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Quelques définitions utiles 

~ Transformation thermodynamique réversible: transformation qui conserve l'entropie 
(dénommée également transformation parfaite, idéale). C'est une transformation 
inaccessible en pratique puisqu'elle nécessite une évolution selon une succession d'états 
d'équilibre (transformation quasi-statique), donc elle s'effectue en un temps infini. 

~ Transformation thermodynamique irréversible: transformation réelle, entraînant la 
création d'entropie. 

~ Irréversibilités externes: des irréversibilités qui se produisent sur la frontière du système 
étudié. Dans le cas des systèmes à cycle inverse ces irréversibilités sont surtout 
thermiques et apparaissent au transfert de chaleur au niveau des échangeurs, due aux 
gradients de température. 

~ Irréversibilités internes: des irréversibilités qui se produisent dans la masse du système 
thermodynamique étudié. Dans le cas des machines à cycles inverse ces irréversibilités 
sont surtout mécaniques (dans le compresseur et le détendeur) due au gradients de 
pression et au frottement interne du fluide frigorifique. 

~ Coefficient de performance de Carnot: le coefficient de performance limite d'un 
système énergétique fonctionnant dans des conditions de réversibilité. 

~ Coefficient de performance réel: le rapport entre l'effet utile désiré et la dépense 
énergétique. 

~ Rendement exergétique: le rapport entre le coefficient de performance réel et le 
coefficient de performance de Camot. C'est une mesure des écarts à la réversibilité, le 
système étant d'autant plus parfait que ce rendement se rapproche de 100%. 

~ Cycle endoréversible: un cycle sans irréversibilités internes, dont les seuls 
irréversibilités se produisent aux contacts thermiques avec les réservoirs. 

~ Cycle endoirréversible et exoirréversible : un cycle réel qui présente des irréversibilités 
internes et externes. 
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Nomenclature du Chapitre 1 

Tpc: température du puits chaud [K] 

TSF: température de la source froide [K] 

QEV : quantité de chaleur soutiré à la source froide [J] 

QCD: quantité de chaleur cédée au puits chaud [1] 

Ex : exergie [1] 

TH: température du fluide interne au niveau du réservoir chaud [K] 

TI : température du fluide interne au niveau du réservoir intermédiaire[K] 

Tc : température du fluide interne au niveau du réservoir froid [K] 

TSH : température du réservoir de haute température [K] 

TSI : température du réservoir de température intermédiaire [K] 

TSF: température du réservoir de température froide [K] 

Ta : température ambiante [K] 

QH: flux de chaleur échangée au niveau du réservoir à haute température [W] 

Qf : flux de chaleur échangée au niveau du réservoir à température intermédiaire[W] 

QF: flux de chaleur échangée au niveau du réservoir à température froide[W] 

Wp : puissance mécanique de la pompe utilisée pour le mouvement du fluide interne [W] 

WC : puissance mécanique du compresseur utilisée pour le mouvement du fluide interne [W] 
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1 INTRODUCTION 

Dans un marché ouvert toujours plus exigeant, les contraintes d'économie d'énergie, 

d'influence sur l'effet de serre et sur la destruction de la couche d'ozone, de qualité globale et 

de prix, imposent une recherche et un développement aux constructeurs en adéquation avec 

les normes reconnues et pour une meilleure satisfaction des clients. 

Les diverses études développées dans ce travail portent principalement sur les 

problèmes actuels liés à l'utilisation rationnelle de l'énergie et à la préservation de 

l'environnement, dans le domaine de la production de froid et de chaleur, qui imposent des 

contraintes sur la conception et le fonctionnement des systèmes énergétiques. Ces contraintes 

sont d'ordre thermodynamique (minimisation des irréversibilités en limitant les pincements 

aux échangeurs, les pertes de charge, les surchauffes, etc.), technologiques (limitation de la 

charge afin de réduire les pertes de réfrigérant, de la température de refoulement du 

compresseur, de façon non exhaustive) et économiques (ce facteur est par ailleurs le premier 

facteur pris en considération par les fabricants). 

Un projet de conception ou un plan de fonctionnement d'un système énergétique ne 

peuvent pas être conçus sur une vérification séquentielle des conditions thermodynamiques, 

technologiques ou économiques, car ces trois considérations sont intimement liées et couplées 

entre elles. Il s'impose donc une optimisation thermoéconomique. 

Mais l'optimisation thermoéconomique des systèmes énergétiques ne peut se prétendre 

d'être complète sans la prise en considération des contraintes environnementales. 

L'introduction de ces dernières contraintes est plus récente, cela est due à la prise de 

conscience sur les problèmes liés à l'environnement par la communauté européenne. 

1.1 INTRODUCTION SUR LES FLUIDES FRIGORIFIQUES 

La mise en évidence de l'impact des fluides frigorifiques ChloroFluoroCarbures (CFC) 

et HydroChloroFluoroCarbures (HCFC) sur la couche d'ozone et leur implication très forte 
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dans le processus d'effet de sen'e ont conduit les gouvemements à prendre des mesures visant 

à limiter puis interdire les substances chlorées impliquées. Les CFC sont utilisés depuis que 

les premières installations frigorifiques fonctionnent. Les HCFC sont plus récents, mais leurs 

utilisation est aussi très large. Afin de les remplacer, l'industrie chimique a proposé les 

HydroFluoroCarhures (HFC), qui sont aujourd'hui les substituts privilégiés à tous les fluides 

contenant du chlore. 

Après la signature du protocole de Montréal (1987), la production et l'importation des 

CFC sont interdites depuis janvier 1995 alors que les HCFC se voient contingentés depuis 

1996 pour être interdis en 2014 daus l'Union Européenne et 2030 au niveau mondial. 

Dans ce contexte réglementaire, le HCFC22 est actuellement le frigorigène le plus 

largement employé dans les groupes frigorifiques et les pompes à chaleur. Sur les 8000 tonnes 

de fluide frigOlifique halogénés vendus en France en 1996, 70% con-espondaient à du R22, 

15% à des HFC et les 15% restant à des CFC Autant dire que le marché français est 

principalement un marché de R22. Le stock de frigorigène implanté sur le parc d'équipements 

de production du froid en France s'élève à 33000 tonnes, dont environ 40% de R22 et environ 

10% d'ammoniac. Les fluides de substitution sont principalement R404A, R507 et R134a. 

Enfin, l'ammoniac semble voir le jour en réfrigération commerciale (autour de 25% des 

installations neuves). 

Bien que les HFC présentent des caractéristiques très similaires aux CFC et HCFC, la 

substitution d'un fluide par un autre ne peut pas être réalisée directement· les niveaux de 

pression, les systèmes de compression et de détente, les échangeurs de chaleur présents dans 

les installations ainsi que le type d'huile doivent être adaptés à ces nouveaux fluides. La 

substitution des produits chlorés a entraîné une forte demande de recherches, de la part des 

industliels. 

Dans ce travail on utilise principalement le R22 pour les applications numérique de nos 

modèles physiques, sachant que c'est seulement une option faite au cours des codes de calcul. 

Pour les machines fligorifiques et les pompes à chaleur réelles (avec des pertes internes et 

extemes) on fait une comparaison entre trois fluides très utilisés aujourd'hui sur le plan 

mondial, R22, R134a, et R717 (NH3), afin d'observer leurs influences sur la perfon-nance de 

la machine. 
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1.2 INTRODUCTION SUR LES MACHINES THERMIQUES A CYCLE INVERSE 

On désigne sous le nom de machine thermique à cycle inverse des systèmes ayant pour 

objet de réaliser le transfert de chaleur d'un milieu à température relativement basse 

(dénommé source froide) à un milieu à température plus élevée (dénommé puits chaud), grâce 

à la fourniture d'une énergie noble où thermique. 

Les machines frigorifiques et les pompes à chaleur sont du point de vue 

thermodynamique, des machines thermiques à cycle inverse. Etant donné un puits chaud à 

température Tpc et une source froide à température TSF (TSF<Tpc) on fait décrire au fluide 

frigorifique un cycle fermé au cours duquel il soutire à la source froide une quantité de 

chaleur QEV, puis cède au puits chaud une quantité de chaleur QCD. Le transfert de chaleur 

d'une source froide à un puits chaud étant impossible sans un apport énergétique extérieur, le 

fonctionnement d'une machine à cycle inverse impliquera donc la présence d'une source 

extérieure d'énergie noble où thermique. L'objectif visé par les machines frigorifiques est de 

refroidir un milieu à une température inférieure à l'ambiance en extrayant de façon continue 

les calories au milieu à refroidir et en les transférant à un milieu extérieur (l'énergie utile 

étant QEV), tandis que l'objectif visé par les pompes à chaleur est de réchauffer un milieu à 

une température supérieure à l'ambiance en prélevant des calories à un milieu extérieur 

(l'énergie utile étant QCD). 

Selon la façon dont s'effectue la circulation du fluide on distingue essentiellement: 

~ les installations à compression qui utilise un appareil mécanique 

( compresseur) 

~ les installations à absorption dans lesquelles la circulation s'effectue en majorité sans 

appareil mécanique, par absorption du réfrigérant dans un liquide d'où il est ensuite 

régénéré par la chaleur dans une autre partie du circuit 

~ les installations hybrides ( à compression 1 absorption) qui représentent un couplage des 

deux précédentes. 
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1.2.1 Machines à compression mécanique de vapeur (CMV) 

Le schéma de principe d'une machine élémentaire à compression mécanique de vapeur 

et changement de phase est le suivant: 

3 
Détendeur 

4 

Condenseur 

Fluide caloporteur 

Evaporateur 

QEV 
Enceinte froide 

Compresseur 

Fil,,'ure 1.1: Schéma de Ilnneille d'une machine à comllrcssion mécanique de vapeur 

Le fonctionnement de la machine à compression mécanique de vapeur est basé sur le 

cycle Carnot inverse, la compression du fluide frigorigène se réalisant par une voie 

mécanique. C'est le compresseur qui crée une différence de pression entre l'évaporateur et le 

condenseur et c'est le détendeur qui ramène à la basse pression. On obtient une température 

d'évaporation du fluide frigorifique plus basse que la température du fluide caloporteur à 

l'évaporateur, d'où l'échange de chaleur du fluide caloporteur vers le fluide frigorigène et une 

température de condensation du fluide frigorifique supérieure à la température du fluide 

caloporteur au condenseur, d'où l'échange de chaleur du fluide frigorigène vers le fluide 

caloporteur. 

Le compresseur aspire en 1 à l'état de vapeur sèche le fluide frigorifique et le comprime 

en augmentant la pression et la température. En 2, la vapeur comprimée pénètre dans un 

échangeur de chaleur (le condenseur) où elle se condense en abandonnant sa chaleur latente 

Qco. Le condensât sous pression, détendu de 3 à 4 dans le détendeur est envoyé en état de 

mélange diphasique dans le deuxième échangeur de chaleur de l'installation (l'évaporateur), 

où il prélève la chaleur QEvet il s'évapore. 
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1.2.2 Machines à absorption 

Dans ces machines la compression du fluide frigorifique évaporé, en vue de sa 

recondensation, s'effectue par un procédé thermique, donc par la dépense d'une certaine 

quantité de chaleur à plus haute température que l'ambiance au lieu de dépenser de l'énergie 

mécanique comme dans le cas des installations fiigorifiques à compression de vapeur. 

Dans le cas précédent, l'entraînement du fluide, donc son transfert de la basse pression à 

la haute pression est assuré classiquement par un compresseur mécanique, mû par un moteur 

électrique ou à gaz. Dans un cycle à absorption, ce transfert est assuré par un liquide qui est 

capable d'absorber les vapeurs frigorigènes à basse pression et de les restituer à haute 

pression par simple chauffage et ébullition, comme dans une bouilloire. Le fonctionnement de 

la machine à absorption est basé aussi sur le cycle Camot inverse, la compression du fluide 

frigorigène se réalisant par une voie thermochimique, en utilisant un mélange binaire (fluide 

frigorifique + absorbant). Le principe de fonctionnement de la machine à absorption repose 

donc sur la propriété de certains solvants d'absorber de très grandes quantités d'une vapeur 

appropriée et de restituer cette vapeur lorsque l'on chauffe la solution riche ainsi formée. 

En fonctionnement type machine à froid, l'effet utile est recueilli au niveau de 

l'évaporateur tandis qu'en fonctionnement type pompe à chaleur, l'effet utile est recueilli pour 

partie au niveau du condenseur et pour partie au niveau de l'absorbeur. 

Le type de machine décrit fait intervenir comme pour les machines à compression 

mécanique de vapeur deux niveaux de pression: haute pression et basse pression, mais trois 

niveaux de température (TsH > TSf> TSF). 

Les avantages des machines à absorption résident dans la contribution au respect de 

l'environnement, la fiabilité et le silence de fonctionnement car les seules pièces en 

mouvement sont celles de la pompe de solution. 

Le schéma de principe de la machine à absorption est présenté dans la figure ci­

dessous. 
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Figure 1,2 : Schéma de principe d'une machine à absorption 

1.2.3 Machines hybrides (à compression 1 absorption) 

Chapitre 1 

Comme pour les machines à absorption, le principe de fonctionnement de la machine 

hybride repose sur la propriété que possède certains solvants d'absorber de très grandes 

quantités d'une vapeur appropriée et de restituer cette vapeur lorsque l'on chauffe la solution 

riche ainsi formée. 

Le schéma de principe d'une machine à compression / absorption est présenté dans la 

figure suivante: 
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Figure 1.3 : Schéma de principe d'une machine hybride 

Chapitre 1 

Une machine à compression / absorption comporte trois organes principaux: 

l'absorbeur qui reçoit le solvant appauvri en fluide frigorifique provenant du générateur et la 

vapeur de frigorigène provenant du compresseur pour former la solution riche libérant de la 

chaleur; le générateur (bouilleur) dans lequel grâce à un apport de chaleur la vapeur de 

fluide frigorifique est séparée du solvant; le compresseur, qui comprime la vapeur issue du 

générateur et l'envoie sous pression vers l'absorbeur. 

Ce type de machine fait intervenir toujours deux niveaux de pression et deux niveaux de 

température, comme la machine à compression mécanique de vapeur. L'effet utile est 

récupéré au niveau de l'absorbeur (pompe à chaleur à absorption / compression) où au niveau 

du générateur (machine frigorifique à compression / absorption). 

Dans le tableau qui suit on centralise les expressions des coefficients de performance 

théorique ou de Carnot, des coefficients de performance réels et des rendements exergétiques 

pour les trois types de machines thermiques à cycle inverse: à compression mécanique de 

vapeur, à absorption et à compression / absorption, pour les deux cas, voire trois, fonction de 

l'effet utile considéré: machine à froid, pompe à chaleur et thermotransformateur. On doit 

noter que dans les relations présentées dans ce tableau on considère tout flux de chaleur ou de 
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travail entrant dans le système comme positif et tout Ilux de chaleur ou de travail sortant du 

système comme négatif. 

Tableau 1 : Elpression des coefficients de performance et des rendements elergétiques pour les trois t}lles 

de machine thermique à cycle inverse'. 

Type de machine 

Machine à compression 
mécanique de vapeur 

~
c 

MAF QI 
. PAC 

Muçhine à arn.orption 

Machine hyhrid~ 

COPlhêllriquc 

TSI 
(,()/~héor;qr/e PAC = ---. -

T:';I -7SF 
• -QI 

( OP l'AC = -. -

Wc 

( '()E' Q F MAF=-

rf/ c' 

('()P,h~onqlJf! PAt' = 1SH - TSJ_~ Q 
TSII TSI -78F COP

pAC 
= _._-__ 1_ 

('OPrhéorique MAF = TSH - TSI ~ 
TSJ! TSI -TSF 

COJ~hi:vrlque 7T = TSf -TS!'~~ 
- TSf TSI -7 S 

C01~héonqlle _ PAC == ~ 
7s1 -7SF 

, T~W 
(O~héonque MAF = ----

. TSI -TSF 

W p+ Qll 

( '()E' - QI' MAF--.--.-

W P+QII 

( '01' _ -Qll 
1'1'----

Wp+QI 

'() QF C PMAF =---
W p+W c 

Eflicacité de la machine 
(('01"001 / ('01"1>00'" "J 

QF 7~1 -7~F 
17 MAF = ---1'--

W,. SF 

, Convention de signes: tout flux entrdnt dans le système est positif tandis que tout flux sorumt du système est 
négatif. 
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1.3 INTRODUCTION DES NOTIONS EXERGETIQUES 

La mesure de l'état de désordre d'une énergie est l'entropie. Plus on apporte du 

« désordre» par une transformation quelconque plus l'entropie augmente et donc il y a lieu 

une création d'entropie. Afin de pourvoir comparer les énergies désordonnées (chaleur) vu 

qu'elles diffèrent en qualité c'est à dire en potentiel de transformation en énergie noble ou 

ordonnées (énergie électrique ou mécanique), il est nécessaire d'avoir une mesure de la 

qualité de l'énergie. Cette mesure est appelée exergie. Pour les énergies nobles, l'exergie est 

égale à l'énergie tandis que pour les énergies désordonnées, l'exergie est inférieure à 

l'énergie, la partie complémentaire étant appelée anergie. Ainsi: Energie = Exergie + Anergie. Pour 

des raisons pratiques liées à la notion de production principale associée à un composant d'un 

système, nous serons amenés à utiliser la notion de néguentropie qui correspond simplement 

à l'opposé de l'anergie telle que: Energie = Exergie - Néguentropie 

Le fonctionnement de tout système réel s'effectue en présence d'irréversibilités. Ces 

irréversibilités se traduisent par une perte d'énergie noble, donc il est de la plus haute 

importance pour l'ingénieur de localiser, chiffrer ces pertes d'énergie noble de façon à 

pouvoir améliorer le fonctionnement du système. 

Lorsque par l'emploi du bilan d'énergie, issu du premier principe, on se contente 

d'examiner les quantités de travail et de chaleur mises en jeu dans un processus industriel, il 

s'avère difficile d'estimer l'influence de chaque opération sur le résultat final et, par 

conséquent, de hiérarchiser les voies d'améliorations possibles. 

Dans ce but, l'exergie est couramment employée dans les processus d'optimisation car 

elle permet de voir des dégradations effectives que les quantités de chaleur reçues ou cédées 

subissent au cours des différents transferts et elle permet également de cerner les pertes en 

terme de travail liées à l'utilisation réelle des différentes parties constituantes d'une 

installation industrielle. Ainsi, le deuxième principe de la thermodynamique introduit par 

l'intermédiaire des concepts d'entropie et d'exergie la différence qualitative des différentes 

formes d'énergie en fonction du degré de conversion d'une forme quelconque d'énergie en 

énergie ordonnée. 
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Définition de l'exergie 

~ L'exergie est la fraction maximale d'une forme d'énergie transformable en énergie noble 

(ordonnée). 

ou bien, 

~ L'exergie est le travail maximum qui peut être extrait d'un système combiné (masse de 

contrôle + environnement) lorsque la masse de contrôle passe d'un état donné à l'état 

d'équilibre thermique et mécanique avec l'environnement. 

Propriétés de l'exergie : 

~ Pour tous les états l'exergie est une quantité positive (ou nulle) 

~ L'exergie est une grandeur extensive: sa valeur dépend explicitement du choix de l'état de 

référence 

~ L'exergie est détruite par les irréversibilités; la destruction de l'exergie est proportionnelle 

à la création d'entropie due aux irréversibilités 

~ Selon la thermodynamique statistique, l'exergie donne la mesure la plus générale du non­

équilibre du système avec l'environnement 

Il existe plusieurs types d'exergie : 

~ exergie associé à la matière : 

~ exergie chimique qui intervient surtout dans les réactions 

chimiques, telle que la combustion 

~ exergie physique 

~ exergie thermique pour le cas d'un gradient de température 

~ exergie mécanique pour le cas d'un gradient de presssion 

~ flux d'exergie associée à unflux de chaleur 
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Les transferts de chaleur jouant un rôle capital dans les procédés énergétiques, on 

développe dans ce travail l'expression du flux d'exergie associé à un flux de chaleur et on 

présente l'exergie physique qui intervient dans les transformations telles que la compression 

et la détente. 

Le flux d'exergie associé à un flux de chaleur à température T correspond au travail 

optimal disponible ou requis par une machine réversible fonctionnant entre un réservoir de 

chaleur à température T et le milieu ambiant à température Ta. Lors d'un transfert de chaleur 

Q à température T si T>Ta (Figure 1.4; cas fi) le flux d'exergie correspond au travail 

T. 
maximum productible par le cycle direct: -Wma:< = Q'lc avec 'le = 1- ; le rendement du 

cycle Carnot direct. 

Q.<O 
T 

Q>O 

o W<O 

Q>O 
T, __ -"'--__ _ 

Q,<O 

Cas 1 Cas Il 

Figure 1.4 : Scbéma d'une macbine réversible fonctionnant entre un réservoir de cbaleur à température T 

et le milieu ambiant à température Ta pour le cas 1 :T<Ta (cycle inverse) et le cas U : T>Ta (cycle direct) 

Si T<Ta (Figure 1.4 ; cas 1), le flux d'exergie correspond au travail minimum requis par 

le cycle inverse: W min = ~avec COPe = __ T_le coefficient de performance du cycle 
COPC Ta-T 

Carnot inverse. L'exergie d'une chaleur Q à température T peut être écrite ainsi de la manière 

( T) suivante2 
: IExJ = Wnpr = - 1-; Q. 

Remarque: l'exergie d'un fluide d'une température inférieure à la température 

ambiante augmente si on lui enlève de la chaleur; l'exergie d'un fluide d'une température 

supérieure à la température ambiante augmente si on lui apporte de la chaleur. 

2 considérant la convention de signes pour laquelle une chaleur (ou un travail) reçue par le système 
thermodynamique étudié est positive et une chaleur (ou un travail) cédée est négative. 
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1.4 INTRODUCTION SUR L'OPTIMISATION DES SYSTEMES ENER(iETlQUES 

L'optimisation d'un système ou d'un procédé nécessite d'établir un modèle, c'est-à-dire 

une représentation du système par un ensemble d'équations ou par un montage expérimental 

permettant l'étude des conditions de fonctionnement et conduisant à l'établissement de lois 

prévisionnelles. 

La simulation des composants ou de systèmes constitue par ailleurs une étape 

préliminaire pour tester les performances sur une plage étendue de conditions opératoires. Un 

système optimum pour les conditions nominales de fonctionnement n'est pas forcément 

optimum sur toute la plage de fonctionnement possible. La simulation permettra de faire des 

études de sensibilité par rapport à divers paramètres ou variables du modèle. 

La résolution d'un problème d'optimisation suppose en préalable de choisir le critère 

d'optimisation par rapport auquel on veut effectuer l'étude. Il faut donc établir une fonction 

objectif: 

(1.1) 

Cette fonction est exprimée à partir d'un vecteur {Xi} faisant intervenir n variables. 

L'optimum recherché est soit un maximum de y soit un minimum de y. Si les n variables sont 

indépendantes alors l'optimisation entreprise est une optimisation sans contrainte. Dans les 

cas courants, par contre, les variables mises en oeuvre ne sont pas indépendantes et les liaisons 

qui existent entre elles peuvent se traduire par deux types de contraintes: 

~ contraintes d'égalités sous la forme d'un ensemble de fonctions égales chacune à zéro; 

~ contraintes d'inégalités qui traduisent des limitations physiques ou technologiques 

apparaissant dans le système. 

Dans les problèmes qui seront traités par la suite ce sont les valeurs techniques et 

économiques qui seront optimisées, car dans les problèmes industriels courants il y a 

compétition entre les deux. Malheureusement, le plus souvent le critère économique présente 

une importance considérable dans le domaine industriel et le plus souvent on est amené a faire 

un compromis entre l'optimum technique et l'optimum économique d'un système. 
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une importance considérable dans le domaine industriel et le plus souvent on est amené a faire 

un compromis entre l'optimum technique et l'optimum économique d'un système. 

1.5 PROPOSITIONS DU PRESENT TRA VAIL 

Un système énergétique peut être étudié du point de vue énergétique, le bilan 

énergétique rendant compte des quantités d'énergie foumies ou reçues par le système. 

L'intérêt de mener une analyse exergétique en parallèle avec une analyse énergétique est 

due au fait que les pertes exergétiques sont irrécupérables (puisque l'exergie est détruite au 

cours d'une transformation irréversible), contrairement aux pertes énergétiques qui peuvent 

être récupérables (par exemple la valorisation d'un flux de chaleur rejeté à l'extérieur). La 

corrélation entre l'entropie et l'exergie est évidente: la création d'entropie au cours des 

diverses transformations thermodynamiques réelles, due aux irréversibilités internes et 

externes se caractérise par des pertes d'exergie qui impliquent la diminution de la capacité du 

système de produire du travail. Dans le cadre le l'analyse entropique, la performance d'un 

composant du système à étudier est évalué en comparant les pertes de capacité de travail 

mécanique du composant avec la capacité de travail mécanique du système entier. Dans le 

cadre de l'analyse exergétique, l'efficacité de fonctionnement de chaque composant est 

appréciée en comparant la capacité de travail mécanique du fluide cyc1é à l'entrée et à la 

sortie du composant. L'avantage de la méthode exergétique par rapport à celle entropique est 

qu'elle permet l'étude de la performance thermodynamique d'un composant du système sans 

devoir apprécier auparavant la capacité de travail mécanique du système entier, ce qui 

simplifie les calculs. Un des facteurs les plus importants affectant la conception d'un système 

est son coût global, une analyse économique s'impose, donc. Dans ce travail on s'intéresse 

au coût global d'un système énergétique définit comme la somme entre les coûts 

d'investissement des composants du système, le coût de fonctionnement et le coût de 

maintenance. 

La simulation et l'optimisation des systèmes énergétiques sont envisagées afin de 

prévoir une utilisation rationnelle de l'énergie et d'envisager des systèmes plus performants 

ou bien des systèmes moins coûteux, les études des systèmes énergétiques théoriques et réels 

présentées étant en relation étroite avec des partenaires du secteur industriel. 
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Dans le deuxième chapitre de ce mémoire des modèles thelmodynamiques selon la 

thermodynamique en temps fini ont été développés, en commençant avec une théorie 

généralisée des cycles inverses à deux sources endoin'éversibles et exoinéversibles, avec des 

considérations exergétiques, On fait apparaître les pondérations de chaque pelie (interne et 

externe) par rapport à la puissance nécessaire au compresseur, 

Le cycle de Carnot inverse (endoréversible mais exoinéversible) est étudié dans un 

premier temps, en négligeant les inéversibilités internes et en considérant seulement les 

inéversibilités dues aux pincements au niveau des réservoirs, L'étude est faite pour les deux 

cas possibles: machines à froid ou pompes à chaleur, Dans l'industrie dans la plupart des cas 

on demande, selon la machine, une certaine production de froid ou de chaleur, Le problème 

qui se pose est de maximiser la performance de la machine qui se traduit par maximiser le 

coefficient de performance ( COP = effet utile / consommation énergétique), On obtient une 

équipaliition des conductances entre les deux échangeurs de chaleur pour un effet utile, 

températures des réservoirs et une conductance totale imposée, Le même résultat est obtenu si 

on minimise les pertes au niveau de la source froide et du puits chaud, le minimum des pertes 

étant quantifié par la variation minimale d'entropie du système, due aux pincements de 

température, 

Le cycle frig01ifique et la pompe à chaleur réels sont étudiés ensuite, Les pertes qui 

apparaissent dans chaque composant de l'installation sont représentées graphiquement en 

diagramme (T-s) pour les deux types de machine, Par rapport au cas précédent on tient 

compte aussi des inéversibilités internes qui apparaissent au cours de la compression et de la 

détente, On détermine ces pertes et on étudie leur impact sur la puissance demandée au 

compresseur. Un programme d'optimisation est développé, avec comme fonction objectif ou 

la maximisation du coefficient de performance ou la minimisation des pertes internes et 

externes, Le rendement exergétique est déterminé par deux voies: le rapport entre le COP réel 

et le COP Carnot ou en utilisant les pondérations des pertes internes et externes sur la 

puissance du compresseur, L'optimisation est faite pour trois fluides frigorifiques R22, 

RI34a et R717, afin d'observer leurs influences sur la performance de la machine et sur les 

pertes internes et externes qui apparaissent au cours du fonctionnement réel. 

Le troisième chapitre commence par une analyse technico-économique et exergo­

économique de quelques compresseurs, condenseurs et évaporateurs dans le domaine du froid, 
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Des corrélations technico-économiques et exergo-économiques sont établis afin de faciliter 

l'estimation des prix des composants en fonction des paramètres techniques, respectivement 

exergétiques. L'analyse de l'évolution du coût d'investissement réel en fonction de la 

puissance et de la production exergétique met en évidence le fait que les fabricants 

considèrent comme paramètre primordial la puissance d'un certain composant pour établir 

leurs tarifs. Un code de calcul technico-économique a été développé en deux étapes. Dans la 

première étape on choisit la plus favorable configuration d'installation frigorifique (type 

d'évaporateur et de condenseur), pour un type de compresseur donné. On caractérise les points 

thermodynamiques du cycle de fonctionnement et le coût total d'investissement de la 

machine. Dans la deuxième étape de la simulation on utilise les corrélations coût - paramètres 

techniques pour estimer le coût global de l'installation. Ainsi, on présente une évaluation du 

coût d'investissement par une méthode non seulement discrète mais aussi continue. Les 

productions exergétiques et les taux de dissipations pour chaque composant sont calculés. Une 

optimisation du coût total de l'installation fiigorifique (définit comme la somme entre le coût 

total d'investissement, le coût de maintenance et le coût de fonctionnement) suit cette double 

simulation. On utilise la méthode générale du gradient réduit, une méthode directe qui résout 

les problèmes d'optimisation non-linéaires avec contraintes d'égalité et d'inégalité, obtenant 

les valeurs de la fonction objectif et des fonctions de contraintes pour un ensemble de 

variables indépendantes donné. 

La difficulté principale rencontrée lors de ces études réside dans la collecte des données 

technico-économiques des divers fabricants et dans le couplage des différents composants de 

la machine. Dans le code de calcul, le choix du type de fluide fiigorifique à utiliser est libre, 

les exemples numériques et les études de sensibilité étant faites pour R22 et R134a. 

Dans le quatrième chapitre on présente des modèles des machines à cycle inverse 

trithèrmes (à trois réservoirs de chaleur) selon la thermodynamique en temps fini, les 

machines dithèrmes étant présentées comme des cas limites des premières. 

L'incidence sur les définitions du coefficient de performance est présentée par le biais 

des trois modélisations, selon trois adimensionnements possibles, rapportant au réservoir 

chaud, intermédiaire ou froid, pour les trois types de machine précités. Une étude de 

sensibilité est faite pour chaque modèle : variation du cap en fonction des paramètres 

adimensionnés correspondants. Les calculs pour chaque type de machine sont faits pour deux 
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cas possibles endoréversible et exoilTéversible (sans création d'entropie interne) ou 

endoirréversible et exoirréversible (avec création d'entropie interne et externe). L'influence de 

la loi de transfert de chaleur est soulignée. 

L'existence des pincements de température optimaux, au niveau des trois réservoirs de 

chaleur, qui maximiseraient le coefficient de performance, est étudiée pour chaque type de 

machine: machine à froid, pompe à chaleur ou thermotransformateur. L'étude est faite avec 

une contrainte sur la conductance totale de la machine. 

Le passage à la thermoéconomie est fait par une optimisation des machines à cycle 

inverse à compression mécanique de vapeur, tenant compte des considérations économiques. 

La distribution optimale de la surface entre les échangeurs de chaleur du système est étudiée 

pour un coût de la fonction compression (coût de fonctionnement + coût d'investissement du 

compresseur) minimal. Le problème d'optimisation est résolu pour deux cas possibles : 

machine à froid ou pompe à chaleur. C'est une application de l'approche directe pour 

minimiser le coût de la fonction compression, selon la thermodynamique en temps fini, qui a 

le but de souligner l'importance de l'influence de la distribution de surface sur le 

fonctionnement du système énergétique. 
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Nomenclature du Chapitre 2 

Tms : température moyenne supérieure du fluide pendant le transfert de chaleur [K] 

Tmi : température moyenne inférieure du fluide pendant le transfert de chaleur [K] 

Tm : température moyenne[K] 

Ta : température ambiante [K] 

Tpc : température du puits chaud [K] 

TSF: température de la source froide [K] 

TCD: température de condensation [K] 

hv: température d'évaporation [K] 

LIT: pincement de température [K] 

Q : flux de chaleur [W] 

W minc : puissance minimale de Camot [W] 

. min 

W : puissance minimale demandée au compresseur [W] 

min 

W minc : minimum minimorum de la puissance virtuelle de Camot [W] 

W : puissance reçue par le système [W] 

K: conductance totale de la machine [WIK] 

KEV : conductance de l'évaporateur [W/K] 

K CD : conductance du condenseur [W/K] 

E : flux d'énergie [W] 

S : flux d'entropie [W/K] 

Sirr _i : flux d'entropie interne créé [W/K] 

Chapitre 2 

Sirr _, : flux d'entropie créé du au pincement de température au niveau des échangeurs [W/K] 

StJ.Tpe : flux de création d'entropie due au pincement .6.Tpç [WIK] 

StJ.T
SF 

: flux de création d'entropie due au pincement .6.TsF [W/K] 
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S 6T
cD 

: flux de création d'entropie due au pincement ~ T CD [W/K) 

S6T" : flux de création d'entropie due au pincement ~T EV [W/K) 

SSF : flux d'entropie prélevé à la source froide [W/K) 

SEV : flux d'entropie prélevé par le fluide fiigOlifique au niveau de l'évaporateur[W/K) 

SCD : flux d'entropie cédé par le fluide frigorifique au niveau du condenseur[W/K) 

SPC : flux d'entropie prélevé par le fluide caloporteur au puits chaud [W/K) 

n : flux de pertes [W) 

n, .... _. : flux des pertes dues aux irréversibilités externes [W) 

li: pondération des pertes par rapport à la puissance demandée [-) 

COPMAF_C : coefficient de performance de Carnot pour les machines à froid [-) 

COPPAC_c : coefficient de performance de Carnot pour les pompes à chaleur [-) 

COPMAF_' .... : coefficient de performance des machines à froid réelles [-) 

COPPAC'_"T: coefficient de performance des pompes à chaleur réelles [-) 

77", : rendement exergétique 

Si : entropie spécifique du frigorigène dans le point i du cycle [kJlkgK] 

ru"T _cp: variation d'entropie spécifique dans le compresseur [kJlkgK] 

ru,,,. _ dl : variation d'entropie spécifique dans le détendeur [kJlkgK] 

ru Um : variation d'entropie spécifique due à ~ Tm [kJlkgK] 

ru6T" : variation d'entropie spécifique due à ~TEV [kJlkgK] 

rucd : variation d'entropie spécifique dans le condenseur [kJlkgK] 

ruq,_ T" : augmentation d'entropie du frigorigène dans le processus d'évaporation [kJlkgK] 

ruq, _ T.
v 

: diminution d'entropie de l'enceinte froide [kJlkgK] 

h, : enthalpie du fiigorigène dans le point i du cycle [kJlkg] 

IVTi
: chaleur latente à la température Ti l[kJlkg) 

Cl : chaleur spécifique du fiigorigène en état liquide [kJlkgK] 

cp : chaleur spécifique du fiigorigène à pression constante [kJlkgK] 

It, : travail mécanique technique réversible [kJ] 
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ltirr : travail mécanique technique irréversible [kJ] 

ft: taux de compression [-] 

r: exposant isentropique [-] 

T]c: rendement isentropique ou interne du compresseur [-] 

p : pression [bar] 

qcd : chaleur spécifique transférée au niveau du condenseur [kJlkg] 

qo : production frigorifique spécifique [kJ/kg] 

7rirr_dl : pertes dues aux irréversibilités au détendeur [kJ/kg] 

7rirr_cp : pertes dues aux irréversibilités au compresseur [kJ/kg] 

7r,jT .. : pertes dues aux irréversibilités à I:l Tm [kJ/kg] 

7r,jTEV: pertes dues aux irréversibilités à I:l T EV [kJlkg] 

I:lp: gradient de pression [bar] 

riz : débit du fluide frigorifique [kg/s] 

AAS: aire offerte par la soupape d'aspiration [m2
] 

ARF: aire offerte par la soupape de refoulement [m2
] 

Vo : volume de l'espace mort du cylindre [m3
] 

Vs: volume de la course du piston [m3
] 

Vh : cylindrée horaire [m3/h] 

1'\v : rendement volumétrique 

K.. : consommation spécifique [J/m3
] 

Indices: PC : puits chaud 

CD: condenseur 

AS : aspiration 

SF : source froide 

EV: évaporateur 

RF : refoulement 

Olapitre 2 
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Chapitre 2 

2 THERMODYNAMIQUE EN TEMPS FINI DU CYCLE INVERSE 

21 INTRODUCTION 

La thermodynamique en temps fini représente la thermodynamique des systèmes 

énergétiques réels, qui présentent des irréversibilités externes, au contact avec les réservoirs 

de chaleur. En effet, si on considère le cycle idéal, réversible (de Camot), l'absence 

d'irréversibilités externes implique des pincements de température (différence absolue entre la 

température du réservoir et la température du fluide cyclé) nuls et pour assurer des flux de 

chaleur non-nuls on devrait prévoir des surfaces d'échange de chaleur infinies, ou bien des 

temps de contact avec les réservoirs infinis. La puissance de la machine est dénommée 

virtuelle puisqu'elle n'existe pas réellement. L'idée de la réversibilité totale de l'interaction 

entre le système et les réservoirs ne peut pas être acceptée en pratique et on doit considérer 

des différences finies de température dans les processus de transfert de chaleur, qui 

impliquent, conformément à la loi de transfert de chaleur linéaire, des surfaces finies pour des 

coefficients globaux de transfert de chaleur finis ou des temps de contact finis entre le fluide 

interne et les réservoirs. 

Les précurseurs de la thermodynamique en temps fini ont été P. Chambadal (1957) [1] 

et l. Novikov (I958) [2] qui ont étudié les systèmes thermoénergétiques nucléaires endo et 

exoirreversibles (irréversibilités internes et externes). Dans ce contexte, pour des 

irréversibilités internes négligeables, il apparaît pour la première fois l'expression du 

rendement optimum correspondant à une puissance développée maximale: Tl Opl = 1-ff où 

To est la température du réservoir froid et T représente la température du réservoir chaud. 

Ultérieurement, F.L. Curzon et B. Ahlborn [3] ont introduit la grandeur « temps» dans 

l'analyse thermodynamique et ils ont pris en considération les processus de transfert de 

chaleur à différence finie de température, en élaborant une nouvelle méthode d'analyse 

thermodynamique: «Thermodynamique (Dissipative) en Temps Fini ». Ils ont appliqué la 

thermodynamique en temps fini au cycle thermodynamique idéal (de Camot). Après la 

maximisation de la puissance fournie, ils dérivent l'expression par rapport à l'efficacité, 
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dénommée efficacité thermodynamique en temps fini, différente de celle bien connue de 

Carnot. 

Depuis la Thermodynamique en Temps Fini représente une source de nombreuses 

publications qui présentent des modèles de plus en plus complexes [4] - [15]. La 

thermodynamique en temps fini a été appliquée à de nombreux types de cycles thermiques 

(Carnot, Brayton, Stirling, Ericsson, Otto, Diesel) et plus récemment à des machines à froid, 

pompes à chaleur et transformateurs thermiques. 

Depuis que l'on a introduit en 1975 la notion de cycle thermodynamique en temps fini, 

de nombreux auteurs ont étudié l'irréversibilité dans les cycles. Les fonctions objectives en 

thermodynamique en temps fini sont souvent purement thermodynamiques (puissance, 

efficacité, production entropique, puissance calorifique, COP, pertes exergétiques, etc). 

2.2 THEORIE GENERALISEE DES CYCLES INVERSES ENDOIRREVERSIBLES 

ET EXOIRREVERSIBLES SELON LA THERMODYNAMIQUE EN TEMPS FINI 

Les cycles inverses à deux thermostats peuvent être représentés, d'une manière 

générale, par une boucle fermée, qui peut « cacher» différentes transformations du fluide 

frigorifique en fonction du type de la machine (Figure 2.1). 

Machine à froid Pompe à chaleur 

T 

Tms~-------P~-1~p-.r---~L. 
Ta 

TSF 

Tnri ~ ______ ~~~,,~L-__ ~~ 

Figure 2.1 : Représentation généralisée des cycles inverses 
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Dans ce schéma on fait apparaître des températures moyennes du fluide frigorifique 

pendant le transfert de chaleur au niveau des réservoirs (Tms: température moyenne 

supérieure et Tmi: température moyenne inférieure). Durant le cycle de fonctionnement, le 

frigorigène reçoit le flux de chaleur Q SF de la source froide et cède au puits chaud le flux de 

chaleur QpC" Puisque la température du puits chaud (Tpe) est supérieure à la température de 

la source froide (TSF), le système doit recevoir une puissance W de l'extérieur. 

Le cycle étant fertné, le bilan énergétique peut être écrit comme suit: 

LE = 0 ,avec E: flux d'énergie (2.1) 

. . 
où bien si on raison en norme: W = Q PC - Q SF . 

Le bilan entropique sera 

L S = 0, avec S : flux d'entropie (2.2) 

où bien 

. . . 
S CD - S EV = S irr 1 (2.3) 

c'est-à-dire la différence entre le flux d'entropie qui sort du système ( S pc) et le flux 

d'entropie qui entre dans le système (S SF) représente la création d'entropie interne créé 

L'équation précédente peut être écrite aussi sous la forme: 

Q Q . 
~- SF =Sirr i 
Tms Tmi -

(2.4) 

Au niveau des réservoirs il y a des pertes dues aux pincements de température, tel1e que 

le flux d'entropie prélevé par le puits chaud est plus grand que celui cédée par le fluide 

frigorifique au niveau de ce puits; inversement, au niveau de la source froide, le flux 
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d'entropie reçu par le fluide frigorifique est supérieur à celui prélevé à la chambre froide. La 

différence des deux représentant les flux de création d'entropie dues à LJTpc respectivement 

LJTsF. 

(2.5) 

(2.6) 

Si on combine les équations (2.4), (2.5) et (2.6) on obtient ce qui est évident, que la somme 

des flux de création d'entropie interne et externe (L S;rr _;,e) représente la différence entre 

le flux d'entropie reçu par le puits chaud et le flux d'entropie prélevé à la source froide 

(2.7) 

2.2.1 MACHINE A FROID 

Pour les machines à froid dans la plus part des cas, le puits chaud est le milieu ambiant 

et donc Tpc = Ta. Si on multiplie l'équation (2.7) par la température ambiante (Ta), on 

obtient dans le terme de droite la somme des pertes, internes et externes, conformément au 

théorème de Gouy-Stodola : 

(2.8) 

Donc, 

(2.9) 

Le bilan énergétique (2.1) devient: 
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TSF 
avec COPMAF C = ---""--

- Tpc -TSF 

Il résulte, 

Otapitre 2 

(2.10) 

(2.11) 

ce qui veut dire que la puissance nécessaire au compresseur pour obtenir une certaine 

production frigorifique est la somme entre la puissance minimale, virtuelle, obtenue par un 

cycle Camot fonctionnant entre les mêmes températures des réservoirs et la somme des pertes 

internes et externes qui apparaissent lors du fonctionnement réel de la machine. Cette 

puissance est appelé virtuelle puisqu'il n'existe pas réellement une machine qui donne cette 

puissance: ceci supposerait l'absence des irréversibilités externes au contact avec les 

réservoirs de chaleur, donc un pincement de température nul, d'où un flux de chaleur nul donc 

une puissance nulle! Cette machine aurait besoin d'une surface d'échange de chaleur infinie 

où bien un temps de contact infini. L'étude du fonctionnement réel d'une machine à cycle 

inverse suppose la prise en compte de ces pertes, donc une analyse thermodynamique en 

temps de contact fini du cycle inverse. 

Si on minimise ces pertes, alors on remarque l'apparition d'un minium minimorum de la 

puissance virtuelle de Camot, la somme entre cette puissance et les pertes minimales donnant 

une puissance minimale demandée au compresseur. 

(2.12) 

Le rendement exergétique peut être exprimé par le rapport entre la puissance du cycle 

réversible Camot et la puissance du cycle réel : 

(2.13) 
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Ainsi on fait apparaître les pondérations de chaque perte sur la puissance nécessaire au 

compresseur, c'est-à-dire l'influence de chaque perte interne où externe qui apparaît dans le 

système sur la demande en puissance. 

ni,.,. i,e 
avec 1( irr i,e = ----

w 

(2.14) 

Dans le cas des processus réels, irréversibles, il est évident que Tlox < 1. A la limite, dans 

le cas idéal des processus réversibles Tl.x = 1. Dans ces conditions on peut formuler le 

deuxième principe de la thermodynamique de la manière suivante: l'exergie d'un système 

thermodynamique isolé, reste constante si tous les processus du système sont réversibles et 

diminue si au moins un des processus est irréversible. 

2.2.2 POMPE A CHALEUR 

Les pompes à chaleur non seulement relève le potentiel thermique de la chaleur dont on 

dispose mais aussi, du fait de la conservation de l'énergie, on dispose au puits chaud d'une 

quantité de chaleur supérieure à celle qui a été prélevée à la source froide. D'où l'intérêt pour 

ce type de machine aussi bien dans le domaine de l'habitat que dans le domaine industriel. 

Pour les pompes à chaleur c'est la source froide qui est considérée le plus souvent 

comme milieu ambiant. donc TSF = Ta. Alors l'équation (2.7) devient, après multiplication 

avec la température ambiante (Ta) : 

T·· . 

T
SF Qpc- QSF = TaLIT'rr_"e 
PC 

(2.15) 

et la puissance nécessaire au compresseur pourra s'écrire, en utilisant le bilan énergétique 

(2.1) et l'équation (2.15) de la manière suivante: 

TV = Qpc- QSF = (1- TSF JQpc+ LIllrr _',e 
Tpc 

(2.16) 

28 



Chapitre 2 

Etant donné que le coefficient de performance des pompes à chaleur réversibles de type 

Q PC ,on obtient : 

W 

(2.17) 

même équation que pour les machines à production de froid. 

2.3 THERMODYNAMIQUE EN TEMPS FINI DU CYCLE INVERSE IDEAL, 

ENDOREVERSIBLE MAIS EXOIRREVERSIBLE 

2.3.1 Machine à/roid 

Dans ce sous-chapitre on traite le cycle idéa~ endoréversible mais exoirréversible1
, c'est 

à dire on néglige les irréversibilités internes (création d'entropie interne) et on considère 

seulement les irréversibilités dues aux pincements au niveau des réservoirs. Le 

fonctionnement de la machine est représenté en diagramme T -s, dans la figure suivante: 

T 

co 
PC 

T 
Ta=T 

T SF 

T EV 

3 

,..-

;/./' 

i 
i 

:"0 4 

//,./····· .. ·············'., .. 2 

1 
J.- .. \ 1 
Q CD 

~ W 
1 ... 

1 
..... 1 

QEV x=1 

s 
Figure 2.2 : Diagramme T-s pour les machines à froid de type Carnot 

Les bilans d'énergie et d'entropie, en norme, s'écrivent de la manière suivante: 

1 Cette notion a été introduite par prof V. RADCENCO 

(2.18) 

(2.19) 
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où W : puissance nécessaire au compresseur [W] 

QCD : flux de chaleur évacué au puits chaud [W] 

QEV : flux de chaleur prélevé à la chambre froide [W] 

T CD : température du fluide frigorifique au niveau du condenseur [K] 

T EV : température du fluide frigorifique au niveau de l'évaporateur [K] 

Chapitre 2 

Considérant des lois de transfert de chaleur de type linéaire pour les deux réservoirs, les 

deux flux de chaleur peuvent s'exprimer en fonction des conductances et des pincements de 

température : 

(2.20) 

(2.21) 

Notons (2.22) 

Dans l'industrie, dans la plupart des cas on se trouve dans la situation où on demande à 

l'installation frigorifique une certaine production de froid c'est-à-dire un certain flux de 

chaleur au niveau de l'évaporateur. Le problème qui se pose est de maximiser la performance 

de la machine ce qui se traduit par maximiser le coefficient de performance (COP 

production frigorifique / puissance consommée). C'est un problème d'optimisation à 

résoudre, avec : 

paramètres: Q EY , K, TSF, Tpc, 

où K = KEV + KCD est la conductance totale de la machine. 

variables : indépendantes : (}EV, (}CD 

dépendantes : KEV, KCD 

Le problème est plus facile à résoudre si on transforme tous les paramètres 

dimensionnés en paramètres adimensionnés. Ces derniers sont notés en utilisant les mêmes 

symboles mais suri ignés. 
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paramètres adimensionnés: (!Ev = QEV = S SF , 
TsFK 

variables dépendantes adimensionnés : KEV = K;v , KCD = K: 

Il résulte donc, 

où S SF : flux d'entropie prélevé à la source froide [WIK) 

s SF : flux d'entropie prélevé à la source froide adimensionné [-] 

Chapitre 2 

(2.23) 

(2.24) 

Comme il EV = ct , il résulte donc k EV BEV = ct , relation qui s'exprime graphiquement 

par la figure suivante: 

1,4.,--------------.., .. 
c: 1.2 

! 
i i 
~ l! 0,8 

: &. 0,6 

i.! 0,4 

g 0,2 ... 8 o+-~~~~~~~~~~~~ 

g ~ ~ ~ ~ ~ ~ 
0000000 

pincement 8Cllmenslonné - source 'roide 

Figure 2.3 : Evolution de la conductance adimensionné de l'évaporateur en fonction du pincement 

adimenslonné à l'évaporateur pour (TSF - -20·C et K-20WIK) 

Partant du bilan énergétique, on peut expliciter la puissance nécessaire adimensionnée. 
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donc, si on divise par KTsF , 

- w - -
W =--= KCD ()CD'- QEV 

KTsF 

où 't=T PC / TSF est constant et k EV + k CD = 1 

Chapitre 2 

(2.26) 

(2.27) 

En utilisant la relation (2.7) la puissance adimensionnée du compresseur devient: 

(2.28) 

Le bilan entropique nous donne une relation entre les deux variables indépendantes, 

telle que: 

(2.29) 

Ainsi, (2.30) 

Le maximum du coefficient de performance est obtenue pour un minimum de puissance 

consommée puisque la production de froid est imposée et donc reste invariante. 

Notons > 1 (231) 

Il résulte _ QEV _ 1 (co,n _ TSF 
irr ---- (}r cMAF c-IV '1' OEV -1 - Tpc - TSF r -1 

(232) 
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le coefficient de performance pour une machine présentant des irréversibilités externes 

(COPmaLiI'T) étant inférieur au coefficient de performance pour le cycle réversible Carnot 

fonctionnant entre les mêmes températures des réservoirs (COPMAF_c). 

En annulant la dérivée première de v1BEV) on obtient comme solution optimale de fkv : 

(2.33) 

et BCD DpI = _---=Q=.-.::cE:....v_B-=E.:...V __ = 2 Q EV 
(2.34) 

BEV -BE/ -QEV 1-4QEV 

Le maximum de coefficient de performance atteint pour les conditions qu'on a présenté 

ci- dessus est: 

__ 1' ___ 1 
. ...max 1 

COrMAF ir = ----
V'max1' - 1 

obtenu pour une puissance au compresseur minimum 

wmin 
= QEV(--1'-

1-4QEv 

(2.35) 

(2.36) 

La répartition des conductances est obtenue en utilisant de nouveau la relation (2.7) : 

KEVOpl = QEV =.! IKCD oPI =1-KEv op
, =-21 1 

BEVopl 2 . . 
(2.37) 
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On obtient, donc, une équipartition des conductances entre les deux échangeurs de 

chaleur de l'installation frigorifique, pour une production de froid, températures des réservoirs 

et une conductance totale imposées. 

Le même résultat est obtenu si on minimise les pertes au niveau de la source froide et du 

puits chaud. Le minimum des pertes est quantifié par la variation minimale d'entropie du 

système frigorifique, due aux pincements de température au niveau des réservoirs. 

La création d'entropie due à Llhv, dans le processus de transfert de chaleur à 

l'évaporateur, représente la différence entre le flux d'entropie reçu par le fluide frigorifique à 

la température d'évaporation et le flux d'entropie prélevé à la chambre froide: 

... (1 IJ' . ((} J S 6TEV = S EV - S SF = --- -- Q EV = S EV _ E(}V 
T EV TSF 1 EV 

(2.38) 

De la même manière la création d'entropie due à LlTcD, est la différence entre le flux 

d'entropie reçu par le fluide caloporteur au niveau du condenseur, où l'ambiante, et le flux 

d'entropie cédé par le fluide frigorifique à la température de condensation: 

. . . (1 1 J' S sr = S PC - S CD = -- - -- Q 
CD T

pc 
T

CD 
CD 

(2.39) 

La variation d'entropie du système due à ces différences de températures sera la somme 

des variations d'entropie au niveau de chaque échangeur de chaleur: 

Sirr_< =(_1 __ 1 JQEv+(_1 __ 1 JQCD 
T EV TSF Tpc TCD 

(2.40) 

Après quelques calculs, utilisant les expressions des pincements adimensionnés (2.22) et 

le bilan d'entropie (2.19), on obtient, en adimensionnant : 

- _ fj.Sirr _< _ - (}EV - (}CD QEV ( ) 
Si.rr _e - --- - QEV-(}-+QEv--= -- (}EV +(}CD (2.41) 

K 1- EV I-(}EV l-(}EV 

où BcD et BEv sont liés par la relation (2.29). 
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Si la fonction Objectif est cette fois ci la relation (2.41), alors en annulant la dérivée 

première de S irr e, [d Sin--' = 0] on obtient les valeurs optimales des pincements de 
- d8EV 

température au niveau des réservoirs. On remarque que, évidemment, le maximum de 

coefficient de performance correspond au minimum de génération d'entropie dans le 

système, les paramètres de fonctionnement optimum étant les mêmes. 

Le rendement exergétique de la machine peut être déterminé par le rapport entre le COP 

exoirréversible maximum et le COP réversible d'une machine de Camot fonctionnant entre 

les mêmes tempèratures des réservoirs : 

(1-4QEV }c'-I) 
(4 QEV+T-I) 

(2.42) 

mais aussi en utilisant les pondérations des pertes par rapport à la puissance nécessaire au 

compresseur. Pour exprimer ces pondérations on utilise le théorème de Gouy-Stodola qui dit 

que le flux des pertes due aux irréversibilités dans un système (TIirr _e) représente le produit 

entre la température ambiante (Ta) et le flux de création d'entropie dans le système: 

(2.43) 

Si on considère que la température du puits chaud est la température ambiante, après 

adimensionnement, on obtient : 

(2.44) 

, - 'hv ou SATE' = ---(}EV 
1- (}EV 

et S- QEV () • 1 
ATcD = --- CD representent es entropies créées, 

1- (}EV 

adimensionnées (voir la relation (2.41». 

L'équation (2.44) peut être écrite aussi de la manière suivante: 
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nir .. _e = nÔT" + nÔTcp (245) 

Ainsi le rendement exergétique peut être écrit sous la forme: 

(246) 

fi6.T" - nôTCD 1 d" d a' la où 7f 6.T" = --- et 7f ôT
CD 

= -- sont es pon eratlOns es pertes par rapport 

puissance nécessaire. 

Après calcul, on obtient de nouveau l'expression (2.42) : 

max 
1] .. 

(1-4QEV}T-I) 

(4QEV U -IJ 
Un exemple numérique est présenté dans le tableau ci-dessous, avec les paramètres dans 

la colonne gauche et les variables dans la colonne droite. 

Tableau 2.1: Application numérique pour les machines à froid endoréversibles 

QEV = 100 kW BEVDP - 0.0395 

K - 20kW/K .1TEvoP 
= 10 K 

TSF -253.15K BCDop,- 0.04289 

Tpc - 295.15 .1TCD
op,- 12.65 K 

W min = 0.00525 

Ur min = 26.59 kW 

COPmax - 3.76 
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L'influence du pincement de température au niveau de la source froide sur la puissance 

demandée au compresseur et donc sur le coefficient de performance, ainsi que sur les 

pondérations des pertes sur la puissance est montrée dans les figures suivantes: 

0,a252 

0,02515 

0,0251 

0,Cl1!Œ 

0,025 

o,aae; 

0,019751 

0,Œ!i5 

0,tœ4 

0,0052-1-----~-~--~-~ 

0,!12 0,00 o,œ o,œ 
Fh:emrt ai ,em 1 lé à rév<p:IaW 

Figure 2.4 : Variation des puissances 

adimensionnées en fonction de 9EV 

:l----------------CO---~ 
3,9 

3,6~ 
3,3 ~ 

3 

0,65 

~~ 
0,5 

\!! :g il! G! j:j _ li! 

~ ~ â ~ ~ ~ ~ 
pincement adimensionné à révaporatelJ' 

Figure 2.5 : Variation des coefficients de performance 

rendement exergétique et des pondérations des pertes 

sur la puissance demandée au compresseur 

Ces deux graphiques prouvent bien l'existence d'un optimum de fonctionnement de la 

machine frigorifique, optimum qui donne, pour les paramètres choisis, un minimum de la 

dépense énergétique (au compresseur), un maximum du coefficient de performance, et donc 

du rendement exergétique puisque les températures des réservoirs sont connues. Les 

pondérations des pertes externes varient avec le pincement de température à l'évaporateur : 
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direct proportionnel pour les pertes à l'évaporateur et inverse proportionnel pour les pertes au 

condenseur et ceci puisque la conductance totale est fixe et donc l'augmentation du pincement 

à l'évaporateur correspond à la diminution du pincement au condenseur. 

2.3.2 Pompe à chaleur 

Le cycle de fonctionnement de la pompe à chaleur de type Carnot se représente dans le 

diagramme T -s comme la machine à froid, seulement que cette fois ci le niveau de 

température ambiante est à la source froide, sachant que le but de ce type de machine est de 

récupérer un certain flux de chaleur au puits chaud. 

T 

Ta=TsF 1---f--+--lI-----/--\:-----'>jL-

TEV 

=0 x=1 

s 
Figure 2.6 : Diagramme T-s pour les pompes à chaleur idéales (Carnot) 

Les équations de départ du modèle développé pour les pompes à chaleur sont les mêmes 

que celles utilisées pour les machines à froid (2.18), (2.19), (2.20) et (2.21) : 

QCD = QEV 

TCD TEV 

QCD = KCDÔTCD = KCD(TCD - Tpc ) 

K = K EV +KCD 
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Notons BEV = !l.TEV et BCD = !l.TCD comme pour la machine à froid idéale (2.22). 
TSF Tpc 

Le problème qui se pose cette fois ci est de maximiser la performance de la pompe à 

chaleur idéale (endoréversible) qui se traduit par maximiser le coefficient de performance 

(COP = production calorifique / puissance consommée). C'est un problème d'optimisation à 

résoudre, avec: 

paramètres: QCD' K. TSF, Tpc, 

et 

variables : 
. • !l.TEv !l.TCD mdependantes : BEV = --, BCD = --

TSF Tpc 

dépendantes : KEV, KCD 

Après adimensionnement on obtient: 

paramètres adimensionnés: QCD = QCD = S PC = S PC , 
TpcK K 

variables dépendantes adimensionnés: R EV = K EV ,k CD = K CD 

K K 

. KCD t.TCD -
QCD = KCDI!.TcD =--KTpc--=KcDOCDKTpc 

K Tpc 

En divisant par KTpc il résulte le paramètre adimensionné : 

- QCD Spc - -
QCD = --= --= Spc = KCDBcD 

TpcK K 

(2.47) 

(2.48) 

Comme QCD = ct, il résulte donc k CD BCD = ct , relation qui s'exprime graphiquement 

par la figure suivante: 
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Figure 2.7 : Evolution de la conductance adimensionnée du condenseur en 

fonction du pincement adimensionné au condenseur (Tpc-lOO'C et K = SOWIK) 

Chapitre 2 

La puissance nécessaire au compresseur, adimensionnée peut être exprimée, partant du 

bilan énergétique: 

donc, si on divise par KT PC, 

- W - -
W = --= QCD -(1- KCD)BEV" 

KTpc 

où ,'est cette fois ci le rapport TSF/ Tpc, donc ,'= .!..et k EV + k CD = 1 , 

En utilisant la relation (2.48) la puissance adimensionnée du compresseur devient: 

W- - Q- [1 QCD} ~, - CD- --- EV' BCD 

(2.49) 

(2.50) 

(2.5I) 

Le bilan entropique (SCD = SEV) abouti à une relation entre les deux variables 

indépendantes, telle que: 
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Ainsi, 

eEV = _----==Q::::C"'v"-.e--'C,;!v<-_ 

eCD + eCD
2 -QCD 

IV = QCD[1 - eCD - QCD T'] 

eCD +eCD
2 

- QCD 

Chapitre 2 

(2.52) 

(2.53) 

Puisque la production de chaleur est imposée, c'est le minimum de puissance 

consommée qui va mener à un maximum de coefficient de performance. 

Si on note 

(2.54) 

Il résulte 

I-T' 
(2.55) 

le coefficient de performance pour une machine présentant des irréversibilités externes 

(COPPAC_'",.) étant inférieur au coefficient de performance pour le cycle réversible Carnot 

fonctionnant entre les mêmes températures des réservoirs (COPPAC_c). 

(2.56) 

conduit à l'expression du pincement adimensionné optimale du condenseur : 

(2.57) 
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et de l'évaporateur () "Pl_ 
EV -

II en résulte les pincements de température de la forme suivante: 

2Q 2QCD T.s·~ 11T, apI - CD et I1T
E

v"P I = _-=""",-"r'--_I CD -~ 
KTpc +4QCD 

Chapitre 2 

(2.58) 

(2.59) 

Le maximum de coefficient de performance atteint pour les conditions qu'on a présenté 

ci- dessus est: 

1 +4QCD 

1+4QcD-" 

obtenu pour une puissance au compresseur minimum 

min [ 1 IV =QCD 1---'-'-

1+4QcD 

(2.60) 

(2.61) 

La réprutition des conductances est obtenue en utilisant de nouveau la relation (2.48) : 

(2.62) 

On obtient, comme pour le cas antérieur des machines à froid, une équiprutition des 

conductances entre les deux échangeurs de chaleur de la machine, pour une production de 

chaleur, températures des réservoirs et une conductance totale imposées. 
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Ce résultat est obtenu de même si on minimise les pertes au niveau de la source froide et 

du puits chaud, quantifié par la variation minimale d'entropie du système frigorifique, due aux 

pincements de température au niveau des réservoirs. 

La création d'entropie due à LlTEV, dans le processus de transfert de chaleur à 

l'évaporateur, c'est à dire la différence entre flux d'entropie reçu par le fluide frigorifique à la 

température d'évaporation et le flux d'entropie prélevé à la chambre froide, est: 

(2.63) 

De la même manière la création d'entropie due à LlTcD, c'est à dire la différence entre le 

flux d'entropie reçu par le fluide caloporteur au niveau du condenseur, où l'ambiante, et le 

flux d'entropie cédé par le fluide frigorifique à la température de condensation, s'exprime: 

(2.64) 

La variation d'entropie du système due à ces différences de température sera, donc: 

(2.65) 

sachant que QCD = QEV 
TCD TEV 

Si la fonction objectif est cette fois ci la relation (2.65), alors en annulant la dérivée 

., d S- [d S irr e premlere e irr e, 
- dBcD 

température au niveau des réservoirs qui sont celles obtenues en considérant comme fonction 

Objectif le coefficient de performance (2.57) et (2.58). Le maximum de coefficient de 

performance correspond donc, comme pour le cas des machines à froid, au minimum de 

génération d'entropie dans système. 
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L'expression du rendement exergétique est déterminée une première fois par le rappOli 

entre le cap exoirréversible et le cap réversible d'une machine Carnot fonctionnant entre 

les mêmes températures des réservoirs : 

max (1 + 4QCD ](I- z-') 
max COPPAC irr 

'1ex = cap = ( ] 
PAC_C 4QCD-z-'+1 

(2.66) 

et dans un deuxième temps par le biais des pondérations des pertes par rapport à la puissance 

nécessaire au compresseur. On utilise toujours le théorème de Gouy-Stodola pour exprimer 

ces pondérations, avec l'observation que cette fois pour les pompes à chaleur on considère la 

température ambiante au niveau de la source froide: 

ni,.,._e = Ta Sin"_e (2.67) 

Après adimensionnement, on obtient: 

n",or_e TsFS,.,r e 
e =---= 

KTpc KTpc 
(2.68) 

[ - 1 2 - I_QCD ~ 
BCD 1 + BEV 

représentent les entropies créées, 

adimensionnées (voir la relation (2.65». 

L'équation (2.68) peut être écrite aussi de la manière suivante: 

(2.69) 

Ainsi le rendement exergétique peut être écrit sous la forme: 
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(2.70) 

fiâT" - IÏâTCI) d" d ' 1 . avec 1r âT 1!Y = --- et 1r âT
CD 

= -- : pon eratlOns es pertes par rapport a a pwssance 

IV IV 
nécessaire. 

Après calcul, on obtient de nouveau l'expression (2.66) : 

Un exemple numérique est présenté dans le tableau ci-dessous, avec les paramètres dans 

la colonne gauche et les variables dans la colonne droite. 

Tableau 1.1 : AppUcatlon numérique pour les pompes à chaleur endoréverslbles 

QCD =300 kW QEv=226.86 kW 

K-70kWIK ~y"'-0.02196 

TSF - 295.15 K .dTEY""~ 6.48 K 

Tpc 373.15 8CD - 0.01339 

.dT CD ""'~ 8.57 K 

71",""'=0·85 

W_""=73.13 kW 

n oTlv""=5.09 kW 

n oroo""=5.32 kW 

COP"",,-4.10 

L'influence du pincement de température au niveau du puits chaud sur la puissance demandée 

au compresseur et donc sur le coefficient de performance, ainsi que sur les pondérations des 

pertes sur la puissance est montrée dans les figures suivantes : 
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Pincement adimensionné au condensew 

Figure 2.8 : Variation des puissances 

adimensionnées en fonction de eCD 
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''1 
COP_C 

4,8 

4,7 

4,2 

3,8 

3,6 

3,4 

0,86 

0,82 

0,78 

0,74 

0,25 

0,2 

0,15 

0,1 

D,OS 

pondyertes_ev 
i~~ 

~ ij ~ ~ ~ ~ ~ ~ 
o 0 0 0 ci Ô 0 ci 
pincement adimensionné au condensew 

Figure 2.9 : Variation des coefficients de performance, 

rendement exergétique et des pondérations des pertes 

sur la puissance demandée au compresseur 

Dans les deux graphiques précédents on remarque bien l'existence d'un maximum du 

coefficient de performance de la pompe à chaleur considérée, qui correspond à un minimum 

de puissance au compresseur et à un maximum du rendement exergétique, étant donné que le 

flux de chaleur au condenseur est imposé ainsi que les températures des réselVoirs, Plus 

l'écart de température entre le fluide frigorifique et le fluide caloporteur au niveau du 

condenseur est important, plus la pondération des pertes au condenseur sur la dépense 

énergétique est importante. Puisque la conductance totale est considérée un paramétre, le 

pincement à l'évaporateur diminue avec l'augmentation du pincement au condenseur. Alors 

on s'explique pourquoi la diminution de la pondération des pertes à l'évaporateur. 
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2.4 THERMODYNAMIQUE EN TEMPS FINI DU CYCLE FRIGORIFIQUE REEL A 

COMPRESSION MECANIQUE DE VAPEUR 

Par un cycle frigorifique réel on entend un cycle de fonctionnement d'une machine à 

froid présentant tant des irréversibilités externes, au niveau des échangeurs de chaleur, dues 

aux pincements de température entre le fluide frigorifique et le fluide caloporteur et des 

irréversibilités internes (création d'entropie interne), dans le compresseur et dans le détendeur 

dues au pertes de pression, au frottement aux parois (exo et endoirréversible). 

On reprend le diagramme T -s pour représenter les transformations que le fluide 

frigorifique subit au cours du fonctionnement d'une machine frigorifique et pour représenter 

graphiquement les pertes qui apparaissent dans chaque composant de l'installation. 

Pcc 
T 

2 

Legende : 
_

7t
irrclt 

1 >;::~;;~;;J 7tirr -cp 

r-::::::=:l 
~ 

~ 
Figure l.lO : Repftsentation grapbique des pertes énergétiques internes et externes 

pour la macbine à froid ditberme 
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Par rapport au cycle Camot étudié précédemment, endoréversible mais exoÏlTéversible, 

la machine réelle présente aussi des irréversibilités internes, qui apparaissent au cours de la 

compression et de la détente. On va déterminer ces pertes internes afin d'étudier leurs impacts 

sur la puissance demandée au compresseur. 

2.4.1 Création d'entropie dans le processus de détente 

L'entropie créée durant le processus de détente peut être exprimée par la différence 

entre l'entropie du fluide frigorifique caractérisant l'état final du processus et l'entropie du 

fluide avant la détente. Ainsi: 

(2.71) 

S4 peut être exprimé en utilisant la définition du titre 

h3 -h4, s4- s 4' 
X=---=---, 

hl -h4, SI -S4' 
(2.72) 

sachant que la chaleur latente à la température d'évaporation est: 

(2.73) 

On obtient, donc, 

(2.74) 

Hypothèse géométrique: l'isobare dans le domaine liquide du diagramme T-s est très proche 

de la courbe de saturation liquide, tel que on peut considérer que l'aire (3 '3s3sd = 
l'aire( 4 '3S 3S 4·). 
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Ainsi, étant dans le domaine liquide et en considérant la chaleur spécifique (massique) 

du frigorigène en état liquide invariante avec la température, on a : 

(2.75) 

et 

(2.76) 

Donc, 

(
TCD TCD) !!.sirr dt =:iCI ---l-ln-- [kJlkgK] 

- TEV TEV 
(2.77) 

Confonnément au théorème de Gouy-Stodola, les pertes dues aux irréversibilités qui 

apparaissent dans le détendeur seront: 

(
TCD TCD) 1!irr dt = Ta!!.sirr dt = CiTa ---l-ln-- [kJlkg] 

- - TEV TEV 
(2.78) 

Graphiquement, ces pertes peuvent être représentées par le rectangle vert, si on 

considère que la température du puits chaud est la température ambiante. 

2.4.2 Création d'entropie dans la compression mécanique de vapeur 

La compression réelle est un processus adiabatique irréversible, l'entropie du 

frigorigène caractérisant l'état 2 du cycle de fonctionnement étant supérieure à l'entropie au 

point 1. Le rendement isentropique ou inteme du compresseur défini combien on est proche 

du fonctionnement idéal, réversible. Ce rendement représente le rapport entre le travail 

mécanique technique réversible et le travail technique irréversible. 

(2.79) 

considérant le frigorigène comme gaz parfait et la chaleur spécifique du frigorigène à pression 

constante invariante avec la température. 

49 



Chapitre 2 

Le rapport T2/T, peut être exprimé en fonction du taux de compression et de l'exposant 

adiabatique, pour la compression réversible: 

r- I r- I 

T2s = (PCD) r = f3 r 
TI PEV 

(2.80) 

Il résulte, 

(2.81) 

Etant dans le domaine de vapeur surchauffée, la différence d'entropie entre la sortie et 

l'entrée du compresseur sera: 

T2 1 PCD Ils irr cp =s2 -SI =cp In--R n-- [kJ/kgK] 
- ~ PEV 

(2.82) 

Mais s, =Sès. donc cette création d'entropie est aussi 

(2.83) 

Les pertes internes dues aux irréversibilités dans la compression seront, donc 

[kJ/kg] (2.84) 

Graphiquement ces pertes peuvent être représentés par le rectangle bleu si on considère 

comme pour la détente, le puits chaud étant l'ambiance. 

2.4.3 Création d'entropie dans le condenseur 

Le processus qui a lieu dans le condenseur comporte le refroidissement de T2 à TCDet la 

condensation proprement dite (cas sans sous-refroidissement). Pour exprimer la création 
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d'entropie durant ce processus on est amené à considérer une température moyenne située 

entre Tl et T CD , telle que 

(2.85) 

En faite, la création d'entropie dans le condenseur est due au pincement de température 

entre cette température moyenne et la température du puits chaud. 

Ainsi, comme on a présenté dans la théorie généralisée, 

(2.86) 

Donc les pertes correspondant au condenseur peuvent être exprimées de la manière 

suivante: 

1fâTm = Tpc I&t>rm1 = Iqcd(l--t) = Iqcd(l- Tpc~) = IqCdl- Tpcl&cdl (kJlkg] 

(2.87) 

La relation précédente représente ces pertes comme une exergie, sachant que toute énergie est 

la somme entre une exergie et une anergie. Cette exergie apparaît comme une perte due à 

l'écart de température entre le fluide fiigorifique et le fluide caloporteur au condenseur, 

puisqu'elle n'est pas utilisée. C'est simple de remarquer dans le diagramme T-s que la 

représentation graphique de ces pertes est symbolisée par la portion orange. 

2.4.4 Création d'entropie dans l'évaporateur 

La création d'entropie spécifique due au pincement de température entre TSF et TEV 

représente la différence entre l'augmentation d'entropie du fluide frigorifique dans le 

processus d'évaporation (&qo J,,) et la diminution d'entropie de l'enceinte à refroidir 

(2.88) 
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La production frigorifique spécifique peut être exprimée par 

Ainsi, sur le diagramme T-s on remarque que l'aire(l4s4sJ} = l'aire(l c4cS4,SJ) et les 

pertes qui ont l'expression: 

(2.89) 

(2.90) 

peuvent être représentées sur le même diagramme par le rectangle (3cOS4S4c ) ou bien par la 

partie de couleur violette. 

Conclusion partielle: celte représentation graphique sur diagramme T-s nous ramène à 

l'étude généralisée développée précédemment. Si on soustrait à qcd = aire(23s3s]), qo = 

aire(l4s4s J ) et les quatres pertes déterminées ci-dessus, on obtient à l'intérieur l'aire du cycle 

Camot équivalent qui fonctionnerait entre Tpc et TSF c'est-à-dire le travail minimum 

nécessaire à ce cycle (Wminc) pour obtenir la production frigorifique qo. On est ramené à 

l'équation: 

(2.91) 

où 

internes et externes. 

Cette méthode de représentation graphique des bilans d'exergie dans la machine 

frigorifique, a l'avantage d'apporter une comparaison visuelle directe des pertes d'exergie 

dans les divers éléments qui constituent chaque machine. 
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24.5 Etude d'existence d'un optimum defonctionnement d'une machine à production de 

froid, pour trois fluides frigorifiques: R22, R134a, R 717 (NB3) 

Etant donné que le cycle de fonctionnement d'une machine frigorifique réelle est fenné, 

on peut réécrire les deux bilans, énergétique et entropique : 

1
"' = QCD-QEv 

QCD _ QEV = SI" dt+ Si" cp 
~ ~V - -

(2.92) 

On considère toujours des lois de transfert de chaleur au niveau des deux échangeurs du 

système du type linéaire: 

lQCD = KCDI!.Tm = KcD(Tm -Tpc ) 

QEV = KEvl!.TEv = KEV(TsF - TEV ) 

Tm étant la température moyenne entropique définie en (2.85) 

Les données de départ sont les mêmes que pour le cas idéal : 

QEV' K=KCD + KEV, TSF. Tpe 

Après adimensionnement, la première équation du système (2.93) devient: 

. KCD I!.Tm - Tpc 
QCD = KCDI!.Tm = K--Tpc--= KKcDTsF-Bm 

K Tpc TSF 

ainsi QCD = KCD rBm = (1- KEV}Bm 

où Q
- _ QCD K- _ KCD _ Tpc LI _ I!.Tm K- _ KEv CD - --, CD - --,r - -,u", - --, EV ---

KTSF K TSF TpC K 

et 
- - KEV KCD KEV+KcD = --+-- = 1. 

K K 

(2.93) 

(2.94) 

(2.95) 

La deuxième équation de ce système (2.93(2.93) peut être exprimée de la manière 

suivante: 
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. KEV l'>.TEV - B 
QEV = KEvl'>.TEV = K--T.~F--= KTSFKEV EV 

K TSF 
(2.96) 

donc IQEv = KEVBEV = etel 
(2.97) 

où 

Si on combine les deux équations (2.95) et (2.97) on obtient: 

(2.98) 

La puissance adimensionnée peut être exprimé partant du bilan énergétique: 

(2.99) 

QCD QEV 2:>'/..,._1 
Le bilan entropique: --- -- = =--"-

Tm TEV KTSF 
(2.100) 

permet d'obtenir une expression de ~ en fonction des pertes internes adimensionnées : 

"'n· Ta'" S. '" - L... /..,. _ / L... ,..,. 
L... n/..,. / = ..",,--=-

- KTsF KTsF 

(2.\01) 

En utilisant les équations (2.98), (2.100) et (2.101) on obtient: 
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Bm = -------1 (2.102) 

Par ailleurs, Bm peut être exprimé aussi en partant de la définition de Tm: 

(2.103) 

Ainsi (2.104) 

Les deux relations (2.102) et (2.104) doivent donner les mêmes valeurs pour le 

pincement adimensionné au condenseur ~. Avant tout il faudrait expliciter les pertes intemes 

adimensionnées, la température de refoulement du compresseur T2 et la chaleur latente de 

vaporisation en fonction de la température de condensation et du pincement adimensionné à 

l'évaporateur qui sont des variables. Ceci permettra d'obtenir numériquement la température 

de condensation et le pincement adimensionné à l'évaporateur. 

La création d'entropie dans le détendeur est exprimée en (2.77) et celle dans le 

compresseur en (2.83), en kJ/kgK. 

llsi"_dt =C{TSF(~~BEV) l-lnTSF(~~BEV») et llsl"_Cp =Cpln~. (2.105) 

puisque TCD et BEV sont liés par la relation 

(2.106) 
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On utilise l'expression du débit massique (~) pour faire le passage de ces unités de 

mesure (kJ/kgK) à WIK. L'équation (2.101) peut être écrite ainsi sous la forme: 

(2.\07) 

où qo représente la production frigorifique spécifique: 

% = hl - h4 = h. - h4' + h4' - ~ = IvT 
.. - c/(TCD - TEV ) = f(BEV ' TCD ) 

(2.108) 

La chaleur latente en [kJ/kg] de vaporisation dépend de la température [K] selon les 

corrélations présentées dans le tableau ci-dessous, déterminées pour chaque type de fluide 

considéré et pour l'intervalle de température [-40, O]OC pour l'évaporation et [10, 50]OC pour 

la condensation. 

Tableau 2.3 : Corrélations chaleur latente = f(température de saturation) pour RU, R134a, R717 

R22 R134a R717 (NH3) 

IvT .. = 395.4724-0.6960TEV IvT .. = 372.4457 - 0.6415TEV IvT ... = 2123.1811-3.1575TEV 

IvTcD = 496.9574 -1.0595TCD IVTcD = 460.5253 - 0.9572TCD IVTcD = 2411.7456-4.1922TCD 

La température du fluide frigorifique à la sortie du compresseur peut être déterminée en 

utilisant la définition du rendement isentropique qui peut être écrit sous la forme: 

7;!.._1 
~,-h. 7;,-~ T~ ~v 

Tlc =---=---=---"'-
~ -h. T2 -~ ~-1 TCD 

TEV 

(2.109) 

L'approximation ci-dessus représente une manière d'exprimer la dépendance du 

rendement isentropique du rapport de compression. Sachant que pour la compression 

isentropique on a : 

(2.110) 
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il résulte: (2111) 

d'où (2.112) 

Les rapports des pressions (taux de compression) sont liés des températures de 

saturation correspondantes par des corrélations qu'on détermine pour chaque fluide étudié, 

pour l'intervalle de température [-40, O]Oe pour l'évaporation et [10, 50re pour la 

condensation, comme on voit dans le tableau ci-dessous. 

Tableau 2.4: Corrélations pression = f(température de saturation) pour RU, R134a, R717 

R22 
ln PEV = 994.36778{_I ___ I_]+5.887583In TEV 

PN TSN TEV TSN 

ln PCD = 2850.04573{_I ___ l_]-1.495164In TCD 
PN TSN TCD TSN 

R134a 
ln PEV = 4604.63907{_I ___ I_]-7.301858In TEV 

PN TSN TEV TSN 

ln PCD = 3112.68717 {_I ___ 1_) _ 1.545669 ln TCD 
PN TSN TCD TSN 

R717 (NH3) 
ln PEV = 4789.91399{_I ___ l_)-7.69620Iln TEV 

PN TSN TEV TSN 

ln PCD = 3297.87488{_1 ___ I_)-1.862039In TCD 
PN TSN TCD TSN 

Dans ce tableau PN représente la pression atmosphérique (1.023 bars) et TSN la 

température d'ébullition du frigorigène à la pression atmosphérique (232.35 K pour R22, 

246.75 K pour R134a et 239.65 K pour R717). 

Le type de corrélations présentées dans le tableau ci-dessus n'est pas choisi par hasard, 

mais il est obtenu par l'utilisation des diagrammes p-v et T-s pour expliciter le travail 
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maximum de Carnot d'un moteur thermique travaillant dans un intervalle infinitésimal de 

température et pression. 

p 

p+dp 

P 

v' 

dp 

v" v 

T 

T+dT 

T 

s' 

dT 

s" 

Figure 2.11 : Representation d'un cycle de Carnot fonctionnant dans un intervalle infinitésimal de 

température et pression 

Vu les deux diagrammes précédents, le travail maximum de Carnot peut être exprimé 

comme suit: 

Olmox
c 

= (v"-v')dp = (s"-s')dT (2.113) 

dp s"-s' /vT RT dp /vT /vT P 
d'où - = --. Mais s"-s'= - , v'« v" et v"", -, donc - = - =--

dT v"-v' T p dT Tv" T RT 

. dp dT /vT dT a-bT 
Il resulte - = 2"- = 2"---' avec a et b constantes lues dans le 

p T R T R 

Tableau 2.3 d'où lnp = ct- ~~-~lnT = ct-i-BlnT. Pour la pression atmosphériquepN 
RT R T 

, on aura: 

ln PN = ct -~ - Bln TSN et si on combine les deux relations précédentes, on obtient le type 
TSN 

de corrélations présentées dans le tableau antérieur: 

In..E.... = A(_I_-~)-Bln~ 
PN TSN T TSN 

(2.114) 

où A et B sont des constantes caractéristiques de chaque fluide frigorifique et T SN la 

température d'ébullition du fluide frigorifique à la pression atmosphérique. 

Finalement, il résulte que les pertes internes de la machine sont une fonction du 

pincement adimensionné à l'évaporateur et de la température de condensation 
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(~)i:.~ _, = !onction«(JEV,TcD». Ceci pennet d'obtenir numériquement la température de 

condensation et le pincement adimensionné à l'évaporateur, à partir des équations (2.102) et 

(2.104). Ainsi on est capable de déterminer aussi le pincement au condenseur, am, le flux de 

chaleur évacué au condenseur (2.98), la puissance nécessaire au compresseur (2.99), le 

coefficient de perfonnance théorique (de Camot) COPMAF C = TSF , le coefficient de 
- Tpc - TSF 

erfi 1 d h· OP QEV QEV 1 d .. p onnance rée e la mac me C MAF irr = W = IV ' e ren ement exergettque 

COPMAF irr 

'l ... = COP
MAF 

- C 

Les pondérations des pertes sur la dépense énergétique peuvent être calculés comme 

suit: 

~ pondération de pertes dans la détente 

Jrirr 
pertes dans la détente{ k.! / kg] Jrirr dt 

dt = =----
travail spécifique.[k.! / kg] w 

(2.115) 

avec 
W W q 

w=-=--= 0 [k.!/kg]. 
. Q' i COPMAF'~ m EV -

% 

(2.116) 

Donc 

[-] 

(2.117) 

~ pondération de pertes dans la compression 
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-. pertes dans la compression.[kJ / kg] _ "irr _cp 
"Irr cp = . .. - ---

- travazl specifique w 
(2.118) 

En utilisant l'expression des pertes internes dues aux irréversibilités dans la 

compression mécanique de vapeur sous la forme (2.84) et les relations (2.78) et (2.106), on 

obtient: 

(2.119) 

~ pondération de pertes dans la condensation 

Partant de l'équation (2.87), les pertes dues au pincement de température au condenseur 

peuvent être exprimées sous la forme suivante: 

!lirr _ D.T,.. = IqCDI(I- TpcJ = IqcDI(I- T
pc J = IqcDI(I--I-J = (w+qo)~ 

Tm Tpc + flTm 1 + Bm 1 + Bm 

(2.120) 

Ainsi, la pondération des pertes sur la dépense énergétique sera: 

- _ "'" _l'J. _ (w+qo) Bm _ ( ) Bm 
"'"_t.Tm ----------- I+COPMAF i" -- [-) (2.121) 

w w I+Bm - I+Bm 

~ pondération de pertes dans l'évaporation 

Dans l'évaporateur, les pertes dues au pincement de température LlTEV peuvent 

s'exprimer, partant de la relation (2.90), de la manière suivante: 

(2.122) 

Rapportant ces pertes à la puissance spécifique, on obtient la pondération de pertes dans 

l'évaporateur: 
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(2.123) 

2.4.6 ComplJl'iJison de troisflllidesfrigorifiqlles (R22, R1J4a, R717) 

Les calculs antérieurs sont faits pour trois fluides frigorifiques. On va comparer dans la 

suite R22, R134a et R717, leurs influences sur la performance de la machine frigorifique, 

sachant que chaque fois que le fluide frigorifique est changé une série de modifications dans 

l'installation sont nécessaires. Le choix des fluides à comparer est fait tenant compte des 

tendances actuelles dans le marché mondial, Le R22 étant encore le frigorigène le plus utilisé 

par les installateurs, le R J 340 étant un fluide écologique et l'ammoniac qui commence à voir 

un intérêt sur le marché. 

Les données de départ pour cette étude sont : le flux de chaleur à évacuer de la chambre 

à refroidir, QEV= 100 kW, la conductance totale, K=Kco + KEV = 30 kWIK, la température de 

la source froide, TSF = 268.15K et la température du puits chaud Tpç= 291.l5K. 

Puisque la conductance totale est considérée comme un paramètre, la liaison entre le 

pincement à l'évaporateur et celui au condenseur est évidente: une augmentation du 

pincement à un échangeur implique une diminution du pincement à l'autre échangeur de 

chaleur. 

20 

15 

10 

5 

0 
8 ...-

Brolution du pincement au condenseur en fonction du 
pincement à févaporateur 

~ ~ -RI34a 

-R717 

: 
8 8 8 8 8 8 8_ 8 8 8 
Ilf cri ,..: oi of ~ ~ ~- ...-

pincement à révaporateur 

Figure 1.1Z : Evolution du pincement au condenseur en fonction du 

pincement !l'évaporateur 
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Ainsi, tous nos graphiques seront présentés en considérant comme abscisse le pincement 

à l'évaporateur, une conclusion sur l'influence du pincement au condenseur sur les différents 

paramètres étant immédiat. On remarque la présence d'un minimum de la dépense 

énergétique (puissance nécessaire au compresseur) qui correspond au maximum de coefficient 

de performance et au maximum de rendement exergétique pour chaque fluide frigorifique. Ce 

point optimum de fonctionnement de la machine à froid est différent pour chaque fluide, 

comme on le remarque dans le tableau suivant : 

Tableau 2.5 : Point de fonctionnement optimum pour trois frigorigènes 

RI34a R22 R717 

LlT"yl.Kl 6.43 6.70 6.97 

LlTmlK) 7.94 7.89 7.48 

W [kW] 14.94 19.09 17.19 

COPMAF_i" 6.69 5.23 5.81 

'7" 0.574 0.449 0.4987 

2.1 10.93 5.51 -
n,rr - dl [%) 

2.42 13.2 10.76 
!firr _cp [%) 

20.4 16.46 17.08 -
!flrr _ M. [%) 

17.86 14.57 16.85 -
!firr _liT .. [%) 

P 3.572 3.221 3.358 

L'existence d'un optimum de fonctionnement est mieux remarquée dans les deux 

figures suivantes: 
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0,0156 12 
COP_C 

0,0154 

11,5 
0,0152 

0,015 11 

7 COP 

6 ~ 5 

4 ~ 

0,0148 

0,0148 

0,0144 

0,0142 3 

rendement exergétique 
0,013 

QEV ~ ~ 
0,54 

0,0125 
0,44 

0,34 

0,012 pondérations des pertes 

EV 
0,3 

0,0035 0,25 

0,003 
0,2 

0,15 
CP 

0,0025 0,1 

DT 
0,05 .... 0,002 

0 
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4 6 8 10 12 14 """nt à féva raœur 
__ R13"'_dt --R717_dl _R22_cp 

_R134a_cp _R717_cp ~R22_., 
pi1c"""nt à févapora1Bur 

-M--R'04_" -M-R717_1W _R22_c:d 

_R13411_cd _R711cd __ R22_dt 1-R22 -R134a - R717 1 

Figure 2.13 : Evolution des flux .dimensionnés Figure 2,14 : Evolution des coefl"lCienù de performance 

en fonction du pincement à l'iv.porateur et des pondérations des pertes en fonction du pincement 

à l'évaporateur 

Dans la Figure 2. 13 on remarque bien le minimum de puissance nécessaire au 

compresseur pour évacuer de façon continue le flux de chaleur imposé de la chambre froide, 

qui correspond au minimum de flux évacué au niveau du condenseur. Dans la Figure 2.14 on 
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présente l'évolution du coefficient de performance réel qui présente un maximum 

correspondant au minimum de dépense énergétique. Puisque les températures des réservoirs 

sont imposées, le coefficient de performance théorique (de Carnot) sera constant. Ainsi, le 

rendement exergétique sera maximum pour la même valeur du pincement à l'évaporateur. Les 

pondérations des pertes au compresseur et au détendeur ont un minimum qui ne correspond 

pas forcément au minimum de puissance consommée au compresseur. C'est évident que les 

pertes d'un échangeur de chaleur augmentent avec le pincement de température. Ainsi, plus le 

pincement à l'évaporateur est important, plus la pondération des pertes dues à cet écart de 

température est importante (Figure 2.15). La pondération des pertes au condenseur diminue 

avec l'augmentation du pincement à l'évaporateur, puisque K=ct (Figure 2.15). En ce qui 

concerne les pertes internes, pour le même fluide, les pertes dans le compresseur sont toujours 

supérieures au pertes dans le détendeur. 

Evolution de la ponderation des pertes 
à révaporateur en fonction du 

pincerœnt à l'évaporateur 

0,35 

0,3 

0,25 

0,2 

0,15 

0,1 

0,05 -~-~-

8 8 8 8 
ci .ri ci IIi 

pincement à l'évaporateur 

--R22_ev 

--R134a_ev 

--R717_ev 

Figure 2.15 : Evolution des pondérations des pertes 

à l'évaporateur en fonction du pincement 

à l'évaporateur 

Evolution de la ponderation des pertes 
au condenseur en fonction du pincement 

à l'évaporateur 

0,4 --~------ ~ 

0,35 

0,3 

0,25 

0,2 --R22_cd 

--R134a_cd 
0,15 

--R717cd 

0,1 

0,05 +-~ __ ~~_J 
8888888 
N .. :fctiajciC'i~-

pincement à l'évaporateur 

Figure 2.16 : Evolution des pondérations des 

pertes au condenseur en fonction du pincement 

à l'évaporateur 

Si on compare les trois frigorigènes, le fluide qui donne un maximum de coefficient de 

performance est le fréon 134a. Ce frigorigène n'est pas seulement un frigorigène qui respecte 

l'environnement mais il permet d'obtenir l'effet utile avec un minimum de consommation au 

compresseur. Coté pertes internes il est aussi le plus intéressant, par contre il présente aux 
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échangeurs de chaleur les pertes les plus significatives. L'ammoniac est toujours le fluide 

intermédiaire, il est un compromis entre les deux, tandis que le fréon 22 permet d'avoir à la 

machines des pertes externes au niveau des réservoirs inférieures mais des pertes internes 

importantes. 

2.5 lliERMODYNAMIQUE EN TEMPS FINI DE LA POMPE A CHALEUR REELE A 

COMPRESSION MECANIQUE DE VAPEUR 

Comme pour le cycle frigorifique réel, le cycle de fonctionnement d'une pompe à 

chaleur présente tant des irréversibilités externes, au niveau des échangeurs de chaleur, dues 

aux pincements de température entre le fluide frigorifique et le fluide caloporteur et des 

irréversibilités internes (exoirréversible et endoirréversible). 

Par rapport au cycle Carnot, endoréversible mais exoirréversible, la pompe à chaleur 

réelle présente aussi des irréversibilités internes, qui apparaissent au cours de la compression 

et de la détente. Si on représente graphiquement en diagramme T -s les pertes qui apparaissent 

dans chaque composant de la pompe à chaleur réelle (différentes par rapport à la machine 

frigorifique réelle puisque la température ambiante est maintenant au niveau de la source 

froide), on remarque à l'intérieur du diagramme la surface d'un cycle de Carnot inverse qui 

donnerait le travail minimum (cas endo et exoréversible) et qui fonctionnerait entre les mêmes 

températures des réservoirs. 
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Figure 2.17 : Représentation graphique des pertes énergétiques internes et externes 

pour la pompe à chaleur réelle à deux réservoin de chaleur 
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ltL\Tm 

La création d'entropie dans le processus de détente est la même que celle exprimée pour 

le cycle frigorifique réel : 

(
TCD TCD) tlsirr dt "'CI ---I-ln--

- TEl' TEl' 
[kJ/kgK] (2.124) 
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Par contre, comme la température ambiante est maintenant au niveau de la source 

froide, les pertes dues aux irréversibilités qui apparaissent dans le détendeur 

seront confonnément au théorème de Gouy-Stodola : 

[kJlkg] (2.125) 

surface de couleur verte dans le diagramme T -s représenté en Figure 2.17. 

En ce qui concerne la compression réelle irréversible, si on regarde le même diagramme 

(T-s), la création d'entropie sera: 

/!,sirr cp =s2 -s2s =CPln(!L) 
- ~s 

(2.126) 

Les pertes internes dues aux irréversibilités dans la compression seront, donc 

[kJlkg] 

(2.127) 

surface orange dans la Figure 2.17. 

La création d'entropie dans le condenseur, due au pincement de température entre la 

température moyenne entropique, définie dans le paragraphe précédent et la température du 

puits chaud a l'expression: 

(2.128) 

Les pertes correspondant à ces irréversibilités seront exprimées de la manière suivante: 

[kJlkg] 

(2.129) 
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La représentation graphique de ces pertes est plus complexe, elle nécessite quelques 

« constructions géométriques auxiliaires» : on représente à droite du point S2 le segment S2a 

qui représente la création d'entropie dues aux irréversibilités au condenseur. Cette 

« construction géométrique auxiliaire» est faite puisque la variation d'entropie du fluide 

caloporteur au condenseur qui est la somme de la variation d'entropie du fluide frigorifique 

dans le condenseur et la création d'entropie du au pincement de température LlTm pourrait 

ainsi être représentée par le segment S3a. Donc la chaleur en kJ échangée au condenseur peut 

être représentée à la fois par la surface du carré (S3,S2YO) puisque 

IqCdl = Tml~scdl = Tmls3 - s21 (température moyenne multipliée par la variation d'entropie du 

fluide frigorifique à l'intérieur du condenseur), et par la surface du carré (s3a2c3c) puisque 

IqCdl = Tpcl~q",JI'CI(température du puits chaud multiplié par la variation d'entropie du 

fluide caloporteur au niveau du condenseur). Donc la surface (3cf3yo) est égale à la surface 

(s2a2cf3). 

La création d'entropie spécifique due au pincement de température entre TSF et TEV 

représente 

~ _% %_(11) 
/1T •• - -r, - -y: - % -y: --y: 

EV SF EV SF 

(2.130) 

avec les pertes correspondantes: 

"/1T = Ta~/1T = TSF%(_I ___ I_) [kJlkgl 
•• •• T

EV 
TSF 

(2.131) 

La création d'entropie due au pincement de température LlTEV peut être représentée par 

le segment 54/... Ainsi la chaleur en kJ échangée au niveau de \' évaporateur peut être 

représentée graphiquement par deux surfaces, égales puisque 

% = TSF~qoJ", = TEv~qoJ .. C'est donc facile à remarquer en diagramme T-s que les 

pertes dues au pincement de température à l' évaporateur ~ T EV peuvent être représentées par la 

surface de couleur violette. 
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En conclusion, comme pour la machine à production de froid, on observe en diagramme 

T -s que si on soustrait de la chaleur échangée au condenseur, la chaleur récupérée à 

l'évaporateur plus les pertes externes (dues aux différences finies de ternpérature) et les pertes 

internes (dans le détendeur et le compresseur), on obtient la puissance minimale apparente, 

donc la surface du cycle Camot réversible qui fonctionnerait entre les mêmes températures 

des réservoirs. 

On rernarque que tant pour les irréversibilités externes et pour celles internes, la 

différence entre les expressions des pertes pour les machines à froid et pour les pompes à 

chaleur réside dans le niveau de la température ambiante (associée au puits chaud pour les 

machines à froid et à la source froide pour les pompes à chaleur). 

2.5.1 Etude d'existence d'un optimum de fonctionnement d'une pompe à chaleur, pour 

trois fluides frigorifiques : R22, RJ34a, R717 (NB3) 

Le cycle de fonctionnement d'une pompe à chaleur réelle est comme pour une machine 

frigorifique réelle fermé. On peut réécrire les deux bilans, énergétique et entropique sous la 

forme: 

On considère toujours des lois de transfert de chaleur au niveau des deux échangeurs du 

système du type linéaire : 

jQCD = KCDt:.Tm = KCD(Tm -Tpc ) 

QEV = KEVt:.TEV = KEV(TsF -TEV ) 

Tm étant la température moyenne entropique définie en (2.85). 

(2.\33) 
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On étudie l'existence d'un optimum de fonctionnement de la pompe à chaleur pour les 

, Q K Kc K T TI' bl B il!,,, B ilTI:.-parametres : CD' = D + EV, SF, PC et es vana es: m = -- et EV = --'-
Tpc TSF 

Pour réduire le nombre des paramètres, on procède à l'adimensionnement du système 

d'équations, Ainsi, la première équation du système (2.133) devient: 

ou bien 

avec 

et 

donc 

Q
- _ QCD K- _ K CD K- _ K EV 

CD - KT: ' CD - K' EV - K 
PC 

- - K K 
KEV+KcD =~+~=1. 

K K 

La deuxième équation de ce système (2.133) est changée par : 

Si on combine les deux équations (2.135) et (2.137), on obtient: 

Q- - -[1 QCD]B EV - r -0: EV 

II résulte le bilan énergétique sous la forme: 

(2.134) 

(2.135) 

(2.136) 

(2.\37) 

(2.138) 
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(2.139) 

Le bilan entropique: 

QCD _ QEV = I;Si,.,. _i 
Tm TEV KTpc 

(2140) 

pennet d'obtenir une expression de liaison entre ~, (}Evet les pertes internes adimensionnées: 

(2.141) 

(2.142) 

où bien 

(2.143) 

Après simplification, 

(2.144) 

D'où 
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(2.145) 

L'expression (2.145) représente une première relation de liaison entre ()m et ()EV, sachant 

que la somme des peltes internes adimensionnées est une fonction de TCD et ()EV: 

LIÎ'rr ,= TSF LS'rr _i = TSF;" LÀSirr _, 
- KTpC' KTpC' 

où IqCDI = ~ - ~ = h2 - h2, +~, - ~ = cp(T2 - TcD ) + IvTeD représente la chaleur spécifique 

échangé au niveau du condenseur entre le fluide frigorifique et le fluide caloporteur et 

~ = IQCDI représente le débit de frigorigène. 
qCD 

Il résulte donc, 

avec les variations d'entropie dans le détendeur 

puisque 

et dans le compresseur 

(2.147) 

(2.148) 

(2.149) 

(2.150) 
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Les deux températures de sortie du compresseur T2 (cas réel) et T2. (cas idéal) peuvent 

être exprimées en fonction de TCD et Oev comme on le démontre dans la suite, partant de la 

définition du rendement isentropique 

(2.151) 

r-I 

Mais pour le processus 1-2s on a T2• = (pcv)7 et le taux de compression est: 
TEV PEY 

exJ Acv(_1 - _1 ) - Bcv ln Tcv J 
f3 = Pcv = Pcv/ PN = 1 TSN Tcv TSN 

PEV PEV/PN (A (1 1) B 1 TEVJ exp EV --- - EV n-
TSN TEV TSN 

(2.152) 

où AEV. BEV. Acv. Bcv sont des coefficients déterminés de la même manière que pour les 

machines à froid et qu'on présente dans le tableau suivant pour chaque fluide étudié, pour 

l'intervalle de température[IO, 50]Oe pour l'évaporation et [60, 80re pour la condensation, 

comme on voit dans le tableau ci-dessous: 

Tableau 2.6 : Corrélations pression = f(température de saturation) pour RU, R134a, R717 

R22 
ln PCD = 2481.06527{_I ___ I_)-0.1785611n TCD 

PN TSN TCD TSN 

ln PEY = 2850.04573{_1- __ l_} -1.495164In TEV 
PN TSN TEV TSN 

RI34a 
ln PCD = 2793.79660s(_I ___ l_}-0.456211In TCD 

PN TSN TCD TSN 

ln PEY = 3112.687I7{_1_- _1_)-1.545669In TEV 
PN TSN TEV TSN 

R717 (NH3) 
ln PCD = 3051.61935s(_I ___ l_}-1.010971In TCD 

PN TSN TCD TSN 

ln PEY = 3297.87488{_1- __ 1_) -1.862039In TEV 
PN TSN TEV TSN 
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oÙPNreprésente la pression atmosphérique (1.023 bar) et 7'sN la température d'ébullition du 

frigorigène à la pression atmosphérique (232.35 K pour R22, 246.75 K pour R134a et 239.65 

K pour R717). 

d'où 

(2.153) 

donc, 

(2.154) 

Une deuxième expression qui lie Bm et Bev est obtenue en partant de la définition de 

T. = Iqml = ~ - ~ = ~ -~, + ~, -~ 
m IA5CDI 52 - 53 52 - 52' + 52' - 53 

cp(T2 -TCD)+/vTcD 

T. /vTCD 

cp.ln-2 +--
TCD TCD 

(2.155) 

Ainsi 

(2.156) 

La chaleur latente en [kJ/kg] de vaporisation dépend de la température [K] selon les 

corrélations présentées dans le tableau ci-dessous, déterminées pour chaque type de fluide 

considéré et pour l'intervalle de température [10, 50]OC pour l'évaporation et [60, 80]OC pour 

la condensation. 
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Tableau 2.7 : Corrélations chaleur latente = f(température de saturation) pour R22, R134a, R717 

R22 R134a R717 (NH3) 

IvTeD = 773.6416-1.9005TCD IvTeD = 654.6062 -1.5480TCD IvTeD = 2926.2006 - 5.7605TCD 

IvT 
EV = 496.9574 -1.0595TEV IvT8V = 460.5253 - 0.9572TEV IvT •• = 2411. 7456 - 4.l922TEV 

Finalement, les deux équations (2.145) et (2.156) nous permettent d'obtenir 

numériquement la température de condensation et le pincement adimensionné à 

l'évaporateur, en faisant varier le pincement adimensionné au condenseur. Ainsi on est 

capable de déterminer le flux de chaleur à l'évaporateur, la puissance nécessaire au 

Tpc compresseur, le coefficient de performance théorique (de Carnot) COPpAC C = , le 
- Tpc - TSF 

coefficient de performance réel de la machine COPpAC irr = Qc;D = QCD , le rendement 
W -

W 

exergétique 
COPpAC irr 

7] =-------=~ 
ex COPPAC C 

et remarquer l'existence d'un point optimum de 

fonctionnement de la pompe à chaleur. 

Le travail spécifique nécessaire pour comprimer l'unité de débit peut être exprimé pour 

la pompe à chaleur sous la forme 

IqCDI [kl / kg]. 
COPpAC irr 

(2.157) 

Ainsi les pondérations des pertes sur la dépense énergétique seront: 

~ pondération de pertes dans la détente 

- pertes dans la détentr{ kl / kg] trirr dt 
trirr dt = = ----

- travail spécifique.[kl / kg] w 

(2.158) 

Donc 

[-] (2.159) 
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~ pondération de pel1es dans la compression 

- pertes dans la compression.[kJ / kg] 7Cirr LP 
7Cirr cp = = ----

- travail spécifique w 
(2.160) 

où bien 

[-] (2.161) 

~ pondération de pertes dans la condensation 

Les pertes dues au pincement de température au condenseur peuvent être exprimées 

sous la forme suivante: 

(2.162) 

Ainsi, la pondération des pertes sur la dépense énergétique sera: 

[-] (2.163) 

~ pondération de pel1es dans l'évaporation 

Dans l'évaporateur, les pertes dues au pincement de température t. T EV peuvent 

s'exprimer de la manière suivante: 

(2.164) 

Rapportant ces pertes à la puissance spécifique, on obtient la pondération de pertes dans 

l'évaporateur: 

;.. = % ~ = IqCDI- W {}EV = 'COp. . _\\ {}EV [_] ,"_"TEV \_{} \_{} ~ PAC_," ~\_{} (2.165) 
W EV W EV EV 
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2.5.2 Comptll'tlison de troisfluidesfrigorifiques (R22, R1J4a, R717). Application habitat 

d'un contrat industriel 

Une comparaison des performances de la pompe à chaleur réelle est menée pour les 

trois fluides frigorifiques étudiés précédemment, pour la machine frigorifique réelle: RI34a, 

R717, R22. Cette étude représente une application habitat dans le cadre d'un contrat européen, 

industriel, les résultats étant donc utilisés par la suite de ce contrat. Les données de départ 

sont : le flux de chaleur au condenseur, QCD = lS0kW, la conductance totale, K=KcD + KEV= 

30kW/K., la température de la source froide, TSF = 283.1SK et la température du puits chaud 

Tpc=333.1SK. 

L'existence d'un optimum pour chaque fluide frigorifique est mis en évidence: 

minimum de la dépense énergétique (puissance nécessaire au compresseur) qui correspond au 

maximum de coefficient de performance et au maximum de rendement exergétique . Ce point 

optimum de fonctionnement de la pompe à chaleur est différent pour chaque fluide, comme 

on le remarque dans le tableau suivant : 

Tableau 1.8 : Point de fonctionnement optimum pour trois frigorigènes 

R134a R22 R717 

.1Tev(K) 7.5 7.78 7.92 

.1Tm[K) 8.85 8.94 9.49 

W[W) 51961.4 46999.5 37365.45 

COPPAC-," 2.88 3.19 4.014 

17", 0.43 0.47 0.6 

0.225 0.191 0.081 -
tri" dl [%) -

0.2267 0.197 0.13 
7f irr _ cp [%) 

0.051 0.061 0.086 
7f irr _/!J". [%) 

0.063 0.071 0.094 -
tri" _/!J" .. [%) 

P 6.36 5.22 5.48 
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Dans les deux figures suivantes on met en évidence l'existence d'un optimum de 

fonctionnement économique du point de vue du COP de la pompe à chaleur réelle. 

0,0151 QCD 

0,015 

0,0149 

0,0115 

0,011 ~ 0,0105 

D,Dl 

~ 0,0095 

0,009 

0,0085 

0,008 

0,007 

0,0065 

~ 0,006 

0,0055 

D,DOS ~ 
0,0045 

~ 0,004 

0,0035 

0,003 

0,014 0,034 0,054 

pincement adÎmensÎonné au conden68ur 

1 __ R22 __ R134a --R717 1 

7,5 

6,5 

5,5 

4,5 

3,5 

2,5 

1,5 

0,71 

0,61 

D,51 

0,41 

0,31 

0,3 

0,25 

0,2 

0,15 

0,1 

D,OS 

0,014 

COPe 

rendement exergélique 

pondérations des perles 

0,034 0,054 
pincement adimensionné au condenseur 

-â- R22 _cp ----.a.--R134._cp -â-R717_cp --M-
R

22 __ v 
--M-R1341_IV --M-R717_.v 

_R22_cd _R134._c:d _R717cd 

Figure 2.18: Evolution des flux adimensionnés Figure 2.19: Evolution des coefficients de perfonnance 

en fonction du pincement au condenseur et des pondérations des pertes en fonction du pincement 

au condenseur 
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Dans la Figure 2.18 on remarque bien le minimum de puissance nécessaire au 

compresseur pour assurer de façon continu le flux de chaleur au puits chaud, qui correspond à 

un maximum de flux de chaleur à l'évaporateur. L'évolution du coefficient de performance 

réel qui présente un maximum correspondant au minimum de dépense énergétique est 

présentée dans la deuxième figure. Le rendement exergétique sera maximum pour la même 

valeur du pincement à l'évaporateur puisque le COP de Carnot est constant (températures des 

réservoirs constantes). Les pondérations des pertes au compresseur et au détendeur ont un 

minimum comme pour la machine à froid qui ne correspond pas forcément au minimum de la 

puissance consommée au compresseur. On voit que pour le même fluide, les pertes dans le 

compresseur sont toujours sensiblement supérieures au pertes dans le détendeur, conclusion 

identique donc comme pour la machine à froid . 

. Quant aux échangeurs de chaleur, plus le pincement au condenseur est important, plus 

la pondération des pertes dues à cet écart de température est importante et la pondération des 

pertes dues au pincement à l'évaporateur diminue. 

Si on compare les trois frigorigènes, cette fois ci, le fluide qui donne un maximum de 

coefficient de performance est l'ammoniac. Le fluide intermédiaire est le fréon R22, tandis 

que le fréon R134a permet d'avoir à la machines des pertes externes au niveau des réservoirs 

inférieures mais des pertes internes importantes qui donne un coefficient de performance 

inférieur aux deux fluides Ceci peut être expliqué par les niveaux des températures de 

fonctionnement du cycle supérieures à celles de la machine à froid qui implique des valeurs 

de la chaleur latente de vaporisation supérieures pour l'ammoniac. Pour l'ammoniac les pertes 

internes sont les plus basses. A l'opposé de la machine à froid, pour la pompe à chaleur, pour 

le même fluide frigorifique, les pertes internes sont plus importantes que les pertes dues aux 

irréversibilités au contact avec les réservoirs de chaleur. 

2. 5. 3 Etude de sensibilité aux paramètres 

L'amélioration de la qualité du transfert de chaleur qui se traduit par l'augmentation de 

la conductance totale demande une puissance au compresseur de plus en plus faible. Ceci est 

remarqué dans la Figure 2.20. 
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Figure 2.21 : Influence de la température de 

la source froide sur le point optimum 

Le point optimum est déplacé vers la gauche, le pincement de température au 

condenseur sera donc inférieur. L'étude de sensibilité est effectué pour l'ammoniac pour les 

données suivantes: QCD= 150kW, TSF = 283.15K et Tpc= 333.15K. Dans ce graphique on 

voit bien que à gauche du point optimum on a une croissance brusque de la puissance 

demandé au compresseur. Le pincement de température diminue, donc les irréversibilités au 

condenseur diminue (on gagne en exergie), mais on perd en puissance au compresseur. Donc 

ce n'est pas intéressant de gagner en exergie au condenseur, parce qu'on perd en coût de 

fonctionnement et d'investissement au compresseur. Par contre à droite du point optimum, 

l'évolution de la puissance est plus lente, donc il devient intéressant d'augmenter le pincement 

de température au condenseur et donc de perdre en exergie au condenseur parce que la 

puissance nécessaire ne s'éloigne pas beaucoup du point minimum. 

L'influence de la température de la source froide sur les pincements optimaux au niveau 

des échangeurs n'est pas significative. Ceci est remarqué dans la Figure 2.21. Néanmoins il y 

a une augmentation du pincement au condenseur avec la diminution de la température de la 

source froide, si la température du puits chaud est gardée constante. Evidemment, si la source 

froide est de plus en plus élevée le minimum du travail demandé au compresseur pour assurer 

une certaine température au puits chaud diminue. Cette étude de sensibilité est effectuée 
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également pourl'ammoniac et pour les données suivantes: QCD = 150kW, K=20kWIK et TJ>e: 

= 333.15K. 

"'fluene. de Il te"1'ératur. du 
puis chaud sur li puissance 
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Figure 2.22 : Influence de la température du Figure 2.23: Influence du flul[ de cb"eur 

puiu cbaud sur le point optimum au puits cbaud sur le point optimum 

L'étude de sensibilité du point optimum à la température du puits chaud (Figure 2.22) 

relève le fait que la variation de cette température n'influe que très peu sur la valeur des 

pincements de température optimaux (déplacement non-significatif vers la gauche). Par 

contre, la valeur de la puissance minimale nécessaire sera supérieure pour une température au 

puits chaud supérieure. Cette étude est faite pour QCD= 150kW, K=20kWIK et TSF = 

283.15K. 

Etant donné que la conductance totale est constante, le pincement de température est 

proportionnel avec le flux de chaleur selon la loi de transfert de chaleur linéaire d'où le 

déplacement vers la droite dans la Figure 2.23 du point optimum avec l'augmentation du flux 

de chaleur au condenseur. Evidemment une puissance supérieure est demandée au 
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compresseur pour assurer un flux de chaleur supérieur au condenseur. Cette étude est 

effectuée pour K=20kWIK, Tpç=333.ISK et TSF= 283.ISK. 

2.6 ETUDE DES PERTES DE CHARGE DANS LES SOUPAPES D'ASPIRATION ET 

DE REFOULEMENT DU COMPRESSEUR A PISTON SELON LA 

THERMODYNAMIQUE EN TEMPS FINI 

Dans les sous-chapitres antérieurs on a déterminé les pincements de température 

optimums pour une puissance minimale nécessaire au compresseur pour la machine à froid et 

la pompe à chaleur idéales et réelles, en conditions restrictives de conductance totale. 

On étudie dans la suite le compresseur à piston selon la thermodynamique en temps fini 

ce qui signifie la considération des dissipations de pression dans le système de distribution 

(soupape d'aspiration + soupape de refoulement). On détermine l'optimum de ces pertes de 

pression qui correspondent au minimum de puissance obtenue précédemment (paragraphe 

2.4) pour la machine frigorifique à compression mécanique de vapeur, sachant que la création 

d'entropie interne dans le compresseur est due en grande partie aux gradients de pression dans 

la soupape d'aspiration et celle de refoulement. 

L'évolution réelle du fluide dans le compresseur à piston est montrée dans le 

diagramme T -s (Figure 2.24). 

T 

Figure 2.24 : Schéma d'évolution du frigorigène dans le compresseur à piston 
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En négligeant l'échange de chaleur avec les parois des soupapes, on remarque les 

transformations suivantes: 

1 - l' : détente irréversible isothenne du gaz dans la soupape d'aspiration, de PEV à PAS· 

l' - a: augmentation de température isobare du frigorigène suite à l'échange de chaleur avec 

les gaz résiduels du cylindre (qui suivent la transformation d -a) 

a: fin de l'aspiration 

a - ô: échange de chaleur entre le frigorigène et les parois du cylindre, suite à quoi la 

température du frigorigène augmente (ce demier reçoit de la chaleur, donc l'entropie 

augmente) 

Ô - c : compression proprement dite: augmentation de pression et de température des gaz (le 

frigorigène cède de la chaleur aux parois du cylindre, d'où diminution de l'entropie) 

c : fin de la compression 

c - r : échange de chaleur entre le frigorigène et le couvercle du cylindre (le gaz cède toujours 

un flux d'entropie) 

r - 2: refoulement des gaz, détente irréversible, isothenne, du gaz dans la soupape de 

refoulement de PRF à PCD· 

L'écoulement des vapeurs de frigorigène à travers les soupapes du cylindre du 

compresseur à piston est laminaire à l'ouverture et à la fenneture de la soupape (situation où 

le débit m varie linéairement avec le gradient de pression LIp) et turbulent lorsque la section 

offerte par l'ouverture de la soupape est autour de sa valeur maximale (situation où m est 

1 

proportionnel avec I:lp 2 [11]. 

Dans la suite on considère que la soupape se comporte comme une résistance gazo­

dynamique turbulente, telle que la perte de pression a la forme suivante: 

I:lp =; pw 
2 

2 

avec ç: le coefficient de résistance locale de la soupape [-] 

p : la densité du gaz à l'amont de la résistance gazo-dynamique [kg/m3
] 

(2.166) 

83 



Chapitre 2 

w: la vitesse du gaz à travers la section de la soupape [mis] 

d'où 

w=~~~ (2.167) 

Considérant l'équation de la continuité m = Awp pour les deux soupapes du cylindre, 

on obtient: 

~ pour la soupape d'aspiration: 

mAS = AAS _2_ ÔfJAS PEV=AAS~ 2 PEV~ÔPAS =AAS~ 2 ~ PEV ~ÔPAS (2.168) 
qAS PEV qAS qAS rTEV 

sous l'hypothèse que le fluide frigorifique en état de vapeur sèches se comporte comme un 

gaz parfait, donc PEV = PEVrTEV , avec r constante molaire des gaz (= Constante universelle 

des gaz parfaites / Masse molaire des gaz) [J/kgK). 

Il résulte 

(2.169) 

où on a noté par 'liAs le coefficient de la perte relative de la pression dans la soupape 

d'aspiration. 

_ ÔPAS 
'IIAS---

PEV 

~ pour la soupape de refoulement: 

(2.170) 

où bien si on note par 'IIRF = ÔPRF le coefficient de la perte relative de la pression dans la 
PCD 

soupape de refoulement: 
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(2.172) 

Mais PRF = PCD +ÂpRF = PCD(I+!I'RF)' d'où 

(2.173) 

Si on fait l'approximation: (1 + !l'RF 'JvRF ""!l'RF, il résulte: 

(2.174) 

( 

r-I 1 
sachant que la température T2 est donné par la relation T2 = TEV 1 + f3 :C -1 

avec f3 = PCD le taux de compression et T/c le rendement isentropique du compresseur. 
PEV 

Dans des conditions d'étanchéité parfaite, le débit de gaz à l'aspiration sera égal au 

débit de gaz au refoulement. En égalant les équations (2.169) et (2.174) on obtient une 

relation entre les coefficients de pertes relatives de pression dans les soupapes: 

- 2 - [ [r-l 11 AAS I-;AS 1 TCD -
!l'RF =II'AS(---J ---- 1+- f3 r -1 

1- AAS ;AS f32 TEV 
(2.175) 

85 



Chapitre 2 

La puissance mécanique qu'on minimise dans le paragraphe 2.4.5 est donnée par la 

relation suivante : 

. n 
W=WCiz-

60 
(2.176) 

où Wc représente le travail mécanique technique nécessaire pour réaliser un cycle du 

diagramme du compresseur (surface hachurée), z le nombre des compresseurs, i le nombre de 

cylindres d'un compresseur et n est la rotation du compresseur [rot/min] : 

P 

Pco 

PEv 

PAS 

Vo Vs 
V 

Figure 2.25 : Diagramme de fonctionnement du compresseur 

Le travail mécanique technique peut être exprimé comme le produit entre la pression 

moyenne du diagramme du compresseur (Pm) et le volume décrit par la course du piston (Vs) 

(Figure 2.25). La pression moyenne peut s'écrire sous forme adimensionnée de la manière 

suivante [lI] : 

[ [

n, 1 1 [nd-Ill - Pm Wc ne;-:ï &0 nd -;;- -n-
Pm = - = --=(1- \l'AS Xl +&0) -- PC' -1 - ---- PC' Pc d -1 

PEV PEVv.." ne- l l+&Ond- l 

(2.177) 

où li() est le coefficient de l'espace mort (= volume de l'espace mort (Vo)! volume de la course 

du piston (Vs», ne et nd sont les exposants polytropiques de la compression (a - c) 
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respectivement de la détente (n - d) et Pc représente le rapport d'augmentation de pression 

dans le cylindre: 

Pc = PRF = PCD+!.pRF 
PAS PEV -t!..PAS 

PCD l+\fIRF = P\fI, où on a noté \fi = l+\fIRF 
PEV 1-\fIAS 1-\fIAS 

Le volume correspondant à la course du piston peut être exprimé en fonction de la cylindrée 

horaire (Vh [m3fh]) comme ci-dessous : 

Vs = Vh_l_ 
60 i zn 

(2.178) 

sachant que 7]v = V ~V où 7]vest le coefficient de débit ou le rendement volumétrique, donc, 
Vh 

Vh = VEV . Il résulte 
7]v 

. _ VEV 1 
Wc = PmVS = PmPEV----. -

7]v 601 zn 
(2.179) 

d W· UT· n - VEV b" W· - VEV fi" . V· onc = "C 1 Z - = PmPEV --- ou len = PmPEV -- avec cette OIS CI EVen 
60 36007]v 7]v 

Par conséquent, la consommation spécifique d'énergie du compresseur sera ; 

W Pm 
Ken =-.-= PEV-

VEV 7]V 
(2.180) 

où Pm a l'expression (2.177) et 7]v peut être exprimé par la relation suivante [II] ; 

(2.181) 

Par ailleurs, la consommation spécifique d'énergie peut être exprimée en partant des 

données obtenues au paragraphe 2.4.5 ; 
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(2.182) 

Pour le cas optimum (coefficient de performance maximum, qui correspond à une 

puissance demandée au compresseur minimum), on détermine numériquement les coefficients 

de pertes relatives de pression dans les soupapes du compresseur qui correspondent à cet 

optimum. Pour ce faire on utilise les équations (2.182), (2.181), (2.180), (2.177) et (2.175). 

Un exemple numérique est présenté dans le tableau suivant: 

Tableau 2.9 : Exemple numérique d'étude en thermodynamique en temps fini du compresseur à piston 

Données initiales Résultats optimisation système Résultats optimisation compresseur 

(hv= 100kW .dhv=6.97K !JI AS =0.08 

K=30kW/K .dTm = 7.48 K !JIRF= 0.03 

TsF -268.15 K f3= 3.36 f3c =3.79 

Tpc-29115K WOlin = 17.19 kW pm - 1.206 bars 

coPfJ};J· irr=5.81 1]v = 0.78 
-

Ilcp = 1.85 kW Ilsoupapes = 1.25 kW 

.dscp = 0.07kJlkgK .dssoupap ... = 0.05 kJlkgK 

Dans le Tableau 2.9 on présente en première colonne les données initiales de 

l'optimisation, en deuxième colonne les valeurs optimales des pincements de température au 

niveaux des échangeurs de chaleur, le flux des pertes internes au compresseur (Ilcp), la 

création d'entropie durant la compression réelle (.dscp), la puissance minimale nécessaire au 

compresseur (WOlin) et le coefficient de performance maximum de la machine frigorifique, et 

en troisième colonne les résultats de l'étude selon la thermodynamique en temps fini du 

compresseur à piston. 
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Pour l'exemple numenque .présenté on a considéré l'ammoniac comme fluide 

frigorifique et les paramètres présentés dans le tableau ci-dessous ; 

Tableau 2.10 : Hypothèses pour l'application numérique 

y = 1.3 

ne - 1.2 

nd - 1.1 

&0- 5% 

AAS = 0.6 

ÇAS=0.4 

Ces résultats sont très intéressants puisque les valeurs optimales des dissipations de 

pression dans les soupapes du cylindre du compresseur obtenues se situent autour des valeurs 

usuels utilisées pour le dimensionnement des compresseurs et correspondent aux valeurs 

obtenues pour une consommation spécifique d'énergie nécessaire minimale, cas étudié dans 

un autre travail [11]. Il faut noter que le même niveau des valeurs est obtenue pour trois cas de 

figure considérés pendant le fonctionnement des soupapes ; 

~ débit m de frigorigène direct proportionnel au gradient de pression Llp (écoulement 

laminaire) ; 

~ débit m proportionnel avec f,p 2 (écoulement turbulent) ; 

~ débit m proportionnel avec f,p O. 75 

II est évident qu'une augmentation des gradients de pressions aux soupapes du cylindre 

implique des irréversibilités et implicitement une création d'entropie inteme au compresseur 

plus importantes (Figure 2.26). 
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Figure 2.26 : Evolution des pertes et de la variation d'entopie dans les soupapes du 

cylindre en fontion des pertes de pression adimensionnées 

2.7 CONCLUSION DU CHAPITRE 2 

Chapitre 2 

Dans ce chapitre on a utilisé le concept de thermodynamique en temps fini pour étudier 

les machines à froid et les pompes à chaleur, idéales et réelles, à compression mécanique de 

vapeur. On développe des modèles thermodynamiques en commençant avec une théorie 

généralisée des cycles inverses à deux sources endoirréversibles et exoirréversibles, avec des 

considérations exergétiques. 

Les cycles idéaux de Carnot (endoréversible mais exoirréversible) sont étudiés en 

premier temps afin de souligner l'importance de l'existence des pincements de température au 

niveau des réservoirs pour le fonctionnement d'un système énergétique; leurs valeurs 
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optimales sont déterminées pour un maximum du coefficient de performance du système. Il 

s'avère que tant pour la machine à froid et la pompe à chaleur ce maximum de COP 

correspond au minimum de création d'entropie, donc au minimum d'irréversibilités externes, 

au contact avec les réservoirs. Pour cet optimum la conductance totale (qui apparaît comme 

une contrainte) doit être repartie de manière égale entre les deux échangeurs du système, pour 

une production de froid (ou de chaleur) et températures des réservoirs imposées. 

Le cycle frigorifique et la pompe à chaleur réeIles sont étudiés ensuite. La création 

d'entropie due aux irréversibilités intemes qui apparaissent au cours de la compression et de 

la détente est mise en évidence. On détermine les pertes exergétiques correspondantes et on 

étudie leur impact sur la puissance demandée au compresseur. Les pertes qui apparaissent 

dans chaque composant de l'installation sont représentées graphiquement en diagramme (T-s) 

pour les deux types de machine afin d'apporter une comparaison visueIle directe des pertes 

d'exergie dans les divers composants. Un programme d'optimisation est développé, avec 

comme fonction Objectif ou la maximisation du coefficient de perfonnance ou la 

minimisation des pertes intemes et extemes. 

Une comparaison de trois fluides frigorifiques: R22, R134a et R717 nous conduit à 

faire la remarque que, selon le type de machine, l'objectif et les niveaux de température 

considérés, les conclusions sont différentes. Ainsi pour la machine à froid c'est le fréon 

R/34a qui est le plus intéressant, puisqu'il garanti le coefficient de performance le plus élevé 

et les pertes internes les plus basses; par contre il présente aux échangeurs de chaleur les 

pertes les plus significatives. L'ammoniac est toujours le fluide intermédiaire, il est un 

compromis entre les deux, tandis que le fréon 22 permet d'avoir à la machine des pertes 

externes au niveau des réservoirs inférieures mais des pertes intemes importantes. Pour la 

pompe à chaleur, le fluide qui donne un maximum de coefficient de performance est, cette 

fois ci, l'ammoniac. On montre ainsi que ce fluide « naturel » qui figure actueIlement parmi 

les candidats au remplacement des CFC est un fluide intéressant sur le plan 

thermodynamique. Le fluide intermédiaire est le fréon R22, tandis que le fréon R/34a permet 

d'avoir à la machines des pertes externes au niveau des réservoirs inférieures mais des pertes 

internes importantes. Le choix du frigorigène dépend, donc, de la fonction de la machine et de 

la gamme de températures au réservoirs de chaleur, de façon non- exhaustive. 
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L'étude de l'influence des écarts de température entre les réservoirs et le fluide 

frigorifique sur la performance de la machine rend compte du fait que selon le type de la 

machine, il vaut mieux gagner en exergie au condenseur (pour la machine à froid) ou à 

l'évaporateur (pour la pompe à chaleur). Pour les machines à froid, un gain obtenu en 

diminuant le pincement de température à l'évaporateur pénalise la puissance nécessaire au 

compresseur (augmentation brusque de la puissance - partie situé à gauche du point optimum 

Figure 2.13). Il est donc plus convenable de se situer dans la partie droite de ce graphique où la 

valeur de la puissance est proche de sa valeur minimale, où les pertes à l'évaporateur sont plus 

importantes mais où, par contre, on gagne en exergie au condenseur en diminuant les pertes 

au condenseur. Si on raisonne de la même manière on conclut que, pour les pompes à chaleur 

il vaut mieux perdre en exergie au condenseur (par l'augmentation du pincement de 

température) et donc gagner en exergie à l'évaporateur (Figure 2.18) puisque la puissance du 

compresseur reste au voisinage du point minimum (partie située à droite du point optimum de 

la Figure 2.18). 

Pour compléter l'analyse précédente, nous avons procédé à une étude selon la 

thermodynamique en temps fini du compresseur à piston, ce qui suppose la prise en 

considération des gradients de pression au niveau des soupapes du cylindre du compresseur. 

Cette étude est intéressante puisque la création d'entropie inteme dans le compresseur est due 

en grande pattie à ces gradients de pression et c'est important de déterminer leurs valeurs afin 

de savoir comment limiter les pertes exergétiques internes. Les résultats obtenus pour une 

application numétique utilisant l'ammoniac comme fluide frigorifique sont très intéressants 

puisque les valeurs optimales des dissipations obtenues se situent autour des valeurs usue\1es 

utilisées pour le dimensionnement des compresseurs et coïncident avec les valeurs obtenues 

pour une consommation spécifique d'énergie nécessaire minimale. 
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Nomenclature du Chapitre 3 

Ex~ : flux de production exergétique du composant i [kW] 

Êx~ : flux de ressource exergétique du composant i [kW] 

Ex~ : flux d'exergie dissipée du composant i [kW] 

Êx; : flux d'exergie dans le point i [kW] 

Ne; : flux de néguentropie dans le point i [kW] 

Ex; : exergie spécifique dans le point i [kJ/kg] 

Ne; : néguentropie spécifique dans le point i du cycle[kJ/kg] 

Â.; : coût unitaire exergo-économique du flux i [FF/kW] 

çi: taux de dissipation (ou facteur de dégradation) du composant i 

1]:'" : rendement exergétique du composant i 

H; : coût économique du flux i [FF] 

~ : coût unitaire exergétique du flux i [-] 

FM; : flux monétaire associé au point i du cycle de fonctionnement [FF/s] 

CP.;: coût unitaire d'exergie produite [FF/kg] 

C : coût économique [FF] 

ci_cp: coût d'investissement du compresseur [FF] 

ci_CD: coût d'investissement du condenseur [FF] 

Ci_EV: coût d'investissement de l'évaporateur [FF] 

cU : coût d'investissement total [FF] 

Cm : coût de maintenance [FF] 

cf: coût de fonctionnement [FF] 

c, : coût global de l'installation [FF] 

C<I: coût de l'électricité [FF/kWh] 

Il : taux de profit [FFls] 

Q : chaleur échangée [kJ] 

Q : flux de chaleur échangé [kW] 

S: surface d'échange de chaleur [m2
] 

a,fJ: conductances [kW/K] 

1]c : rendement du cycle de Camot 

Chapitre 3 
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1] .. : rendement exergétique 

COPMAF_;rr : coefficient de performance de la machine à froid réelle 

COPMAF_C : coefficient de performance de la machine à froid idéale de Carnot 

TH: température haute du fluide frigorifique [K] 

TB : température basse du fluide fiigorifique [K] 

Tpc : température du puits chaud [K] 

TSF: température de la source froide [K] 

TCD: température de condensation [K] 

TEv: température d'évaporation [K] 

Ta: température ambiante [K] 

LIT: pincement de température [K] 

p; : pression dans le point i du cycle [bar] 

LIp: gradient de pression [bar] 

v;: volume spécifique dans le point i du cycle [m3Ikg] 

h; : enthalpie dans le point i du cycle [Idlkg] 

Llh; : variation d'enthalpie dans le composant i [kJlkg] 

S; : entropie dans le point i du cycle [kJ/kgK] 

LIs; : variation d'entropie dans le composant i [kJlkgK] 

T; : température dans le point i du cycle [K] 

m f! : débit massique du fluide frigorifique [kg/s] 

mfe : débit massique du fluide caloporteur [kg/s] 

V : cylindrée horaire (volume balayé) [m3/h] 

cyl: cylindrée du compresseur à piston [cm3
] 

W : puissance du compresseur [W] 

D;: débit du fluide caloporteur au niveau de l'échangeur i [m3/h ou m3/s] 

iCD : type de condenseur 

icp: type de compresseur 

iEV: type d'évaporateur 

cf!: chaleur spécifique du fluide frigorifique [IdlkgK] 

Cfe : chaleur spécifique du fluide calopOlteur [kJlkgK] 

lvn : chaleur latente à la température T; [kJlkg] 
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Indices: P: produit 

R : ressource 

D: dissipée 

PC : puits chaud 

jJ: fluide frigorifique 

CP : compresseur 

EV: évaporateur 

CD : condenseur 

SF : source froide 

Je : fluide caJoporteur 

Chapitre 3 
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3 OPTIMISATION THERMOECONOMIQUE 

3.1 INTRODUCTION 

Il n'est pas toujours possible d'optimiser les installations thermiques par des techniques 

mathématiques ou numériques, car on ne dispose pas forcément d'un modèle complet de 

l'installation, les difficultés mathématiques étant considérables, même pour les systèmes sans 

complexité particuliére. L'optimisation thermoéconomique peut être considérée comme une 

alternative validée, le principal avantage étant sa capacité de pouvoir être appliquée aux cas 

pratiques. 

La thermoéconomie débuté dans les années '50 par les études de Tribus [16] et [17], 

Evans [18] -[20], EI-Sayed [21], Gaggioli [22], a été développée spécialement par les travaux 

de Frangopoulos [23] et [24], von Spakovsky [25] et [26], Benelmir[27] - [31], Valero [32]­

[37], Tsatsaronis [38] et [42], Moran [43] et autres dans les années '80 et '90. Le but était de 

combiner l'analyse thermodynamique avec des facteurs économiques afin d'optimiser les 

systèmes énergétiques. 

L'exergoéconomie est définie par Tsatsaronis comme une partie de la thermoéconomie, 

qui caractérise les interactions entre les variables exergétiques et économiques. L'idée de 

coupler les termes exergie et coût a été attribuée à Keenan [44] et développée par les auteurs 

cités plus haut sous le titre de « thermoéconomie ». 

En thermoéconomie, l'objectif est soit la minimisation du coût total du systéme, soit la 

maximisation du profit rapporté par le produit de ce système. On peut résoudre ce problème 

dans un sens ou dans l'autre. Si l'objet est la minimisation du coût total, la fonction Objectif 

sera égale au coût global (capitaux, coûts opérationnels, coûts de maintenance, etc.) plus les 

coûts d'achat des ressources nécessaires. 

L'analyse thermoéconomique, à travers plusieurs procédures, résout les problèmes 

pratiques que les ingénieurs ont en charge (conception et fonctionnement des systèmes 
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thenniques complexes) et qui n'ont pas de solution avec une analyse énergétique 

conventionnelle basée seulement sur le premier principe de la thennodynamique, comme par 

exemple le calcul des coûts de tous les flux du système ou l'optimisation thennoéconomique 

locale d'un composant. Le tenne d'analyse thennoéconomique est utilisé pour exprimer la 

coexistence et/ou la combinaison entre le premier principe de la thennodynamique et 

l'analyse économique. Pour résoudre ces problèmes toutes les méthodologies ont besoin de 

définir une fonction ou un produit pour chaque composant du système. 

Toute méthodologie thennoéconomique contient deux parties distinctes: 1) La création 

d'un modèle mathématique qui représente l'aspect thennodynamique et économique du 

système et 2) L'utilisation d'un algorithme pour résoudre le modèle pour trouver l'optimum. 

Il existe déjà dans la littérature plusieurs algorithmes de calcul partant du plus simple (à une 

variable), jusqu'aux plus sophistiqués, telle que par exemple la Méthode Généralisée du 

Gradient Réduit GRG [45]. 

On développe le modèle thetmoéconomique à partir de la fonction Objectif du 

problème. sa structure étant détenninée par la méthode de fonnuler les contraintes. Une fois le 

modèle développé, la décision sur le choix de l'algorithme d'optimisation doit être prise: 

approche directe, approche par Lagrangien, approche de décomposition ou de 

décentralisation. 

Dans l'approche directe, l'algorithme est appliqué au système d'équations (fonction 

Objectif + contraintes). L'approche par Lagrangien utilise évidement le Lagrangien associé à 

la fonction Objectif et aux contraintes. Par l'approche de décomposition ou de 

décentralisation, le modèle thermoéconomique est subdivisé en sous-groupes optimisés 

séparément. 

On va présenter dans la suite quelques théories thennoéconomiques déjà utilisées. 

3.2 METHODOLOGIES DE LA THERMOECONOMIE 

Tout algorithme de simulation et d'optimisation peut être structuré d'une manière 

générale par le schéma suivant, qui représente une manière d'exprimer les liaisons entre les 

différents composants ou modules (1 - 4) d'un système énergétique. 
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Figure 3.1 : Structure du programme de simulation et optimisation 

Ce schéma permet de visualiser l'interaction entre les différentes partie d'un système 

énergétique, par l'intermédiaire de X r : l'ensemble des variables indépendantes (de décision) 

du module r ,Yri: l'ensemble de variables dépendantes entrantes dans le module r (<< venant» 

des autres modules), y, : l'ensemble de variables dépendantes sortantes du module r, utilisées 

pour la simulation des autres modules, p: l'ensemble des paramétres communs, W r : 

l'ensemble de variables dépendantes qui apparaissent seulement dans la simulation du module 

r. 

3.2.1 Méthode d'isolement 

Cette méthode a été introduite en 1970 par EI-Sayed et Evans [21] et développée par la 

suite par plusieurs auteurs dont plus récemment Benelmir et Lallemand [28] en 1992 qui l'ont 

appliquée à l'optimisation thermoéconomique des machines frigorifiques et pompes à chaleur 

à compression mécanique de vapeur. 

Cette méthode utilise le principe de décentralisation qui permet d'optimiser un 

système par l'optimisation de chaque unité en introduisant des contraintes. On associe à la 

fonction Objectifles contraintes de décentralisation. Si ces contraintes sont bien formulées, le 

Lagrangien du système peut être exprimé par une série de sous-Lagrangiens, propres à chaque 

unité du système et qui vérifient les conditions de Kuhn -Tucker. Ainsi, le problème 

99 



Chapitre 3 

d'optimisation du système est transformé en un problème de sous-optimisation de ses 

composants dans le cadre de la recherche d'un optimum global. 

f ~ ~ 
. 2 r: Éi1 ~~ , Unité 1 ~I Unité 2 Unité 3 

Figure 3.2 : Schéma exergétique d'un procédé énergétique 

Dans la Fib'Ure 3.2 on présente une schéma exergétique d'un système énergétique étudié 

selon le principe de décentralisation. Chaque unité (i) du système est caractérisée par un 

produit exergétique (Exp), et une ressource exergétique (i:xk), les contraintes de 

décentralisation s'écrivant comme suit: 

Ex~ = EXk 

Ex~ =i:xk 

Ex~=Exk 

i:xî =Ex~ 
L'avantage de cette méthode est qu'elle est applicable à tout système énergétique 

qu'elle que soit sa complexité. Cependant, elle exige une attention particulière pour 

l'établissement et la formulation des contraintes de décentralisation. 

3.2.2 Méthode de décomposition 

L'idée d'isolement a été développée et modifiée par la suite par plusieurs auteurs sous le 

nom de méthode de décomposition: Frangopoulos en 1983 [23] et [24], von Spakovsky en 

1986 [25] et Benelmir en 1989 [27]. Cette méthode est basée sur l'analyse fonctionnelle, 

développée par Frangopoulos [23] sous le nom TFA (Analyse fonctionnelle pour la 

Thermoéconomie) et par von Spakovsky [25] et Benelmir [27] sous le nom EFA (Analyse 

Fonctionnelle pour l'Ingénierie). 
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Le système est analysé en utilisant comme outil principal un schéma dénommé 

« diagramme fonctionnel », qui représente les unités du système et les interactions (ressources 

et produits d'exergie et/ou d'anergie) entre ces unités et entre le système et le milieu 

extérieur. 

Dans le concept de l'analyse fonctionnelle, un composant a comme fonction de produire 

de l'exergie ou de l'anergie (ou de la néguentropie). En contrepartie, il reçoit ou consomme de 

l'exergie ou de l'anergie (ou de la néguentropie). 

On définit trois boucles caractérisant le fluide thermodynamique du point de vue de 

chacune des trois grandeurs exergétiques considérées : exergie, anergie, néguentropie. Les 

boucles anergétique et néguentropique jouent physiquement le même rôle (en général on ne 

considère que l'une ou l'autre pour la représentation fonctionnelle). 

SYSTEME 

1 

ENVIRONNEMENT 

~ 
EXERGIE 

~UIDEI ;NERG; COMPOSANT ENE4GIE SOURCE 

ANE~GIE ANERGIE .. .. .. ... 

Figure 3.3 : Echanges énergétiques et exergétiques entre le fluide tbermodynamique et le milieu 

extérieur par l'intermédiaire d'un composant. 

Cette méthode permet d'aboutir à l'établissement d'un coût unitaire [FF/kW] pour 

chaque flux d'exergie ou anergie (1 .. ) et d'un taux de dissipation d'exergie (1;) optimal pour 

chaque composant du système énergétique. L'ensemble des facteurs de dégradation d'exergie 

constitue la variable fondamentale pour la conception du système. Des solutions économiques 

pour chaque composant sont trouvées en minimisant les coûts unitaires des produits 

correspondants. Le résultat obtenu est une série des coûts unitaires optimaux, définissant les 
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interactions économiques entre les composants du système, ainsi que les taux de dissipations 

optimaux utilisés comme base pour la conception ou la recherche thermodynamique optimal 

du cycle. 

PROCEDURE DE CALCUL: 

1. Etablissement des relations exergétiques et économiques pour chaque composant; 

2. Détermination de l'expression analytique du coût unitaire du produit en fonction du 

produit, du taux de dissipation et des coûts unitaires des ressources; 

3. Détermination analytique de l'optimum de ce coût unitaire; 

4. Recherche numélique de l'optimum thermoéconomique du système; 

5. Conception du système sous les contraintes physiques fixées par les limites 

thermodynamiques et technologiques. 

Pour un composant quelconque du système énergétique, le bilan exergétique s'écrit de 

la manière suivante. 

Ëx~ = Ëxb + Ëx~ (3.1) 

La perfOImance du composant peut être analysée par l'intermédiaire du rendement 

exergétique du composant défini comme le rapport : 

i Ëx~ 
"ex = -.-/-. 

EXR 

ou bien par l'intelmédiaire du taux de dissipation défini comme le rapport : 

. i 
~i = ~XD 

Ex), 

(3.2) 

(3.3) 

Ces deux facteurs représentent des grandeurs thermodynamiques qui font la passerelle 

entre la thermodynamique et l'économie. 
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Si on associe à chaque flux un coût unitaire exergo-économique, alors le bilan 

économique sera: 

(3.4) 

avec ci i : coût d'investissement du composant i 

Des fois, sous le point de vue de l'Analyse Fonctionnelle, il est nécessaire de considérer 

un composant comme un groupe de sous-systèmes ou l'exergie comme combinaison de 

plusieurs types d'exergie, par exemple l'exergie thermique, mécanique ou chimique ou même 

incluant des flux fictifs (néguentropie) sans existence physique. 

Application au cycle inverse à deux réservoirs: 

Les rôles exergétiques des composants d'une installation frigorifique à compression de 

vapeur sont les suivants: 

)l> compresseur: Le compresseur a pour rôle essentiel de fournir de l'exergie au fluide 

frigorifique. Pour cela, il reçoit de l'exergie du nùlieu extérieur sous forme d'énergie 

mécanique ou électrique. Du aux irréversibilités il consomme de l'exergie, donc produit 

de l'anergie (ou consomme de la néguentropie). 

)l> évaporateur: L'évaporateur et un producteur d'exergie pour la source froide. Il reçoit 

pour cela, du fluide frigorigène, de l'exergie en quantité supérieure. Il consomme donc de 

la néguentropie. 

)l> condenseur: Le condenseur est le composant chargé d'évacuer l'anergie du système 

(qui se traduit par une fourniture de néguentropie au fluide frigorigène). C'est donc un 

producteur de néguentropie. 

)l> détendeur: Le détendeur n'a pas de fonction productrice. Il n'entre pas dans 

l'optimisation puisqu'il dégrade l'énergie et absorbe la même quantité d'exergie et de 

néguentropie. 
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La représentation schématique de ces diverses fonctions de chacun des composants vis à 

vis du fluide frigorigène ou du milieu extérieur fait l'objet de la figure ci dessous, dénommé 

diagramme fonctionnel [29] : 

Puits chaud 

-- f1uxd'exergie 
.. .... flux de néguentropie 

.L .. 
Source froide 

Fi!:urc 3.4 : Schéma fonctionnel d'une machine à cycle inverse à deux réservoirs 

Dans la Figure 3.4 les interactions d'exergie et d'anergie apparaissent autour de deux 

boucles para lié les d' exergie et de néguentropie du fluide frigorigène. Les fluides caloporteurs 

aux échangeurs seront représentés aussi par un courant d'exergie et de néguentropie. 

L'avantage de cette méthode de décomposition est qu'elle est simple à appliquer dans le 

principe et qu'elle fournit des résultats satisfaisants. Si le système thermique est très 

complexe alors il peut être considéré composé des modules, sachant qu'un module peut être 

composé de plusieurs composants. Cela facilite la solution, en faisant diminuer le nombre 

d'itérations entre les composants. 
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La Théorie des Coûts Exergétiques a été élaborée par Valero et al en 1986 [32], qui 

introduisent le concept de coût exergétique (en kW) et appliquent l'exergo-économie aux 

centrales électriques. Valero défini le coût exergétique d'un flux physique comme l'exergie 

nécessaire pour produire ce flux. La théorie des coûts exergétiques permet le calcul des coûts 

des flux internes et des produits présents dans le diagramme fonctionnel du système à 

analyser, retrouvé dans cette théorie sous la dénomination de structure productive. Vu 

l'introduction des coûts exergétiques qui représente en faite des valeurs exergétiques en kW, 

les coûts d'investissement, de fonctionnement ou de maintenance en FF, seront dénommés par 

la suite des coûts économiques. 

Les coûts exergétiques donnent un aspect économique sur les interactions entre les 

sous-systèmes et amène à la formulation et la résolution du problème d'optimisation locale. 

Le problème d'optimisation globale du système peut être réduit aussi, comme dans les cas 

précédents, à une suite d'optimisations des sous-systèmes. 

Les flux du schéma sont les ressources et les produits de chaque sous-système. Chaque 

composant « réel» a un flux sortant (produit) et un flux entrant (ressource, le coût 

d'investissement peut être aussi un flux entrant du composant). La ressource d'un composant 

peut être obtenu d'un produit d'un autre composant et le produit d'un composant représente 

les ressources de plusieurs sous-systèmes, par l'introduction de points fictifs (jonctions et 

points de branchements). 

Plusieurs applications de cette théorie ont été développées dans les dernières années. 

Une application sur des systèmes de réfrigération et pompes à chaleur a été effectuée plus 

récemment (en 1994) par M. Dentice d'Accadia [46] et [47], dans le but de réduire leurs coûts 

globaux de fonctionnement et d'amortissement. Il considère la structure productive de 

l'installation (Figure 3.5) qui définit une certaine production pour chaque sous-système de la 

machine en attribuant un certain rôle, comme ressource, produit ou résidu pour chaque flux 

entrant ou S011ant du sous-système. 
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Figure 3.!'i :Structure productive de l'inRaUation frigorifique à compression de vapeur 
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Dans la figure ci-dessus les unités de 1 à V sont des composantes réelles de l'installation 

(moteur électrique, compresseur, sous-système de réjection de la chaleur à l'extérieur, 

détendeur, respectivement évaporateur), tandis que VI, VII et VIII représentent des points 

fictifs qui lient les composants de pression de l'exergie, les composants de température de 

l'exergie et respectivement les néguentropies des unités du système_ L'exergie physique du 

fluide frigorifique à température T et pression P est divisée en deux parties: exergie 

thermique et exergie de pression. Ainsi, les flux qui apparaissent dans la structure productive 

sont: 

BWi = flux d'exergie relative au travail mécanique ou électrique pour le composant i [kW] 

BPi} = composant de pression du flux d'exergie entre les points i et} [kW] 

BTi} = composant de température du flux d'exergie entre les points i et} [kW] 

Si} = flux de néguentropie entre les points i et} [kW] 
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On sait que le compresseur à comme rôle d'augmenter l'exergie du fluide frigorigène et 

l'évaporateur de réduire la température du fluide caloporteur (eau pour cette application), 

augmentant son exergie. Les flux BP41, BT41 et Sl4 sont des ressources pour l'évaporateur, 

son produit étant l'augmentation d'exergie de l'eau à refroidir BB, qui représente aussi le 

produit de l'installation. Pour analyser le sous-système de réjection de la chaleur à 

l'environnement, la néguentropie est considérée comme le produit du système. Les ressources 

reçues par le condenseur pour produire la néguentropie S23 sont BP23, BT23 et bien sûr BW3 

(le travail électrique de la circulation de la pompe) et Bsw (l'exergie de l'eau de la tour de 

refroidissement). Le détendeur est un composant dissipatif mais il peut avoir le rôle 

d'accroître la partie thermique de l'exergie, par chute de pression afin de rendre possible 

l'effet désiré à l'évaporateur. Il utilise les flux BP34 et S43 pour augmenter ce composant de 

l'exergie du réfrigérant. Dans le point fictif VI, l'augmentation de l'exergie de pression est 

divisée en 3 flux cOl1'espondant à la diminution de pression due aux pertes dans le condenseur, 

l'évaporateur et le détendeur. Les trois flux sont considérés comme ressources pour les trois 

unités de la machine. La partie thermique de l'exergie BT21, considérée comme produit pour 

le compresseur (tout comme BP21) et BT43, considéré comme produit pour le détendeur, sont 

considérés comme ressources pour le point VU, alors que BT23 et BT41 sont considérés 

comme produits pour ce point. 

Le condenseur implique une diminution de l'exergie du réfrigérant et il n'a pas d'autre 

produit du point de vue exergétique, seulement l'augmentation de l'exergie de l'air dans la 

tour de refroidissement, qui ne peut pas être considérée comme un but du processus. Bien sûr 

le flux de néguentropie n'a aucune signification opérationnelle réelle du système; il 

n'apparaît pas dans les bilans énergétiques et exergétique mais il devient utile pour lui 

attribuer le coût des ressources du système de condensation pour le distribuer après aux autres 

composants du système par l'intermédiaire des flux S21, S43, Sl4, Par exemple pour le 

compresseur, les coûts exergétiques et économiques de ses produits (BP2] + BT2/) seront 

influencés aussi par le condenseur par l'intermédiaire du flux de néguentropie S21. 

En utilisant la Théorie des Coûts Exergétiques, une fois l'état du système déterminé, on 

peut obtenir les coûts exergétiques de tous les flux qui apparaissent dans cette structure. Le 

coût exergétîque B' [kW] d'un flux exergétique B est défini comme la valeur de la ressource 

exergétique reçue pour obtenir ce flux et le coût économique 7t [FF] du même flux exergétique 

B comme la valeur de la ressource économique reçue pour obtenir ce flux. 
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La particularité de cette méthode est que le rendement exergétique d'un composant est 

considéré égal au rendement exergétique si on raisonne en flux d'exergie de pression et égal 

au rendement exergétique si on raisonne en flux d'exergie thermique. Autrement dit si la 

ressource d'un composant est considéré divisé en deux flux: ressource exergétique de 

pression et ressource exergétique thermique et le produit du même composant considéré 

divisé en : produit exergétique de pression et produit exergétique thermique, comme dans le 

schéma suivant: 

RT PT 

Rp 
Composant 

Pp 

1 · PT +Pp PT Pp 1" 1" . , a ors SI "ex = ---, 7]ex / T = - et 7]ex / P = -, ega Ite sUivante est supposee: 
RI' +Rp RT Rp 

l'lex = 'lex/Y" = 'lex/ pl (3.5) 

Un coût unitaire exergétique d'un flux exergétique est défini, comme le rapport entre le 

coût exergétique (la ressource) et le flux lui-même. Alors l'hypothèse faite par cette méthode 

est que les coûts unitaires exergétiques des flux exergétiques sortant d'un composant où point 

fictif sont égaux. 

A titre d'exemple, on écrit dans la suite les bilans des coûts exergétiques et des coûts 

économiques pour le compresseur (unité II) : 

~ Le bilan des coûts exergétiques est: 

BI'21 + BT21 = BW2 + S21 (3.6) 

sachant que, les deux produits BP21 et BT21 ont le même coût unitaire exergétique : 
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BP21 BT21 

OÙ ÇsP21 = coût unitaire exergétique du flux BP2I [-] 

ÇsT21 = coût unitaire exergétique du flux BT2I [-] 

~ Le bilan des coûts économiques : 

où "i : coût économique du flux i [FF] 

ci_cp: coût économique (d'investissement) du compresseur [FF] 

Chapitre 3 

(3.7) 

(3.8) 

sachant que les coûts exergo-économiques unitaires des produits BP21 et BT21 sont égaux: 

"SP21 = "ST21 

BP21 BT21 
À.BP21 = ÂBT21 

où ÂSP21 = coût unitaire exergo-économique du flux BP2I [FF Ik W] 

ÂST21 = coût unitaire exergo-économique du flux BT2I[FFIkW] 

(3.9) 

L'influence sur la ressource d'un dysfonctionnement introduit dans le système a été 

étudié en [47). L'analyse exergo-économique est faite en deux étapes: la première calcule les 

irréversibilités locales dans chaque composant et plus particulièrement les irréversibilités 

attribuées au dysfonctionnement; à la deuxième étape, en calculant les coûts exergétiques des 

flux physiques qui apparaissent dans la structure, il est possible de calculer 

approximativement la diminution de la ressource en éliminant chaque dysfonctionnement. 

Selon Wall [50], 1991, il n 'y a pas de méthode générale pour trouver le minimum global 

dû à la forte non-linéarité du problème mathématique. Un programme informatique qui 

pourrait trouver l'optimum du système s'avère nécessaire. Une alternative c'est d'utiliser la 

méthodologie approximative présentée ci-dessus, qui prend chaque unité du système à part et 

détermine la valeur des variables de décision qui minimisent le coût exergo-économique du 
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produit P" pour des valeurs constantes du produit et du coût exergo-économique de la 

ressource R,. 

Lozano et al. montrent en 1993 [48] que pour une structure productive, sous l'hypothèse 

que les variables à optimiser sont locales, telles qu'elles n'affectent que l'unité qui les 

concerne, le coût économique total du produit final peut être minimisé par une méthode 

d'optimisation locale de chaque unité du système, chacune considérée comme si elle était 

indépendante par rapport aux autres. En particulier, l'optimisation peut être réalisée en 

déterminant pour chaque sous-système, le minimum du coût exergo-économique de ses 

produits, en fonction des variables locales. 

Luz-Silveira et al. [51], 1996, ont utilisé cette méthode pour l'analyse 

thermoéconomique d'un système de cogénération, utilisant le même type de structure 

productive avec branches et jonctions que d'Accadia. 

3.2.4 Méthode LIFO (Last-In-First-Out) 

Tsatsaronis a développé en 1990 une approche d'étude exergétique en définissant les 

coûts unitaires des produits exergétiques des composants d'un système énergétique cp,i (en 

FF/kJ) par le rapport entre la différence entre les coûts [FF/s] des flux entrée /sortie du 

composant et la différence de ces flux [kW] [39], [40], [42]. 

Tous les calculs sont faits en termes de flux monétaires FMi (en FF/s) associés à chaque 

point du système. Le coût d'investissement est remplacé dans cette étude par le coût unitaire 

de l'exergie produite pour un composant. Il applique cette approche à un système à turbine à 

gaz. 

IV 

Air 

1 : compresseur 
II : régénérateur 
III : échangeur 
IV: turbine 

Figure 3.6 : Système à turbine à gaz simplifié avec régénérateur 
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Dans le tableau suivant on présente les bilans économiques et les coûts unitaire des 

exergies produites, pour tous les composants du système. 

Tableau 3.1 : Bilans économiques et coûts unitaires des exergles produites pour chaque composant 

Composant Bilan économique [FF/s] Coût de l'unité d'exergie produite [FF/kJ] 

Compresseur FM]-FM] =cwWc FM2 -FMI 
cP! =. . 

, EX2 -Exl 

Régénérateur FM3 - FM] - FM5 - FM6 FM3 -FM2 cp,!! =. . 
EX3 - EX2 

Echangeur FM4 - FM3 = cQExQ FM4-FM3 
cp,!!! =. . 

Ex4 - Ex3 

Turbine FM4-FM5 =cw(WC+Wne/) CP.w -Cw 

Dans ce tableau Cw représente le coût unitaire de fonctionnement du compresseur 

[FF/kJ], Wc et Wne/la puissance du compresseur, respectivement transmise par la turbine 

[W], cQ le coût unitaire de la chaleur [FFIkJ] et EXQ le flux d'exergie de la chaleur échangée 

au niveau de l'échangeur (nI), [kW]. 

Dans le compresseur, l'exergie de l'air augmente de zéro à EX2, dans le régénérateur 

l'exergie augmente deEx2à EX3, dans l'échangeur de EX3à EX4. Les valeurs des coûts 

unitaires exergétique des produits pour chaque composant du système sont en général 

différentes. L'exergie de l'air augmente de l'état J jusqu'à l'état 4 à travers les états 2 et 3. 

Le flux monétaire de l'état 4 est donné, par la somme: 

[FF/s] (3.\0) 

Pour écrire les expression des flux monétaires des points 5 et 6 on utilise le nouveau 

principe: Last-In-Firs/-Out. Ce nouveau concept d'analyse exergétique présenté est basé sur 

l'idée suivante: pour chaque point du système on suit successivement et schématiquement 

toutes les additions et les extractions de l'exergie au/du point. Chaque fois que l'exergie est 
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additionnée, on ajoute un coût moyen auquel le processus déroule. Lorsque de l'exergie est 

enlevée, un flux monétaire est enlevé du point en question. Cette méthode suppose que 

l'exergie unitaire ajoutée en dernier est enlevée en premier (principe LIFO). Ainsi une exergie 

unitaire est enlevée d'un point du système au même coût auquel elle a été ajoutée 

antérieurement au même point. Ce principe est mieux suivi dans la Figure 3.7. 

Ex2 Ex, EX3 EX4 

Flux exergétique [kW] 

Figure 3.7: Coût unitaire d'eIergie produite en fonction de l'exergie 

physique d'un système à turbine à gaz 

Le flux monétaire est calculé de manière cumulée et fonction de la valeur ajoutée lors 

d'un apport exergétique dans un composant. Chaque fois qu'on ajoute un flux exergétique 

dans un composant, le flux monétaire à la sortie du composant augmente, ceci étant représenté 

graphiquement en Figure 3.7 par un ajout d'un rectangle (bleu pour FM2, vert pour FM] et 

violet pour FM4). Finalement le flux monétaire FM4 sera représenté par la surface hachurée. 

Les flux monétaires dans les états 5 et 6 sont calculés directement par les équations 

suivantes, comme il est montré dans la figure ci-dessous. 

(3.11) 

FM6 = FM5 - cp,J/ (& 5 - &.J - Cp,J (&2 - & r) (3.12) 

C'est pour la représentation graphique de ces deux flux monétaires que le principe 

LIFO intervient. 
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Ainsi les coûts unitaires des exergies produites pour chaque composant du système et 

les flux monétaires sont calculés. Les résultats obtenus en utilisant ce système d'équations 

sont généralement différents de ceux obtenus en utilisant seulement les bilans économiques. 

En comparaison avec les méthodes antérieures, cette approche, augmente la taille du système 

d'équations à résoudre pour le calcul des flux monétaires parce que de nouvelles inconnues, 

comme Cp.!, Cp.!!, Cp .!lI, Cp.!V et FMi (i =1 à 6) apparaissent. 

L'utilisation d'un seul type de flux exergétique (exergie physique) est avantageuse du 

point de vue mathématique et pour l'introduction du concept d'exergo-économie. Si on veut 

donner plus d'informations sur les parties d'exergie, avec leurs coûts, utilisées pour chaque 

processus, on considère le flux d'exergie divisé en plusieurs composantes: exergie thermique, 

exergie mécanique, exergie chimique et on attribue un coût à chaque composante de l'exergie. 

Cette fois ci tous les calculs se font en terme de flux monétaires associés à chaque exergie, et 

coûts d'exergie unitaire produite. 

Le principe LIFO suggère les règles suivantes [42] : 

)l> le flux monétaire associé à une forme d'exergie enlevée d'un composant du système 

énergétique est égal au coût auquel cette exergie a été ajoutée au composant. On retrouve 

le même principe que celui formulé par Valero (1986) [32], qui attribuait les même coûts 

unitaires exergétiques aux flux sortant et entrant d'un sous-système. 

)l> Les coûts unitaires des différentes parties de l'exergie produite : mécanique, thermique, 

chimique, d'un sous-système sont égaux. Ici aussi on retrouve la proposition faite par 

Valero dans la Théorie des Coûts Exergétiques: les coûts unitaires des produits d'un 

composant du système sont égaux (parties de pression et thermique de l'exergie du 

produit) 

L'Analyse Fonctionnelle présente des règles pour la description graphique des 

interactions entre les ressources et les produits des composants du système, dans le 

diagramme fonctionnel. LlFO donne de nouvelles règles pour la représentation graphique: le 

processus productif est décrit comme une séquence d'additions et de prélèvements des 

exergies. Ce principe est directement lié au développement physique du processus. 
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3.2.5 Méthode d'optimisation en exergo-économie en temps fini 

Lingen CHEN, Fengrui SUN, et Chih Wu ont combiné la thennodynamique en temps 

fini et l'exergo-économie (1997) pour fonner une méthode d'analyse dénommée: exergo­

économie en temps fini [52]. La particularité de cette analyse est qu'on optimise cette fois ci 

le taux de profit et l'efficacité du système énergétique au lieu de la puissance récupérée et 

l'efficacité comme pour la thelmodynamique en temps fini classique. Ils expriment la limite 

de perfonnance pour un profit maximum d'un moteur thennique de type Camot, basé sur une 

loi de transfert de chaleur de type Newton [52], ou d'une pompe à chaleur endoréversible 

basée sur une loi de transfelt de chaleur de type général [53]. 

Application au moteur thermique 

En appliquant une loi de transfert de chaleur de type Newton pour la source froide et le 

puits chaud, on éClit pour le moteur thennique Camot, endoréversible : 

(3.13) 

QSF = fJ (TB - TsF)tsF <0 (3.14) 

où Qpc = chaleur échangé au niveau du puits chaud [kJ] 

QSF = chaleur échangé au niveau de la source froide [kJ] 

a.fJ = conductances [kW/K] 

(PC = durée de transfert thennique entre Tpcet TH [5] 

(SI-" = durée de transfert thennique entre TSF et TB [5] 

Til = température haute du fluide frigorigène [K] 

TB = température basse du fluide frigorigène [K] 

TSF = température de la source froide [K] 

Tpc = température du puits chaud [K] 

La durée des deux transfOlmations isentropiques (compression et détente) est négligée 

devant les autres durées, ainsi la durée du cycle entier est: T = tpc + tif En appliquant les 

deux principes de la thelmodynamique pour le moteur thennique de Camot, et l'expression de 
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l'exergie de la chaleur, l'app0l1 exergétique dans la machine est déduit de la manière suivante 

(3.15) 

où Ta est la température de l'environnement (Tpc > TSF> Ta). Si ((JI est le coût unitaire de 

l'apport d'exergie et ((J2 le coût unitaire du travail foumi, W, alors le taux de profit par unité 

de temps est : 

Ii = <l>2 W - <l>IWrev 

tpc +t:,'F 
(3.16) 

La fonction Objectif est Ii, avec comme paramètres: Tpc, TSF, a, f3, 1]c, 1/>1, 1/>2, comme 

variable indépendante Til et variable dépendante TB. En faisant ôIl / ôl'H et en égalant à zéro, 

on obtient la relation optimale entre le taux de profit et le rendement thermique du moteur: 

(3.17) 

où 

(3.18) 

(3.19) 

Maximisant ce profit nn par rapport à 1]c (ôIl,.! Ô1]c = 0), on obtient: 

(3.20) 

et 
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(3.21) 

Cette demière équation montre que le rendement correspondant à un profit maximum 

est dépendant des rapp0l1s des coûts QJ}/QJ2 et des températures Ta. Tpc• TSF. 

Si ~ ~ 1]m -+ 1-(TsF/Tpc//2 
= 1]Curzon-Ahlborn [3] 

~ ~ = 1JCamot 

1]m représente la limite de rendement exergo-économique en temps fini et en général il est 

différent des deux valeurs pal1iculières. 

Application à la pompe à chaleur 

La même méthode a été appliquée à une pompe à chaleur endoréversible [53], en 

utilisant des lois de transfel1 de chaleur du type général : 

Qpc = a(Tpc" - T}{n)tpc (3.22) 

QSF = jJ(r~/' - T/)tSF (3.23) 

L'exergie fournie s'éclit : 

EX=QpC(I- Ta J-QSF(I-ILJ 
TpC TSF 

(3.24) 

et comme le travail reçu par la machine est W = Qpc - QSF , il résulte le taux de profit de la 

forme: 

rr = Ex<1>2 - W<I>\ • 
IpC + tSF 

(3.25) 
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OÙ f/J/ et f/J2 représentent cette fois~ci le coût du travail reçu par la pompe respectivement le 

coût de l'exergie fournie par la pompe. 

Utilisant les mêmes démarches que pour le cas précédent, on obtient la relation 

optimum fondamentale de l 'exergo-économie en temps fini pour une pompe à chaleur: 

(3.26) 

où 

(3.27) 

(3.28) 

(3.29) 

Cette relation donne le profit optimal pour un COP donné et le COP optimal pour un 

certain profit. Il existe un profit maximum pour la pompe à chaleur pour an"./àCOP=O et pour 

que la machine soit rentable il faut que f/J//f/J:2 soit compris entre 0 et 1. La valeur du COP qui 

maximise le profit est différente de COPe (coefficient de performance maximale pour la 

pompe à chaleur de type idéale de Camot) et de COP en thermodynamique en temps fini 

(coefficient de performance de la pompe à chaleur endoréversible, pour un flux de chaleur 

maximum) et s'appelle limite de performance exergo-économigue en temps fini. 

Pour les trois cas particuliers: n = 1 (loi de Newton), n = -1 (loi phénoménologique 

linéaire) et n = 4 (loi radiative) [53], l'optimisation exergo-économique converge vers une 

limite. Quand la marge de profit entre le coût du travail fourni à la pompe et le prix de la 

chaleur produite par la machine est petite (f/J/f/J:2 ~1), l'opération la plus rentable se situe 

proche de l'opération ayant le moins de pertes exergétiques (transformation réversible). Par 

contre, quand le prix du travail est faible devant le prix de vente de l'énergie produite, le 

maximum de profit est proche de l'opération qui fournit le plus de puissance calorifique. Pour 
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des (/1/(/? intermédiaires, on peut atteindre un profit optimal pour un COP désiré en faisant 

varier le rapport du prix de la sortie et l'entrée (/1/ (/?. 

3.2.6 Méthode d'optimisation basée sur la minimisation de la « perte de valeur)) 

Le Goff a proposé en 1998 une méthode générale d'optimisation des 

thermofrigopompes, qui consiste à minimiser la « perte de valeur» de l'opération, cette valeur 

pouvant être définie par référence à plusieurs barèmes exergétiques, économiques ou 

écologiques différents [54]. 

, / 
~ ~ 

./#JTHERMO'FRIGO.POMPE ~ 

[
PRO.I.iiJêTION liE] 
FROID \ 11"11 .1·: ~ 

REJET DE CHALEUR DANS 
L·ENVIRONNEMENT 

figure 3.8 : Schéma général d'une thermofrigopompe 

Considérant le schéma général de toutes les thermopompes, représenté dans la figure ci 

dessus, où Qc est la chaleur utile, Qf le froid utile, Eh l'apport d'énergie (mécanique ou 

thermique) et Qr la chaleur rejetée dans l'environnement, le bilan global d'énergie s'écrit: 

(3.30) 

Si on donne à un joule de chacune de ces énergies une « valeur» v, le bilan de valeur 

s'écrit: 

(3.31) 
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où Llv est l'augmentation de la valeur due à cette opération, c'est-à-dire son bénéfice 

énergétique. 

Pour caractéliser la qualité de fonctionnement des diverses machines et surtout pour 

permettre de les comparer entre elles, Le Goff défini un «coefficient de valorisation 

énergétique », soit: 

d'où: 

COV = Somme des valeurs utiles produites 
Valeur consommée 

(3.32) 

(3.33) 

Ce coefficient est une combinaison linéaire des deux coefficients de performance pour 

la production de chaud et de froid (CaPe = Qe! Eh. COPf = Qf! Eh) : 

(3.34) 

Il existe plusieurs barèmes de valeurs envisageables: 

~ Barème à toutes valeurs égales qui consiste à donner à toutes les énergies la même valeur 

(3.35) 

On retrouve le concept de « Coefficient de performance» 

(3.36) 

ce qui signifie encore que l'on donne la même valeur à un joule d'électricité à un joule de 

chaleur à +80°C et à un joule de fraîcheur à O°C 

~ Barème à deux valeurs qui consiste à donner à tout joule d'énergie noble (mécanique ou 

électrique) la valeur 1, et une valeur plus faible à tout joule d'énergie thermique, quelque 

soit sa température, étant donné que l'énergie thermique est une énergie désordonnée. 
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);> Barème il valeur de CARNOT qui traduit le fait que la chaleur ait d'autant plus de valeur 

qu'elle est disponible à plus haute température. On considère une fonction croissante v(T) 

pour exprimer cette valeur Il est commode de prendre, pour cette fonction, le facteur de 

Camot . VI = 1 -TilT, où Til est une température arbitraire de référence généralement prise 

égale à la température de l'environnement. La valeur d'une énergie thermique, Q est alors 

donnée par son contenu exergétique: EXQ = Q (I-Ta / T). Dans ce barème, le facteur de 

Camot Vr devient négatif, pour les termes de production de froid. 

);> Barèmes il hase économique: qui prennent en compte la valeur monétaire de chaque 

énergie, soit sur le marché national, soit en devises sur le marché international. 

);> Barèmes il hase écologique: ce sont ceux où la valeur de chaque grandeur consommée 

dépend de sa rareté au niveau planétaire. Ainsi on donne la valeur nulle à l'énergie solaire 

directe et à ces dérivées (hydraulique, éolienne, thermique des mers ,etc ... ) et une valeur 

non-nulle à toutes les énergies non-renouvelables, c'est-à-dire au capital énergétique 

limité (pétrole, charbon, gaz). 

);> Barèmes environnementaux: ils prennent en compte la pollution de l'environnement 

produite par chaque type d'énergie. La valeur de chaque énergie est, par exemple, 

inversement propol1ionnelle à son taux relatif de pollution. 

Chaque projet de thelmofIigopompe pourra être optimisé, par maximisation de l'un de 

ces coefficients de valOlisation. Par contre, ces divers optimums sont fortement différents. 

Le choix de la valeur optimale de chaque paramètre dépend généralement du meilleur 

compromis entre un telme croissant et un terme décroissant. Par exemple, l'épaisseur 

optimale d'un calOlifuge dépend du compromis entre le coût même de ce calorifuge, fonction 

croissante de cette épaisseur et le coût des pertes thermiques, fonction décroissante de cette 

épaisseur. 
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Ces coûts peuvent presque toujours être exprimés par des fonctions puissance des 

paramètres de décision. Ainsi le coût total Ct d'une opération est la somme d'un terme 

croissant (pro-énergétique) et d'un terme décroissant (anti-énergétique), caractérisés par les 

exposants respectifs «p » et « a » : 

(3.37) 

où Vp et va dépendent du barème de valeurs choisi. 

En annulant la dérivée de C, par rapport au paramètre x, on aboutit à l'expression 

suivante: 

[tenne pro-énergétique / tenne anti-énergétique)opt - [kpvpi' / kavoX-D]op< - a / p 

On constate qu'à l'optimum, le rapport de ces deux termes ne dépend que des deux 

exposants. Il est indépendant du barème des valeurs utilisé. 

Ce théorème, appelé théorème des coûts partiels à rapport constant, a des applications 

nombreuses, non seulement pour la comparaison des optimums énergétiques, économique et 

écologique, mais aussi dans les décisions d'ingénierie classique. Comme par exemple le cas 

d'un convenisseur d'énergie quelconque qui à été optimisé dans les conditions économiques 

françaises, que l'on veut transposer aux conditions économiques d'un pays du Moyen-Orient, 

où l'énergie est beaucoup moins chère mais où les équipements importés coûtent plus cher 

qu'en France. La valeur optimale de x sera très différente dans ces deux cas, mais le rapport 

des composantes pro et anti-énergétique gardera la même valeur: a / p 

Pour le cas pal1iculier où ces deux exposants sont égaux: a = p, on retrouve une 

équipartition des productions d'entropie et donc des consommations d'exergie, pour 

minimiser les in'éversibilités dans le processus de transfert, on retrouve le théorème démontré 

par TONDEUR et KVAALEN [55]. 

Cette méthode pelmet par exemple, de déterminer le surcoût monétaire pour minimiser 

la consommation d'exergie, ou encore la surconsommation d'exergie pour être au minimum 

économique [56] 
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Coût 

~Coll5ommation .rexo~ 

Légellde' 

D 1= Surcoût monétaire pour minimiser la consommation d'exergie 

Ml = Minimum de consommation d'exergie 

D2 = Surconsommation d'exergie pour minimiser le coût monétaire 

M2 = Minimum de coût monétaire 

Figure 3.9 : Caractéristique énergie 1 coût (CAREC) 

Cette méthode de modélisation permet de comparer, en valeurs relatives, les optimums 

selon divers barèmes de valeur, choisis à priori. La détermination des valeurs absolues de ces 

optimums est facile dans le cas des barèmes énergétique et économique qui sont bien définis. 

Par contre, elle est plus délicate dans le cas des barèmes écologiques et environnementaux, 

qui comp0l1ent encore une pm1ie importante de choix subjectifs. 

1.2.7 Méthode d'optimisatioll par calcul variationnel 

Ziegler a développé en 1998 des relations en termes économiques entre les échangeurs 

de chaleur d'une machine thermique endoréversible [57]. Ces relations sont utilisées pour la 

distribution de la surface d'échange de chaleur des différents échangeurs qui dépend du coût 

spécifique, des coefficients de transfert de chaleur et du flux de chaleur au niveau de chaque 

échangeur, afin d'optimiser la performance de la machine. 

Partant de l'expression du flux de chaleur échangé dans l'échangeur i : 

122 



Chapitre 3 

IQd = kiA/,!.Ti (3.38) 

avec ki : le coefficient de transfert de chaleur [kW/m 2K] 

Ai : l'aire de la sUlface d'échange de chaleur [m2
] 

LIT, : la différence de température entre le réservoir et le fluide interne [K] 

on introduit le coût d'investissement spécifique j [FF/m2
] pour chaque échangeur pour 

exprimer le coût total de la sUlface d'échange de chaleur, J [FF] : 

J=Li,Ai (3.39) 

Ce coût doit être minimisé pour un flux de chaleur connu Qi, sachant que selon le bilan 

entropique on a : 

L l?L+ LSi = 0 
i TRi i 

(3.40) 

où TRI représente la température du réservoir de chaleur au niveau de l'échangeur i et L Si est 

la somme des flux d'entropie créés dans les échangeurs : 

Si =IQdl~--1 1 
Ti TRi 

(3.41) 

Ti étant la température du fluide interne au niveau de l'échangeur i. 

Afin de minimiser le coût total spécifique, 

(3.42) 

avec Q . flux de chaleur nOlmalisé, une relation entre les surfaces des échangeurs, est établie 

en utilisant le calcul valiationnel : 

~= TRi+1 

Ai+l TRi 
(3.43) 

La sUlface d'échange de chaleur doit être distribuée pour une conception optimale tel 

que les différences de température au niveau des échangeurs suivent la relation suivante: 
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tJ.7j = TRi Jiki+l (3.44) 

tJ.7j+l TRi+l Ji+lki 

La surface optimale est déduite: 

(3.45) 

Le coût total spécifique de la surface peut être déduit alors : 

(3.46) 

Ces relations sont valables pour tout type d'échangeurs. Comme application Ziegler a 

choisi un cycle thelmodynamique travaillant entre 3 niveaux de températures. to = 9°C. t, = 

31°C, tè = 120°C [57]. Les calculs sont faits pour Ji = 100 EURO/m3 et ki = IkW/m2K. La 

courbe « conception» (COP = fonction (coût de la surface d'échange de chaleur» a l'allure 

suivante. 

124 



2.5 

2 

ê> 1.5 
u 

0.5 

V 
/' 

( 

" 
o 20 40 60 80 100 

Coût de la surface des éc:~ 
[EUROIkW] 

Figure 3.10: «Courbe conception» d'une machine thermique endoréversible 

Chapitre 3 

Dans la Figure 3.10 on remarque qu'à une certaine surface de transfert de chaleur 

correspondent deux valeurs de COP, la valeur élevée étant celle désirée par les fabriquants. 

Par exemple si le coût d'investissement de la surface est de 35 Euro/kW, le COP peut être 1.1 

pour une distribution optimale mais il peut être aussi 0.2 si on choisit la mauvaise distribution. 

Cette courbe donne pour les deux branches de la courbe, le coût minimal pour un COP donné. 

Pour une surface minimale installée, la machine fonctionne avec un coefficient de 

performance moyen entre sa valeur maximale et minimale (COP = 0.5). Si le coût 

d'investissement augmente de 20%, la performance double. 

La conception optimale est donc définie ici comme la conception d'un cycle 

endoréversible qui transfère une quantité de chaleur avec les réservoirs extérieurs utilisant la 

moindre surface d'échange de chaleur et la meilleure distribution de cette surface entre les 

différents échangeurs. 

Une étude de sensibilité des relations obtenues précédemment et de la « courbe 

conception » a été faite en 1999 [58]. Il a été montré la puissante influence de la température 

au niveau de la source chaude sur l'allure de la « courbe conception ». Pour une température 

supérieure on peut avoir un COP plus élevé et l'équipement tend à être bon marché. 11 a été 

étudié aussi la sensibilité de la courbe par rapport au coût spécifique des trois échangeurs de 

chaleur. Le résultat est évident: une augmentation du coût spécifique de la surface de la 

source chaude (au niveau du bouilleur) par rapport à celui de la source froide (au niveau de 

l'évaporateur) implique un coût minimal plus élevé et l'inverse: une augmentation du coût 
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spécifique de la source froide par rapport à celui de la source chaude implique un coût 

minimal plus bas. 

La méthode présentée par Ziegler représente un moyen simple et rapide d'estimation du 

coût total d'une machine thennique et pelmet de comparer plusieurs cycles sous différentes 

conditions et pour une application spécifique. En même temps elle représente une vue sur le 

potentiel en perfOlmance pour des nouveaux cycles ou des nouveaux fluides. Néanmoins cette 

méthode d'optimisation rencontre quelques difficultés parce que la surface totale des 

échangeurs et donc leur coût ne peut être déterminé que si les coefficients de transfert de 

chaleur sont connus. Il faut dire aussi que le coût de la machine n'est pas donné seulement par 

la surface des échangeurs. 

Conclusion partielle Durant les dernières années des nombreuses méthodologies 

thermoéconomiques ont été développés, toutes ayant en commun l'utilisation du deuxième 

principe de la thelmodynamique pour le calcul des coûts. La différence consiste surtout dans 

la répal1ition / attribution des di fférents coûts et dans la formulation des équations auxiliaires 

nécessaires pour le calcul de ces coûts. 

Ainsi, selon la méthode d'isolement et la méthode de décomposition on associe à chaque 

flux exergélique un COltt unitaire en FF/kW et c'est le coût unitaire du produit exergétique de 

chaque composant qui est optimisé. La qualité des composants du système énergétique est 

analysée à travers deux grandeurs, le taux de dissipation (= exergie dissipée 1 exergie 

produite) et le rendement exergétique (= exergie produite 1 exergie reçue). La Théorie des 

coûts exergélil{lles introduit la notion de coût exergétique en kW associé a chaque flux 

d'exergie. Un coût unitaire exergétique [-] d'un flux exergétique est défini, cette fois ci, 

comme le rappolt entre le COlIt exergétique (la ressource) et le flux lui-même (l'équivalent de 

l'inverse du rendement exergétique). L'hypothèse faite par cette méthode est que les coûts 

unitaires exergétiques des flux exergétiques sortant d'un composant où point fictif sont 

égaux; ou bien, le rendement exergétique d'un composant est égal aux rendements 

exergétiques pmtiels. éClits pour chaque composant du flux d'exergie physique (si l'exergie 

physique est divisée en exergie thelmique et exergie de pression). Selon la méthode LIFO on 

optimise le flux monétaire en FF/s qui est calculé en chaque point du cycle de manière cumulé 

en fonction de la valeur ajoutée lors d'un apport exergétique dans un composant. Chaque fois 

qu'on ajoute un flux exergétique dans un composant, le flux monétaire à la sortie du 
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composant augmente. L'exergoéconomie en temps fini c'est une combinaison de la 

thennodynamique en temps fini et l'exergo-économie. La fonction Objectif est cette fois ci le 

taux de profit du cycle par unité de temps en FF/s. Selon l'optimisation basée sur la 

minimisation de la « perle de valeur )), on associe à chaque énergie une valeur définie selon 

plusieurs barèmes. La différence par rappOlt aux autres méthodes consiste dans le fait que 

cette fois ci on travaille en terme d'énergies et seulement le barème à valeur de Camot 

introduit les considérations exergétiques. Le calcul variationnel a été utilisé pour déterminer 

des relations entre les surfaces d'échange de chaleur des différents échangeurs du système 

énergétique. La distribution de surface optimale est établit pour un coût d'investissement des 

échangeurs minimal, un coût d'investissement spécifique en FF/m2 étant considéré pour 

chaque échangeur. 

En analysant toutes ces méthodes thermoéconomiques existantes dans la littérature nous 

constatons que les con-élations économiques restent assez limités, notre attention étant retenue 

par cet aspect. On propose dans ce travail des con-élations technico-économiques et exergo­

économiques afin de pouvoir faciliter le développement de la méthode Généralisé du Gradient 

Réduit (GRG) et de la méthode de décomposition, des illustrations pour la machine 

frigorifique à compression mécanique de vapeur étant présentés. 

3.3 CORRELATIONS ECONOMIQUES 

Les coûts d'investissement peuvent être estimés à partir d'ouvrages spécialisés [59] -

[64] où ils sont généralement présentés sous forme d'abaques ou de tableaux. Souvent ces 

abaques représentent le coût en fonction d'une variable ou d'un groupe de variables. Ces 

coûts sont COlligés ensuite par des facteurs qui prennent en compte l'influence de paramètres 

comme par exemple la pression, la température, le matériau ou bien la fabrication, 

l'assemblage, le transpott, etc. 

Nous avons entreptis de réunir des données technico-économiques des composants 

utilisés dans les machines frigotifiques (compresseurs, condenseurs, évaporateurs) afin de 

développer des con-élations technico-économiques, puis exergo-économiques. Cette tâche 

n'est pas facile puisque souvent les données sont discrètes et les interpolations ou 

extrapolations ne sont pas concluantes dû à la non-linéarité du coût en fonction des 

paramètres utilisés par le fabticant. 
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3.3.1 Données techniques 

L'analyse de documentation technique proposée par les fabricants met en évidence que 

les tarifs sont dépendants d'assez nombreux paramètres techniques caractéristiques 

(puissance, volume balayé, surface de transfert, débit du fluide caloporteur, nombre de 

ventilateurs, etc) et dans un premier temps, il est nécessaire de rechercher les paramètres 

prépondérants [65)- (70). 

~ Compresseur: 

Pour les compresseurs le Plix dépend du type du compresseur, de la puissance et du 

volume balayé tandis que pour les motocompresseurs le prix est donné en fonction du type, de 

la puissance et du débit du fluide caloporteur au niveau du condenseur. 

Prix compresseur = f (type, puissance, volume balayé). 

Prix motocompresseur = f (type, puissance, débit du fluide caIoporteur au niveau du 

condenseur) 

Les données techniques sont représentées sous forme de tableaux comme dans 

l'exemple suivant: 

Tableau 3.2 : Données techniques pour compresseurs semi-hermétiques [65) 

TYPE PUISSANCE VOLUME BALAYE PRIX H.T. 

[CV )/[ kW) [m3/h] [FF] 

1 22 /16 63.5 26053 

2 25/18.5 73.6 28304 

3 30/22 84.5 29478 

4 33/21 95.3 33426 

5 35/26 110.5 34369 

6 40/30 126.8 39097 

7 50/37 151.6 42596 
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Pour cet exemple, à chaque type de compresseur correspondent une température 

d'évaporation et une température de condensation. La température d'aspiration au 

compresseur est fixe (25°C pour cet exemple). 

~ Evaporateur: 

Pour les évaporateurs le plix dépend du type de l'évaporateur, de la puissance, de la 

surface d'échange, du débit du fluide caloporteur au niveau de l'évaporateur, du nombre des 

ventilateurs et du pas des ailettes. 

Prix évaporateur = fonction ( type, puissance, surface, débit, nb. ventilateurs, pas des 

ailettes) 

Par exemple, pour les évaporateurs cubiques soufflants on a les données suivantes: 

Tableau 3.3 : Données technique pour les évaporateurs cubiques soufflants (66) 

TYPE PUISSANCE PAS SURFACE DEBIT VENTILATEURS PRIX H.T. 

[kW] [mm] [m2
] [m3/s] Nb cjl[mm] [FF] 

1 0.85 5 3.64 0,19 1 230 1143 

2 l.l 5 4.7 0,18 1 230 1215 

3 1.7 5 7.3 0,38 2 230 1823 

4 2.2 5 9.4 0,37 2 230 1926 

5 2.6 5 lU 0,57 3 230 2492 

6 3.3 5 14.1 0,55 3 230 2643 

7 4.3 5 18.7 0,74 4 230 3505 

8 5.5 5 23.6 0,92 5 230 4417 

Pour cet exemple, pour tous les types d'évaporateurs le pincement maximum est de 8°C 
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~ Condenseur' 

Le prix d'un condenseur est donné en fonction du type de condenseur, de la puissance, 

de la surface d'échange, du débit du fluide calopOlteur et du nombre des ventilateurs. 

Prix = fonction (type, puissance, surface, débit du fluide caloporteur, nb. ventilateurs) 

A titre d'exemple pour les condenseurs à air hélicoïdes, soufflage horizontal, 1 

ventilateur, le tableau des données techniques a l'allure suivante: 

Tahlfau 3.4: Données techniques pour les condenseurs à air hélicoïdes (66) 

TYPE Nb VENT PUISSANCE SURFACE DEBIT PRIX H.T. 

[kW] [m2
] [m3/s] [FF] 

1 1 10.3 2\.2 0,89 5333 

2 1 1\.8 28.2 0,83 5774 

3 1 20.2 4\.2 1,74 6929 

4 1 24.2 54.9 1,67 7322 

5 1 27.8 56.6 2,35 9804 

6 1 3\.7 75.5 2,19 10811 

7 1 38.9 79.6 3,33 14025 

g 1 44.8 106.1 3,06 15343 

9 1 54.5 106.1 4,64 16224 

10 1 62.7 14\.7 4,36 18255 

Comme donnée imposée par les fabricants on a le pincement maximum égal à 15 K. 

3.3.1 Corrélations techllico-écollomiques 

Pour établir les cOlTélations entre le coût d'un certain composant de l'installation 

frigorifique et les paramètres techniques caractéIistiques on utilise la régression linéaire ou 

non-linéaire. L'ensemble des résultats obtenus figure dans la communication cité ci après 
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[71] . On présente dans la suite les corrélations obtenues pour quelques types de composants 

de l'installation frigorifique. 

~ CompresseUl": 

Pour chaque tableau cOITespondant à un certain type de compresseur on établit une 

fonction de la fOlme suivante: 

Coût compresseur = a (Puissance) (Volume balayé)" 

En dételminent les coefficients a. b et c on est capable d'exprimer par une approche 

analytique le prix d'un celtain type de compresseur, en connaissant les caractéristiques 

techniques. 

Compresseurs semi-hermétiques - Motoversion 1 

Domaine ri 'utilisation de la corrélation: 

W:(16-37)kW 

V,,' (63.5-1516)m 3/h 

C = 1810,15 W-O. 18 V"O.76 (3.47) 

Compresseurs semi-hermétiques - Motoversion 2 

Domaine ri 'ulilisation de lu corrélation: 

W : (9.5 - 30) kW 

r/" . (635 - 1516) m 3/h 

(3.48) 

Compresseurs semi-hermétiques - Tandem 1 
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Domaine ri 'ulilisation de /a corrélation : 

W . (37 - 75 ) kW 

Vil : (147.2 - 303.2) m 3/h 

c 0- 3688,16W°,49 ViI - Ü,19 

Compresseurs scmi-hermétiques - Tandem 2 

Domaine ri '/Ililisa/ion de /a corré/ation : 

W . (22 - 44) kW 

Vil '(1472-253)m3/h 

C = 8025,56 WO,29 Vilo,I9 

Remarque: 

1810,15 < il < 17717,8 

-0,18 < h < 0,798 

-0,37 < c < 0,76 

Groupes compresseurs hermétiques MP-HP, monophasé 

Domaine ri 'utilisation de la corrélation : 

W:(1472-828)W 

C ~ 8'l,8S/VO,55 

Groupes compresseurs hermétiques BP, monophasé 

Domaine il 'lIlilisation de /a carré/a/ion: 

W (276-1104)W 

C = 246,99 WO,388 

Chapitre 3 

(3.49) 

(3.50) 

(3.51) 

(3.52) 
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Groupes compresseurs hermétiques MP-HP, triphasé 

Domaine d'utifisation de la corrélation: 

Ji; .(368-4416)W 

C = 59,81IyO,63 

Compresseurs hermétiques MP-HP 

Domaine cl 'utilisation de la corrélation: 

Ji; .(141.1-4416)W 

C = 91.38 Ji;0,4648 

Compresseurs hermétiques BP 

Domaine cl 'utilisation de la corrélation: 

Ji; • (184 - 1 840 ) W 

C = 89,26 WO,47 

Conclusioll partielle: 

59,810 < a < 246,99 

0,388 < h < 0,63 

MotocomJll'essem's à piston semi-hermétiques, condensation à eau, R22 

Domaine d'utilisation de la corrélation: 

Ji; . (0 7 - 7 5) kW 

C = 4707,53 Ji;0,7599 

Chapitre 3 

(3.53) 

(3.54) 

(3.55) 

(3.56) 
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Motocompresscurs à piston scmi-hermétiques, condensation à air 

Domaine d'utilisation de la corrélation .' 

W (07- 16) kW 

~'"., ( 1770 - 15000)m'/h 

C = 3134,53 WO,49 Vair°.l39 

OÙ Vai>'= débit de J'air extérieur au condenseur 

Remarque: 

~ Evaporateur 

3134,53 <II <4707,53 

0,49 < h < 0,7599 

La fOllctiull établie pour Jes évaporateurs a la fonne suivante: 

Coût évapolïltcur = a (Puissance)' (Surface de transfert)" (Débit fluide caloporteur) 

Evaporateurs cubiques soufflants 

Domaine d'utilisation de la corrélation .' 

Q (0.85 - 5.5) kW 

S (3.64 - 23.6) m 2 

D (OIQ-092)m 3/s 

C = 48368,5 Q2,39 S-2,04 D O,52 

Evaporateurs cubiques aspirants, pas des ailettes 4.3 mm 

Domaine d'utilisation de la corrélation .' 

Chapitre 3 

(3.57) 

(3.58) 
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Q (223 - 15.18) kW 

S: (15.80 - 112.9) m 2 

D (0.46 - 2.83) m3/s 

Evaporateurs cubiques aspirants, pas des ailettes 6 mm 

Domaine li 'utilisarion de la corrélation: 

Q (183 - 15.3) kW 

S' (12.5 - 84.2) m 2 

D: (0.49 - 2.97) m 3/s 

Evaporateurs double flux, pas des ailettes 3/6 mm 

Domaine d 'lItilisalion de la corrélation: 

Q . (2.5 - 14.7) kW 

s· ( 19 ~ - 1 15) m 2 

D (0.38 - ~.29) m3/s 

Evaporateurs double flux, pas des ailettes 7 mm 

Domaine ri 'utilisation de la corrélation: 

Q. (21-12.4)kW 

S (11.8 - 70.6) m2 

D. (0.43 - 2.58) m3/s 

Chapitre 3 

(3.59) 

(3.60) 

(3.61) 
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Evaporateurs plafonniers simple flux, pas des ailettes 4.2 mm 

Domaine d 'litilismion de la corrélation: 

Q (058-14)kW 

S:(2-5.3)m2 

D: (0.15 - 0.27) m 3/s 

Evaporateurs cubiques, pas des ailettes 4.5/8.5 mm 

Domaille d 'utilisalion de la corrélation: 

Q (381 - 90.2) kW 

S. (82- 517)m2 

D. (2.22 - 11.10) m 3/s 

C = 1797,2 Q-O,33 S0,48 DO,65 

Evaporateurs cuhiques, pas des ailettes 8.5 mm 

Domaille d'utilisation de la corrélation: 

Q (II 1 - 73.2) kW 

S (53-355)m2 

D (233 - 12.06) m 3/s 

C = 1839,2 Q-O.48 SO.58 D 0708 

Remarque 

54143 < li < 1839.2 

Chapitre 3 

(3.62) 

(3.63) 

(3.64) 

(3.65) 
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-1 1 1 < h < -0.33 

048<c< 1.41 

0.48 < d < 0.73 

~ Condenseur: 

Chapitre 3 

Les démarches pour les condenseurs sont analogues à ceux pour les évaporateurs. 

l'expression du coût étant: 

Prix condenseur = a (Puissance) (Surface de transfert)" (Débit fluide caloporteur) 

Condenseurs à air hélicoïdes, 1 circuit, 1 rangée de ventilateurs, soufflage horizontal, 1 

ventilateur 

Domaine d'utilisalion de la corrélation: 

Q . (10.3 - 62.7) kW 

S: (212 - 141.7) m 2 

D . (0.89 - 4.36) m 3/s 

C = 11514.4 0-3•804 S2.67 D 2•015 
(3.66) 

Condenseurs à air hélicoïdes, 1 circuit, 1 rangée de ventilateurs, soufflage horizontal, 2 

ventilateUl"s 

Domaine d'utilisation de la corrélation: 

Q (21 1 - 124.6) kW 

S (425 - 283.4) m 2 

D. (1.77 - 8.72) m 3/s 

C = 2433.260-0•16 SO,36 DO,62 (3.67) 

CondenseUl"s à air hélicoïdes, 1 circuit, 1 rangée de ventilateurs, soufflage horizontal, 3 

ventilateurs 
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Domaine il 'utilis{/Iion de la corrélation: 

Q : ( 3 J,4 - 69,5) kW 

S:(63,8-J65,7)m2 

D' ( 2.66 - 5.03 ) m3/s 

C = J J7:n,6Q-2,02 SI,45 D I,04 

Chapitre 3 

(3.68) 

Condenseurs à air hélicoïdes, 1 circuit, 1 rangée de ventilateurs, soufflage horizontal, 3 

ventilateurs 

Domaine li 'utilismion de la corrélation: 

Q . ( 85,4 - 186,3) kW 

S (J70-425,I)m 2 

D (706- J308)m3/s 

C = J42,02 QO,52 SO,39 D-O,Q3 

Condenseurs à air hélicoïdes, sout11age horizontal, sans pieds 

Domaine li 'lItilis(//ion de la corrélation: 

Q (7J-193,3)kW 

S (199-794.5)m 2 

D (146-17.78)m3/s 

Condenseur à air hélicoïdes, soufflage vertical, sans pieds 

Domaine li 'ulilismion de la corrélation: 

Q ( 8 - 32,4 ) kW 

(3,69) 

(3.70) 
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S (26.5-132,4)m2 

D: ( 1.14 - 4.33) m3/s 

C = 1328,6 0°,368 SO,076 DM1 

Condenseurs à air hélicoïdes, souffiage vertical, sans pieds 

Domaine d'utilisation de la corrélation: 

o . ( 40 - 160) kW 

S: ( 198,6 - 794,5 ) m2 

D. ( 4 - 15.11 ) m 3/s 

C = 314,1 4 0°,65 SO,25 DO,09 

Condenseurs à air RGC 

Domaine d'utilisation de la corrélation: 

o ( 50 - 830) kW 

S ( 100 - 1642) m2 

D. ( 3.12 - 54.5) m3/s 

C = 1557*lcfO 0/4 S~3 (D*3600r174 

Remarq/les. 

Chapitre 3 

(3.7\) 

(3.72) 

(3.73) 

1. L'étude est fOlmellement semblable aux évaporateurs, mais parfois il est nécessaire 

d'ajuster sur des domaines partiels pour des raisons de forte non-linéarité. 

2. L'intervalle de variation du paramètre« a» est très vaste: 

314,14<a<11737 

3. Pour les condenseurs à air hélicoïdes, soufflage horizontal, sans pieds: b", l, c '" -0,06, d 

'" 0,09, ce qui se traduit par une valiation presque linéaire du coût en fonction de la puissance 
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et une influence très faible de la surface et du débit du fluide calopmteur sur l'établissement 

des coûts. En calculant l'erreur relative on s'aperçoit qu'elle prend des valeurs autour de 0% 

ce qui signifie une très bonne estimation du coût réel du composant. On peut mieux comparer 

les deux valeurs (le prix réel et le prix calculé avec la corrélation) sur la représentation 

graphique: Coût = fonction (paramètres) Figure 3.11, présentée ci-dessous pour le cas des 

compresseurs semi-hermétiques: 

Tableau 3.5 : Caleul des erreurs relatives pour les compresseurs semi-hermétiques Motoversion 1 

Type Puissance Vol. balaye CoOt réel CoOt corrélé Ecart Erreur rel. 

[kW] [m3/h] [%] 

1 16 63,5 26053 25768,02 284,98 1,09 

2 18,5 73,6 28304 28083,47 220,53 0,78 

3 22 84,5 29479 30233,58 -754,58 -2,56 

4 21 95,3 33426 33406,09 19,91 0,06 

5 26 110,5 34369 35972,84 -1603,84 -4,67 

6 30 126,8 39097 38922,74 174,26 0,45 

7 37 151,6 42596 42930,87 -334,87 -0,79 

Dans le Tableau 3.5 on a utilisé comme corrélation technico-économique : 

C = 1810.15 W-O. 18 Vho.76 

Compresseurs seml-hermétiques. Motoversion 1 

50000 

40000 • 
IL 30000 
!!:. 
." 20000 0 
0 

10000 

0 

0 10 20 30 40 

Puissance [kWI 

Figure 3.11: Evolution des coûts (réel et corrélé) en fonction de la puissance pour les 

compresseurs semi-hérmétiques, motoversion 1. 
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Dans certains cas, on ne peut pas obtenir une bonne corrélation pour le domaine entier. 

C'est le cas des domaines trop grands et pour résoudre le problème on le divise en sous­

domaines. Ainsi on détennine des corrélations caractéristiques à chaque sous-domaine. Par 

exemple pour les condenseurs à air hélicoïdes on obtient une corrélation qui n'estime pas bien 

la deuxième partie du domaine Figure 3.12 : 

Condenseurs à air hélicoldes 
Soufflage vertical 

80000.,-----------------, 

70000 

60000 

Co 50000 
Qt 
(FF40000 

J 30000 
À~ 

20000 " _-

ÀÀ 

~4. 10000 .... 

O~~--~----~----_+------~ 

o 50 100 

Puissance (kW) 

150 200 

Figure 3.12: Evolution des coûts (réel et corrélé) en fonction de la puissance calorifique pour les 

condenseurs à air hélicoïdes, soufflage vertical. 

L'intervalle initial est divisé ainsi en deux intervalles. Les résultats donnés par les deux 

nouvelles corrélations sont très proches des coûts réels proposés par les entreprises et elles 

sont nettement meilleures que la corrélation pour le domaine entier. Les résultats obtenus sont 

présentés dans la Figure 3.13 et la Figure 3.14: 

Premier intervalle: Q: (8 ; 32.4) kW 

S : (26.5 ; 132.4) m2 

D: (1.46 - 17.78) m 3/s 
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CoOl 

Condenseurs à airhélicoides 
Soufflage vertical 

14000 -,-__________________ -, 

12000 

10000 
~ 

• 
• 

[FF] 8000 ... ... 
6000 

4000 

2000 
•• 

... 

O.J-----+---+----+---+----+---+--~ 
o 5 10 15 20 25 30 35 

Puissance [kW] 

Figure 3.13: Evolution des coûts (réel et corrélé) en fonction de la puissance calorifique pour les 

condenseurs à air hélicoides, soufflage vertical, l-èr intervalle de données 

Deuxième intervalle: Q: (40-160)kW 

S: ( 198,6 - 794,5) m2 

D: (4-15.11 )m3/s 

Condenseurs à air hélicoides. 
Soufflage vertical 

60000 -,----------------.~--_. 

50000 

20000 

10000 

o 4-------~---~-----~----~ 
o 50 100 150 200 

Pul.s.nce [kW] 

Figure 3.14: Evolution des coûts (réel et corrélé) en fonction de la puissance calorifique pour les 

condenseurs à air hélicoïdes, soufflage vertical, 2-ème intervalle de données 
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3.3.3 Corrélations exergo-économiques 

3.3.3.1 Nécessité d'introduction des corrélations exergo-économiques 

Les corrélations exergo-économiques sont des corrélations qui lient le coût d'un 

composant et les paramètres exergétiques qui interviennent dans la représentation exergétique 

du composant, de la forme: Coût = fonction (production exergétique, taux de dissipation). 

Le développement de ce type de corrélations devient intéressant pour la facilitation du 

calcul d'optimisation de l'installation frigorifique selon la méthode de décomposition, basée 

sur l'Analyse Fonctionnelle présenté au paragraphe 3.2.2. Si on reprend le bilan économique 

écrit pour un composant i de l'installation, sous la forme: 

(3.74) 

on cherche à exprimer une relation entre le coût d'investissement ci _i, l'exergie produite Êx~ 

et le taux de dissipation If, de la forme suivante: 

. .Êx~ 
ci 1 = a-.

b
- [FF] 

f' 
(3.75) 

où les coefficients a et b sont déterminés en utilisant une méthode de régression. On ajuste ce 

type de relation entre le coût d'investissement, l'exergie et le taux de dissipation afin de 

simplifier l'expression du coût unitaire exergo-économique, mais d'autres formes peuvent 

exister bien évidemment. 

Ainsi le bilan économique du composant i devient: 

(3.76) 
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En utilisant la définition du taux de dissipation (3.3) et en divisant les deux membres de 

l'égalité par Ëx~, on arrive à exprimer le coût unitaire du produit en fonction du taux de 

dissipation comme suit: 

(3.77) 

ou 

(3.78) 

On note: 

(3.79) 

Donc: 

(3.80) 

Le coût unitaire du produit est ainsi exprimé seulement en fonction du taux de 

dissipation puisque pour un composant les coûts unitaires de ses ressources exergétiques sont 

fixés. On ne peut contrôler que son coût de production, c'est-à-dire le coût unitaire de 

l'exergie produite. Il existe un minimum relatif à ce dernier que l'on peut exprimer de 

manière analytique en recherchant le zéro de la dérivée première de cette fonction 

monovariable. 

(3.81) 

La fonction Àp doit aussi vérifier la condition de convexité: 

(3.82) 
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d'où le rapport de dissipation optimwn çioPt 
donné par : 

(3.83) 

qui implique un coût unitaire minimwn : 

(3.84) 

La dérivée seconde du coût unitaire est: 

(3.85) 

le signe étant positif, le coût unitaire optimisé sera bien un minimwn. 

Les coût unitaires du réseau d'exergie et d'anergie (Figure 3.4) peuvent être calculés en se 

basant sur la relation (3.84) qui sera appliquée à chaque composant du système le 

compresseur, le condenseur, l'évaporateur, sauf le détendeur qui en général n'a pas de 

fonction. La démarche est itérative car les coûts unitaires sont couplés entre eux comme cité 

plus haut. 

3.3.3.2 Etablissement des corrélations exergo-économiques pour les compresseurs 

Données initiales pour chaque type de compresseur: 

../ Type de fluide frigorigène 

../ Puissance indiquée 

../ Volume balayé 

../ Température d'évaporation, 

../ Température de condensation, 

../ Température du fluide frigorigène à l'entrée du compresseur . 

../ Coût réel 
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Pour déterminer les paramètres à l'entrée et à la sortie du compresseur, on utilise un 

logiciel de calcul des propriétés des fluides. En faisant l'hypothèse que la surchauffe se 

déroule à pression constante, la pression à la sortie de l'évaporateur sera la même à l'entrée du 

compresseur. Pour l'état de saturation au ni 

veau de l'évaporateur on connaît la température . Ainsi on peut déterminer la pression 

P7 = Pl = P2, voir la figure ci - dessous: 

p 

Pco 

PEv 

h 

Figure 3.15 :Cycle approché d'une installation frigorifique 

Pour l'état de vapeur surchauffée 2 en connaissant la température et la pression on 

calcule les autres paramètres: volume spécifique V2, enthalpie h2, entropie $2. Le débit 

massique du fluide frigorigène sera: 

m.ff Volume.balayé [kg/s] 
v2· 3600 

Puisque l'enthalpie à la sortie du compresseur est: 

la production exergétique de ce composant s'écrit de la manière suivante: 

(3.86) 

(3.87) 

(3.88) 
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avec !:JI CP = h3 - h2 , /),s CP = $3 - $2 et Ta la température ambiante, 

et le taux de dissipation: 

Chapitre 3 

(3.89) 

Ainsi pour chaque type de compresseur on peut calculer la production exergétique et le 

taux de dissipation. En utilisant la même documentation technique que celle utilisée pour 

l'obtention des corrélations technico-économiques, on obtient les corrélations du type: 

Etablissement des corrélations exergo-économiques pour les condenseurs 

Données initiales pour chaque type de condenseur : 

~ Type du fluide frigorigène et du fluide caloporteur 

~ Puissance calorifique, 

~ Débit d'air, 

~ Surface d'échange de chaleur 

~ Pincement de température 

~ Température ambiante 

~ Température de refoulement du compresseur 

~ Pas de sous-refroidissement 

~ Coût réel 

(3.90) 

Au niveau du condenseur l'échange de chaleur se fait entre le fluide frigorigène et le 

fluide caloporteur. Le fluide caloporteur au niveau du condenseur entre avec la température Ts 

et sort avec le température T9• Le pincement de température donnée par les fabricants est 

LlTcD, voir la figure suivante: 
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... ,'1,,00 
8 

Figure 3.16 : Transfert de chaleur entre le fluide frigorifique et 

le fluide caloporteur au condenseur 

Chapitre 3 

Les paramètres thermodynamiques qui caractérisent les états 3, 6, 8, 9 du cycle de 

fonctionnement de la machine sont calculés à partir de données initiales, en suivant la Figure 

3.16 et la Figure 3.17. 

Fluide frigorifique 

· .... 'F·· .. ·· 
___ 6"--_________ 1 '"'-" ____________ ---,r3'--_ 

ËxjP = MI" '-~-o-:-'~-'-~-n-se-u-r---,~ 
, ~ 

_________ N_· _e ___ fi_C-il\ ~ 
........... .8. ...... . . ..Li. . ............................... 9 ... . 

Fluide caloporteur 

Figure 3.17 :Diagramme fonctionnel du condenseur 

Le condenseur est le composant chargé de fournir de la néguentropie au fluide 

frigorifique. C'est donc un producteur de néguentropie qui consomme de l'exergie, à cause 

des irréversibilités dues au pincement de température entre le fluide frigorifique et le fluide 

caloporteur. Dans l'expression du coût du condenseur c'est donc la production de 

néguentropie qui remplace la production d'exergie. 
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Les paramètres exergétiques sont définies ci-dessous: 

Flux d'exergie cédé par le fluide frigorifique: 

Flux d'exergie reçu par le fluide caloporteur : 

Ëxp_ff = mjJ \EX6-Ex3\ 

ËXR _Je = mje(EX9 -EX8) 

Flux de néguentropie reçue par le fluide frigorifique: Ne _ ff = m jJ (Ne6 - Ne3) 

Flux de néguentropie cédée par le fluide caloporteur: Ne _ Je = m je \Ne9 - Nes \ 

Flux d'exergie dissipée: 

Production néguentropique: 

Le flux d'exergie reçu par le fluide caloporteur peut être développé de la manière 

suivante: 

ËXR _Je = riz jc(Ex9 -EX8) = m jc (t1h - T.Lis) =mjc Cie (Ta- T9) - T.m je Cie ln ~: (391) 

la température finale du fluide caloporteur étant déterminée en utilisant l'expression du flux 

de chaleur, côté fluide caloporteur : 

QCD T9 = T8 + -='-"'='-
riz fee fe 

( 3.92) 

De la même manière le flux d'exergie produite par le fluide frigorifique sera: 

( 3.93) 

le débit de fluide frigorigène étant calculé en utilisant l'expression du flux de chaleur, côté 

fluide frigorigène: 

( 3.94) 

Il résulte donc l'expression du flux d'exergie dissipé: 
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Etablissement des corrélations exergo-économiques pour évaporateurs 

Données initiales pour chaque type d'évaporateur: 

../ Type du fluide frigorigène et du fluide caloporteur 

../ Capacité frigorifique 

../ Débit du fluide caloporteur 

../ Surface d'échange de chaleur 

../ Pincement de température 

../ Température dans la chambre froide 

../ Température d'aspiration du compresseur 

../ Température de condensation 

../ Coût réel 

Chapitre 3 

(3Y5) 

Au niveau de l'évaporateur le fluide caloporteur entre avec la température T10 et sort 

avec une température inférieure TJ J. Le pincement de température donnée par les fabricants 

est t1TEv , comme indique la figure suivante: 

\0 

II 
~ LL_. --=~==~(==:=...--- .; ... 

!------+---) ---:--,L 2] 7 

Figure 3.18 : Transfert de chaleur entre le fluide frigorifique et 

le fluide caloporteur à l'évaporateur 

L'évaporateur et un producteur d'exergie pour la source froide. Il reçoit pour cela, du 

fluide frigorigène, de l'exergie en quantité supérieure. Il consomme donc de la 
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néguentropie. Les flux d'exergie. et de néguentropie au niveau de l'évaporateur sont 

représentés dans le diagramme fonctionnel représenté ci-dessous: 

Fluide frigorifique 

7 

Ne _ ff 

-----;.,..... ------' 
li 

Ëx;v=Ne_fe !: 
Jl -------"v 

••••••• m •••• 1.L ... 
Fluide caloporteur 

2 

.... !JL ..... . 

Figure 3.19 : Diagramme fonctionnel de l'évaporateur 

Les paramètres exergétiques sont définies ci-dessous: 

Flux d'exergie cédé par le fluide frigorifique: 

Flux d'exergie reçu par le fluide caloporteur : 

Êxp_ff = mlf IExr Ex71 

ÊxR_Jc =mfe (EXIl-ExlO) 

Flux de néguentropie cédé par le fluide frigorifique: Ne _ff = m If INe2 - Ne? 1 

Flux de néguentropie reçu par le fluide caloporteur : Ne _Je = m fe (Nell - NeJO) 

Exergie dissipée: 

L'évaporateur a le rôle d'enlever de la chaleur au fluide caloporteur afin de garder une 

température basse dans la chambre froide. Sachant que l'exergie d'un fluide augmente si on 

diminue sa température (pour les températures inférieures à la température ambiante), la 

fonction de l'évaporateur est donc d'apporter de l'exergie ou bien d'enlever de l'anergie du 

fluide caloporteur. Ceci se traduit par un apport de néguentropie au fluide caloporteur. Par 

conséquence, l'exergie produite est remplacée dans 1 

par la production néguentropique : 

a corrélation exergo-économique 
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qui représente : 

E" EV . T (. .1 . T 1 Tll xp =-mfc aSII-S1W=-mfcCJc a n-
TIO 

Chapitre 3 

(3.96) 

(3.97) 

la température initiale du fluide caloporteur étant déterminée en utilisant l'expression du flux 

de chaleur, côté fluide caloporteur ; 

(3.98) 

Le flux d'exergie reçu par le fluide caloporteur peut être écrit de la manière suivante: 

(3.99) 

De la même manière, le flux d'exergie cédé par la fluide frigorifique sera: 

(3.100) 

le débit de fluide frigorigène étant calculé en utilisant l'expression du flux de chaleur, côté 

fluide frigorigène; 

(3.101) 

Ainsi le flux d'exergie dissipé peut être calculé; 

(3.102) 
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Quelques exemples de co"élations exergo-économiques 

Compresseurs semi-hermédques, motoversion 1 

Données initiales: 

" Type de fluide frigorigène R22 

" Température d'évaporation égale à 7.5°C 

" Température de condensation égale à 45 oC 

" Température du fluide frigorigène à l'entrée du compresseur égale à 25 oC 

" La puissance indiquée et le volume balayé dépendent du type de compresseur. 

Chapitre 3 

En suivant les démarches présentés ci-dessus, pour les compresseurs semi-hermétiques, la 

corrélation exergo-économique obtenue est la suivante: 

. CP 

CI"-cp = 42221.28 :~.83 
ç 

Varatlon des coOts en fonction de la puissance. 
Compresseurs seml-hermétlques. Motoverslon 
1 

45000 
6 

40000 0 • 
Co 35000 .0 ~ 
01 0 
[FF 30000 0" 
1 o Q 

25000 • 
20000 

15000 

0 10 20 30 40 

Pul ••• nc. [kW) 

_CoOt réel 

",CorUh 

o Corr_ex 

Figure 3.20 :Variation des coûts réels et corrélés en fonction de la puissance pour les 

compresseurs semi-hermétiques, motoversion 1 

(3.103) 
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Dans la Figure 3.20 on représente l'évolution des coûts réels et corrélés selon la 

corrélation technico-économique et la corrélation exergo-économique en fonction de la 

puissance du compresseur, afin de pouvoir visualiser les erreurs relatives des deux 

corrélations par rapport aux coûts réels. 

Le calcul des erreurs relatives montre que celles données par la corrélation exergo­

économique appartient à l'intervalle (0.07 ; 16.6) [%] et que celles donnés par la corrélation 

technico-économique varie dans l'intervalle (0.05 ; 4.6) [%]. 

Condenseurs à air RGC 

Données initiales: 

./ fluide frigorigène R22 et fluide caloporteur air 

./ la température de condensation égale à 47 oC 

./ le pincement de température (= température de condensation - température d'entrée d'air) 

égale à 15 oC 

./ température ambiante (température d'entrée d'air) égale à 32 oC 

./ température de refoulement du compresseur de 110°C 

./ La puissance calorifique, le débit d'air et la surface d'échange de chaleur dépendent du 

type de condenseur. 

Dans cet exemple le coût est lié aux paramètres exergétiques par la corrélation 

suivante: 

. CD 
. Exp 

CI_CD = 557.52 CD-0.29 .; 
(3.104) 
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Variations des coQts en fonction de la puissance calorifique 

pour les condenseurs à air RGC 

160000 • 
140000 1 

cP 

120000 1 
... lI1D 

CoOl 100000 
0 

(FF) 
;0 

80000 fP •• 
60000 **0
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40000 .. ~o 
.<9 

20000 5° 
- Coat réel[FF) 

0 
À Coat coU" 

0 200 400 600 800 1000 

Pul ..... ce[kW) 
o Coat cor_ex 

Figure 3.21: Variation des coûts réels et corrélés en fonction de la puissance calorifique 

pour les condenseun à ur RGC 

L'erreur relative de la corrélation exergo-économique appartient à l'intervalle (0.3 ; 30) 

[%] sachant que l'erreur relative de la corrélation technico-économique varie dans l'intervalle 

(0.006; 3.37) [%]. Cette différence peut être visualisée dans la Figure 3.21. 

Evaporateurs cubiques soumaotes 

Données initiales: 

../ fluide frigorigène R22 et fluide caloporteur air 

../ la température dans la chambre froide (température de sortie de l'air) égale à 2 oC 

../ le pincement de température (=température de sortie de l'air - température d'évaporation) 

égal à 8 oC 

../ température d'aspiration dans le compresseur égale à 25 oC 

Le coût, la production exergétique et la taux de dissipation au niveau de ce composant 

de la machine sont liés par la corrélation exergo-économique suivante: 

155 



Chapitre 3 

. EV 
ci EV = 1.06 e-06 ExP7 

- çEV.24 

Varlallon des coOls en fonction de la capacité frigorifique 
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Figure 3.22 : Variation des coûts réels et corrélés en fonction de la puissance frigorifique 

pour les évaporateurs cubiques soufflantes 

(3.105) 

L'erreur relative de la corrélation exergo-économique appartient à l'intervalle (0.5 ; 

29.3) [%] sachant que l'erreur relative de la corrélation technico-économique varie dans 

l'intervalle (0.5 ; 13) [%] (voir Figure 3.22) 

REMARQUES 

1. Si on analyse l'évolution du coût réel en fonction de la puissance et de la production 

exergétique (Figure 3.23), on remarque une forte non-linéarité du coût en fonction du paramètre 

exergétique. Ceci nous amène à faire l'affirmation que les fabricants pour établir leurs tarifs 

considèrent la puissance comme paramètre principal. 
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Figure 3.23 : Variation de la puissance et de la production d'exergie en fonction du 

coût réel du compresseur. 
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2. L'étude de sensibilité sur une plage réduite, pour un compresseur, met en évidence qu'une 

variation de 1 % de l'exergie induit une variation de 1 % du coût du compresseur, tandis 

qu'une variation de 1 % du taux de dissipation induit une variation de 0.17 % du coût du 

compresseur. Donc l'influence de l'exergie est plus significative que celle du taux de 

dissipation sur le coût. 

29100,1Xh------------~ 

29000, 

28900, 

___ .Â 

.,,_ .. 
. ' .­... -

28400,OO+---+---+---f---f---+-~ 

0,0083 0,0083 0,0083 0,0084 

Taux de dissipation 

Figure 3.24 : Variation du coût en fonction du taux de dissipation. 
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Figure 3.25 : Variation du coQt en fonction de l'exergie produite 

Chapitre 3 

3. Si on analyse les calculs des erreurs relatives données par les corrélations technico­

économiques et celles exergo-économiques on conclut que le coût d'un composant est mieux 

estimé par une corrélation qui tient compte des paramètres techniques que celle qui lie le coût 

et les paramètres exergétiques. Ceci transparaît dans les figures qui représentent les variations 

des coûts réels et corrélés en fonction de la puissance. 

3.4 ILLUSTRATIONS POUR LES MACHINES A FROID A COMPRESSION 

MECANIQUE DE VAPEUR 

3.4.1 Méthode généralisée du gradient réduit 

3.4.1.1 Simulation technico-économique 

Le code de calcul technico-économique (annexe 1) réalisé en langage Fortran est 

développé en deux étapes. Dans la première étape on choisit la plus favorable configuration 

de l'installation frigorifique pour un type de compresseur donné. On caractérise les points 

thermodynamiques du cycle de fonctionnement et le coût total d'investissement de la 

machine. Dans la deuxième étape de la simulation, on utilise les corrélations coût-paramètres 

pour estimer le coût total de la machine. Ainsi, on présent une estimation du coût 

d'investissement par une méthode non seulement discrète mais aussi continue. 
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A. Première étape de simulation technico-économique 

On considère comme données technico-économiques initiales les tableaux suivants: 

Tableau 3.6 : Données pour compresseurs hermétique (voltage: nov -Z40V) 

Type cyl (hv IV cLcp 

[cm1 [W) [W) [FFI 

1 10.3 835 475 1390 

2 12.9 1070 553 1420 

3 15.3 1325 612 2140 

4 20.6 1670 950 2350 

5 25.8 2140 1107 2470 

6 30.6 2650 1225 2540 

Tableau 3.7 : Données pour évaporateurs à air 

Type !lEV DEv CLEV 

[W) 
[m'/h] [FF] 

1 850 685 1143 

2 1100 665 1215 

3 1700 1370 1823 

4 2200 1330 1926 

5 2600 2055 2492 

6 3300 1995 2643 

7 4300 2660 3505 

8 5500 3325 4417 

Tableau 3.8 : Données pour condenseurs à eau, à tubes concentriques 

Type !leD DCD CLEV 

[W) [m'/h] [FF] 

1 3500 0.6 1222 

2 5000 0.6 1453 

3 9000 1.0 1926 

4 14000 1.4 3103 

5 20000 2.0 4931 

Données initiales 

./ types du fluide frigorigène (R22) et des fluides caloporteurs au niveau de l'évaporateur 

(air) et du condenseur (eau) 
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,( données téchnico-économiques (Tableau 3.6, Tableau 3.7 et Tableau 3.S) 

,( température d'évaporation 

,( température de condensation 

,( température d'aspiration du compresseur 

,( vitesse de rotation du compresseur 

Chapitre 3 

Les algorithmes de calcul thermoéconomique et thermodynamique sont représentés 

dans les figures qui suivent0c': _____ ,...--______ -, 
ICp 

il 
IV, On" cyl, ci CP 

1 iEV, ci EV 

IQEI:::' h hv, TCD 1 

U 
1 "'(f 

U 

r=b iCD, ciJD 

1 ci CD, ci EV, ciJp J 
~ 

ci t 

n 
Cm 

IV Cel 

U 
Cr 

1 ci t Cm Cf 1 

U 
Cg 

IV 1 

Figure 3.26 : Algorithme de calcul technico-économique 
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TCD 

11 
1 états: 4, 5, d TEV 

11 11 
1 états:Jet7 1 

il 

li 
état3 1 

état 2 

il 

Figure 3.27 : Algorithme pour le calcul thermodynamique 

Dans les figures précédentes le texte en rouge désigne les paramètres connus. Par « état 

; » on comprend les propriétés thermodynamiques du fluide frigorigène au point i du cycle de 

fonctionnement. 

Pour un certain type de compresseur, icp, le code de calcul technico-économique 

détermine les donnés technico-économique suivantes : la puissance électrique consommée, 

W, la puissance frigorifique correspondante, (lEv, la cylindrée, cyl et le coût 

d'investissement du compresseur, ci_cp. 

Le type d'évaporateur, iEV est choisi pour la capacité frigorifique déterminée plus haut; 

le coût d'investissement, Ci_EV est lu par la suite. 

Finalement, en utilisant le bilan d'énergie du cycle thermodynamique, on définit le flux 

de chaleur au niveau du condenseur, QCD, qui donne le type de condenseur, iCD, et le coût 

d'investissement, ci _CD, à l'aide des données technico-économiques pour les condenseurs. 

Ainsi le coût total d'investissement de l'installation frigorifique est calculé. On néglige 

le coût d'investissement du détendeur, étant beaucoup plus petit par rapport aux autres 

composants. L'étude d'une installation de cogénération amène à une estimation du coût de 

maintenance à 25 % du coût d'investissement; sous cette hypothèse le coût de la 
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maintenance est implicitement détenniné. Le coût de fonctionnement est une fonction de la 

puissance électrique consommée au compresseur et du coût unitaire de l'électricité qu'on 

considère invariant. Dans ce calcul on ne tient pas compte de la répartition du coût global sur 

une période de recouvrement, donc du taux d'actualisation et du temps de retour, tous les 

coûts étant considérés en FF. 

Ce programme de simulation détennine pour un type de compresseur donné, utilisant 

les paramètres définis ci-dessus, les types d'évaporateur et de condenseur correspondants, 

ainsi que les points thennodynamiques du cycle de fonctionnement et le coût global de 

l' i nstall ati on. 

Les résultats obtenus pour un cas concret sont présentés dans le tableau qui suit. 

Tableau 3.9 : Résultats de la simulation technico - économique 

Point TrC] p h s 
[bars] [kJ/kg] [kJ/kgK] 

1 -6 4.07 281.29 1.09 

2 32 4.07 308.02 1.18 

3 131 17.28 372.08 1.23 

4 45 17.28 295.59 1.02 

5 45 17.28 134.67 0.517 

6 45 17.28 134.67 0.517 

7 -6 4.07 134.37 0.542 

W[W) 612 

QEV [W) 
1325 

QCD [W) 
1814 

7.6e-3 
mff [kg/s] 

T/"_9 0.7 

cU [FF] 4577 

Cette méthode amène, donc à une estimation des conditions de fonctionnement de la 

machine et du coût global, à partir d'un type donné de compresseur: c'est une méthode 

restrictive mais très pratique pour une évaluation rapide d'un certain fonctionnement. Les 

résultats présentés ci dessus ont fait l'objet d'une publication 
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REMARQUES 

1. les calculs sont faits pour une efficacité globale du compresseur de 80 %. 

2. la température du fluide frigorigène à la sortie du compresseur est environ 110°C si on 

tient compte du refroidissement interne 

3. le sous-refroidissement est considéré nul 

4. on néglige le coût d'investissement pour les composants auxiliaires et non significatifs 

comme le détendeur, le séparateur d'huile, etc. 

B. Deuxième étape de simulation technico-économique 

Cette deuxième partie de simulation utilise cette fois ci les données suivantes: 

.,/ température de la source froide, 

.,/ température du puits chaud, 

.,/ la capacité fiigorifique 

avec des contraintes d'inégalité sur les variables suivantes: 

.,/ pincement de température au niveau de l'évaporateur 

.,/ pincement de température au niveau du condenseur 

.,/ température d'aspiration du compresseur 

Dans cette deuxième étape de simulation le coût total d'investissement n'est plus extrait 

des tableaux de données technico-économique, correspondant au type de composant, mais 

évalué par l'intermédiaire des corrélations développés dans le paragraphe 3.3.2. Cette 

méthode de calcul représente une évaluation du coût d'investissement d'une manière continue 

et pas seulement pour des paramètres discrètes. 

Les corrélations utilisés sont 

~ pour le compresseur : 
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avec: 

» pour le condenseur: 

avec: 

~ pour l'évaporateur: 

10.3 < cyl < 30.6 [cm3
] 

835 < QEV < 2650 [W] 

475 < IV < 1225 [W] 

3500 < QCD < 20000 [W] 

0.6 < DCD < 2 

ci_EV = 2.94 QZ·t4 DZP 

avec: 

850 < QEV < 5500 [W] 

685 < DEV < 3325 [m3/h] 

3.4.1.2 Optimisation technico-économique 

Chapitre 3 

La fonction Objectif du problème d'optimisation est le coût global de l'installation 

frigorifique, définit comme la somme entre le coût total d'investissement, le coût de 

maintenance et le coût de fonctionnement. 

(3.106) 
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où on suppose: 

Cm = 0.25 cU (3.107) 

W 
Cf=C.1 --Nh 

1000 

avec Cel le coût de l'électricité (Cel = 0.56 F/kWh) et Nb la durée de vie (Nh = 8000 

heures) 

Les données de départ 

./ les types de fluide frigorifique (R22), de la source froide (air) et du puits chaud (eau) 

./ la température de la source froide (température de l'air à la sortie de l'évaporateur) 

./ la température du puits chaud (température d'entrée du fluide de refroidissement au 

condenseur) 

./ la puissance frigorifique 

Les contraintes 

./ sur le pincement de température au niveau de l'évaporateur (inférieur à 8 K) 

(3.108) 

./ sur la variation de température du fluide caloporteur au niveau de l'évaporateur (inférieur 

à 5 K) 

./ sur le pincement de température au niveau du condenseur (inférieur à 10 K) 

./ sur la température d'aspiration au compresseur (inférieur à 32 oC) 

Les valeurs prises pour les contraintes sont obtenues à partir des brochures données par 

les fabricants. 

La recherche de l'optimum est conduit en utilisant la méthode d'optimisation 

développée par L.S.Lasdon et A.D.Waren [45]. Ils résolvent les problèmes non-linéaires par 

la méthode du Gradient Réduit (GRG2). C'est un programme Fortran qui résout les problèmes 

d'optimisation non-linéaires avec contraintes d'égalité et d'inégalité, obtenant les valeurs de 

la fonction Objectif et des fonctions de contrainte pour un ensemble de variables 

indépendantes donné, en spécifiant les valeurs inférieure et supérieure des variables 

indépendantes et des fonctions de contrainte. Ce programme est utilisé comme une 
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subroutine, appelée par le programme principal du code de calcul présenté antérieurement. Un 

bon choix du point initial est très important pour la recherche de l'optimum 

Le programme de calcul (annexe 1) de la solution numérique du problème 

d'optimisation contient les parties suivantes· 

1. Programme principal; il lit les valeurs des paramètres, les valeurs initiales des variables 

indépendantes et les limites inférieure et supérieure des fonctions de contrainte. Après il 

appelle l'algorithme d'optimisation; 

2. Fonction; pour tout ensemble de valeurs des variables indépendantes, cette subroutine 

évalue les variables dépendantes et la fonction Objectif. Elle est appelé par l'algorithme 

d'optimisation; 

3. Subroutine de contraintes; elle détermine les valeurs des fonctions de contrainte 

d'inégalité. Elle est appelée par l'algorithme d'optimisation. 

4. Algorithme d'optimisation; il cherche l'optimum à partir d'un point initial donné. n 
imprime les résultats intermédiaires et finaux ainsi que des messages concernant la 

convergence, nombre d'évaluation. 

A titre d'exemple, on présente les résultats de l'optimisation (Tableau 3.10) pour les 

paramètres fixes suivants ; 

QEV = 2500 W 

TSF = 2 oC 

Tpc = 35 oC 

Tableau 3.10 :Résultats de l'optimisation 

Llhv 7 

LlTcD 8.4 

T2 [oC] 27 

c;in [FFI 
12670 

COPMAFjrr 2.04 

COPMAF_C 5.54 

17",,[%) 37 
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3.4.2 Méthode de décomposition 

Utilisant les corrélations exergo-économiques développées au paragraphe 3.3.3, la 

méthode de décomposition a été appliquée à une machine frigorifique à compression 

mécanique de vapeur pour les donnés initiales suivantes : 

~ puissance frigorifique: 20kW 

~ fluide caloporteur aux échangeurs : air 

~ fluide frigorifique: R22 

~ température d'entrée du fluide caloporteur au condenseur: 20°C 

~ température de sortie du fluide caloporteur à l'évaporateur: SOC 

~ efficacité des échangeurs : 80% 

~ rendement isentropique du compresseur: 80% 

~ coût unitaire de l'énergie électrique: 0.67 FF/k.Wh 

La méthode de décomposition représente une suite d'optimisations locales, des coûts 

unitaires de la production d'exergie ou de néguentropie pour chaque composant de la machine 

à froid. La particularité de cette méthode réside dans le fait qu'elle impose un coût unitaire 

uniforme pour le réseau d'exergie et d'anergie; ainsi le coût unitaire du flux d'exergie ou 

d'anergie transféré par le fluide frigorifique sera le même pour tous les composants du 

système. 

Le bilan économique pour chaque composant s'écrit de la manière suivante: 

Âp Ëx~ = ÂR Ëxk + ÂD Ëxb +cU (3.109) 

sachant que le coût d'investissement de chaque composant (compresseur, évaporateur et 

condenseur) peut être estimé par le biais des corrélations exergo-économiques développés au 

paragraphe 3.3.3.2 : 

.. Ëx~ [FF] 
CI 1 = a-----:b 

ç' 
(3.110) 

Pour le cas du compresseur, le flux d'exergie dégradée corresponde au flux d'anergie 

produite, le coût unitaire associé à ce flux étant donc le coût unitaire du réseau d'anergie du 

fluide frigorifique. Le coût unitaire de la ressource est celui de l'électricité et le coût unitaire 

167 



Chapitre 3 

du produit est le coût unitaire de l'exergie fournie au fluide frigorigène entre l'aspiration et le 

refoulement du compresseur. 

Pour le cas du condenseur, le flux d'exergie dégradée corresponde aussi au flux 

d'anergie produite lors du transfert de chaleur dans cet échangeur. Le coût unitaire associé à 

ce flux d'exergie dégradée (soit la différence entre les flux d'exergie correspondants au fluide 

caloporteur et au fluide frigorigène) sera le coût unitaire du réseau d'exergie du fluide 

frigorifique. Le coût unitaire de la ressource est celui de l'anergie du milieu extérieur auquel 

on attribue une valeur faible (O.OIFF/kWh). Le coût unitaire du produit est celui de l'anergie 

soustraite au fluide frigorigène. 

Pour le cas de l'évaporateur, le flux d'exergie dégradée corresponde aussi au flux 

d'anergie produite lors du transfert de chaleur dans ce composant. Le coût unitaire associé au 

flux d'exergie dégradée (différence entre les flux d'exergie correspondants au fluide 

caloporteur et au fluide frigorigène) sera comme pour le condenseur le coût unitaire du réseau 

d'exergie du fluide frigorifique. Le coût unitaire de la ressource est celui du réseau d'anergie 

du fluide frigorifique. Le coût unitaire du produit est celui de l'anergie soustraite au fluide 

caloporteur froid. 

La suite des dérivées premières des coûts unitaires des produits exergétiques pour les 

trois composants principaux de la machine à froid et pour les donnés initiales précitées, mène 

aux résultats présentés dans le Tableau 3.11 : 

Tableau 3.11 : Application numérique de la méthode de décompo~ition au machines à froid 
Composant Puissance Production Dégradation Coût unitaire Taux de 

[kW] exergétique d'exergie [kW] du produit dissipation 

[kW] [FF/kWh] 

Compresseur W=2.52 ËxV=2.06 Ëxf/= 0.46 À~P = 1.\9 ç ='0.22 

Condenseur QCD= 22.52 Ëxf,o=22.01 ËxfP=66.33 À~D =0.19 ç = 3.01 

Evaporateur QEV=20 Ëx~V = 15.54 Ëxft = 36.93 À~V = 0.49 ç = 2.37 
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ou bien sur le diagramme fonctionnelle suivante où on présente les principaux composants de 

la machine à froid (compresseur, condenseur, évaporateur et détendeur) liés par deux 

boucles: d'exergie et de néguentropie. 

Résultats (diagramme fonctionnel) : 

Puits chaud 

O,OIFF7rn1f--"-'---" 

66.33 f 22.01 

1 15.54 
i 

___ .. __ . ....t ___ . ____ _ 

-- flux d'exergie 

._-.. flux d e néguentropie 

Source froide 

049FFlkWh 
coût d'investissement optimum: 18021 FF 

Conclusion partielle: En utilisant cette méthode simplifiés par le biais des corrélations 

exergo-économiques, une optimisation économique globale des systèmes énergétiques est 

possible par une multitude des optimisations locales, de chaque composant. A travers les 

résultats obtenues selon la méthode de décomposition, on remarque un fois de plus que les 

pertes exergétiques sont beaucoup plus significatives que les pertes internes au compresseur, 

conclusion partielle obtenue par l'analyse entropique menée au chapitre 2. Le taux de 

dissipation du détendeur est considéré infinie, vu la fonction nulle de ce composant, du point 

de vue exergétique. Ains~ la valeur du flux d'exergie est déterminé dans chaque point du 

cycle, ainsi que le coût unitaire qui lui est associé ce qui permet d'envisager des modifications 

du système afin de pouvoir améliorer le fonctionnement. 
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3.5 ETUDE DES PERFORMANCES DES MACHINES DE PRODUCTION DE FROID 

La variation du rendement exergétique en fonction de la capacité frigorifique, de la 

température d'évaporation et de la température de condensation est étudiée, pour le type MT 

18 JA de compresseur et pour les données suivantes: 

./ réfrigérant utilisé: R22 

./ sous-refroisissement: 8.3°C 

./ surchauffe: 11°C 

Pour une température de condensation constante (40°C) on analyse le fonctionnement 

de la machine pour plusieures températures d'évaporation et on détermine l'efficacité 

exergétique correspondante à chaque cas de figure. 

Tableau 3.12 : Calcul de l'emcacité exergétique pour plusieurs températures d'évaporation 

Tg/[°C] Pulss. frlgo[kW: Pulss. comp~ COPMAFkr COPIlAFC 111.,.["/.;1 
-20 105 075 1400 4219 331S 
-15 140 085 1647 4694 3509 
-10 194 095 2042 5263 3880 
-5 2.65 1,05 2,524 5,959 42,35 
0 350 110 3182 6829 46~ 
5 450 120 3750 7947 4719 

10 5,65 1,25 4,520 9,438 47,89 

Variation de l'efficacité exerQétique en fonction de la 
température d'evaporation 

"V • • • 40 

• 
30 

20 
'1 .. y 

10 

-20 -15 -10 -5 0 5 10 

TFVrCI 

Figure 3,28 :Variation de l'emcacité exergétique en fonction de la température d'évaporation 
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L'influence de la température d'évaporation sur le rendement exergétique est visualisé 

dans la Figure 3.28. L'augmentation de l'efficacité exergétique de la machine avec la 

température d'évaporation s'explique par l'influence majeure de la puissance frigorifique, qui 

augmente avec l'augmentation de la température d'évaporation, sur la valeur de l'efficacité 

exergétique Figure 3.29. 

Variation de l'efficacité exergétlque en fonction de la 

puissance frigorifique 

00,----------------------------------, 
45 

40 

35 

.. [%]30 
• 

• 
• 

• • • 
• 

25 

2O+-----~-----+------r_----~----_+----~ 

0.00 1,00 2,00 3,00 4,00 5,00 6,00 

Puissance frigorifique [kW] 

Figure 3.29 : VariatioD de l'eft'''cacité exergétique eD fODctioD de la puissllllce frigorifique 

Si on regarde l'allure du graphique précédent (Figure 3.29) on remarque une pente assez 

importante entre les valeurs 30 et 45% de l'efficacité exergétique et une faible augmentation 

de la valeur de cette efficacité à partir de 4S %. Naturellement la machine est plus 

performante pour une puissance frigorifique plus importante. 

La même chose est conclue en faisant le calcul pour trois types de compresseurs, pour 

les hypothèses suivantes : 

./ fluide frigorigène: R134a 

./ température de condensation: S5°C 

./ température d'aspiration du compresseur: J2 oc 

./ température ambiante: J2 oC 

./ pas de sous-refroidissement 

./ température de refoulement du compresseur: 110°C 
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Le calcul est effectué pour trois températures d'évaporation: -25 oC, -10 oC, 5 oc. Dans 

la figure qui suit, chaque couleur représente un type de compresseur. 

Variation de l'efficacité exeraétiaue en fonction de la 
puissance friaorifiaue pour trois types de compresseurs 

/R134a1 

35,----------------------------------, 

5 

30 

25 

-25 

Tto>vl"k!20 -25 

15 

10~---r----~--~--~----~---+--~ 

° 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 0,35 

Puissance frigorifique (kW) 

Figure J.JO : Variation de l'efficacité exergétique en fonctions de la puissance 

frigorifique pour trois types de compresseun 

3.6 COMPARAISON DES RESULTATS OBTENUS SELON LA 
THERMODYNAMIQUE EN TEMPS FINI ET SELON LA THERMOECONOMIE 

Dans le deuxième chapitre de ce mémoire on a étudié les cycles inverses selon la 

thermodynamique en temps fini. Dans ce chapitre ces mêmes systèmes ont été étudiés selon la 

thermoéconomie. Une comparaison des résultats obtenus par les deux approches est menées 

pour une machine à froid qui utilise R22 comme fluide frigorigène, ayant comme donnés des 

départ: QEV= 100kW, K = 30kWIK, TSF = 268.15 K, Tpc = 291.15 K. Pour cette machine, 

un point optimum thermodynamique (maximum de COP) est obtenu pour un pincement à 

l'évaporateur de 6,7 K (figure 3.31, partie gauche) ; un point optimum économique (minimum 

du coût global) est obtenu en utilisant des corrélations technico-économiques développées 

dans ce chapitre, pour un pincement à l'évaporateur de 7,5 K. On remarque que ces deux 

points optimums sont différents et dans la plupart des cas pratiques on est amené à faire un 

172 



Chapitre 3 

compromis entre les deux. Cette étude nous conduit a faire la remarque qu'un gain en exergie 

à l'évaporateur en diminuant le pincement de température à l'évaporateur pénalise le coût 

global, vu l'allure du graphique à gauche du point optimum. Donc il est plus convenable se 

situer à droite du point optimum économique où le coût globale est proche du coût minimum, 

où on perd en exergie à l'évaporateur en augmentant le pincement à l'évaporateur mais où, 

par contre, on gagne en exergie au condenseur. 

12 E:l COP_c 

11.5 

11 

5.5 

5 

f\ 4.5 

4 

0.44 

~x 0.4 

0,36 

0,32 

0,3 

~ 
0,25 

0,2 

0,15 

0,1 

0,05 

0 

~ :Il ~ ~ ~ : <0 

~ N 
0 ~ .. on on .; ..: .; ~ ~ 

pincement adimenaionn6 â févaporateur 

1 

pond_pertes_dt 
__ pond_perte._cp 
_ pond_pertes_cd 
_ pond_pertel_ev 

300000 

290000 

280000 

270000 

260000 

250000 

240000 

140000 

120000 

100000 

80000 

60000 

40000 

20000 

Ewlutions des coOts en fonction du pincement. 
l'éva po rateu r 

'------------

10 15 

pincement 6 révaporateur 

-couU""'_8Y 

_coutd'nv_cp 

_cout global 

--couCinv_cd 

_ cout de fonct 

Figure 3.31: Comparaison des résultats selon la TTF et selon la TE 

20 
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J.7 CONCLUSION DU CHAPITRE J 

Pour beaucoup d'investisseurs, le critère principal de choix des équipements pour la 

conception d'un projet industriel ou urbain est la puissance, la présence des irréversibilités 

(phénomènes responsables de la production d'entropie) restant un point mal maîtrisé par les 

bureaux d'études. Malgré tout, ces irréversibilités ont un impact direct sur le coût global de 

l'installation vu que le coût de fonctionnement est fortement dépendant de la production 

d'entropie dans le système. La considération des irréversibilités est encore au stade 

expérimental car elle n'est pratiquement pas adopté par les bureaux d'études. 

Un des points les plus compliqués pour les modèles présentés dans ce chapitre à été la 

quête des données technico-économiques et spécialement le couplage des différents 

composants de la machine. 

L'établissement de corrélations exergo-économiques est plus délicat et problématique 

que pour les corrélations technico-économiques, due à la forte fluctuation de la production 

d'exergie en fonction du coût. Mais l'intérêt reste évident en prolongement des études 

exergétiques (méthode de décomposition). Le type de corrélations proposées rend bien 

compte des influences de la production d'exergie, facteur prépondérant, mais aussi du taux de 

dissipation (rendant compte des irréversibilités) qui a toutefois une importance moindre (c'est 

ce qu'a révélé l'étude de sensibilité réalisée). 

Il est très important d'établir une corrélation qui estime bien le coût pour un intervalle 

de paramètres donné. Pour obtenir une meilleure précision, on est amené dans des certains cas 

à diviser l'intervalle de variation des paramètres en sous-intervalles. 

Les grandeurs techniques utilisées en matière de produits et de ressources sont des 

grandeurs exergétiques, ce qui permet de tenir compte à la fois de la quantité d'énergie 

transformée ou transmise et de la potentialité de l'énergie mise en jeu à produire un travail. 

Le code de calcul présenté en annexe 1, représente une évaluation du coût 

d'investissement pour des paramètres discrètes (en utilisant les tableaux technico­

économiques) et d'une manière continue par l'utilisation des corrélations technico-
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économique. Cette méthode de calcul amène à une estimation des conditions de 

fonctionnement d'une machine à froid et du coût global, à partir 1) d'un type donné de 

compresseur: méthode plutôt restrictive mais très pratique pour une évaluation rapide d'un 

certain fonctionnement; 2) d'une puissance frigorifique imposée (méthode mieux adaptée à la 

pratique qui utilise les corrélations technico-économiques afin d'estimer le coût total 

d'investissement). Le deuxième programme de simulation est utilisé pour l'optimisation du 

coût global de l'installation frigorifique. Pour ce faire, on utilise une méthode directe qui 

permet la résolution des problèmes non-linéaires par la méthode du Gradient Réduit (GRG2). 

Une application numérique de la méthode de décomposition à la machine à froid à 

compression mécanique de vapeur est illustrée afin de souligné l'importance de 

l'établissement des corrélations exergo-économiques. Cette fois-ci ce sont les coûts unitaires 

des produits des différents composent de la machine qui sont minimisés, l'optimisation 

globale étant remplacée par une suite d'optimisations locales. 

On présente donc dans ce chapitre une contribution à l'optimisation thermoéconomique 

des machines frigorifiques à compression mécanique de vapeur: des méthodes permettant 

l'évaluation des irréversibilités dans les systèmes énergétiques, en particulier les systèmes 

frigorifiques et des méthodes économiques pour l'évaluation des coûts d'investissement. Les 

études thermoéconomiques existantes dans la littérature scientifique sont nombreuses mais les 

approches sont différentes surtout selon dans la répartition 1 attribution des différents coûts et 

dans la formulation des équations auxiliaires nécessaires pour le calcul de ces coûts. On 

prouve l'existence d'un minimum pour le coût global qui est différent du maximum de 

performance de la machine; dans la plupart des cas on est amené à un compromis entre les 

deux optimum. 
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Nomenclature du chapitre 4 

W : puissance mécanique utilisée pour le mouvement du fluide interne [W] 

QH : flux de chaleur échangée au niveau du réservoir chaud [W] 

QI : flux de chaleur échangée au niveau du réservoir intermédiaire[W] 

QF : flux de chaleur échangée au niveau du réservoir froid [W] 

Qx : chaleur échangée au niveau de l'échangeur X [1] 

TH: température du fluide interne au niveau du réservoir de haute température [K] 

TI : température du fluide interne au niveau du réservoir de température intermédiaire[K] 

TF : température du fluide interne au niveau du réservoir de température froid [K] 

TSH : température du réservoir chand [K] 

T SI : température du réservoir intermédiaire [K] 

TSF: température du réservoir froid [K] 

S : création d'entropie interne durant le cycle [WIK] 

COP : coefficient de performance des machines à froid [-] 

COP' coefficient de performance des pompes à chaleur[-] 

CO P" : coefficient de performance des thermotransformateurs [-] 

Kx: conductance de l'échangeur X [W IK] 

kx : coefficient global de transfert de chaleur à l'échangeur X [W/m'K] 

A: surface finie d'échange de chaleur [m'] 

T: durée finie de transfert de chaleur [s] 

X: pincement de température [K] 

AF : surface d'échange de chaleur de l'évaporateur [m'] 

Ac: surface d'échange de chaleur du condenseur [m'] 

Cf : coût de fonctionnement [FF] 

ci_cp: coût d'investissement du compresseur [FF] 

ct_cp: coût global du compresseur [FF] 

c.: coût global de l'installation [FF] 

kc : coefficient de transfert de chaleur au niveau du condenseur [kWIm'K] 

kF : coefficient de transfert de chaleur au niveau de l'évaporateur [kW/m'K] 

N : durée de vie [h] 

TCD : température du fluide frigorifique au niveau du condenseur [K] 

TEV : température du fluide frigorifique au niveau de l'évaporateur [K] 

Tpc : température du puits chaud [K] 

TSF: température de la source froide [K] 

QCD : flux de chaleur au niveau du condenseur [kW] 

QEV : flux de chaleur au niveau de l'évaporateur [kW] 
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S : flux d'entropie crée, due aux irréversibilités internes de la machine [kWIK] 

v: codt d'investissement total des échangeurs [FF] 

Vc : codt unitaire de surface du condenseur [FF/m'] 

VF: codt unitaire de surface de l'évaporateur [FF/m'] 

Vw : coût unitaire de l'électricité [FF/kWh] 

Ji! : puissance du compresseur [kW] 

Indices H : réservoir à haute température abs : absorbeur 

1 : réservoir à température intermédiaire cond : condenseur 

F : réservoir à température froide T : total 

rev : sans irréversibilités internes 

irr : avec irréversibilités internes et externes 
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4. MODELES DE MACHINES TRITHERMES SELON LA 

THERMODYNAMIQUE EN TEMPS FINI 

Chapitre 4 

Dans le chapitre 2 on a étudié les machines à cycle inverse à deux réservoirs de chaleur. 

On montre l'existence d'un optimum de fonctionnement des machines à froid et pompes à 

chaleur théoriques et réelles pour minimiser les irréversibilités internes et externes. Dans le 

troisième chapitre on prouve l'existence d'un minimum du coût global des machines à deux 

réservoirs, différent du maximum de performance de la machine. Dans ce chapitre on étudie 

du point de vue thermodynamique et économique les machines trithermes (à trois réservoirs 

de chaleur), les machines dithermes étant représentées comme des cas limites des premières. 

4.1. SCHEMA ENERGETIQUE DES MACHINES A CYCLE INVERSE A TROIS 

RESERVOIRS 

Les machines à cycle inverse trithermes, considérées comme des « boîtes noires» 

auxquelles on associe des flux entrants et des flux sortants du système, peuvent être 

schématisées de la manière suivante : 

TSF 
Ts/ 

Figure 4.1 : Schéma énergétique des machines à froid et pompes à chaleur 
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TSf 

TSH 

TSF 

Figure 4.2 : Schéma énergétique des transformateurs thermiques 

La modélisation abordée dans ce chapitre, considérera que les sources et puits sont des 

thermostats (capacités thermiques infinies, T SH = cte, T SI = ete, TSF = cte, avec TSH > TSf > 

Tsc), pour illustrer plus simplement l'influence de certains paramètres sur la performance de 

la machine. Le modèle lorsque les contacts thermiques s'effectuent avec des capacités 

thermiques finies à été développé dans un travail antérieur [S]et [6]. On suppose aussi que les 

températures du fluide interne au niveau des trois réservoirs sont constantes: TH = cte, Tf = 

ete, Tc = cte. 

Dans les deux schémas précédents (Figure 4.1 et Figure 4.2) QH, QI et QF 

représentent les flux de chaleur au niveau des trois sources où puits (sur les schémas on 

indique les niveaux de température correspondant à chaque thermostat); W représente la 

puissance mécanique nécessaire pour le mouvement du fluide interne : pour les machines à 

absorption W = Wpompe, pour les machines à compression mécanique de vapeur W = 

Wcompresseur. tandis que pour les machines à compression absorption W = W pompe 

+ Wcompresseur . Les machines à deux sources représentent des cas particuliers correspondant à 

celles présentées antérieurement. 

L'évolution du fluide frigorifique au cours du fonctionnement des machines trithèrmes 

peut être représentée par deux cycles liés entre eux: un cycle direct un cycle indirect (le cycle 

direct entraînerait le cycle indirect), représentés dans la Figure 4.3 pour les machines à froid 

(effet utile au niveau du réservoir de température froide) et les pompes à chaleur (effet utile au 
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niveau du réservoir de température intermédiaire) et dans la Figure 4.4 pour les 

thermotransformateurs (effet utile au niveau du réservoir de haute température). 

QH 
T SH 

W' 
TH 

W·· 
m •••• lrr 

TI TI 

T SI 
Q/ Q"I 

W" 

W· 
TSF 

QI =Q'I+Q"I F 
W=W'+W" 

TF 

Figure 4.3 Représentation thermodynamiqne des macbines à froid 

et pompes à cbalenr à trois réservoirs de cbaleur 

TH 

QH T SH 

W' W· 

Q/ Q"I 
TSI 

1 TI Irr. 
w·· W" 

QI = Q'I+Q"I TF 

W=W'+W" QF 
TSF 

Figure 4.4 : Représentation tbermodynamique des tbermotransformateurs 
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4.2. MODELE GENERAL 

4.2.1. Equations disponibles et hypothèses du modèle 

Bilan énergétique et entropique 

Le premier principe de la thermodynamique permet d'écrire la conservation du flux 

d'énergie échangé par le système thermodynamique qui est le fluide cyclé par la machine 

(4.1). 

(4.1) 

Le bilan entropique est exprimé en (4.2). 

(4.2) 

La création d'entropie à l'intérieur du système durant le cycle, S, est une quantité 

positive pour le cas endoirréversible et égale à zéro pour le cas endoréversible. Pour l'étude 

des machines non-stationnaires les équations précédentes seront écrites en termes d'énergies. 

Expressions du coefficient de performance 

Le cap est généralement défini comme le rapport entre l'effet utile et le coût 

énergétique. Si on applique cette définition aux trois types de machines considérés on obtient 

les expressions suivantes: 

}> pour les machines à froid: 

COP=~ 
QH+W 

(4.3) 
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~ pour les pompes à chaleur: 

COP'=-~ 
QH+W 

~ pour les transformateurs de chaleur: 

COP"= _ . QH . 
Qj+W 

Remarques: 

~ COP, COP', COP" sont toujours positifs; 

~ COP' = COP + 1 > 1 (relation obtenue à partir de la relation (4.1); 

~ COP"= _1_ (pour le cas sans énergie mécanique) 
COP' 

Cas d'une machine endoréversible 

Chapitre 4 

(4.4) 

(4.5) 

Une machine pour laquelle les irréversibilités du cycle sont attribués seulement à 

l'échange de chaleur avec les réservoirs extérieurs, est appelé endoréversible (selon Bejan 

(1998) et Curzon et Ahlbom (1975». En ce cas, donc, on n'a pas de création d'entropie 

interne, S = O. En utilisant les équations (4.1) - (4.5) on obtient les équations qui expriment 

les coefficients de performances pour les machines à froid, pompes à chaleur et 

respectivement transformateurs thermiques en fonction des flux de chaleur échangés au 

niveau des thermostats, de l'énergie mécanique et des températures internes du fluide 

frigorigéne. 

(4.6) 

(4.7) 
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1 1 

COP"rev= r; - T; [1 + ~~] 
~ __ 1_ W +QI TI -TF 

(4.8) 

TF TH 

On doit noter que si on néglige la contribution de W, les relations (4.6), (4.7), (4.8) 

correspondent aux relations bien connues des machines tritherrnes, pour le cas endoréversible. 

Pour les machines qui nécessite une puissance mécanique, les relations proposées indiquent 

comment corriger les résultats. Il apparaît que les corrections dépendent de la chaleur injectée 

dans le système «2H respectivement (lI) et des niveaux intérieurs de température (TH, Tl, 

TF). 

Cas d'une machine endoirréversible et exoirréversible 

C'est le cas le plus général à analyser, la création d'entropie inteme S est différente de 

zéro et peut être en théorie exprimée en utilisant l'analyse entropique du système. Les 

expressions des coefficients de performances pour les machines à froid, les pompes à chaleur 

et respectivement les transformateurs thermiques sont les suivantes: 

1 1 

CO!}rr = T; -1;[1 + ~ - T~S TI ] 
~_~ W+QH TH-TI 

(4.9) 

TF TI 

1 1 

COP';rr= r;-1;[I+~-T~S TF ] 
~_~ W+QH TH-TF 

(4.10) 

TF TI 

(4.11) 

On remarque que dans les trois expressions ci-dessus, les irréversibilités internes du 

système ont une action opposée à W sur le facteur de correction. On observe aussi que la 

température . associée à S est la température du frigorigène au niveau du réservoir 
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correspondant à la dépense énergétique (différente selon le type de machine: TH pour les 

machines à froid et pompes à chaleur et Tl pour les transfonnateurs thenniques). 

Lois de transfert de chaleur. L'influence du type de loi de transfert 

~ Loi linéaire de transfert de chaleur 

La littérature actuelle existante montre que la loi de transfert de chaleur la plus utilisée 

est celle de NEWTON, loi linéaire exprimée de la manière suivante: 

Qx = KXT x(Tsx - TxJ (4.12) 

si le système fonctionne dans un mode discontinu, Qx étant la quantité de chaleur échangée 

au niveau du réservoir X [Joule]; Kx représente la conductance de l'échangeur X[W/K] et TX 

la durée finie du transfert correspondant [s] (X peut être F. Iou H). 

Si le système étudié est stationnaire, cette loi est exprimée en tenne de flux de chaleur 

(Qx en watt) et a l'expression suivante : 

Qx = kxAx(Tsx - TxJ (4.13) 

où Kx représente dans ce cas le coefficient global de transfert de chaleur [W/m2K] et Ax la 

surface finie d'échange de chaleur[m2
]. 

Si TSI > TI la chaleur est reçue par le système, donc positive, tandis que si TI > TSI la 

chaleur est fournie par le système, donc négative. 

~ Loi de transfert de chaleur radiative généralisée 

Le transfert de chaleur radiatif est caractérisé par la loi suivante: 

Qx = KxT X (Tsx4 
- T/) 

en tenne d'énergie où bien 

(4.14) 
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Qx = kXAX(Ts/ - T/) 

en terme de flux de chaleur. 

Cette loi peut être généralisée sous la forme suivante: 

Qx = Kx, x (Tsxn - T;!') ou 

Chapitre 4 

(4.15) 

(4.16) 

La convention de signe présentée antérieurement reste toujours valable. Cette loi est 

couramment utilisée dans la littérature, plus particulièrement avec n = -1, correspondent à la 

loi de transfert de chaleur phénoménologique thermodynamique. 

~ Loi de transfert de chaleur convective généralisée 

Une généralisation des résultats précédents pour un transfert plus commun peut être 

développer sous une loi exprimée sous la forme suivante: 

Qx = Kx, x (Tsx- TxJn ou (4.17) 

Cette loi est utilisé par exemple pour le transfert convectif naturel et pour le transfert de 

chaleur dans les bouilleurs (avec respectivement n = 1.25 et n = 3). 

Les deux lois précédentes (4.16) et (4.17) restituent le cas le plus commun et le plus 

étudié, pour le cas limite n = 1 (correspondant à la loi de NEWTON). Une attention 

particulière est nécessaire pour la validation de cette généralisation afin de respecter la 

convention des signes considérée. Ainsi pour tout n, paire ou impaire, la loi antérieure (4.17) 

peut être écrite en terme d'énergies sous la forme: 

Qx = [sgn(Tsx- TxJln+
I
) Kx'x(Tsx- TxJn (4.18) 
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4.2.2. Adimensionnement du système d'équations. Relations entre le coefficient de 

performance et les paramètres adimensionnés 

Le choix du type de loi de transfert de chaleur est important, son influence sur le model 

physique et l'adimensionnement du système d'équations étant évidente. Afin de simplifier les 

calcul on considère dans la suite une loi linéaire de transfert de chaleur (loi de Newton) pour 

les trois thermostats: 

QH = Kw. H (TsH- Tw 

QI = KIT 1 (TSI - TV 

QF = K F TF (TSF - TF) 

(4.19) 

(4.20) 

(4.21) 

Les conductances de transfert de chaleur des échangeurs intermédiaires (condenseur et 

absorbeur) sont considérés identiques (Kab. = Kcond = KI). Les températures des réservoirs 

intermédiaires (condenseur et absorbeur) et les températures internes du fluide frigorigène au 

niveau des deux réservoirs intermédiaires sont considérées aussi identiques (Tsabs = TScond = 

TSI et Tab. = Tcond = TI ). La durée de contact T 1 et la chaleur échangée QI sont les sommes des 

deux quantités correspondantes au condenseur et à l'absorbeur : 

(4.22) 

(4.23) 

En utilisant les lois de transfert de chaleur (4.19), (4.20), (4.21), on obtient les 

expressions suivantes pour les températures internes du fluide frigorigène: 

T -T Qx x- sx----, 
Kx'x 

avecX=H, [ouF (4.24) 

ou bien en terme de flux de chaleur 

avecX=H, [ouF (4.25) 

Ainsi, le deuxième principe de la thermodynamique devient: 
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(4.26) 

En utilisant les équations (4.1) et (4.26), et les expressions des coefficients de 

performance pour les trois cas considérés (4.3), (4.4) et (4.5) on obtient les systèmes 

d'équations suivantes à résoudre: 

~ pour les machines à froid 

~ pour les pompes à chaleur 

);> pour les thermotransformateurs 

QH + QF + QI + W = 0 

COP=~ 
QH+W 

QH +QF+QI +W=O 

COP=-~ 
QH+W 

QH . + QF. + QI. + S = 0 

TSH - QH TSF - QF TSI _ QI 
KH KF KI 

QH + QF + QI + W = 0 

COP'= .QH. 
QI+W 

On présente trois modélisations possibles, selon trois adimensionnements différents, une 

première faite par rapport au réservoir de haute température, une deuxième rapportée au 
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réservoir de température froide et une troisième rapportée au réservoir de température 

intennédiaire. 

Modèle rapporté au réservoir de haute température 

Ce type de modélisation est intéressant pour les thennotransfonnateurs au cas où l'effet 

utile est imposé et pour les machines à froid et les pompes à chaleur si on connaît la dépense 

énergétique. Après cet adimensionnement, par rapport au réservoir de haute température 

(indice 8), les relations liant le coefficient de perfonnance (CaP) aux paramètres 

adimmensionnés obtenues, sont présentées dans le Tableau 4.1. 

Tableau 4.1: Relations entre le coefficient de performance et les paramètres adimensionnés pour le modèle 

rapporté au réservoir de haute température 

Machines à froid 
f~ cap (I+WH) (COP+l)(I+WH) 

+ -
f~-1 -H I+W H -H I+W H 

TSF -cap H H TSI +(COP+l) H H 
KF *TSH KI TSH 

Pompes à chaleur 
f~ (COP-l) (l+WH) COP(I+WH) 

+ -
f~ -1 fH -(COP-l) I+W

H -H I+WH 
SF -H -H TSI + cap -H-H 

KF *TSH KI TSH 

Thermotransformateurs _1 __ 1 1 -H 
f~ --+W 

+ cap - cap + SH= 
fsZ -1 1 1 -H 

-H (cap -1) (-+W ) 
-H cap 

TSF - H H TSI + H H 
KF TSH KI TSH 

Dans ce cas les paramètres adimensionnés sont: 

-H KF -H KI KF=-;KI =-; 
KH KH 

fil = TSF . fH = TSI • fH = KHTSH . 
TSH ' SI TSH ' SH QH ' 

WH =-!-. SH =STSH 
QH ' QH 

+ SH = 0 

+ SH = 0 

0 
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Modèle rapporté au réservoir de température froide 

Une deuxième modélisation peut être faite selon un deuxième adimensionnement possible, 

rapportant au réservoir froid (indice F). Les relations qui lient les coefficients de performance 

aux paramètres adimensionnés sont cette fois-ci les suivantes: 

Tableau 4.1 : Relations entre le coefficient de performance et les paramètres adimensionnés pour le 

modèle rapporté au réservoir de température froide 

Machines à froid 1 -F _1_+1 -F ---w 
TSF + COP - COP + SF = 0 
~ (_I __ W F ) _1_+1 TSF -1 

-F COP TF + COP TSH -
Kt; TIF 

SI F F 
KI TSF 

Pompes à chaleu r 
-F 1 -F COP 
TSF ----W ---

+ SF ---+ I-COP + l-COP 
-F 1 -F fF COP 1 TSF -1 (--+W ) 

-F l-COP SI -l-COP j{F fF 
TSH + F F 1 SF 

KH TSF 

Thermotransformateurs cOP 

= 

fIF 1 -F --- ---+w + SF = ---+ 1-COP - 1-COP -F 
TSF -1 f.F COP 1 

-F '(i 1 -F) 1 SH - 1-COP K}; TfI, T + ---+W ---SI 1-COP -F-F 
KI TSF 

Avec les paramètres adimensionnés ; 

-F_ TSH -F TSI -F KFTSF TSH = -- ; TSI = - ; TSF = --- . 
TSF TSF OF' 

WF _ W . SF- STSF 
- OF' - OF 

Ce modèle peut être exploité surtout pour les machine à froid, où plus souvent on 

demande une certaine production de froid. 
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Modèle rapporté au réservoir de température intermédiaire 

Cette troisième modélisation s'impose, principalement pour le cas des pompes à chaleur 

pour lesquelles l'effet utile est au niveau du réservoir intermédiaire et pour les 

thermotransformateurs pour lesquels la dépense énergétique se situe au niveau du réservoir de 

température intermédiaire. Les relations qui lient les coefficients de performance aux 

paramètres adimensionnés sont dans ce cas présentés dans le Tableau 4.3: 

Tableau 4.3 : Relations entre le coeffident de performance et les paramètres adimensionnés pour le 

modèle rapporté au réservoir de température intermédiaire 

Machines à froid 

Pompes à chaleur 

Thermotransformateurs 

-1 
TSI --+ -1 

TSI -l 

-1 
TSI --+ -1 

Tsl -1 

1 -1 COP ----w ---
I+COP I+COP +Sl =0 

COP (_I_+W I ) ---
'[,1 + I+COP '[,1 + I+COP 

SH KI TI SF -1 -1 
H SI KFTSI 

1 -1 1 
----W ---1 

COP + COP +Sl =0 
1 -1 -1 (1 ) 1 --+W T - ---1 --

-1 (COP ) SF COP -1 -1 
TSH + 1 1 K F TSI 

KHTSJ 

Avec les paramètres adimensionnés : 

-1 KH -1 KF 
KH=-;KF =-

KI KI 

T- I - TSH . T-I _ TSF. T-I _ KITSI 
SH ---, SF ---, SI--·-

TSI TSI QI 

Wl = W . SI _ STSI 
(lJ' -Ch 
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Remarque: Pour les trois modèles présentés antérieurement, le cas endoréversible 

représente une particularisation des cas endoirréversible et exoirréversible ; les relations qui 

lient les coefficients de performance au paramètres adimensionnés sont celles présentés en 

Tableau 4.1 , Tableau 4.2, Tableau 4.3. 

4.3. ETUDE DE SENSIBILITE: VARIATION DU COP EN FONCTION DES 

PARAMETRES ADIMENSIONNES. VALIDATION DES RESULTATS 

L'importance des relations développées plus haut est mise en évidence par l'étude de 

sensibilité qui suit. La performance des systèmes énergétiques, traduit ici par la grandeur du 

coefficient de performance, peut être améliorée en «jouant» sur les paramètres 

adimensionnés, leur influence étant soulignée dans les figures présentés dans la suite. L'étude 

de sensibilité est faite pour des données techniques obtenues des différents fabricants. Ainsi le 

rapport de conductances varie entre Y, et 2, la température froide entre -40°C et 10°C, la 

température intermédiaire entre 18°C et 32°C et la température haute entre 100°C et 300°C. Il 

faut tenir compte que pour les transformateurs thermiques les signes des paramètres fs~, 

WH, S H respectivement f If., W F , S F et f iI, w 1 , S I • sont opposés à ceux des pompes 

à chaleur et des machines à froid. C'est pour cela que dans la suite on représente sur les 

mêmes graphiques les machines à froid et les pompes à chaleur l'ordre de grandeur des 

paramètres adimensionnés étant le même. Les transformateurs thermiques sont présentés 

séparément. 

L'étude de sensibilité a qualitativement les mêmes résultats pour les trois modèles 

présentés, raison pour laquelle on présente dans ce mémoire les évolutions du coefficient de 

performance en fonction des paramètres adimensionnés selon un seul modèle, rapporté au 

réservoir de haute température. Une étude de sensibilité selon le modèle rapporté au réservoir 

de température intermédiaire est présentée en annexe 2. 

Tableau 4.4, Tableau 4.5 et Tableau 4.6 présentent les paramètres fixés, les points 

centraux et les intervalles de variation des variables et les paramètres adimensionnés utilisés 

dans cette étude. 
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Tableau 4.4 : Paramètres fixés utUlsés pour l'étude de sensibilité 

Machines à froid et Thennotransfonnateurs 

pompes à chaleur 

TSH (K) 348 333.15 

QH (W) 9000 -5000 

KH (WIK.) 400 2000 

Tableau 4.5 Valeurs centrales des variables utilisées pour l'étude de sensibilité 

Machines à froid et Thcnnotransfonnateurs 

pompes à chaleur 

TSf (K) 291 305.15 

TSF (K) 278 278.15 

IV (W) 50 50 

KI (WIK.) 400 2000 

KF (WIK.) 400 2000 

S (WIK.) 0.5 0.5 

Tableau 4.6 : Paramètres adlmensionnés utiHsés pour l'étude de sensibiHté 

Machines à froid et pompes à chaleur Thennotransfonnateurs 

point central intervalle de variation point central intervalle de variation 

K H 1 0.5 - 2.0 1 1-2 
F 

K H 1 0.7 -2.0 1 0.8 -2 
1 

Tif, 0.79 0.35 -0.7 0.83 0.3 - 0.84 

TH 0.83 0.8 - 0.86 0.92 0.92-0.99 
SI 

WH 0.0055 0.001- 0.5 -0.01 (-0.01) - (-0.1) 

SH 0.02 0.001 0.045 -0.033 (-0.001) - (-0.033) 

Il est évident que le coefficient de perfonnance pour tout type de machine augmente 

avec KI! et Kr (amélioration de la qualité du transfert de chaleur) et WH (vus les relations 

(4.6), (4.7), (4.8) et il diminue avec la création d'entropie interne adimensionnée SH (voir 
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Figure 4.5, Figure 4.6, Figure 4.7 et Figure 4.8 pour les thermotransformateurs et Figures 4.9, 

Figure 4.10, Figure 4.11 et Figure 4.12 pour les machines à froid et les pompes à chaleur). 

0,50 

0,45 

0,40 

0,35 

0,30 

0,25 

.........--: 

~ 

~ 

/'" 

__ COP_tt 

-<>- COP'_tt_irr 

Figure 4.5 : Evolution du COP en fonction de K J! 
pour les tbermotransformateurs 

,-----------,1,2 

f--'~---------t 1,0 

h.--1--------t 0,8 
Q. 

f--~~--" _ _..:::,...,.---_+ 0,6 8 
1--------'--""",..-..=0-'-+ 0,4 

1------------+ 0,2 

Figure 4.7: Evolution du COP en fonction deWH 

pour les tbermotransformateurs 

Il. 
0 
ü 

0,55 

0,50 

0,45 

0,40 

0,35 

0,30 

0,25 

__ COP_tt 

-<>-COP_ttjr 

Figure 4.6 : : Evolution du COP en fonction de 

K JI pour les tbennotransformateurs 

0,6,------------, 

0,5 +-------------1 

Il. 

80,4 t----= ...... =--------j 

0,3 +----------~ 

Figure 4.8 : : Evolution du COP en fonction de 

-H S pour les tbennotransformateurs 

194 



Cha itre 4 

0,250 0,5 

0,4 

0,200 
~ 

~ 
Q. 

0,3 
0 
0 

0,150 
0,2 

p- 0,1 

0,100 0 
II> GO ;!- :: N ":. GO "!. .... - "'- co •. N c:i c:i ,.: 

0 ci 

_CCP_rraf __ COP_mal 

__ COP _rraf_irr -4;>- COP _maf_~r 

Figure 4,9 : Evolution du COP en fonction deKf! Figure 4,10: Evolution du COP en fonction de 

pour les macbines à froid K JI pour les macbines à froid 
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Figure 4,11 : Evolution du COP en fonction deWH Figure 4,12: Evolution du COP en fonction de 

pour les macbines à froid S H pour les machines à froid 

Cependant, lorsque le COP diminue avec rJj. et augmente avec Ti! pour les machines 

à froid (Figure 4.13 et Figure 4.14) on observe l'inverse pour les thermotransformateurs 

(Figure 4.15 et Figure 4.16). Ces derniers paramètres font apparaître les rapports des 

températures des réservoirs et cette influence opposée s'explique par le fait que la dépense 

énergétique n'est pas au même réservoir pour les trois types de machine. Evidemment, la 

variation de température des réservoirs n'influence pas de la même façon la perfonnance de la 

machine, qu'elle soit machine à froid, pompe à chaleur ou thermotransfonnateur. 

195 



Chapitre 4 
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Figure 4.13: Evolution du COP en fonction de'tlJ Figure 4.14: Evolution du COP en fonction 

pour les machines à froid de Tsf pour les machines à froid 
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Figure 4.15 : Evolution du COP en fonction de fslj Figure 4.16 : Evolution du COP en fonction 

pour les thermotransformateurs de Tsf pour les thermotransformateurs 

On valide nos relations en vérifiant que le cap des pompes à chaleur est le cap des 

machines à froid augmenté d'une unité : 

(4.27) 

C'est important de faire cette étude avec des paramètres adimensionnés afin de pourvoir 

l'utiliser pour toutes les valeurs (unités de mesure) des paramètres techniques et pour d'autres 

cas particuliers qu'on pourrait rencontrer dans l'industrie. Par exemple, dans les Figure 4.14 

et Figure 4.16, pour une température T SB fixe on observe que le cap peut être amélioré par 

196 



Chapitre 4 

la diminution de la température du réservoir intermédiaire pour les machines à froid et les 

pompes à chaleur et respectivement par l'augmentation de cette température pour les 

thermotransformateurs. 

Il est évident que la performance de la machine endoréversible soit supérieure à celle 

endoirréversible et exoirréversible. On remarque dans la Figure 4.8 et la Figure 4.12 que les 

irréversibilités dans le système font diminuer les coefficients de performance. 

4.4. OPTIMISATION DU COEFFICIENT DE PERFORMANCE DES MACHINES 

TRITHERMES AVEC CONTRAINTE SUR LA CONDUCTANCE TOTALE 

Dans ce sous-chapitre on étudie l'existence des optimums des pincements de 

température au niveau des trois échangeurs de chaleur, pour les trois types de machine 

considérés, pour des coefficients de performance maximums. Comme pour les machines à 

deux réservoirs de chaleur, l'étude est faite avec une contrainte sur la conductance totale du 

système. 

PARAMETRES: TSH. TSf. TSF. W. S. Kr 

VARIABLES: XH = TSH - TH 

Xf= TSf-Tf 

XF= TSF-TF 

Si on utilise les équations (4.1) et (4.2) les lois de transfert de chaleur (4.19), (4.20) et 

(4.21) et la contrainte sur la conductance totale du système (4.28) : 

(4.28) 

on obtient un système d'équation qui permet d'obtenir les conductances des trois échangeurs 

en fonction des paramètres et des trois pincements de température. 
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(4.29) 

(4.30) 

Kc = X I X F(--I-----I-)+XH X I (--I-- 1 )+XFXH ( 1 __ 1 __ ) 
TSF -XF TSI -Xl TSI -Xl TSH -XH TSH -XH TSF -XF 

(4.31) 

4.4.1. Machines à froid et pompes à chaleur 

Les expressions des coefficients de performance qui représentent les fonctions Objectif 

sont les suivantes: 

~ pour les machines à froid: 

.J 1 1) 1 (w '~1 (w '.\ 
K~TsrXI - TsH-XH + XH Tsr~ -Sr ~ TsH-XH -s) 

.J 1 1) W( 1 1) l( W 'J 1 (w ,) (4.32) 

K1~TsF-XF - TsI-XI + XH TsF-XF - TsI-XI + Xl TSH-XH -S - XF TsH-XH -S 

~ pour les pompes à chaleur: 

( 1 1) W (1 1) 1 (W .) 1 (W .) 
Kr TSF-XF - TSI-XI + XH TsF-XF - TSI-XI + Xl TSH-XH -S - XF TsH-XH - S 

(4.33) 
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Afin d'obtenir l'optimum analytique des pincements de température aux échangeurs, 

on cherche une solution des relations suivantes: 

(4.34) 

(4.35) 

Vue la relation entre les coefficients de perfonnance des machines à froid et pompes à 

chaleur (4.27), les équations précédentes (4.34) et (4.35), mènent au système d'équations 

suivant: 

Les pincements optimaux au niveau des trois échangeurs de chaleur du système 

représentent les solutions du système d'équations antérieur. Il y a une seule solution physique 

de ce système: 
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OÙ YH=WS-WKr+KrSTsH 

1- . #!H s- -
TSH 

#!

H . --s 
TSH XH = . TSH 
Kr -s 

X F = TSF#! 
YH 

Kr- T 
1+ . #!~H 

s- -
TSH 

Une application numérique de ce modèle est présenté dans le tableau suivant: 

Chapitre 4 

Tableau 4.7: Application numérique pour les machines à froid et les pompes à chaleur 

TSF 278 K 

TSH 348 K 

TSI 291 K 

W 50 W 

S 0,35 W/K 

KT 1200 W/K 

XH 4,46 K 

X, -3,83 K 

XF 3,57 K 

KH 284,1 W/K 

K, 621,2 W/K 

KF 294,7 W/K 

COP' 2,162 

COP 1,162 

Les deux expressions des coefficients de performance pour les deux cas de machine 

sont différentes mais le point optimum est donnés par les mêmes pincements. Le coefficient 
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de performance est évidemment différent pour les deux cas, la différence étant l'unité. Ainsi, 

la même machine donne un maximum du coefficient de performance, de 2.162 si l'effet utile 

est au réservoir chaud et de 1.162 si l'effet utile est au niveau du réservoir froid, dans les 

conditions présentées dans le Tableau 4.7. 

Une étude de sensibilité de l'optimum par rapport à la création d'entropie interne 

montre que les différences de température aux échangeurs de chaleur augmentent avec les 

irréversibilités dans la machine, comme dans la figure suivante. 

... 
>< 
)( 

~ 
>< 

9 

6 

3 

0 

-3 

-6 

-9 

création d'entropie 
Interne [WIK] 

0 li> 0 

"'- "'- f'-_ 

__ XF=TSF-TF 

-.-Xl =151-11 
--+-XH=TSH-lH 

Figure 4_17: Evolution des pincements optimaux en fonction de la creation 

d'entropie pour les machines à froid et les pompes à chaleur 

4_''-2. THERMOTRANSFORMATEURS 

Pour les thermotransformateurs la fonction Objectif est donnée par l'équation (4.36) : 

Kr ------- +- ----8 -- ----8 ( 
1 1) 1 (TV .) 1 (TV .) 

COP"= _ .'jH. = TsrXI :SF -Xp X p Tm -XI XI TSF -XF 

Q, +w (1 1 W (1 1) 1 (IV .) 1 (W.) 
Kr TSH -XH - TSF -XF + XI TSH -XH - TSF -XF + X F TSI -XI -8 - X H Ts,_x,-8 

(4.36) 

Le système d'équations obtenu en suivant les mêmes démarches qu'au cas des 

machines à froid et pompes à chaleur, est: 
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avec la solution physique suivante: 

On remarque l'analogie entre le système précédent et celui correspondant aux 

machines à froid et pompes à chaleur. La différence est due au fait que dans le cas des 

therrnotransforrnateurs l'énergie reçue par le système est au niveau du réservoir intermédiaire 

et non plus au niveau du réservoir de haute température, comme pour les machines à froid et 

les pompes à chaleur. 

Une application numérique est présentée dans le Tableau 4.8 : 
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Tableau 4.8 : Application numérique pour les thermotransformateun 

TSF 278 K 

TSH 348 K 

TSf 291 K 

IV 50 W 

S 0,35 W/K 

Kr 1200 W/K 

XH -4,24 K 

XF -3,39 K 

X, 3,46 K 

I<H 290,6 W/K 

K, 614,2 W/K 

KF 295.3 W/K 

COP' 0,45 

8 

6 

~ 4 

La. 2 

>< 0 
>< -2 

~ 
:X o 0 0 ci 
>< -4 

-6 

-8 

-10 

cr'allon d.entroPI1--Xc=TSC-TC 
Interne lWl1<I --XI =TSI-Tl 

-+-XH=TSH-TH 

Figure 4.18: Evolution des pincements optimaux en fonction de la 

créatiou d'entropie interne pour les thermotransformateurs 

Chapitre 4 

Dans la Figure 4.18 on présente l'influence des irréversibilités internes sur le point 

optimum. On remarque donc que le degrés d'imperfection des transformations internes du 

fluide frigorifique a une influence non-négligeable sur le degré d'imperfection des transferts 

thermiques aux échangeurs par l'augmentation des pincements de température. 
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Conclusion partielle: 

Une solution existe, pour chaque type de machine, seulement si la création d'entropie 

interne vérifie les conditions suivante: S> If' , pour les machines à froid et les pompes 
TSH-XH 

à chaleur et S > __ w_· -, pour les thermotransformateurs. L'existence de ces seuils de la 
Tsl-XI 

création d'entropie pourrait être expliquée par la dissipation de la puissance mécanique 

nécessaire pour le mouvement du fluide interne. 

L'optimisation du coefficient de performance donne les même résultats pour les 

machines à froid et les pompes à chaleur: les expressions des deux coefficients de 

performance sont différentes, mais le point optimum est donné par les mêmes pincements de 

température, en absence de contrainte sur le flux de chaleur. Pour les thermotransformateurs 

c'est différent, parce que l'énergie reçue par le système est au niveau du réservoir 

intermédiaire et non plus au niveau de la source chaude comme pour les machines à froid et 

les pompes à chaleur et parce que le signe des pincement XH, .N, XF est opposé à ceux des 

machines à froid et pompes à chaleur. 

4.5. OPTIMISATION DU COÛT DE LA FONCTION COMPRESSION POUR LES 

MACHINES A COMPRESSION MECANIQUE DE VAPEUR, AVEC CONTRAINTE 

SUR LA SURFACE TOTALE 

On a vu au paragraphe 4.4 qu'un optimum de fonctionnement existe pour certaines 

expressions des pincements de température au niveau des réservoirs de chaleur. L'étude de 

l'existence d'un optimum économique s'avère intéressant: on étudie dans la suite l'existence 

d'un minimum du coût de fonctionnement, sachant que les pertes exergétiques durant le 

fonctionnement ont un impact sur ce coût. On commence cette étude pour les machines 

dithèrmes, qui représentent des cas limites dans l'approche présentée antérieurement, afin de 

prouver l'existence de cet optimum pour un cas simple et de continuer par la suite pour le cas 

des machines trithèrmes. On fait l'hypothèse que l'influence des pertes exergétiques internes 

sur le coût de fonctionnement est négligeable par rapport aux pertes exergétiques externes, 

raison pour lequel S apparaît comme un paramètre fixe. 
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4.5.1. Machines àfroid 

Si on fIxe la surface totale d'échange de chaleur, la question qui se pose est comment 

distribuer cette surface de manière optimale entre les échangeurs de chaleur de la machine à 

froid ditherme, pour assurer un coût de fonctionnement minimum. 

On effectue cette étude partant d'un travail précédent [15], où il a été étudié 

essentiellement la répartition optimale des investissements des échangeurs, en considérant des 

valeurs unitaires des surfaces ; la valeur totale des deux échangeurs (évaporateur et 

condenseur) d'une machine à froid simple peut alors être exprimée sous la forme: 

(4.37) 

sous l 'hypothèse que la surface est le facteur primordial qui donne le coût de l'échangeur. 

Pour le cas particulier où VEV = VCD , le minimum de la valeur des échangeurs ne 

dépend pas de la répartition de la surface, qui apparaît comme une contrainte : 

(4.38) 

Par contre le coût global de l'installation qui est égal au coût d'investissement plus le 

coût de fonctionnement dépendra de cette répartition, son expression étant : 

(4.39) 

Ayant antérieurement analysé l'optimisation du coût d'investissement des échangeurs 

[15], on propose ici d'optimiser le coût global de la fonction compression. 

Vu la relation (4.39), un minimum du coût de la fonction compression est obtenu pour 

un minimum de puissance demandée au compresseur. La fonction Objectif dans ce cas est la 

relation (4.40) : 

(4.40) 
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sous l'hypothèse que les lois de transfert de chaleur au niveau de la source et du puits sont de 

type Newton. 

Le bilan énergétique, entropique, les lois de transfert de chaleur au niveau du 

condenseur et de l'évaporateur et la contrainte sur la surface totale fonnent le système 

d'équations suivant, qui représente le point de départ de cette étude. 

QEV + QCD + W = 0 

QEV = k EV AEV(TSF - TEV ) 

QCD =kCDACD(TpC-TCD) 

QEV + QCD + 3 = 0 
TEV TCD 

AT = ACD +AEV 

Paramètres: QEV. AT. Tpc. TSF. kEV • kCD • 3 

Variables: ACD • AEV • TCD • TEV 

Après adimensionnement la fonction Objectif aura la fonne : 

QEV S+---='------

- - - - a I-QEV(I+a) 
W=-QEV+KT--.-----=..:~~--.:...­

I+a _ 
_ K_a _ _ s- _---'Q=.=EV'-----_ 
I+a 

1- QEV(I + a) 

W 
avec W=----

kEvArTSF 

paramètres adimensionnés : Q EV = QEV , K = kCD , S = __ 3_, T = Tpc 

kEvArTSF k EV kEvAr TSF 

et 

variable adimensionnée a = ACD 
AEV 

(4.41) 
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En annulant la dérivée première de (4.41) par rapport à a, on obtient la solution 

analytique suivante: 

avec l'expression de la puissance minimale correspondante. 

(4.42) 

(4.43) 

Dans Tableau 4.9 on présente un exemple numérique, du modèle présenté ci-dessus, 

pour une puissance frigorifique de 8000W. C'est un cas particulier qu'on considère, 

endoréversible, avec les coefficients de transfert de chaleur des deux échangeurs égaux, une 

surface totale d'échange de 2m2 et pour le coût de l'électricité invariant égal à 0.56 FF par 

kWh. 
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Tableau 4.9: Exemple numérique 

Hypothèses: Résultats: 

t = 1.07 
aOP 

- 1 

8=0 
TpdTcD- 0.9854 

K=1 
TCD - 28°C 

Tpc = 24.46°C TSFITEV- 1.0145 

TSF - 5°C TEV- 1.02°C 

kEV-kcD- 2000 W/m·K Wmin = 811.28 W 

Ar=2m"' Cf- 3634.44 FF 

VW -0.56 F/kWh ci_cp - 2079,56FF 

N- 8000h ct_cp - 5714 FF 

Vc=VF = 3800 FF/m"' cg =13314FF 

Les résultats de l'optimisation sont présentés dans la partie droite du tableau. On 

obtient une distribution égale de surface, donc une équipartition de la surface entre le 

condenseur et l'évaporateur, pour ce cas particulier, ce qui confirme les résultats obtenues au 

paragraphe 2.3.1., lors de l'étude de la machine à froid endoréversible. Les autres paramètres 

sont calculés ensuite (température du fluide frigorifique au niveau de la source et du puits), 

puis la puissance nécessaire au compresseur, avec le coût de fonctionnement optimisé. Le 

coût d'investissement du compresseur est estimé en utilisant une corrélation obtenue dans le 

chapitre 3, en faisant l'hypothèse que le compresseur utilisé est hermétique, basse pression: 
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(4.44) 

Le coût global de l'installation est déterminé pour des valeurs des surfaces des 

échangeurs égaux (=3800FF/m2
). 

Un autre exemple numérique est présenté dans le Tableau 4.10, avec les paramètres 

dans la première colonne, les paramètres adimensionnés dans la deuxième le colonne et les 

résultats dans la troisième. Cette fois on propose un exemple réel, avec une certaine création 

d'entropie dans le système et des coefficients de transfert de chaleur différents pour les deux 

échangeurs. Le rapport des surfaces optimal obtenu est 4.55. Le coût d'investissement du 

compresseur est calculé en utilisant la même corrélation technico-économique que pour le cas 

précédent (4.44) et le coût total du système, en considérant des valeurs différentes pour les 

échangeurs de chaleur. 

Tableau 4.10: Application numérique 

QEY= 500W 

TSF- 5 oC 

Tpc - 18°C 

kF - 2000 W/m<K 

kc - 1000 W/m<K 

A-2m' 

S=4W/K 

Hypothèses: Vc = 3800 FF/m2 

VF= 4500 FF/m2 

Vw = 0.56FF/kWh 

N= 8000h 

QEY = 0.00045 aU" - 4.55 

T = 1.05 W=O.OOII 

K =0.5 W=1195.28 W 

S = 0.001 cCcp - 5354.84 FF 

ci_cp - 2494.98 FF 

ct_cp - 7849.82 FF 

cg - 15701.92 FF 

Une étude de sensibilité du point optimal aux paramètres adimensionnés est présentée 

dans les figures suivantes. 

209 



cu 

Variation de la distribution de surface en fonction de 

la créatton d'entropie 

5,50 

4,50 

3,50 

2,50 

1,50 

D,50 
o 

8 
é 

§ 
é 

§ § ~ § 
ci ci ci a 

§ § 
ci à 

§ § 
6 0 

[-- K=1 -- K=O,5~K=21 
Figure 4.19 Variation de la distribution optimale de surface en fonction de S 

Variation de la distribution de surface en fonction du 

rapport de coefficients globaux d'échange 

1,600 

1,400 -----------------------------------. 

1,200 ---------------.-----------. 

1,000 '- "",-",' ,- ","'" -"""""", 

0,800 

0,600 +-~-~-~- ,- .,.~-~'-. -~~ 
U) (O. ...... 
ci a ci 

N, 

Chapitre -l 

Figure 4.20: Variation de la distribution optimale de surface en fonction de K pour S = (1 
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Figure 4.21 : Variation de la distribution optimale de IUriace en fonction 

de OF pour S -0,001 et f = 1,05 

Chapitre ~ 

Conclusion plJl'Ôelle : Comme Qm' est fixé, une augmentation de la création d'entropie 

(S) implique une augmentation de QeD et donc une augmentation de a (Figure 4.19); pour 

des irréversibilités négligeables on se rapproche du point de distribution égale de la surface 

entre l'évaporateur et le condenseur si K = 1. Ceci on le distingue mieux dans la Figure 4.20. 

On constate aussi que pour K>I, a<1 (un coefficient de transfert de chaleur inférieur 

demande une surface d'échange de chaleur supérieure) et l'inverse; pour un système idéal 

(S =0), pour des coefficients de transfert de chaleur égaux des deux échangeurs du système 

(évaporateur et compresseur) K =1, la distribution de surface optimale est tel que a=1. Donc 

une équipartition de surface de transfert de chaleur entre l'évaporateur et le condenseur 

implique un coût de fonctionnement du système minimum; l'influence de la production du 

froid sur la distribution de surface entre les échangeurs est observée dans la Figure 4.21. La 

surface est distribuée proportionnellement avec les flux de chaleur au niveau de la source et 

du puits. 
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Chapitre 4 

4.5.2. Pompes à chaleur 

L'importance de l'étude de la distribution de surface pour un coût optimal est mise en 

valeur également si le problème est résolu pour un effet utile au niveau du puits chaud. 

On part des mêmes équations que le cas étudié précédemment, en considérant toujours 

des lois de transfert de type linéaire, et la contrainte sur la surface totale des échangeurs. 

QEV + QCD + W = 0 

QEV = kEVAEV(TSF - TEV ) 

QCD = kCDACD(Tpc - TCD) 

QEV + QCD + S = 0 
TEV TCD 

Ar = ACD +AEV 

Parmi les paramètres on trouve cette fois ci le flux de chaleur au niveau du condenseur 

de 1 • installation. 

Paramètres: QCD • AT. Tpc. TSF. kEV • kCD • S 

Variables: ACD • AEV• TCD. TEV 

Après adimensionnement la fonction Objectif aura la forme: 

s+ _.....:Q=:.-C""D,--_ 

- - - - a l-Qc(1+a) 
W = -QCD+ KT--.------=~'-----:.--

l+a ka _ Q-__ - s- _--=,-"C",-D __ 

l+a -
l-QcD(1+a) 

(4.45) 
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Oiapitre4 

et la variable adimensionnée a = AEviAcD 

On obtient la solution suivante: 

(4.46) 

avec l'expression de la puissance minimale correspondante: 

(4.47) 

Un exemple numérique est présenté dans le Tableau 4.11, avec les paramètres dans la 

première colonne, les paramètres adimensionnés dans la deuxième le colonne et les résultats 

dans la troisième colonne. On propose le même exemple que dans le paragraphe précédent, 

avec la même création d'entropie dans le système et des coefficients de transfert de chaleur 

différents pour les deux échangeurs; en imposant cette fois ci QCD' Le rapport optimal des 

surfaces d'échange obtenu est le même. Le coût d'investissement du compresseur est calculé 

en utilisant la même corrélation technico-économique que pour le cas précédent (4.44) et le 

coût total du système, en considérant des valeurs différentes pour les échangeurs de chaleur. 
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Tableau 4.11 : Application numérique 

QCD= -1695W 

TSF = 5 oC 

Tpc = 18°C 

kF = 2000 W/m'K 

Kc = 1000 W/m'K 

AT=2m"' 

S=4W/K 

Hypothèses: VCD = 3800 FF/m2 

VEV= 4500 FF/m2 

Vol = 0.56FF/kWh 

N= 8000h 

QEV = -0.00291 a°!" = 0.22 

T = 0.96 W = 0.00205 

K =2 W=1195.28 W 

S = 0.002 cecp = 5352.01 FF 

ci_cp = 2494.36 FF 

ct_cp = 7846.37 FF 

cg = 15701.92 FF 

Chapitre 4 

Une étude de sensibilité du point optimale aux paramètres adimensionnés est présentée 

dans les figures suivantes. 

ca 

Variation de la distribution optimale de 
surface en fonction de la création 

d'entropie 

1,000 

~ 
0,800 

0,600 

0,400 

0,200 

0,000 
0 N .. co en 
;; ;; ;; ;; ;; 
0 0 0 0 0 __ K=1 
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.....- K=O,5 
__ K=2 

Figure 4.22 : Variation de la distribution optimale de surface 

en fonction de S pour f = 0.96 
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Figure 4.23 : Variation de la distribution optimale de surface en fonction de k. 
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Figure 4.24 : Variation de la distribution optimale de surface en fonction de QCD 

Chapitre 4 

Conclusion partielle: Cette étude de sensibilité mène aux mêmes conclusions présentés 

pour les machines à froid : l'influence des paramètres est la même, la machine étant la même, 

la différence constant dans la manière dont on défini l'effet utile; ainsi, commeQcD est fixé, 

une augmentation de la création d'entropie (S) implique une augmentation de ACD par rapport 

à AEV (Figure 4.22). Pour des irréversibilités négligeables on se rapproche du point de 

distribution égale de la surface entre l'évaporateur et le condenseur (Figure 4.23) pour k. =1. 

L'influence de la production calorifique sur la distribution de surface entre les échangeurs est 

observée dans la Figure 4.24. La surface est distribuée proportionnellement avec les flux de 

chaleur au niveau de la source et du puits. 
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Chapitre 4 

On a présenté dans ce sous-chapitre une application de l'approche direct pour 

minimiser le coût de la fonction compression, selon la thermodynamique en temps fini. C'est 

une méthode classique d'optimisation qui a le but de souligner l'importance de l'influence 

de la distribution de surface sur le fonctionnement du système énergétique. Il serait 

intéressant de continuer ces études par une optimisation du coût global coûts 

d'investissement + coût de fonctionnement. 

4.6. CONCLUSION DU CHAPITRE 4 

Dans ce chapitre on a étudié du point de vue thermodynamique et économique les 

machines trithermes (à trois réservoirs de chaleur), les machines dithermes étant représentées 

comme des cas limites des premières. 

On présente trois modèles des machines trithèrmes, selon trois adimensionnements 

possibles, rapportés aux réservoirs de température haute, intermédiaire ou froide ; des 

relations qui lient les coefficients de performance aux paramètres adimensionnés sont 

développées pour le cas endoirréversible et exoirréversible, le cas endoréversible représentant 

une particularisation du premier. L'importance de ces relations est mise en évidence par 

l'étude de sensibilité présentée. La performance des systèmes énergétiques, traduit dans ce 

mémoire par la grandeur du coefficient de performance, peut être améliorée en « jouant)) sur 

les paramètres adimensionnés, leur influence étant soulignée dans les graphiques présentés. 

On étudie ensuite, selon la thermodynamique en temps fini, l'existence des optimums 

des pincements de température au niveau des trois échangeurs de chaleur, pour les trois types 

de machine considérés, pour des coefficients de performance maximums. Comme pour les 

machines à deux réservoirs de chaleur, l'étude est faite avec une contrainte sur la conductance 

totale du système. L'optimisation du coefficient de performance donne les même résultats 

pour les machines à froid et les pompes à chaleur: les expressions des deux coefficients de 

performance sont différentes, mais le point optimum est donné par les mêmes pincements de 

température, en absence de contrainte sur le flux de chaleur. Pour les thermotransformateurs 

c'est différent, parce que l'énergie reçue par le système est au niveau du réservoir 

intermédiaire et non plus au niveau de la source chaude comme pour les machines à froid et 

les pompes à chaleur et parce que le signe des pincement XH • .N. XF est opposé à ceux des 

machines à froid et pompes à chaleur. 
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Chapitre 4 

L'existence d'un optimum thennodynamique de fonctionnement étant prouvée, en 

développant des relations analytiques des pincements de température optimaux, il s'est avéré 

intéressant l'étude de l'existence d'un optimum économique: on a étudié ensuite l'existence 

d'un minimum du coût de fonctionnement, puisque les pertes exergétiques durant le 

fonctionnement ont un impact direct sur ce coût. Cette étude est commencée seulement pour 

les machines dithèrmes, qui représentent des cas limites dans l'approche présentée 

antérieurement. On prouve l'existence d'un optimum économique pour le cas simple des 

machines à froid et pompes à chaleur à compression mécanique de vapeur en mettant en 

perspective l'étude économique des machines trithèrmes. L'hypothèse qu'on fait c'est que 

l'influence des pertes exergétiques internes sur le coût de fonctionnement soit négligeable par 

rapport aux pertes exergétiques extemes, raison pour lequel S apparaît comme un paramètre 

fixe. 

La question qu'on s'est posée est comment distribuer la surface totale d'échange de 

manière optimale entre les échangeurs de chaleur de la machine dithèrme (machine à froid ou 

pompe à chaleur), pour assurer un coût de fonctionnement minimum. Pour le cas particulier : 

coefficient globaux d'échange de chaleur égaux, on obtient une équipartition de la surface 

entre le condenseur et l'évaporateur, ce qui confirme les résultats obtenues au paragraphe 

2.3.1. 

On a présenté dans le sous-chapitre 4.5 une application de l'approche direct pour 

minimiser le coût de la fonction compression, selon la thermodynamique en temps fini. C'est 

une méthode classique d'optimisation qui a le but de souligner l'importance de l'influence 

de la distribution de surface sur le fonctionnement du système énergétique. Il serait, donc, 

intéressant de continuer ces études par une optimisation du coût global = coûts 

d'investissement + coût de fonctionnement pour les machines à trois réservoirs de chaleur. 
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Conclusion 

Ce travail représente une contribution à l'optimisation thennodynamique et 

économique des cycles inverses. Le système énergétique est étudié du point de vue 

énergétique, entropique, exergétique ou économique, la simulation et l'optimisation étant 

envisagées afin de prévoir une utilisation rationnelle de l'énergie, des systèmes plus 

performants ou bien des systèmes moins coûteux. Les études des systèmes énergétiques 

théoriques et réels présentées sont en relation étroite avec des partenaires du secteur 

industriel. Les irréversibilités intemes et extemes sont détenninés afm de convaincre le 

lecteur de l'impact qu'ils ont sur le coût de fonctionnement du système. 

Dans le premier chapitre après une introduction succincte sur le fonctionnement des 

systèmes énergétiques, les notions relativement nouvelles qui concernent l'analyse 

exergétique, et sur l'optimisation des systèmes et procédés énergétiques, l'intérêt du présent 

travail est mis en évidence. 

Dans le deuxième chapitre de ce mémoire des modèles thennodynamiques des 

machines à cycle inverse à compression mécanique de vapeur endoréversibles et endo et 

exoirréversibles ont été développés, selon la thennodynamique en temps fini. La performance 

de la machine est analysée et optimisée dans ce chapitre par la maximisation du coefficient de 

performance (COP = effet utile / consommation énergétique) ou du rendement exergétique 

qui corresponde à la minimisation des irréversibilités intemes et externes de la machine. 

L'existence d'un optimum de fonctionnement des machines à froid et pompes à chaleur 

théoriques et réelles est prouvée. Une représentation graphique de l'impact des pertes qui 

apparaissent dans chaque composant de l'installation sur la puissance demandée au 

compresseur est présentée en diagramme (T -s) pour les deux types de machine. L'optimisation 

est faite pour trois fluides frigorifiques: R22, Rl34a et R7l7, afin d'observer leurs influences 

sur la performance de la machine et sur les pertes internes et externes qui apparaissent au 

cours du fonctionnement réel. Cette étude nous conduit à faire la remarque que, selon le type 

et les conditions de fonctionnement de la machine les conclusions sont différentes, quant aux 

fluides. La prise en considération des gradients de pression au niveau des soupapes du 

cylindre du compresseur a été nécessaire pour un calcul complet de conception et 

fonctionnement de la machine, étant donné que la création d'entropie inteme dans le 

compresseur est due en grande partie à ces gradients de pression. Les résultats obtenus pour 

une application numérique utilisant l'ammoniac comme fluide frigorifique sont très 
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intéressants puisque les valeurs optimales des dissipations obtenues se situent autour des 

valeurs usuelles utilisées pour le dimensionnement des compresseurs et coïncident avec les 

valeurs obtenues pour une consommation spécifique d'énergie nécessaire minimale. 

Le troisième chapitre est consacré à l'analyse technico-économique et exergo­

économique des machines à froid à compression mécanique de vapeur. Des corrélations 

technico-économiques et exergo-économiques sont établies afin de faciliter l'estimation des 

prix des composants en fonction des paramètres techniques, respectivement exergétiques. 

Deux illustrations sont présentées: 1) une optimisation du coût total de l'installation 

frigorifique (définit comme la somme entre le coût total d'investissement, le coût de 

maintenance et le coût de fonctionnement) selon la méthode générale du gradient réduit : 

l'existence d'un minimum du coût global des machines à deux réservoirs, différent du 

maximum de performance de la machine est prouvée et 2) une application numérique de la 

méthode de décomposition illustrée afin de souligner l'importance de l'établissement des 

corrélations exergo-économiques. Cette fois-ci ce sont les coûts unitaires des produits des 

différentes composantes de la machine qui sont minimisés, l'optimisation globale étant 

remplacée par une suite d'optimisations locales. 

Dans le quatrième chapitre on présente des modèles thermodynamiques et 

économiques des machines à cycle inverse trithèrmes (à trois réservoirs de chaleur), selon la 

thermodynamique en temps fini. On développe trois modèles, selon trois adimensionnements 

possibles, rapportés aux réservoirs de température haute, intermédiaire ou froide ; des 

relations qui lient les coefficients de performance aux paramètres adimensionnés sont établies 

pour le cas endoirréversible et exoirréversible, le cas endoréversible représentant une 

particularisation du premier. L'existence des pincements de température optimaux, au niveau 

des trois réservoirs de chaleur, qui maximisent le coefficient de performance, est étudiée pour 

trois types de machine: machine à froid, pompe à chaleur ou thermotransformateur. L'étude 

thermoéconomique est commencée seulement dans ce chapitre par une optimisation des 

machines à cycle inverse à compression mécanique de vapeur qui représentent un cas limite 

dans les modèles présentés ici. La distribution optimale de la surface entre les échangeurs de 

chaleur du système est étudiée pour un coût de la fonction compression (coût de 

fonctionnement + coût d'investissement du compresseur) minimal. Vu que le coût de 

fonctionnement est fortement dépendant de la production d'entropie dans le système, cette 

minimisation économique corresponde à une minimisation des irréversibilités de la machine. 
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Conclusion 

C'est une application de l'approche directe pour minimiser le coût de la fonction compression, 

selon la thermodynamique en temps fini, qui a le but de souligner l'importance de l'influence 

de la distribution de surface sur le fonctionnement du système énergétique. fi est envisagé de 

continuer ces études par une optimisation du coût global = coûts d'investissement + coût de 

fonctionnement pour les machines à trois réservoirs de chaleur. 

Les travaux de recherche présentés dans ce mémoire se situent, donc, dans un domaine 

d'actualité, qui s'inscrit dans le cadre d'utilisation rationnelle de l'énergie dans le domaine de 

la production de froid et de chaleur, de la protection de l'environnement, qui intéresse 

particulièrement en France l'Agence de Développement et de Maîtrise de l'Energie (ADEME) 

et l'Association pour le Développement des Pompes à chaleur et Machines à froid (ADPM). 
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Sdebug 

program main 
implicit double precision (a-h,k-z) 

c d,claration des donn,es et variables communes: 
common 1 blocl 1 T(14),P(14),v(14),h(14),s(14),K7 
common 1 crit 1 R(20),TCI20),PC(20),RC(20) 
common 1 fab 1 ev(4,8), cd(l,5), cp(4,6) 
common 1 pri 1 qm ff,P cp,P cd,P ev, cyl, rv cp, 

+ - ci_t, tarIf - -

caU data 

call comp (i cp) 
call evap (i-ev) 
call cond (i=cd) 

ci_t - cp(4,i_cp) + ev(4,i_ev) + cd(l,i_cd) 
Tarif - ci_t 1 cp(l,i_cp) 

stop 
end 



$debug 

c .* ••• evaporator ••••• 

subroutine evap (i ev) 
implicit double prëcision (a-h,k-z) 
double precision u(14) 

c d,claration des variables et donn,es communes: 
common 1 bloc3 1 T(14),P(14),v(14),h(14),s(14),x7 
common 1 crit 1 R(20),TC(20),PC(20),RC(20) 

c 

c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 

common 1 fab 1 eV(4,81, cd(3,5), cp(4,6) 
common 1 pri 1 qm ff,P cp,P cd,P ev,cyl,rv cp, 

+ - ci_t,tarif - -

Donnes technico-economiques pour les ,vaporateurs 

data (ev(i,1),i-1,4) / 1830.,12.5,1760.,2384. 1 
data (ev(i,2),i-1,4) / 2780.,18.8,2640.,3097. / 
data (ev (i, 3) , i-l, 4 ) 1 3680.,25.,3520.,3815. 1 
data (ev(i,4),i-1,41 1 5100.,28.,3580.,3988. / 
data (ev(i,51,i-l,41 1 7700.,42.2,5360.,5614. 1 
data (ev(i,61,i-1,41 1 10100.,56.3,7150.,7062. 1 
data (ev(i,71,i-1,4) / 12800.,70.2,8930.,8982. 1 
data (ev(i,8),i-1,4) / 15300.,84.2,10700.,10615. 

aspirants 

1 

c Donnes technico-economiques pour les ,vaporateurs soufflants 

10 

data (ev(i, Il, i-1, 41 1 850.,3.64,685.,1143. 1 
data (ev (i, 2), i-1, 4) 1 1100.,4.7,665.,1215. 1 
data (ev(i,3);i-1 .. 4) 1 1700.,7.3,1370,1823. / 
data (ev(i,4),i-l,41 1 2200.,9.4,1330.,1926. 
data (ev(i,51,i-1,4) 1 2600.,11.3,2055.,2492. 
data (ev(i,6),i-1.,4) 1 3300.,14.1,1995.,2643. 
d.ta (ev(i,7),i-1,41 1 4300.,lB.7,2660.,3505. 
data (ev(i,Bl,i-l,4) 1 5500.,23.6,3325.,4417. 

if (P ev .lt. eV(1,l)) then 
i ev-- 1 
goto 20 
else 
if (P ev .gt. eV(l,B)) then 
i ev ;;; 8 
goto 20 
endif 

endif 

do 10 i-l,B 

/ 
/ 
1 
1 
/ 

if «P ev .lt. ev(1,i+l)) .and. (P_ev .gt. eV(l,i))) then 
OP evï - P ev - ev(l,i) 
DP-ev2 - ev(l,i+l) - P ev 
if-(OP evl .gt. OP ev2ï then 

1 ev ;;; 1+1 -
eïse 
1 ev - i 

endif 
goto 20 
endif 

continue 



20 continue 

isub - 5 
isubev - 13 

T_chf - 2. + 273.15 
DT ev - 8. 
T(?) - T_chf - DT_ev 

T cd - 45. + 273.15 
T(4) - T cd 

T asp - 32. + 273.15 
T(2) - T_asp 

call satl (isub, T(7), P(7), v(12), h(12) ,s (12) ,vIl) ,h (1), s (1) 
T(l2) - T(7) 
P(12) - P(7) 
P(1) - P(12) 
T(l) - T(7) 

call satl (isub,T(4),P(4),v(5),h(5),s(5),v(4),h(4),s(4») 
h(7) - h(5) 
x7 - (h(7) - h(l2)) 1 (h(l) - h(12)) 
s(7) - s(12) + x7 • (s(1) - s(12)) 
v(7) - v(12) + x7 • (v(l) - v(12)) 

P(2) - P(l) 
v(2) - r(isub) • T(2) 1 P(2) 
call prope(isub,2,r(2),p(2),V(2),u(2),h(2),s(2» 

return 
end 



c 

c 

c 

c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
c 
'0 

c 
c 

*.... condenseur ••••• 

subroutine cond (i cd) 
implicit double prëcision (a-h,k-z) 
double precision u(14) 

d, claration des variables et donn,es communes: 

+ 

common 
common 

/ 
/ 

bloc3 / T(14),P(14),v(14),h(14),s(14),x7 
crit / R(20),TC(20),PC(20),RC(20) 

common / fab / ev(4,8), cd(3,5), cp(4,6) 
common / pri / qm ff,P cp,P cd,P ev,cyl,rv cp, 

- ci_t,tarif - -

Donnes technico-economiques pour les condenseurs 

data (cd(i,I),i-l,4) / 50000.,12250.,100.,18240. 
data (cd(i,2),i-l,4) / 52000.,11250.,95.,19220. / 
data (cd(i,3),i-l,4) / 100000.,24500.,199.,26660. / 
data (cd(i,4),i-l,4) / 105000.,22500.,190.,27890. / 
data (cd(i,5),i-l,4) / 145000.,36750.,299.,35640. / 
data (cd(i, 6), i-l, 4) / 155000.,33750.,285.,37320. / 
data (cd(i,7),i-l,4) / 200000.,49000.,399.,45540. / 
data (cd(i,8),i-l,4) / 210000.,45000.,380.,47400. / 
data (cd(i,9),i-l,4) / 220000.,61250.,499.,55230. / 
data (cd(i,10),iœ l,4) / 260000.,56250.,415.,57510. / 
data (cd(i,11), i-l, 4) / 295000.,73500.,616.,67650. / 
data (cd(i,12),i-l,4) / 325000.,67500.,586.,71180. / 
data (cd(i,13),i-l,4) / 400000.,98000., 821.,87490. / 
data (cd(i,14),i-l,4) / 420000.,90000.,781.,91340. / 
data (cd(l,15),i-l,4) / 465000.,122500.,1026.,102920. / 
data (cd(i,16)il-1,4) / 550000.,112500.,977.,107670. / 
data (cd(i,17),i-l,4) / 570000.,147000.,1232.,122030. / 
data (cd(i,18),i-l,4) / 580000.,135000.,1l72., 127050. / 
data (cd(i,19),i=1,4) /700000.,171500.,1437.,140270. / 
data (cd(i,20),i-l,4) / 720000.,157500.,1368.,146080. / 
data (cd(i,21),i-l,4) / 830000.,196000.,1642.,157070. / 

data (cd(i, 1), i-l, 3) / 3500.,0.6,1222. 
data (cd(i,2),i-l,3) / 5000.,0.6,1453. 
data (cd(i, 3), i=l, 3) / 9000.,1.,1926. / 
data (cd (i, 4) , i-1. 3) / 14000.,1.4,3103. 
data (cd(i,5),i-l,3) / 20000. , 2. , 493l. 

if (P cd .lt. cd(l,l)) then 
i cd-- 1 
goto 20 
else 
if (P cd .gt. cd(I,5)) then 
i cd ;;; 5 
goto 20 
endif 

endif 

do 10 i-1,5 

/ 
/ 

/ 
/ 

if (IP cd .lt. cd(l,i+l)) .and. IP_cd .gt. cd(l,i))) then 
OP cdÏ - P cd - cdll,i) 
OP=cd2 œ cd(l,i+1) - P_cd 



if (OP_cd1 .qt. OP_cd2) then 
i cd - i+1 
eïse 
i cd - i 

endif 
goto 20 
endif 

10 continue 

20 continue 

isub - 5 
isubev - 12 

T(4) - 45.+ 273.15 

c d,termination des points 4, 5 : 
caU satl (isub,T (4), P(4), vIS) ,h(S), s (5) ,v(4) ,h (4), s (4» 
PIS) - P(4) 
T(S) - T(4) 
P(6) - PIS) 
T(6) - TIS) 
h(6) - hlS) 
s(6) - sIS) 

c d,termination de la pression de refoulement du compresseur: 
P(3) - P(4) 

return 
end 



.debug 

••••• compressor .**.* 

subroutine comp (i cp) 
implicit double prëcision (a-h,k-z) 

d,claration des donn,es et variables communes: 
common / bloc3 / T(14),P(14),.v(14),h(14),s(l4),xl 
common / crit / R(20),TC(20),PC(20),RC(20) 
common / fab / ev(4,8), cd(3,5), cp(4,6) 
common / pri / qm ff,P cp,P cd,P ev,cyl,rv cp, 

+ ci_t,tarif- - -

double precision u(14) 

data (cp(i,l),i-1,4) / 10.3,835.,475.,1390. 
data (cp(i,2),i-1,4) / 12.9,1070.,553.,1420. / 
data (cp(i,3),i-1,4) / 15.3,1325.,612.,2140. / 
data (cp(i,.),i-1,4) / 20.6,1670.,950.,2350. / 
data (cp(i,5),i-I,4) / 25.8,2140.,1107.,2410. / 
data (cp(i,6),i-1,4) / 30.6,2650.,1225.,2540. / 

write(*,*) , ett cp:' 
read(*,*) eta_cp-

isub - 5 
T ev - -6. + 273.15 
T-cd - 45. + 273.15 
T=asp - 32. + 273.15 

T(l) T ev 
T(2) - T-asp 
T(4) - T:::cd 

~P ev - cp(2,i cp) 
P:::cp - cpI3,i:::cp) 

cyl - cp(l,i cp) 
rpm - 2950./60. 

c d,termination du point: 2 
caU satu (isub,l,T(l),P(2),dPdT) 

v(2) - rlisub) • T(2) / P(2) 
calI prope(isub,2,T(2),P(2),v(2),u(2),h(2),s(2» 

è d,termination des points 1 et 3 : 
caU satl (isub,T(4), P(4) ,v(5) ,h(5) ,s(5) ,v(4),hI4), 5 (4» 
TI 5) -T (4) 
P(5)-P(4) 

hP) - hlS) 

dh ev - h(2) - h(7) 
qm:::ff - P_ev / dh_ev 

Pi cp - eta_cp • P_cp 
dh-cp - Pi cp/qm ff 
he]) - h(2) + dh:::cp 
P(3)-P(4) 



T(3) - T(2) + 50. 
v(3) - r(isub) * T(3) 1 P(3) 
call prope (isub,9,T(3),P(3),v(3),u(3),h(3),s(3)) 

c d,termination de la puissance dissipp,e au condenseur: 
P_cd - qm_ff * (h(3) - h(S)) 

qv cp - qm_ff • v(2) 
qv=cpth - cyl*le-6 * rpm 
rv_cp - qv_cp 1 qv_cpthO 

return 
end 



Sdebug 

subroutine prin li cp,i cd,i ev) 
implicit double prëcision la=h,k-z) 

c d,claration des donn,es et variables communes: 
common / bloc3 / T(14),PI14),vI14),hI14),sI14),x7 
common / crit / R(20),TCI20),PCI20),RC(20) 
common / fab / evI4,8), cdI3,S), cpI4,6) 
common / pri / qm_ff,P_cp,P_cd;P_ev,cy1,rv_cp, 

+ ci_t,tarif 

open Il,file-'res.xls') 

Writell,*)'cyl m3','P ev N','P cp N','P cd N' 
writeI1,*) sngllcyl) ,;ngl IP_ev),sngl (P_cp) ,snglIP_cd) 

write(1,*)'T fliC', 'P bars', 'h kJ/kg', 's kJ/kgK' 
writeI1,*) li,sngl(T(i)-273.1S),sngl(p(i)*1.d-5),sngl(hli)*1.d-3), 

+ sngl(s(i)*1.d-3),i-l,7) 

writell,*) 'i cp,i cd,i ev' 
writeI1,*) i_cp,i_cd,i_ëv 

writeI1,*) 'qm ff,rv cp' 
write(l,*) qm_ff,rv_cp 

write(l,*) 'ci_cp, ci_ev, ci_cd,ci_t, tarif' 
write(l,*) sngllcp(4,i cp)),sngllev(4,i ev)),sngllcdI3,i cd)), 

+ sng1Ici_t),sngl(tarif) - -

c la format (f6. 2, 2x, fS·.2, 2x, f6. 2, 2x, fB. 2) 
c 11 formatli2,f4.2,2x,f5.2,2x,fB.2,2x,fB.2) 

c 12 formatlf2.0) 

c 13 f~rmatlfB.2,2x,f3.2) 
c 14 formatlf8.2,2x,fB.O,2x,fB.0,2x,fB.0,2x,fS.2) 

return 
end 



$debug 
program main 

implicit double precision (a-h,o-z) 
common / fab / cp(4,6),cd(3,5),ev(4,8) 
common 1 bloc3 / T(l4),P(l4),v(14),h(14),s(14),x7 
common 1 crit 1 R(20),TC(20),PC(20),RC(20) 

c parametres : Ttc ev , Tfc cd , P ev 
c variables : DT ev (,.Tfc ev:T ev) , 'DT_cd (-T_cd-Tfc_cd) , 
c T_asp - -

data Tfc ev , Tfc cd , P ev 1 2. , 35. , 1500. 1 
data eta=cp , isub / 0.80 , 5 1 

cal1 data 

Ttc ev - Tfc ev + 273.15 
Tfc=cd - Tfc=cd + 273.15 

write(*,*)'DT ev' 
read ( * , *) DT ëv 
write(*,*) 'DT cd' 
read(*,*) DT ëd 
write(*,*) 'T-asp' 
read(*,*) T asp 
T_asp - T_asp + 273.15 

c d,claration des donn,es et variables communes: 
data (cp(i,l),i-1,4) 1 10.3,835.,415.,1390. 1 
data (cp(i,2),i-l,4) / 12.9,1070.,553.,1420. 1 
data (cp(i,3),i-l,4) 1 15.3,1325.,612.,2140. / 
data (cp(i,.),i-l,4) / 20.6,1670.,950.,2350. 1 
data (cp(i,5),i-1,4) 1 25.8,2140.,1107.,2470. 1 
data (cp(i,6),i-l,4) / 30.6,2650.,1225.,2540. 1 

data (ev(i,1),i-l,4) 1 
d~ta (ev(i,2),i-l,4) 1 
data (ev (i, 3), i-l, 4) 1 
data levli,4),i-l,4) 1 
data (ev(i, 5), i-1,.) / 
data (ev(i,6),i-1,4) 1 
data (evli,7),i-l,4) 1 
data (ev(i, 8), i-l, 4) 1 

data (cd(!,1),i-l,3) 1 
data (cd(i,2),i-1,3) / 
data Icdli, 3), i-1, 3) 1 
data (cd(i,4),i-1,3) 1 
data (cd(i,5),i-l,3) / 

T ev - Tfc ev - DT ev 
T=cd - Tfc=cd + DT=cd 

T14) - T cd 

850.,3.64,685.,1143. 1 
1100.,4.7,665.,1215. 1 
1700.,7.3,1370,1823. 1 
2200.,9.4,1330.,1926. 1 
2600.,11.3,2055.,2492. / 
3300.,14.1,1995.,2643. / 
4300.,18.7,2660.,3505. 1 
5500.,23.6,3325.,4417. / 

3500.,0.6,1222. 1 
5000.,0.6,1453. / 
9000.,1.,1926. 1 
14000.,1.4,3103. / 
20000.,2. , 4931. 1 

call satï (isub,T(4),P(4),vI5),h(5) ,sIS) ,v(4) ,h(4),5 (4)) 

P(5) - P(4) 
T(5) - T(4) 



caU satl (i5Ub,T(7), P(7), v(12), h(l2), s (12) ,v(l) ,h (1) ,5(1» 
T(12) - T(7) 
P(12) - P(7) 
P(l) - P(12) 
h(7) - h(5) 
x7 - (h(7) - h(l2» 1 (h(l) - h(12» 
s(7) - s(12) + x7 • (s(l) - 5(12» 
v(7) - v(l2) + x7 • (v(l) - v(l2» 

T(2) - T asp 
P(2) - Ptl) 
v(2) - r(isub) • T(2) 1 P(2) 
call prope(isub,2,T(2),P(2),v(2),ux,h(2),s(2» 

Oh ev - h(2) - h(7) 
qm=ff - P_ev 1 Oh_ev 

if (P ev .lt. cp(2,l» then 
i cp-- 1 
P-cp - cp(3,1) 
g;;to 20 
else 
if (P ev .gt. cp(2,6» then 
i_cp ;;; 6 
P cp - cp(3,6) 
g;;to 20 
endif 

endif 

do 10 i-l,6 
if ((P ev .lt. cp(2,i+l» .and. (P_ev .gt. cp(2,i») then 

OP evÏ - P ev - cp(2,i) 
OP-ev2 - cp(2,i+l) - P ev 
if-tOP evl .gt. OP ev2) then 

i cp ;;; i+1 -
P=cp ~ cp(3,i+l) 
else 
i cp - i 
P-cp - cp(3,i) 

endif 
goto 20 
endif 

10 continue 

20 continue 

P(3) - P(4) 
Pi cp - eta cp • P cp 
dh-cp = Pi cp/qm ff 
hl)~ - h(2) + dh-cp 
P(3)-P(4) -
T(3) a T(2) + 50. 
v(3) - r(isub) • T(3) / P(3) 
caU prope (isub, 9, T(3), P(3), v(3), ux, h (3), s (3» 

if (P ev .lt. ev(l,l» then 
i_ev-- 1 



qvfc ev-evI3,i ev) 
goto-40 -
else 
if (P ev .gt. avll,8» then 
i ev :; 8 
qvfc ev-ev(3,i ev) 
goto-.O -
endif 

endif 

do 30 i-l,8 
if ((P ev .lt. ev(1,i+1» .and. (P_ev .gt. ev(l,i») then 

OP evï - P ev - ev(l,i) 
OP-ev2 - eV(1,i+1) - P ev 
if-tOP evl .gt. OP ev2ï then 

i ev :; i+1 -
qvfc ev-ev(3,! ev) 
else- -

i ev - i 
qvfc ev-ev(3,i ev) 

endif- -
goto 40 
endif 

30 continue 

40 continue 

if (P cd .lt. cdll,l») then 
i cd-- 1 
qvfc cd - cdI2,i_cd) 
goto-60 
else 
if IP cd .gt: cd(1,51) then 
i cd :; 5 
qvfc cd - cdI2,i_cd) 
goto - 60 
_dit 

endit 

do 50 i E l,5 
if ((P cd .lt. cd(l,i+1) .and. (P_cd .gt. cd(l,i») then 

OP cdÏ - P cd - cdl1,i) 
DP-cd2 - cd(1,i+1) - P cd 
if-tOP cd1 .gt. OP cd2) then 

i cd :; i+l -
q;fc cd - cd(2,i cd) 
else- -

i cd - i 
q;fc cd - cd(2,i_cd) 

endif-
goto 60 
endif 

50 continue 

60 continue 

OTfc_cd - (P_cd • 3.6) / (4.18 * qvfc cd) 
DTfc_ev - (P_ev • 3600.) / qvfc_cd -

ci_cp - 9.27d-8 • (cyl)**(-4.8465) • P_ev·*(3.33112) 
+ • P_cp**(2.01902) 



ci_cd a 240793.84 * P cd**C-0.530314) * 
+ Cqvfc_cd)**Cl~96719) 

+ 
2.9427993 * P ev**0.44590882 • 
Cqvfc_ev) **0.42833484 

write(*,*) Ici cp/ci cd,ci ev' 
writeC*,*) ci-cp,ci-cd,ci~ev 
stop - - -
end 







Modèle rapporté au réservoir de température intermédiaire 
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Figure A.l. : Evolution du COP en fonction 
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de K H pour les thermotransformateurs 
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Figure A.3. : Evolution du COP en fonction 
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Figure A.4, : Evolution du COP en fonction 

de f iF pour les thermotrnnsfonnateurs 
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Figure A.6. : Evolution du COP en fonction 

de S I pour les thennotransformateurs 

Valeurs centrales des paramètres adimensionnés 

KI 1 
H 

KI 0.5 
F 

Ts~ 1.14 

TiF 0.89 

T; 48.8 

W I 0.02 

SI 0.036 

Paramètres fixes: 
TSI:305K 
QI= 2500W 
KI = 400 W!K. 
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Figure A.7. : Evolution du COP en fonction de K~ 
pour les machines à froid et les pompes à chaleur 
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Figure A. 9. : Evolution du COP en fonction de f lH 
pour les maclùnes à froid et les pompes à chaleur 
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Figure A.8. : Evolution du COP en fonction de K; 
pour les maclùnes à froid et les pompes à chaleur 

1,4.,------------, 

1,2 _~ 
"';!;AAaA~-

"- 0,8 
o 
() 0,6 

0,4 

0,2 __ ~ 

OIlIlIlI!III!I!~ 
~ ~ ~ :Il m Sl or; ~ 
ci d à ci ô ô cS 

_COP_nwI' 

____ COP_"..,_lrr 

---..-cOP _p.e 

--r-coP_plIC_,rr 

Figure A.I O. : Evolution du COP en fonction de f iF 
pour les maclùnes à froid et les pompes à chaleur 



1,8 

1,6 
1,4 

1,2 

~ 1 

ü 0,8 
0,6 

0,4 

0,2 
0 

~ ~ ~ ~ â ~ 5 8 
q q q q q ~q--~q~-~q~-~---,I 

_COP_rraI' 

__ COP_rrat_irr 

-r-COP _pee 

-r-COP_pac_irr 

Figure A 13. : Evolution du COP en fonction de W 1 

pour les machines à froid et les pompes à chaleur 

0,8 
0-

0,68 

0,4 

Gee e e e e e e e e .. 8 e"'" 0,2 
o 

Figure A12. : Evolution du COP en fonction de 
Si pour les machines à froid et pompes à chaleur 

Valeurs centrales des paramètres adimensionnés 

KI 1 
H 

KI 0.5 
F 

Ts~ 1.19 

TiF 0.904 

Ts~ -11.77 

Wl -0.005 

Si -0.008 

Paramètres fixes: 
TSI: 291K 
QI= -9885W 
KI =400 WIK 



RESUME 

Ce travail représente les résultats de l'auteur obtenues dans le cadre de l'étude doctorale concernant 
l'optimisation thermodynamique et économique des machines thermiques à cycle inverse à deux et trois 
réservoirs de chaleur. 

Dans la première partie du mémoire on présente des modèles thermodynamiques des machines à froid et 
pompes à chaleur à deux réservoirs (endoréversibles ou irréversibles), en utilisant la thermodynamique en temps 
fini. On maximise le coefficient de performance et implicitement le rendement exergétique, ce qui corresponde 
au minimum de création d'entropie interne et externe. L'existence d'un point optimum de fonctionnement est 
prouvée. L'optimisation est développée pour trois types de réfrigérants: R22, R\34a et R7l7, afin d'analyser 
leur influence sur la performance de la machine et sur les pertes qui apparaissent durant le fonctionnement réel. 
L 'étude du compresseur à piston selon la thermodynamique en temps fmi a été nécessaire pour un calcul complet 
de conception et de fonctionnement des machines thermiques. L'application numérique pour l'ammoniac s'est 
avérée très intéressante puisque les résultats obtenues cOÜlcident aux valeurs correspondantes à une 
consommation énergétique minimale obtenue lors d'une étude antérieure. 

Dans le chapitre 3, les machines à production de froid à compression mécanique de vapeur sont analysées 
du point de vue thermoéconomique. Un code de calcul est présenté en deux étapes: dans la première on établit la 
configuration technologique de la machine, partant d'un type de compresseur, on caractérise les points 
thermodynamiques du cycle de fonctionnement et on détermine le coût globale de la machine; dans la deuxième 
étape on utilise des corrélations technico-économiques pour l'estimation des coûts d'investissement des 
différents composants de la machine à froid Ainsi on présente une évaluation continue des coûts et non plus 
discrète comme dans la première étape dn code de calcnl. Une application numérique de l'optimisation 
thermoéconomique est présenté pour une machine à froid à compression mécanique de vapeur de petite taille, en 
utilisant la Méthode Généralisée du Gradient Réduit Afin d'améliorer le rendement exergétique de la machine, 
une autre méthode d'optimisation thermoéconomique est développée: la méthode de décomposition qni permet 
l'optimisation du système globale par une suite d'optimisations locales et qui utilise des corrélations exergo­
économiques pour l'estimation des différents coûts. Il faut souligner la difficulté de l'obtention et de couplage 
des documents technico-économiques et du développement des corrélations coût - paramètres techniques ou 
bien exergétiques. 

Dans la dernière partie de ce mémoire, l'auteur propose une présentation générale des machines 
trithermes : machines à froid, pompes à chaleur et thermotransformateurs, selon la thermodynamique en temps 
fini. Trois modélisations sont développés, selon trois adimensionnements possibles, rapportés au réservoir de 
haute température, de température intermédiaire ou de basse température. Une étude de sensibilité du coefficient 
de performance en fonction des variables adimensionnées est menée afm de savoir où et comment changer ces 
variables pour améliorer la performance de la machine. Chaque type de machine est analysé pour deux cas 
possibles: endoréversible (sans création d'entropie interne) et endo et exoirréversible (avec création d'entropie 
interne et externe). On développe ensuite des expressions analytiques des pincements optimums de température 
au niveau des réservoirs qui correspondent an maximum du coefficient de performance des machines à froid, 
pompes à chaleur et thermotransformateurs. On considère une contrainte conservatrice sur la conductance totale 
du système ce qui corresponde du point de vue qualitatif à la contrainte conservatrice sur la surface totale 
d'échange de chaleur ou sur le temps de contact au niveau des réservoirs. L'analyse thermoéconomique des 
machines trithermes est seulement commencée dans cette étude par l'analyse du cas plus simple des machines 
dithermes qui représentent des cas limites des modèles présentés. Ces considérations seront utilisées pour une 
optimisation thermoéconomique des machines trithermes, basée sur la minimisation des irréversibilités internes 
et externes étant donné que ces irréversibilités ont un impact direct sur le coût de fonctionnement 





REZUMAT 

Aceasta luerare reprezinta rezultate1e autorului obtinute in cadrul studiului doctoral cu privire la 
optimizarea termodinamica si economica a cielurilor inverse cu doua sau trei surse de caldura. 

In prima parte a memoriului sunt prezentate modele termodinamice a masinilor cu doua surse de caldura 
(endoreversibile sau ireversibile) utilizant termodinamica in timp finit. Se maximizeaza coeficientul de 
performanta si in acelasi timp randamentul exergetic al masinii, ceea ce corespunde minimizarii generarii de 
entropie interna si externa. Existenta unui punet optim de functionare al instaIatiiior frigorifice si al pompelor de 
caldura ideale si reale este subliniata. Optimizarea este dezvoltata pentru trei agenti frigorifici : R22, R134a si 
R717, pentru a analiza influenta lor asupra performantei masinii si asupra pierderilor interne si externe care apar 
in cielul de functionare reala. Analiza compresorului cu piston din ungbiul termodinamicii in timp finit a fost 
necesara pentru un calcul complet de conceptie si de functionare ale masinii termice. Aplicatia numerica 
prezentata pentru amoniac est foarte interesanta dat fiind ca rezultatele obtinute coincid cu valorile 
corespunzatoare unui consum de energie minim obtinute intr -{) analiza anterioara. 

Asa cum este aratat in capitolul 3, optimizarea termoeconomica est prezentata pentru instalatÜle 
frigorifice cu compresie mecanica de vapori. Un program de simulare este prezentat in doua etape : in prima 
parte se alege cea mai favorabila configuratie telmologica a instalatiei plecand de la un tip de compresor, se 
caracterizeaza punetele termodinamice ale cielulni de functionare si se determina costul de investitie al masinii ; 
in cea de-a doua parte a programului de simulare se stabilesc si se utilizeaza corelatii tehnico-economice pentru 
estimarea costurilor de investitie a diferitelor componente ale instalatiei frigorifice. Astfel se prezinta 0 evaluare 
continua si nu numai discreta a diferitelor costuri. Un exemplu numeric de optimizare este prezentat pentru cazul 
unei instalatii frigorifice de taIie mica, utilizand Metoda Generalizata a Gradientilor Redusi. Pentru ameliorarea 
randamentului exergetic al masinii se utilizeaza 0 alta metoda de optimizare termoeconomica : metoda de 
descompunere in care se optimizeaza sistemul global printr-{) suita de optimizari locare si in care se folosesc 
corelatii exergo-economice pentru estimarea costurilor. Trebuie subliniata dificultatea obtinerii si cuplarii 
diferitelor documente tehnico-economice si dezvoltarii corelatiilor cost-parametrii tehnici sau exergetici. 

In ultima parte a acestei luerari autorul propune 0 descriere unificata a masinilor termice prevazute cu trei 
surse de caldura : instalatii frigorifice, pompe de caldura si termotransformatoare, utilizand conceptul de 
termodinamica in timp finit. Trei modele sunt presentate corespunzator a trei adimensionari posibile, raportate la 
sursa de caldura de temperatura scazuta, intermediara san inalta. Un studiu de sensibilitate al coeficientului de 
performanta in functie de variabilele adimensionale este dezvoltat pentru a verifica sensul fizic al relatiilor 
analitice stabilite. Fiecare tip de masina este analizat pentru doua cazuri posibile : masina endoreversibila (fara 
generare de entropie interna) si masina endo si exoireversibila (cu generare de entropie interna si extema). Se 
dezvolta in continuare expresii analitice ale diferentelor finite optime de temperatura la nivelul celor trei surse de 
caldura, care corespund maximului de coeficient de performanta al instaIatiilor frigorifice, pompelor de caldura 
si termotransformatoarelor. Se considera 0 constrangere conservativa asupra conductantei totale a sistemului 
ceea ce corespunde din punct de vedere calitativ cu 0 constrangere conservativa asupra suprafetei totale sau 
asupra duratei contactului termic la nivelul surselor. Analiza termoeconomica a masinilor termice prevazute cu 
trei surse de caldura este inceputa numai in aceasta luerare, pentru cazul mai simplu a doua surse de caldura ce 
reprezinta un caz limita a modelelor prezentate. Aceste consideratii vor fi utilizate pentru 0 optimizare a costului 
global al masinilor prevazute cu trei surse de caldura, bazata pe minimizarea ireversibilitatilor, dat fiind ca 
acestea au un impact direct asupra costului de functionare. 
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A'BSTRACT 

This study is amDng the several wDrks cDnducted by the a~thDr with' regard tD thermDdyoamic and 
. eCDnDmic Dptinlizatic:in .of inverse cycle machines with twD and three heat reservDirs. 

.. _, 
, 

, 10 the first part Of this memDir we present thermDdyoamic mDdelsDf inverse cycle machines with twD 
reservDirs (endDreversibles Dr,irreversibles) ùsing a'finitetinle thermDdyoamic, apprDach. One,maximize the r 
perfDrmance cDeffiçient .orthe exergetié. efficiency .of the machine, who correspond to the minimizatiqnDf the ' 1 

internal and external irreversibilitlesofthe machiné. Oné prove the existence .of anopérating Dptinlum .of 
theoretical andreal refrigeratingmachines and heat pumps. OptimizatiDn is made fDr threefluids': Rf2, R134a 
aud R7l7, inorder tD .observe their influe!lce .on the perfDrmance and .on the internal and ex!ernallDDses WhD 
appear in thé cYcle., TakingintD aCCDunt .of 'pressure gradient was necessary fDr a cDmplete calculus, .of the 
desigo .of the machine:' The numerical results fDr ammDniac is very interesting because they cDinCide with the 
values Dbtliined fDr a minimal specific energy cDnsumptiDn., 

.' '-

As it is shciwnin the chaptei 3, théimDecDnDmical optimizatiDn ispresented for' vapDr cDmpressiDn 
machines. SimulatiDns cDde are develDped intwD steps. ID. the fust part .one ChDDSes the inDstfavourable 
cDnfigoratiDn .of the refrigerating machine fDr, a given cDmpressDrtype; Then" .one charactèrizes the 
thermDdyoamic states .of the 'cycle. FDr that purpDse, it is necessary tD set SDme parameters required by the 
machine. Rence, the total investment ,CDSt .of the refrigerating machine is determinated. 10' the secDnd step, by 
meansDf the CDSt cDrrelatiDns it is pDssible tD ,estinlate, with a very gDDd approximation, the total CDStDf, the 
machine. TherefDre,we present' an evaluatiDn .of investment cDstsfDr, continuDus an!! nDt Dnly discrete key 
parameters. A ,numerical DptinlizatiDn example, is presented fDr thé case .of a simple vapDr cDmpressiDn 
refriger~ting machine, using the General MethDd .of Reduced Gradient. The second illustriltiOll 
represent il numerical applicatiDn .of the, decDmpDsitiDn methDd in Drder to enIighten 
cDrrelatiDns imPDrtance. The mDst difficult part.is the, gathering .of technicD-econDmiè~ 
different cDmpDnents of the machine and the develDpmerit Df,ÇDSt cDrrelations. 

. , , . ,'" 

~'/'. 

The authDrs propDse in the last part .of this' repPDrt unificated descriptiDn .of machines 
reservDirs : reli:igerating machines, heat pumps, thermDtransfDrmers, using a finite 
apprDach, Three reduced variablès fDrmulatiDns are presented,'witli respect to the low; 

, temperature reservDirs, A sensltivity study is 'made fDr the perfDImanCe CD efficient 
variables, in Drder tD verifY physical sense .of the analytical relatiDns. The ca1cu1atiDil.~f9r 
cDnducted fDr tWD pDssible cases: endDreversible machin~ (WithDUt internal entrDpy 
irreversible machine (with entrDpycreatiDn). We develDp, after, analytical expressiDns .of the 
the threes reservDirs fDr a maximum perfDrmance CD efficient fDr refrigeratiQg 
thermDtransfDrmers. We cDnsider a cDnservative cDnstraint .on the total' cDnductance .of the 
.on the qualitatively aspect, tD a conservative cDnstraint .on the tDtal area Dr .on the,tinle 

, the reservDirs. The thermDecDnDmic analysis is 1reginniog Dnly in·ihiswDrk, 'fDr the twD 
, represent a limit case .of the mDdels presented. The tDDI presentedin'this wDrk will be used 

glDbal CDSt .of the three rèservDirs machines, based .on irreversibilities and cost 
irreversibilities have a direct impact .on the Dperating CDSt. 


