau a 20 °C comme la source
chaude et le puits froid, respectivement. Cinq réfrigérants sont utilisés comme fluides de
travail. Une combinaison entre la méthode des multiplicateurs de Lagrange [14] et la méthode
de Nombre d’Unité de Transfert (e-NUT) [15] avec une valeur de 1’efficacité totale (er) de
1.05 est utilisé pour faire apparaitre la solution analytique de I’optimisation de la puissance.
Quelques hypothéses sont considérées pour le cycle entier et les procédés de cycle ORC
supercritique comme suit :

1. Le fluide limitant de I’échange thermique a haute température est le fluide cyclé
2. Les énergies potentielles et cinétiques sont négligeables

3. Le procédé de chaque composant du cycle est stationnaire et adiabatique (sans perte
thermique)

En considérant que le fluide limitant pour le transfert de chaleur a haute pression est le
fluide cyclé, la quantité de chaleur ajoutée au cycle est calculée par I’équation (4)

Qn = €nCnin(Thsi — T2) = &,,C (Ths; — T>) 4)
Le bilan énergétique de générateur de vapeur
Qh = C(TS - TZ) = Ch(Thsi - Thso) (5

A partir des équations (4) et (5), T peut étre exprimé sous la forme d’une fonction de T, et
€n : €équation (6)

T3 =T, + ep(Thsi — T2) (6)
Le flux thermique rejeté du cycle par le procédé de condensation vaut :
Qc =& CC(TCSi - Tcond) (7)
Le bilan entropique en considérant le cycle endoréversible peut s’écrire
2epC(Thsi—T2) + &cCc(Tesi—Tcond) =0 (8)
T3+T; Tcond

La contrainte de dimensionnement finie
& +& =ér ©)
La fonction objective dans ce travail est la puissance du cycle

_W = Qh + Qc = EhC(Thsi - TZ) + ECCC(TCSi - Tcond) (10)



En remplacant e, = e — &, et a partir de I’équation (8) et I’équation (10), le Lagrangien se
présente comme dans (11)
2epC(Thsi—T2)

. T .
+ (er — &,)C (&—
T, (2—ep)+€xThsi T h7=e\r,

L= EhC(Thsi - TZ) + (ET - Eh)Cc(Tcsi - Tcond) + /1[ ond
1)] (11)

L’optimum de la fonction objective est trouvé en résolvant le systéme des équations non-
lin€aires suivantes

oL _ ./ : —4Thsi _
aT, enC + Aghc{[TZ(z_gh)*'ghThsi]z} =0 (12)
oL : o —Tesi
s = —(er = &) + Aler — &) (T—ndz) =0 (13)
a_L A L _ A L 4'TZC(ThSi_T2) _ 5 TCSi _ _
dep, - C(ThSl TZ) Cc(Tcsz Tcond) + A [[TZ(Z_gh)+ghThsi]z Cc (Tcond 1)] =0 (14)
OL _ 2&pC(Thsi—T2) _ v (Tesi _
o4 Ty(2—en)+enThsi +(er — &t ( T, 1) =0 (15)
TZ; T3

P, = Pressure (fluide, T, s,)

P; = Pressure (fluide, T3, s4)

+

Figure 3 : Itération pour déterminer la valeur de C.,

Le rapport entre le flux de capacité thermique de puits froid (C,) et de fluide cyclé (C), C,,.,
est déterminé par la contrainte P, = P3 (cf. Figure 3) pour une valeur donnée de ;. Alors que,
la valeur de C dans ce travail peut étre déterminé par I’équation (5) quand la valeur de Ty, est
donnée. La valeur moyenne de chaleur spécifique de fluide cyclé est calculée par (16)

¢, =22 (16)

T3-T,

Le débit de fluide cyclé est déterminé quand son flux de capacité thermique et sa capacité
thermique spécifique sont connus

m=C/c, (17)

3. Résultat et discussion

En résolvant le systéme des équations non-linéaires mentionnées dans la section 2 la
solution analytique de I’optimisation est trouvée comme suit



_ 2 Thsi (\/m + Cchcsi) ( Ccr + 1) - CcrETThsi

2 =

2(VC + 1)2 —Cep

_ 2 Tcsi ( Thsi + V TcsiCcr) ( Ccr + 1) - CcrETTcsi

Tcond - _ 2 K
2(Vlq +1) = Corer
Ccr er
& = —F=/—
Cor+1
L’efficacité du condenseur est calculée a partir de I’équation (9)
et

Ec=é&r— & =

C.r+1

La température du fluide de travail a la sortie de générateur de vapeur est déterminée grace
a I’équation (6)

2\/ Thsi ( Thsi + V Cchcsi) ( Ccr + 1) + CcrET\/ Thsi(\/ Thsi - 2\/ Tcsi)

2(Veo + 1)2 —Corep

3:

Le rapport entre la puissance maximale et le flux de capacité thermique de fluide cyclé est
déterminé comme suit

_Wmax — ZCcrET(\/ Thsi A Tcsi)2

¢ 2(VCo + 1)2 —Cep

Fluide Twso [C]  Qn[W]  C[W/K] C. “Winax/C = Wnax

[K] [W]

R134a 100 5075 44.4 139.00 19.16 850.9
R125 100 5075 53.74 46.78 15.83 850.9
R143a 100 5075 48.62 78.35 17.5 850.9
R32 100 5075 45.63 115.4 18.65 850.9
R227ea 100 5075 47.38 91.12 17.96 850.9

Tableau 1. La puissance maximale du cycle ORC supercritique

Fluide T5 [C] Teond [C]  Teso [C] Py, [bar] Pf/rP » = ;:] 1.205[%]
R134a 146.3 28.4 20.7 73.28 1.805 96.79 8.21
R125 141.4 32.6 21.7 202.30 5.593 91.61 13.39
R143a 143.8 30.5 21.1 121.50 3.230 94.34 10.66
R32 145.5 29.0 20.8 89.88 1.554 96.06 8.94
R227ea 144.5 29.9 21.0 157.50 5.385 95.04 9.96

Tableau 2. La condition de travail pour les fluides différents



Pour une valeur donnée de la quantité de chaleur échangée (Qy, = ¢, (Thsi — Thso)) dans le
générateur de vapeur, une valeur de la puissance maximum est déterminé pour tous les fluides
de travail (Tableau 1).

La formule théorique de rendement thermique a la puissance maximale du cycle est

obtenue comme suit
i Tcsi

m=1-
! V Thsi

La formule présente de rendement thermique est identique avec la formule trouvée dans le
travail de Curzon et Ahlborn [9] et De Vos [16]. Pour une valeur donnée de Tpg et Teg le
rendement thermique a la puissance maximale du cycle est constant. Une valeur de 16.77 %
de rendement thermique est obtenue dans ce travail avec la température a ’entrée de source
thermique et de puits froid de 150 °C et de 20 °C, respectivement.

= 1.7 : : 0.05 r—
K y . £
o i B m I m o
X 150 0.045%,
[*] [ E
£ 1.3: -
1.1}
i 0.035
0.9}
[ 0.03
0.7}
i 0.025
0.5f
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Figure 4 : Débit de fluide de travail et de puits froid

Pour chaque fluide, la condition de travail pour obtenir la puissance maximale est
différente et donnée dans le Tableau 2. La valeur de la puissance maximale est identique pour
tous les fluides de travail mais son débit et le débit de puits froid sont différents. D’apres la
Figure 4, le débit de R32 est minimum. Tandis que le débit de R125 est maximum. La
quantité du fluide de travail peut influencer sur le coilit d’investissement du cycle en tenant
compte sur leurs prix. Alors que le débit de puits froid influence sur la consommation
d’énergie de I’utilitaire (Ia pompe). Le débit de puits froid est minimum dans le cas avec R125
comme le fluide de travail et maximum dans le cas avec R134a.

4. Conclusions et remarques

Dans le travail présent, une solution analytique de 1’optimisation de la puissance du cycle
ORC supercritique en considérant le cycle endoréversible avec la contrainte de
dimensionnement fini est trouvée. La formule théorique du rendement thermique a la
puissance maximale est identique avec la formule trouvée dans les recherches antérieures
Curzon et Ahlborn [9] et De Vos [16]. Pour une valeur de 150 °C et de 20 °C de la
température de source thermique et de puits froid, respectivement, le rendement thermique a
la puissance optimale est de 16.77 % pour tous les fluides de travail. Quand la valeur de



quantité¢ de chaleur échangée dans le générateur de vapeur est déterminée, la valeur maximale
de la puissance du cycle est obtenue. Cinq réfrigérants différents sont testés comme les fluides
de travail du cycle ORC supercritique dans ce travail. Les valeurs minimum et maximum du
débit de réfrigérant pour produire la puissance maximale sont observées dans le cas avec R32
et R125, respectivement.
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