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Rezumat. Se prezintd in aceastd lucrare o dezvoltare a metodei de optimizare termodinamicd conform conceptuiui
de termodinamicd in timp finit, detaliat in prima parte a acestui articol §i aplicatd maginilor frigorifice cu compresie
mecanicd de vapori, Performanta maginii a fost analizatd i optimizatd prin maximizarea coeficientului de performanta

interesantii completarea acestor calcule cu o analizd detaliald a compresorului cu piston pentru efectuarea unui
dimensiondri complete a maginii pentru optimud cdutat, studin prezentat in aceastd a dowa parie a luerdrii,

Mots clés: compression a piston, thermodynamique en temps fini

Nomenclature
Tpc : température du puits chaud [K]
Tse :température de la source froide [K]
T, :température de refoulement du compresseur [K]
AT : pincement de température [K]
: flux de chaleur [kW]
W puissance minimale demandée au compresseur [kW]
W puissance regue par le systéme [kW)
II :fluxde pertes [kW]
W :travail mécanique technique du diagramme du
compresseur [kJ]
z : nombre des compresseur
i : nombre de cylindres
n  :rotation du compresseur [rot/min]}

COPypysr i : coefficient de performance des machines
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a froid réellef-]

: entropie spécifique du frigorigéne [kJ/kgK]
: variation d’entropie spécifique

dans le compresseur [kl/kgK]

: taux de compression [-]

: taux de compression dans le cylindre [-]

: exposant isentropique [-]

: rendement isentropique ou interne du compresseur [-]
: rendement volumétrique {-]

: pression [bar]

: pression moyenne du diagramme du compresseur [bar]
: gradient de pression [bar]

: coefficient de perte relative de pression

dans les soupapes [-]

ri : débit du fluide frigorifique {kg/s]

Ays : aire offerte par la soupape d’aspiration [m?]

Agp : aire offerte par la soupape de refoulement [m?)

: coefficient de résistance locale de la soupape [-]

: masse volumique du gaz 4 ’amont de ia résistance
gazo-dynamique [kg/m’]

Vo :volume de I’espace mort du cylindre [m’]

Vs  : volume de la course du piston [m’]

T oUm

g :coefficient de I’espace mort [-]

V,, : cylindrée horaire [m*/h]

w  :vitesse du gaz 4 travers la section de la soupape [m/s]
r : constante massique du gaz [J/kgK]

ne  :exposant polytropique de la compression [-]

ng  :exposant polytrepique de la détente [-]

K., :consommation spécifique volumique [J/m’]

Indices

PC : puits chaud
CD : condenseur
AS : aspiration
CP : compresseur

SF : source froide
EV : évaporateur
RF : refoulement

1. INTRODUCTION

Nous avons montré précédemment 1’existence
d’un optimum thermodynamique de fonctionnement des
machines a froid et pompes a chaleur & deux réservoirs
de chaleur : pincements de température optimums pour
un maximum de coefficient de performance ou bien un
minimum de dépense énergétique au compresseur en
conditions restrictives de conductance thermique totale.
Nous développons ensuite une analyse des dissipations
de pression dans [e systéme de distribution (soupapes
d’aspiration et de refoulement) du compresseur a piston,
selon le méme approche de la thermodynamique en
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temps fini. On détermine la création d’entropie due aux
irréversibilités internes durant la compression, une
attention particuliére étant accordé a la création
d’entropie due aux pertes de pression dans les soupapes
d’aspiration et de refoulement du compresseur a piston
de la machine.

On détermine ['optimum de ces pertes de pression
qui correspondent au minimum de puissance obtenue
précédemment pour la machine frigorifique a
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. Dans ce
travail on utilise Pammeniac comme fluide frigorigéne
pour P'application numérique de notre modéle physique,
sachant que c’est seulement une option faite au cours du
code de calcul.

2. ETUDE DU COMPRESSEUR A PISTON

L’évolution réelle du fluide dans le compresseur a
piston est montrée dans le diagramme T-s (Fig. 1). En
négligeant I’échange de chaleur avec les parois des
soupapes, on remarque les transformations suivantes:

TA

Tep

Tev

rerernan

Gaz résiducls == (az aspirés

1 — 2: compression réelle: (1-17) +
(1'-a) + (a-8) + (3-¢) + (c-r) + (r-2)

Fig. 1. Schéma d 'évolution du frigorigéne dans le
compresseur a piston.

I - I': détente irréversible isotherme du gaz dans la
soupape d’aspiration, de pgya ps.

1" - a : augmentation de température isobare du frigorigéne
suite a ’échange de chaleur avec les gaz résiduels du
cylindre (les gaz résiduels suivent la transformation d — a)
a : fin de I'aspiration

a - §: échange de chaleur entre le frigorigéne et les parois
du cylindre, suite 4 quoi la température du frigorigéne
augmente (ce dernier regoit de la chaleur, donc I’entropie
augmente) :

¢ - ¢: compression proprement dite: augmentation de
pression et de température des gaz (le frigorigéne cede de
la chaleur aux parois du cylindre, d’oli diminution de
I’entropie)
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¢ : fin de la compression

¢ — r: échange de chaleur entre le frigorigéne et le
couvercle du cylindre (le gaz céde toujours un flux
d’entropie)

r — 2 : refoulement des gaz, détente irréversible, isotherme,
du gaz dans la soupape de refoulement de pgr a pep.

r —d : détente polytropique des paz résiduels.

L’écoulement des vapeurs de frigorigéne & travers
les soupapes du cylindre du compresseur & piston est
laminaire & I’ouverture et a la fermeture de la soupape
(situation ou le débit s varie lindairement avec le
gradient de pression Ap) et turbulent lorsque la section
offerte par I'ouverture de la soupape est autour de sa
valeur maximale (situation ol s est proportionnel avec
Ap**) [5].

Nous considérons dans notre étude, afin de
simplifier les calculs, que la soupape se comporte
comme une résistance gazo-dynamique turbulente, telle
que la perte de pression a la forme suivante :

2

e
tp=¢2 1)

2 Ap
s e 2)
V& p :

Considérant I’équation de la continuité sr= Awp

pour les deux soupapes du cylindre, on obtient :
»  Pour la soupape d’aspiration :

. {2 : ’ 2
Mys = Ags = = Py = Ays |7 Py N O 45 =
‘5,1.5' Pry S48

’ 2 |pw 'y
=4 A 3
A5 2\, D 45 (3)

sous I’hypotheése que le fluide frigorifique en état de
vapeur séche se comporte comme un gaz parfait, donc

Pev = Pt Ty 4)

2 _Pa
Mgs =1{ 2lny ’ VW as (5)
[ J VT

ol on a noté par ;s le coefficient de la perte relative de
pression dans la soupape d’aspiration,

d’ol

Il résulte

Was = =2 (6)
p EV
> Pour la soupape de refoulement :

(2 &py Apnr

TR
we = Apg J - Am-'v i Pre \DPrr

— A 52 # pm ,Apm: (7)

ol bien si on note par . = Apm,./pm le coefficient de
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la perte relative de la pression dans la soupape de
refoulement :

Mais pge = Py + B8P = Pep (1+‘|VRF) , d’ou

n'im.=(AMF] Lo J (I +ye v ©)

Si on fait I’approximation : (14 JWer =Wer» il

résulte :
> Pco
m ( ’é’” JJ_JW (10)

sachant que la température 7, est donné par la relation

Tz el |:l+[ﬁlrl “1]/'76 |
J

avec f=p.,[p. le taux de compression et 5 le
rendement isentropique du compresseur.

Dans des conditions d’étanchéité parfaite, le débit
de gaz a I’aspiration sera égal au débit de gaz au
refoulement. En égalant les équations (5) et (10) on
obtient une relation entre les coefficients de pertes
relatives de pression dans les soupapes :

- ;A'.\' '54\ ﬁ rT_[ i
e (I = Z»t.‘-‘ ] ‘54\ ﬁz |:] : TM—’ {ﬁ ]]J

(11)
off o, e et £, = _bas
A + Ay & as "“fm

A8

Notre fonction Objectif est le méme que dans la
premiére partie de ce travail: min(#) mais les
variables sont maintenant les coefficients de perte
relative de pression dans les soupapes d’aspiration g
et de refoulement 5, reliés par la relation (11).

La puissance mécanique qu’on a minimisée dans la
premiére partie de cet article est donnée également par
la relation suivante:

W=W.iznf60 - (12)
ol WC représente le travail mécanique technique
nécessaire pour réaliser un cycle du diagramme du
compresseur (Fig. 2, surface hachurée).

Le travail mécanique technique peut étre exprimé
comme le produit entre ia pression moyenne du
diagramme du compresseur (p,,) et le volume décrit par
la course du piston (Vs) (Fig. 2). La pression moyenne
peut s'écrire sous forme adimensionnée de la maniére
suivante [5]:

— pm WC i
= =(1-y,s)ll1+g)-
Pev  Pe¥s ( “)( 0)

", 3 ¥ =l
L At gl Bl B~ )
|:nr—l[ ¢ J I+g,n,-1 [ . J!
(
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W = surface hachurée = p, *

Fig. 2. Diagramme de fonctionnement du compresseur.

oll & est le coefficient de I’espace mort (&= Vo / V), 1.
et ny sont les exposants polytropiques de la compression
{a — c) respectivement de la détente (r — d) et B¢
représente le rapport d’augmentation de pression dans le
cylindre:

5 AT i 1+,
ﬂ(r:ﬁy_zpﬂ ﬁpm =pcn ol =ﬂl>ya (14) 3
Pas P —OPus  Pov -4

otonanoté = (1+w,. )/(1-y,).

Le volume correspondant & la course du piston peut étre
exprimé en fonction de la cylindrée horaire (¥, [m*/h])
comme ci-dessous:

b e - o (15)

sachant que 7, =V, [V, ou 7y est le coefficient de
débit ou le rendement volumétrique.

Il résulte
} sumsl
We =pVs = Pubyy—5—— (16)
n, 60izn
; . v, .
donc W=W.iz—==p p,—2— ou bien

0. "% 3c00m,

avec cette fois ci ¥, en m’/s.

TR 14
W =P Pey —=
n

¥

Par conséquent, la consommation spécifique
volumique d’énergie du compresseur sera :
W —
Ko === ppy 2= (17)
Ve Ty

ol p, al'expression (13) et 7, peut étre exprimé par la
relation suivante [S]:

’;"V:(]_WJ.?){I-SO(ﬂE_I]} (18)
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Par ailleurs, la consommation spécifique d’énergie
peut étre exprimée en partant des données obtenues pour
le point optimum (premiére partie de I’article) :

W  WKT, WKT, w
K =—=—=5F=__ % Prv =—=—Gy Pry =
Ver #if Prv QEI'/ ) = O i
1 P
= : 19
Cor, MAF _irr i rTyy i

Pour le cas optimum (coefficient de performance
maximum, qui correspond & une puissance demandée au
compresseur minimum), on détermine numériquement
les coefficients de pertes relatives de pression dans les
soupapes du compresseur qui correspondent & cet
optimum. Pour ce faire on utilise les équations (10),
(12), (15), (16), (17) et (19).

3. APPLICATION

Un exemple numeérique pour une machine 3 froid
est présenté dans le Tableau I, ol on présente en
premiére colonne les données initiales de I’optimisation,
en deuxiéme colonne les valeurs optimales des
pincements de température au niveaux des échangeurs
de chaleur : le flux des pertes internes au compresseur

(ITcp), la création d’entropie durant la compression

réelle (Asg,), la puissance minimale nécessaire au
compresseur (W"‘"‘) et le coefficient de performance
maximum de la machine frigorifique, et en troisiéme
colonne les résultats de [I’étude selon la
thermodynamique en temps fini du compresseur a
piston : les coefficients des pertes relatives de pression
dans les soupapes, la création d’entropie dues aux
irréversibilités lides aux pertes de pression dans les
soupapes et les pertes exergétiques correspondantes. On
remarque que les pertes exergétiques obtenue durant la
compression et dans les conditions de fonctionnement
présenté en premiére colonne du Tableau I ont lieu en
grande partie aux niveaux du systétme de distribution, a
I'ouverture — fermeture des soupapes (d’admission et de
refoulement). La création d’entropie due aux pertes de
pression dans les soupapes est pour ce cas de figure 0.05
kJ/kgK, en temps que la création d’entropie totale dans
le compresseur a une valeur pas trop éloigné
(0.07kJ /kgK), d’oi1 on peut conclure que les pertes dues
aux autres phénoménes imréversibles durant Ia
compression (comme le frottement aux parois) sont bien
inférieures aux pertes dues aux mouvements des
soupapes.

Pour ’exemple numérique présenté on a considéré
I’ammoniac comme fluide frigorifique pour lequel : =
1.3, n. =12 et n, = 1.1. Comme paramétres techniques

du compresseur on considére: & = 5%, 4,,= 0.6,
£,s=04.

L’¢tude de ces résultats numériques permet de
rendre compte du fait que les valeurs optimales des
pertes de pression dans les soupapes du cylindre du
compresseur obtenues se situent autour des valeurs
usuelles utilisées pour le dimensionnement des
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compresseurs et correspondent aux valeurs obtenues
pour une consommation spécifique d’énergie nécessaire
minimale, cas étudi¢ dans un autre travail [5]. On

remarque également que I'hypothése (1+y,, )y, =y,
donc wge- <<l est vérifiée apres calculs (Tableau 1),

Tableau 1. Exemple numérique d'étude en thermodynamique
en temps fini du compresseur a piston

Données R.é‘“.'mfs Résultats optimisation
B optimisation
initiales compresscur
systé¢me
QEV = 100kw | 4Tev=6.97K W 45 =008
K=30kWK [4r,=748K W o = 0.03
Ts+=268.15K | f=3.36 S =3.79
Trc=291.15K W"“"=17.I9 KW Pm=1.206 bar
CORZE ., =581 | =078
Icp =185 kW M e =1.25 kW
s, = 0.07klkgK ASsoupapes = 0.05 kJ/kpK

Il faut noter que le méme niveau de valeurs est
obtenue a I’optimum pour trois cas de figure considérés
pendant le fonctionnement des soupapes:

> débit m de frigorigéne proportionnel au gradient
de pression Ap (écoulement laminaire);

> débit m proportionnel & Ap™* (écoulement turbu-
lent) ;

»  débit m proportionnel 2 Ap®™
I est évident qu’une augmentation des gradients de

pressions aux soupapes du cylindre implique des

irréversibilités et implicitement une création d’entropie
interne au compresseur plus importantes (Fig. 3).

3.5 .
2.5

1.5 4

005 0.07 0,08 0,11 0,13 0,15

pertes de pression adimensjonnés 4 la soupape d'aspiralion
....... varialion d'entropie dans les soupapes|kJikgK]

———pertes dues aux souppapes[kW)

Fig. 3. Evolution des pertes et de la variation d'entropie dans
les soupapes du cylindre en fonction des pertes de pression
adimensionnées.
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4. CONCLUSION

Pour compléter I’analyse présentée dans la premicre
partie de cet article, nous avons procédé & une étude
selon la thermodynamique en temps fini du compresseur
a piston, ce qui a supposé la prise en considération des
gradients de pression au niveau des soupapes des
cylindres du compresseur. L’intérét de cet étude repose
principalement sur le fait que la création d’entropie
interne dans le compresseur est due en grande partie &
ces gradients de pression et sur Pimportance de
connaitre leurs valeurs afin de savoir comment limiter
les pertes exergétiques internes et pour un calcul
complet de conception et fonctionnement de la machine.
Les résultats obtenus pour une application numérique
utilisant ’ammoniac comme fluide frigorifique sont tres
intéressants  puisque les valeurs optimales des
dissipations obtenues se situent autour des valeurs
usuelles utilisées pour le dimensionnement des
compresseurs et coincident avec les valeurs obtenues
pour une consommation spécifique d’énergie nécessaire
minimale. Le modéle peut par ailleurs étre étendu a
Poptimisation des pertes de charge d’entrée ¢ de sortic
d'autre types de compresseur: vis, scroll, paletles... ou
d’autres fluides frigorigénes.

Vsevolod Radcenco
Elena Eugenia Vasilescu
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ELEMENTE DE TERMODINAMICA TEHNICA DISIPATIVA

Cartea colegilor nostrii prof. dr. ing. Vsevolod Radcenco si
§.l. dr. ing. Elena Eugenia Vasilescu are ca temi analiza si
optimizarca ciclurilor termodinamice dirccle $i inversale prin
metodele termodinamicii disipative. Ideea centrald a lucrdrii este
ca, In termodinamica ireversibild, puterea mecanici nu poate fi
scparata de ireversibilititile externe si interne ale ciclului a ciror
valoare determind, in ultimi instantd, marimea disipatiilor.
Urmand cu consecventd aceasti idee pe parcursul intregii lucriri,
autorii analizeazi ciclurile clasice de functionare a masinilor
termice si frigorifice, evidentiind pentru fiecare dintre ele
existenta regimurilor optime de functionare din punct de vedere
al economicititii, respectiv puterii generate sau consumate.

Prin continut, prin fluenta expunerii dar mai ales prin inalta
tinutd stiintifica, aceasta aparitie editoriald este extrem de util3
tuturor specialistilor in domeniu, interesati in intelegerea si
aprofundarea metodelor de analizi termodinamica.

Lavinia GROSUL V. RADCENCO. M, FEIDT, R BENI MIR
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