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Avant-propos

« Systématiser, nous y sommes obligés, mais méme quand nous
édifions et soutenons un systéme, nous ne devrions jamais perdre
de vue cette vérité que tous les systémes, par nature, sont tran-
sitoires et incomplets. »

Sri Aurobindo

Le présent volume II est le complément du volume I publié sous le méme titre
général Thermodynamique et énergétique. Il a pour but d’illustrer les concepts
de base de la thermodynamique phénoménologique et de passer de la théorie a
la pratique en traitant des problémes de plus en plus concrets. Dans ce travail,
notre ambition a été de présenter une méthodologie claire, précise et efficace,
destinée a résoudre les probleémes qui se posent dans les applications pratiques
de la thermodynamique et de I'énergétique, en particulier dans le vaste domaine
de 'industrie. A ce titre, nous pensons que ce volume constitue un instrument
de travail précieux pour I'enseignant, 1'étudiant et I'ingénieur.

1l s’agit d’un recueil de pres de 200 problémes résolus et ezercices avec réponses,
chacun pouvant étre considéré pour lui-méme. Cette exigence se paie évidem-
ment par quelques redites dans les hypothéses et les données si I’'on considere
I’ensemble du recueil, mais présente le grand avantage de permettre au lecteur
d’aborder un probléme quelconque indépendamment de tous les autres.

Les problémes résolus comportent systématiquement les sections suivantes :
Description — Hypothéses — Données — Questions — Solution. Ils sont illus-
trés par de nombreuses figures, ainsi que par des diagrammes et des tableaux
numériques. Les différentes hypothéses et les diverses données sont toujours
présentées dans le méme ordre. Les solutions sont exposées de facon détaillée
et rigoureuse. Les méthodes mises en ceuvre s’appuient sur les concepts ex-

posés dans le volume . Les développements effectués sont basés sur la méme
terminologie et les calculs sur la méme symbolique que celles employées dans
le volume I. Tous les chapitres, sections, paragraphes, équations utilisés sont

soigneusement introduits a I’aide des numéros de référence qu'’ils portent dans

le volume I. Les figures qui font référence au volume I sont suivies de (vol. I).

Le but poursuivi avec les problemes résolus est de montrer en détail la facon la

plus logique d’aborder les questions, la plus efficace de développer les solutions,

la plus précise d’effectuer les calculs et la plus claire de présenter les résultats.

Les exercices avec réponses comportent systématiquement les mémes sections

que les problémes résolus. Mais les solutions ne sont pas présentées. Seules les

réponses numériques aux questions posées sont indiquées. Le but poursuivi avec

les exercices est d’inciter les étudiants a résoudre ces exercices eux-mémes, les
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réponses étant toutefois fournies afin de les conforter en fin de calcul. Cette pré-
sentation permet aux enseignants de prendre & leur compte un certain nombre
de problémes, tout en s’assurant que les étudiants effectuent un travail person-
nel, méme si ces derniers ont & disposition le présent volume.

Notre espoir est que le lecteur soit sensible non seulement & l'effort de cohé-
rence qui a guidé ’ensemble de notre démarche, mais encore a la recherche
d’esthétique qui a été notre souci constant a travers la complexité de la matiere
traitée et le dépouillement intentionnel de la présentation.

Remerciements

Cette nouvelle édition entiérement revue et augmentée est le fruit du travail de

deux équipes successives. Nous tenons a remercier trés chaleureusement :

e Les principaux contributeurs aux premiéres éditions : André Tastavi, Georges
Yanni et Pierre Matthey, pour la partie scientifique ainsi que Jean-Francois
Casteu pour les dessins et Brigitte Gabioud pour la mise en forme.

e Les principaux contributeurs a la présente édition : Stefan Heyne aussi bien
pour la partie scientifique que les contrdles numériques et la mise en ceuvre
des équations, ainsi que Suzanne Zahnd et Nicolas Borboén pour la mise en
forme.

e Mme Marie-Hélene Gellis pour la composition et la mise en forme finale et
Monsieur Christophe Borlat pour la coordination.

Conventions

Le présent ouvrage est partagé en quinze chapitres (chap.) repérés par un
nombre arabe (chap. 7) correspondant a celui du volume I. Chaque chapitre
comporte des problémes résolus suivis par des exercices avec réponses, repérés
par le nombre arabe du chapitre et une lettre latine majuscule, séparés par un
point (7.A, 7.B, 7.C, ...) .

Les figures sont numérotées continliment par chapitre et repérées par deux
nombres arabes, le premier étant le numéro de chapitre. Toutes les références
liées & des figures du volume I sont complétées par (vol. I).

Le signe ~ des grandeurs relatives 4, h et § est omis par souci de simplification
dans les tableaux numériques et les diagrammes thermodynamiques.

Les résultats numériques présentés sont arrondis, bien que les calculs aient
été effectués avec une précision aussi grande que cela est nécessaire. Il peut
donc arriver qu’une valeur numérique ne puisse pas étre restituée exactement
partir des valeurs arrondies qui la précédent. Elle le sera évidemment & partir
des valeurs de calcul plus précises.

Les titres des sections des problémes et exercices, de méme les titres des para-
graphes correspondant, dans les solutions, aux questions, sont en gras.



Hommage a un grand thermodynamicien,
le Professeur Lucien Borel,

décédé a Lausanne le 26 septembre 2007

Le Professeur Lucien Borel a marqué I'Ecole polytechnique fédérale de Lau-
sanne et son département de génie mécanique qu’il a rejoint en 1954 et dont il
a été pendant de nombreuses années une figure de proue.

Soucieux de rigueur et d’éthique, Lucien Borel était aussi un grand humaniste
a I'esprit trés ouvert et soucieux d’esthétique. Excellent orateur, il préparait ses
interventions, comme ses cours, avec une grande minutie. « Thermodynamique,
énergétique et mutation dans l'évolution du vivant », tel était le titre ambitieux
de sa lecon d’honneur prononcée en 1988. Tout exposé se devant d’avoir au
moins un fil conducteur, lui en avait introduit quatre, ou fil conducteur était
aussi pris au sens électrique du terme :

Les deux premiers, les fils de fer et d’argent étaient les principes de la thermo-
dynamique

Le fil d’or était l’évolution qui est plus subtile a saisir

Et le quatriéme était le diamant et le diamant c’est Uhomme. Il est le plus
mystérieur.

On retrouvait 1a toute la personnalité a la fois simple, multiple et complexe de
Lucien Borel, intellectuel passionné.

Tres tét Lucien Borel s’est profondément investi en thermodynamique et éner-
gétique avec un grand souci de cohérence et de logique jusque dans les notations
dont il avait fait 1’'un de ses chevaux de bataille. Dans le monde francophone il
fut I'un des plus fervents promoteurs de la théorie de I’exergie en proposant une
structuration originale des bilans et des rendements y compris pour les systemes
en régime non permanent. On lui doit aussi les concepts prometteurs d’équa-
tions fondamentales ainsi que d’énergie- et d’exergie-transformation, pour ne
citer que quelques-unes des propositions originales qu'il a introduites avec suc-
cés. Au-dela de ses nombreuses contributions scientifiques, des multiples volées
d’étudiants qu’il a souvent marqué de son empreinte, son ceuvre, ce furent en
particulier ses deux livres dont un a été couronné des prestigieux prix frangais
que sont le Prix Sadi Carnot et le prix Roberval.

Ce fut un privilege tout particulier pour 'auteur de ces lignes que de contribuer
en étroite collaboration avec Lucien Borel 4 la refonte et & 1’extension de ces

ouvrages dont ce volume II qui devrait satisfaire aux besoins des plus exigeants
de nos lecteurs.

Professeur Daniel Favrat,
le 2 octobre 2007
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CHAPITRE 1

Généralités et principes
fondamentaux

1.A Refroidissement d’une piéce de cuivre

Description

Une piece de cuivre a est chauffée a la température T,,, puis plongée dans un
récipient contenant de ’eau 3 a la température T, (fig. 1.1).

La température T, de la piéce de cuivre évolue de T,y a T>, la température Tg
de I’'eau évolue de T3; a Ts.

Les états initial 1 et final 2 sont des états de repos.
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Fig. 1.1

Hypotheéses

o Le récipient est parfaitement calorifugé.
o Le transfert d’énergie-chaleur entre I'eau et 1'air est négligé.

Données

e Température initiale de la piece de cuivre : Toy = 80°C

e Chaleur spécifique du cuivre : ca = 0.385 kJ/(K kg)
» Masse de la piece de cuivre : M, =05kg

e Température initiale de l'eau : fgl =20°C

e Chaleur spécifique de I'eau : c¢s = 4.18 kJ/(K kg)
e Masse de l'eau : Mz =1kg

Questions

e Déterminer la variation de 'énergie interne du systéme.

e Déterminer la température finale, en utilisant notamment la relation (5.158).
e L’opération est-elle réversible ? Donner une réponse quantitative.
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Solution
Variation de I’énergie interne
Pour un systéme fermé, le Premier Principe (1.22) donne :

AU, = AT + Q*t
Considérons le systéme délimité par la frontiére en traits pointillés. D’une part,
comme la variation de volume du systéme est négligeable, nous avons A* = 0.
D’autre part, en vertu des hypothéses, nous avons Q@+ = 0. Enfin, comme

les variations des énergies cinétique et potentielle sont nulles, nous obtenons,

en tenant compte de la définition (1.15), la variation de I'énergie interne du
systéme :

AU =0

Température finale

Nous avons, en vertu de la propriété d’extensivité (1.20) :
AU = AU, + AU =0

En tenant compte de (5.158), nous obtenons les relations :
AUy = Myco(To — Tar)
AUg S MgCﬁ(Tg - Tgl)

Il en résulte que la température finale du systéme est :

Py .
T, = MacaTar + MpcgTon _ oqr g e 7, — 22,6 °C
Moca + Mpcg

Réversibilité

L’opération est un transfert-chaleur avec chute de température. Elle est donc
irréversible (§1.5.1).

Pour le systéme fermé considéré, nous avons, selon le paragraphe 1.5.2 et compte
tenu des hypotheéses admises :

QT =0 dM*+ =0
657 =0 8™ =0 65°=0
L’augmentation d’entropie du systéme est, selon (1.68) :

2
; 1 1
AS=S =8 = [ [ = - = )6Q.s>0
S /(Tg Ta>5Q3>
1

Le transfert-chaleur peut, pour le cuivre et I'eau, étre exprimé en fonction de
la température, selon (5.158) :

0Qap = —dU, = —M,ycodT, = dUs = MpcpdTp
L’augmentation d’entropie du systéme est donc :

2 2
AS = /MﬁCﬁﬁ + /Maca&
J T3 J To

AS = Mpcgln L _ Myco In Tar _ 53780 J/K
4 Tp T;
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Remarquons que, en vertu du Deuxieme Principe, I'irréversibilité de ’'opération
se traduit bien par une création d’entropie :

AS=S8">0

1.B  Choc d’un récipient contre un mur

Description

Un récipient contenant une masse M d’oxygene peut se déplacer sur un plan
horizontal a I'aide de roues (fig. 1.2).
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Fig. 1.2

Ce récipient subit les transformations suivantes :
1-2 : mise en vitesse trés progressive, de I’état de repos (état 1) jusqu’a I'ob-
tention d’une vitesse constante Cy (état 2).

2-3 : arrét brutal dii au choc contre un mur vertical, la vitesse C3 étant nulle
(état 3).

Hypotheéses

¢ Le récipient et le mur sont infiniment rigides.
* Le récipient est parfaitement calorifugé.

Données

¢ Température initiale de 'oxygeéne : Ty = 20°C

e Chaleur spécifique isochore de I'oxygene : c. = 0.6496 kJ /(K kg)
» Masse d’oxygene : M =0.1kg

e Vitesse du récipient a ’état 2 : C; = 100 m/s
Questions

* Déterminer ’évolution de ’énergie interne et de I'énergie interne totale du
systéme.

e Déterminer I’évolution de la température, en utilisant notamment la relation
(2.58).

¢ Les transformations sont-elles réversibles ? Donner une réponse quantitative
en utilisant notamment la relation (2.64).
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Solution
Evolution de P’énergie interne et de I’énergie interne totale
Transformation 1-2
Les hypotheses se traduisent par les relations :
QT =0 dV =0
L’équation fondamentale de Gibbs (1.126) donne alors :
dU =TdS

La mise en vitesse étant progressive de I’état 1 a I’état 2, il n’y a pas de
frottement interne (dissipation) :

JR=0
L’étude de ’entropie donne les contributions suivantes (§1.5.2) :
65"=E=0 JST=6—TI—Z—=O 6S™ =0 88t =0 45" =0
donc
dS=0
La variation de ’énergie interne est donc :
AU =0

La variation de I'énergie interne totale est, selon la définition (1.15) et en tenant
compte du fait que I’énergie potentielle du systéme ne varie pas :
C2
AU, = M—2—2 =500J
Transformation 2-3
Nous avons également :

QT =0 dV =0
Le mur étant infiniment rigide, ’arrét instantané du récipient ne met en jeu
aucun transfert-travail. Cette hypothese se traduit donc par la relation :
5AT =0
Le Premier Principe (1.23) donne alors la variation d’énergie interne totale :
3AU,, =0

La variation d’énergie interne est, selon la définition (1.15) et en tenant compte

du fait que I’énergie potentielle du systéme ne varie pas :
C2
3AU = M—22— =500 J

Evolution de la température

Transformation 1-2

Nous avons, selon (1.1) et (2.58) :

2AU

M c,

La température de 'oxygene & 1’état 2 est donc :
Ty =T1 =20°C

IAT = =0
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Transformation 2-3
Nous avons, selon (1.1) et (2.58) :

3AU

Me,

SAT = =17.7°C

La température de I'oxygene & l’état 3 est donc :

T3 =Ty + 3AT = 27.7°C

Réversibilité

Transformation 1-2

Le systéme passe par une succession d’états d’équilibre mécanique et thermique.
La transformation 1-2 est donc réversible. La variation d’entropie est, selon
(2.64) et compte tenu de la deuxiéme hypothese :

IAS =8 = Afc.,ln% =0
Transformation 2-3
Apres le choc, 'oxygene est le siege d’ondes de pression qui s’amortissent pro-
gressivement en raison du phénomene dissipatif de frottement visqueux. La
transformation 2-3 est donc irréversible.
La variation d’entropie est, selon (2.64) et compte tenu de la deuxiéme hypo-
these :

: T:
3AS = S' = Mc,In TZ =1.684 J/K
La figure 1.3 montre 1’évolution de 'oxygene dans un diagramme u-s. Comme
I'énergie potentielle ne varie pas, nous avons :
CZ

uczzuc=u+'2_

Vi
'MA Q/
/

Uery = Uy = Ug

Ul = U = Uy

Fig. 1.3
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Remarquons que, au cours de la transformation 1-2, Pénergie interne totale
massique u. augmente de la valeur C2/2, puis, au cours de la transformation
2-3, reste constante. Les segments verticaux situés entre les courbes de u, et de
u représentent 1'énergie cinétique moyenne C2/2 qui passe de la valeur C3/2 &
la valeur 0 au cours de la transformation 2-3.

1.C Transfert-travail relatif & un systéme fermé

Description

Un systéme fermé quelconque transfere de 1'énergie-travail et de ’énergie-
chaleur. Il passe d’un état initial 1 & un état final 2. Il recoit ensuite une
énergie-chaleur, transfére de I'énergie-travail et se retrouve a I’état 1.

Données

* Energie-chaleur donnée par le systeme : 2Q- =9kJ
* Energie-travail donnée par le systeme : 2A- =27kJ
* Energie-chaleur recue par le systéme : QT =6kJ
Questions

* Etudier le sens du transfert-travail lorsque le systéme revient de 1’état 2 a
I’état 1.

¢ Calculer I’énergie-travail correspondante.
Solutions
Sens du transfert-travail
Le Premier Principe (1.22) donne respectivement, pour les chemins 1-2 et 2-1 :

AU =A% +1Q* = 24~ ~2Q~ <0

éAUCz = %A+ + 5Q+
L’énergie interne totale [/ ¢z étant une fonction d’état, elle ne dépend pas du
chemin parcouru :

%AUCZ = _;AUcz <0
Les relations précédentes donnent :

AT +IQ7 =34 110 >0

2AT = 14" +1Q - 1o*

—
>0 >0

Le signe du terme 3A% dépend des valeurs des trois termes 24™, 2Q™ et 1Q+.
Energie-travail
Dans le cas considéré, nous avons :

3AT =30kI >0

L’énergie-travail A" est donc regue par le systéme.



Généralités et principes fondamentaux 7

1.D Puissance-travail d’une turbine & vapeur

Description

Soit la turbine & vapeur 4 haute pression de la centrale nucléaire de Gosgen
(Suisse), comportant un soutirage de vapeur, un systéme de retour de fuite et
des joints & labyrinthe (fig. 1.4).
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Fig. 1.4

Hypotheéses

e Les variations de ’énergie potentielle sont négligeables.
¢ Le régime est permanent.

Données

+ Etats thermodynamiques et débits-masse :

Point | P T h c | m |
bar] | [°C] | [k/ke] | [m/s] | [ke/s]

1 65.21 | 281.03 | 2773.3 | 150 | 1419

2 11.38 | 185.57 | 2518.7 | 270 | 1299

3 2232 | 218 2610.5 | 100 107

4 2 40 167.6 2 13
¢ Puissance-chaleur cédée a I'atmosphere : Q7 = 350 kW
Question

e Calculer la puissance-travail fournie par la vapeur a 'arbre de la turbine.
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Solution

La puissance-travail fournie par la vapeur a l’arbre de la turbine est, compte
tenu de la deuxiéme hypothése et en vertu du Premier Principe (1.47) :

B =Y (hees¥D;) - @
7

A cause de la premiére hypotheése, nous pouvons réduire ’enthalpie totale he;
a hc. Les enthalpies totales massiques h. sont, selon (1.31) :

C2

hei = hy + 7 = 2784.55 kJ/kg
c3
hez = hy + 5 = 2555.15 kJ/kg

C?

hes = hg + ? = 2615.50 kJ/kg
C?

hes = ha + —+ = 167.60 kJ /kg

Nous obtenons finalement la puissance-travail :

E™ = Myhey — Mahey — Mshes — Mahea — QF = 349.75 MW

1.E Frein a eau

Description

Un moteur est essayé a l'aide d’un frein & eau (fig. 1.5). Dans cet appareil,
I’énergie mécanique est transformée en énergie interne par le truchement de la
dissipation, comme dans I’expérience de Joule (fig. 1.5, vol. I). Pour un régime
de fonctionnement défini par la vitesse de rotation N on mesure le couple
moteur T, le débit-volume V d’eau alimentant le frem et la température T}
de I'eau a ’entrée.

|
i
|
|

Fig. 1.5
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Hypotheses

e Le systéme est parfaitement calorifugé.

o Les énergies cinétique et potentielle a ’entrée 1 et a la sortie 2 sont égales.
¢ Le régime est permanent.

e L’eau est un fluide incompressible.

e La pression ne change pas entre 'entrée 1 et la sortie 2.

Données

» Température de I’eau a I'entrée : T, = 10°C

¢ Masse volumique de I'eau : p = 1000 kg/m3

e Chaleur spécifique de l'eau : c=4.19 kJ/(K kg)
 Débit-volume de I’eau : V = 0.01 m3/s

» Vitesse de rotation du moteur : N =1200 tours/min
e Couple moteur : Tm =4905N m
Question

e Calculer la température de I'eau a la sortie du frein, en utilisant notamment
les relations (5.159) et (4.9).

Solution
Considérons le systéme ouvert délimité par la frontiére en traits pointillés.
Compte tenu des trois premiéres hypotheses, le Premier Principe (1.45) ou
(1.47) donne :

EY + Mihy — Mzhy =0
Le bilan de masse (1.50) donne, compte tenu de la troisiéme hypothése et de
(4.9) :

Mi=My=M=pV
Pour un liquide nous avons, selon (5.159) et compte tenu de la cinquiéme hy-
pothese :

h2 — by = c(T2 — T1)
En portant ces expressions dans la premiére équation, nous obtenons la tem-
pérature de '’eau a la sortie du frein :

Et

T2 =T+ —
pcV

. . N

T N LS\ NPV LY
60 pcVv

1.F Irréversibilité dans un compresseur réfrigéré

Description

Soit le systéme constitué d’un cylindre fermé par un piston (fig. 1.6).
L’air contenu dans le cylindre est comprimé de fagon isotherme de la pression
P; a la pression P;.
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Irréversibilité dans un compresseur réfrigéré

Hypotheses

e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

Données

o Etats thermodynamiques :

~

v P T h s
[m®/kg] | [bar] | [°C] | [kI/kg] | [kJ/(K k)]
1 1.0719 1 100 | 374.23 7.0920

2 0.21446 5 100 | 373.70 6.6282

Point

¢ Energie-travail massique recue : at = 190 kJ /kg

Questions

e Calculer la variation de I’énergie interne massique de ’air contenu dans le
cylindre.

e Calculer ’énergie-chaleur massique donnée lors de la transformation.
e Calculer la dissipation massique.

¢ Quelles sont les valeurs extrémes des énergies qui seraient mises en oeuvre si
la compression était réversible ?
Solution

Variation de I’énergie interne massique

Les énergies internes massiques sont, selon (1.148) :
uy = hy — v1 P = 267.04 kJ /kg
ug = ho — v2 Po = 266.47 kJ /kg

La variation de ’énergie interne massique est donc :
ug — uy = —0.57 kJ /kg

Energie-chaleur massique

Le Premier Principe (1.26) donne, compte tenu de I’hypotheése formulée, ’énergie-
chaleur massique :
q” =at — (uz — uy) = 190.57 kJ /kg
Dissipation massique
Comme le systéeme est fermé, monophase et sans dévalorisation interne, la va-
riation d’entropie est, selon le paragraphe 1.5.2 et sous forme massique :
sgt v
ds =06s94+6s" = — + —=
g T T
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La dissipation massique est donc :
or =Tds + 6q~
2

r=/Tds+q—

1
r= T](Sz - 31) +q = 17.50 kJ/kg
Compression réversible

La réversibilité implique que la dissipation est nulle. La variation d’entropie du
systéme est alors :

dq* oq~
= (s 9 - _ _ =__
ds s T T
L’énergie-chaleur massique donnée est donc :
6q = —Tds

2

Qmin = _/Tds

1
Gin = —T1(s2 — 51) = 173.07 kJ /kg
L’énergie-travail massique regue est, en vertu du Premier Principe (1.26) :
m + (uz — uy) = 172.50 kJ /kg

%min = 9min

1.G Irréversibilité dans un transmetteur d’énergie-chaleur

Description

Soit un transmetteur d’énergie-chaleur & contre-courant (fig. 1.7). Les tem-
pératures T, et T3 sont représentées, dans le diagramme de la figure 1.8, en
fonction de la puissance-chaleur Qag transmise du fluide a au fluide 3. Le fluide
3 parcourt I’évaporateur d’une machine thermique.

<—'2 » 1:

KOOI XXX XA KX XHK

Hypotheses

e Le transmetteur d'énergie-chaleur est parfaitement calorifugé.
e La dissipation est négligée.

¢ Le régime est permanent.
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Th
1
puide 2
Ty
2 <
3 | - r - fluide 8 1
Ty
o
Qn/j
Fig. 1.8
Données
* Température du fluide o a I’entrée 1 : To1 =10°C
* Température du fluide o & la sortie 2 : To2 =5°C
e Température du fluide 3 : Tsg =0°C
¢ Puissance-chaleur transmise
du fluide « au fluide 3 : QRap = 29 kW
Questions

* Calculer le taux de création d’entropie dii aux opérations internes, relatif au
systeme défini par la frontiere de la figure 1.7.

¢ Calculer la contribution due aux transferts de masse entre le transmetteur
et I'extérieur.

Solution

Taux de création d’entropie dit aux opérations internes

Le taux de création d’entropie dii aux opérations internes est, selon (1.95) et
compte tenu du Deuxieme Principe (1.67) et des deux premiéres hypotheses :

i 08' .. 88t 1 1 :
S'= —=8="_ = — — — 6 >0
dt 5 dt / <Tﬂ Ta) Qs
Le profil de température du fluide o étant linéaire, nous avons la relation :

6Qap = &dTa

Tal - TaZ
Le taux de création d’entropie dit aux opérations internes est finalement :
(SSZ Qag Qag Tal
dt TB Tal — TQQ . Ta2 /
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Contribution due aux transferts de masse

La contribution due aux transferts de masse est. selon (1.95) et compte tenu
des hypothéses :
. 88™ 4S?
Sm = — = ——— = —0.0028 kW /K
At dt /

Remarque

En régime permanent, le taux de création d’entropie §5*/dt, di au trans’fert—
chaleur avec chute de température dans le transmetteur, est donc compensé par
les entrées et sorties de masse qui sont comptabilisées a ’aide du terme 65™ /dt.
L’entropie S du contenu du transmetteur reste par conséquent constante au
cours du temps et la variation dS/dt est nulle.

1.H Refroidissement isobare

Description

Soit le systéme constitué d’un cylindre fermé par un piston (fig. 1.9). L’héli\um
contenu dans le cylindre est refroidi de fagon isobare de la température 77 a la
température T5.

Fig. 1.9

Hypothése

¢ La dissipation est négligée.

Données

¢ Température initiale de ’hélium : T: = 450K
¢ Température finale de I’hélium : T =300 K
* Chaleur spécifique isobare de I’hélium : cp = 5.1931 kJ/(K kg)

Question

e Déterminer ’énergie-chaleur massique cédée par I'hélium au cours du refroi-
dissement, en utilisant notamment la relation (2.66).
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Solution

L’évolution de I’état thermodynamique de I’hélium est représentée dans le dia-
gramme de la figure 1.10. L’accroissement d’entropie massique est, selon (1.70)
et compte tenu de I’hypothése :

dq*

ds = 6Sq =

4

3 8 —
Fig. 1.10
L’énergie-chaleur massique est alors, selon (2.66) :
89" = —Tds = —c,dT
4~ = —c, (T, — T}) = 778.97 kJ /kg

Remarquons que 1’énergie-chaleur massique ¢~ est également donnée par I'in-
tégrale :

2

q_=~/Tds

1

Elle est donc représentée, dans le diagramme de la figure 1.10 par la surface
hachurée.

1.1 Oxydation du glucose

Description

Le corps humain briile des hydrates de carbone, des lipides et des protéines.
Nous nous intéressons a I'oxydation des hydrates de carbone et considérons une
unité de masse de glucose.

La réaction chimique relative a I’oxydation du glucose est :

CGH1206 + 602 — 6002 +6 Hzo
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Les chimistes mesurent en laboratoire le pouvoir énergétique du glucose
(§11.4.1) et calculent la variation d’enthalpie libre massique relative a son oxy-
dation. Ce pouvoir énergétique coincide avec la variation d’enthalpie massique
(enthalpie de réaction) relative a 'oxydation du glucose, changée de signe.

Les physiologistes mesurent la température dite tympanique, admise comme
étant celle a laquelle se déroulent les réactions chimiques dans le corps humain.

Hypothese

¢ La température tympanique est constante.

Données
» Température tympanique : T =374°C
* Variation d’enthalpie massique,
relative a 1'oxydation du glucose : Ah = —15633.20 kJ /kg
* Variation d’enthalpie libre massique,

relative a I’oxydation du glucose : Ag = —15920.20 kJ /kg

Question

* Calculer la variation d’entropie massique relative & ’oxydation du glucose.

Solution
Nous avons, selon (1.150) et compte tenu de I'hypothése, la relation :
Ag = Ah - TAs
La variation d’entropie massique relative & I’oxydation du glucose est donc :

As = % =0.924 kJ/(K kg)

1.J Transfert-travail et transfert-chaleur
relatifs a un systéeme fermé

Description

Un systéme fermé évolue d’un état initial 1 & un état 2 le long d’un chemin z.
Il revient ensuite & ’état 1 en suivant deux chemins différents y ou z.

Au cours de ces évolutions, le systéme transfere de I’énergie-travail et de I'énergie-
chaleur avec le milieu ambiant.

Données

a) | Chemin | Q* [kJ] | At [kJ]
1-2 | = 10 ?
2-1 |y -7 4
21| 2 ? 8
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b) | Chemin | Q7 [kJ] | A [k]]
1-2 | = ? —7
2-1 |y —4 9
2-1 | =z 10 ?
Question

e Compléter les tableaux figurant dans les données.

Réponses

a) | Chemin | Q% [kJ] | At [kJ]

1-2 | = 10 -7
2-1 | vy -7 4
2-1 | z —11 8

b) | Chemin | Q% [kJ] | At [kJ]

1-2 | = 2 -7
2-1 |y -4 9
2-1 | =z 10 -5

1.K Batterie d’automobile

Description

Une batterie d’automobile subit les transformations suivantes :
1-2 : décharge de ’état 1 & I’état 2, sans transfert d’énergie électrique ct avec
transfert d’énergie-chaleur vers I’environnement.

2-1 : recharge de I’état 2 a I’état 1, & aide d’un processus utilisant de I’énergic-
travail.
Données

e Transfert d’énergie-chaleur au cours

de la transformation 1-2 : 2Q~ = 1000kJ
e Transfert d’énergie-travail au cours

de la transformation 2-1 : JAT = 1584 kJ
Question

 Calculer le transfert d’énergie-chaleur & I'environnement 3Q~ au cours de
lopération de recharge.

Réponse
e 1Q~ =584kJ
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1.L Freinage d’une voiture

Description

Le conducteur d’une voiture de masse totale M, roulant a la vitesse C, doit
freiner pour s’arréter sur une distance L donnée. La voiture roule sur une colline
dont la pente correspond a un angle a (fig. 1.11).

Fig. 1.11

Hypotheéses

o L’énergie interne de la voiture & P'arrét, aprés refroidissement, est la méme
qu'a I'état initial.

e La force de résistance de I'air & I'avancement de la voiture (trainée) est né-
gligée.

e Il 0’y a pas de glissement des roues sur la route.

Données

e Distance de freinage fixée : L =100m

« Pente de la colline : tga = 0.07

o Vitesse initiale de la voiture : C = 72km/h
« Masse totale de la voiture : M =1000 kg
s Accélération terrestre : g = 9.81 m/s?
Questions

e Calculer la variation d’énergie interne totale AU, de la voiture.
e Calculer 'énergie-chaleur @~ dégagée lors du freinage.

Réponses

o AU., = —268.7TkJ
e (7 =268.7TkJ
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1.M Irréversibilité lors d’un chauffage
Description

Soit un récipient indéformable contenant un gaz & température initiale Tp1,
en contact avec un corps solide & une température initiale T,; plus élevée
(fig. 1.12). Le systéme évolue vers un état d’équilibre thermique caractérisé par
la température finale 75.

Fig. 1.12
Hypothéses
* Le récipient est parfaitement calorifugé.
Données
¢ Température initiale du corps solide : To1 = 100 °C
* Chaleur spécifique du corps solide : ca = 0.46 kJ/(K kg)
¢ Masse du corps solide : M, =1kg
» Température initiale du gaz : Tp = 25°C
¢ Chaleur spécifique isochore du gaz : cvg = 0.712 kJ /(K kg)
e Masse du gaz : Mg = 3 kg
Questions

» Déterminer la variation d’énergie interne AU du systéme.
* Déterminer la température finale 75, en utilisant notamment (2.58) et (5.158).
* L’opération est-elle réversible ? Donner une réponse quantitative.

Réponses

* AU =0kJ/(K kg)

e 1, =38.3°C

* L’opération est irréversible. Elle donne lieu & I'accroissement d’entropie :
AS =10J/K



CHAPITRE 2

Systémes fermés

2.A Compression polytrope

Description

Soit le systéeme constitué d'un cylindre fermé par un piston (fig. 2.1). Le gaz
contenu dans le cylindre est comprimé de la pression P; a la pression Ps.

Cette transformation est représentée a la figure 2.2. Le gaz regoit de I'énergie-
travail et passe d’un état d’équilibre initial 1 & un état d’équilibre final 2.

i

isobares

Y

Fig. 2.2
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Hypotheéses

¢ Le volume massique et la pression évolue au cours de la transformation en
suivant une loi polytrope du type Pv?° = cste.

¢ Le systéme est parfaitement calorifugé.

* La variation de I’énergie potentielle est négligeable.

Données

¢ Etat thermodynamique initial du gaz : vy = 0.84m3/kg
P 1 = 1 bar

¢ Pression finale du gaz : P; = 5bar

¢ Facteur calorifique relatif au gaz : I' =0.285

¢ Facteur polytrope relatif & la transformation : Yo = 1.5

¢ Masse du gaz : M = 3kg

e Energie-travail recue par le gaz : At = 450kJ

Questions

* Calculer la variation d’énergie interne du gaz.
e Calculer la dissipation relative a la transformation.

Solution

Variation de I’énergie interne du gaz

Le Premier Principe (1.22) (ou les équations fondamentales (2.3)), appliqué a

la transformation 1-2, donne, compte tenu des deux derniéres hypothéses :
AU = A' = 450k]

Dissipation

En utilisant la loi polytrope indiquée dans la premiére hypothése, nous avons :

1 B P1

Remarquons que I’expression ci-dessus, relative & un gaz parfait, apparait dans
le tableau 8.7 (vol. I).
Nous en déduisons le volume massique a ’état 2 :

vy = vy (F) = 0.2873m3 /kg
1

Les états initial 1 et final 2 étant des états d’équilibre, la variation A(C2/2) de
I’énergie cinétique massique est nulle.

Les deux premiers membres des équations fondamentales (2.3) d'un systéme
fermé donnent, compte tenu de ce qui précede et de la troisitme hypothése :

(voP2 — 01 Py)

2
1
A‘+R=M/Pdv:—M
’70—1
1

La dissipation est donc :

R=A%Y"-M

1 (1)2P2 - 'l)1P1) =92.1kJ
Yo —
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2.B Facteurs thermiques

Description
I1 s’agit d’évaluer les facteurs thermiques a,, 3, et 7, de I'’eau pour P’état
thermodynamique caractérisé par la pression P; et la température Ty.
Données

Diagramme P-v de Clapeyron :

bar‘P

220 \

210 \

200 N

I

N >
190 Q

| N\,

1 SN

| 2 % C

: k .
180 : —

0.012 0.013 0.014 0.015 0.016 0.017 0.018 3

m’
kg
Fig. 2.3

¢ Volume massique v, en m?/kg, de la vapeur d’eau en fonction de P et T :

- P
3(13 [bar]
[ ] 190 200 210

490 | 0.01533 | 0.01439 | 0.01353
500 | 0.01573 | 0.01477 | 0.01391
510 | 0.01611 | 0.01514 | 0.01427

* Etat thermodynamique au point 1 :
v = 0.01477m3/kg P, = 200bar T = 500°C

Questions

« Calculer les dérivées partielles (9T /OP),, (0T /8v)p et (dv/dP)r au point 1.
¢ Calculer les facteurs thermiques a,, 3, et ; au point 1.
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Solution
Dérivées partielles

Comme ’équation d’état de I’eau n’est pas donnée, une solution mathématique
rigoureuse est impossible. Evaluons les dérivées partielles avec des accroisse-
ments finis autour du point considéré :

. (9P ~ (AP _ 20425-195.96 _ . bar
T ),_,, \AT/,_, 315-763.15 K

— 3
. (_c’gg) o (&) _ 001514 -0.01439 _ . 5 m
8T ) p_p, AT )p_p ~ 783.15—763.15 Kkg
. (9P ~ (AP . 210 — 190 — 10.104kgbar
o )r_y, \Av/p_p 001391 -0.01573 m3

Facteurs thermiques

Selon les définitions (2.16) & (2.18) et compte tenu des résultats précédents,
nous obtenons les facteurs thermiques :

 facteur de compression isochore
Ty (OP
PT)=—|—=— =~ 1.603
av( 1, 1) Pl (8T)v=vl
» facteur de dilatation isobare

_ Tl 8’0 ~
Bp (P, T1) = o (3_T>p=p1 =~ 1.963

o facteur de compressibilité isotherme

v1

oP
ve (P, Ty) = ~B ("a—v) =~ (.812
T=T,

2.C Facteur polytrope
Description

Considérons la détente isotherme de la vapeur d’eau d’un état initial 1 & un
état final 2. Cette détente est représentée dans les diagrammes de la figurc 2.4.

P{ T*

=

Fig. 2.4
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Hypotheéses

e Le volume massique et la pression évoluent au cours de la transformation en
suivant une loi polytrope du type Pv7° = cste.

Données

o Etats thermodynamiques :

v P T s
[m3/kg] | [bar] | [°C] | [kJ/(K ke)]
1 0.01655 | 200 | 550 6.3374
0.07360 50 550 7.1215

Point

Questions

o Calculer le facteur de compressibilité polytrope moyen %,.
2 2

e Calculer les relations [vdP et [ Tds.
1 1

e Calculer le facteur polytrope o.

Solution

Facteur 7,

En utilisant la loi polytrope indiquée, nous avons :
Piv]° = Pyv)° = cste
Nous déduisons le facteur de compressibilité polytrope :

_ ln(Pz/Pl)
g = ——————2 = 0.929
7 = T (vz/vr)

Relations [vdP et [Tds
En utilisant la loi polytrope indiquée dans I’hypothese :
2 2 2
/vdP = v2P21/”_"“ / Pl gqp = vlpll/"ra /P—l/'_l’adP
1 1 1

2

/’UdP = 5 Yo 1 ('U2P2 — 'Ulpl) = —484.057kJ/kg
o —

1

Remarquons que |’expression ci-dessus, relative a un fluide réel, apparait dans
le tableau 8.7 (vol. I).

2 2
j Tds =T, / ds=T; (s2 — 51) = 645.432kJ /kg
1 1
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Chaleur spécifique isochore

Facteur polytrope o

Selon la définition (2.21) et compte tenu du fait que le facteur polytrope o est
constant, nous avons :

2

2
/vdP=a/Tds
1

1

Nous en déduisons le facteur polytrope :

c=—-1.33

2.0 Chaleur spécifique isochore
Description
Il s’agit de calculer la chaleur spécifique isochore du dioxyde de carbone.
Hypothéses

¢ Le dioxyde de carbone peut étre caractérisé une équation d’état, dite de
Clausius :

a
(’U—b) <P+m) =rT

dans laquelle a, b, ¢ et r sont des constantes.

Données

¢ FEtat thermodynamique 1 : P, =5bar T, = 300K

Chaleur spécifique isochore du dioxyde de carbone pour I’état de référence
défini par vy = oo et T quelconque :

6 .
coo(T) = 3 a; T 1 J/(K kg) avec T en K
i=1

¢ Constantes du polynéme :

Q) as as a4 as ae
246.62 | 1.79 | —1.68-1073 | 9.09-10"7 | —2.676-10"1° | 3.19.10~!¢

+ Constantes de ’équation d’état :
a = 574304 Jm®*K/kg®> b = 0.000764 m3/kg
¢ = 0.000209 m3/kg r = 188.95J/(K kg)

Questions

» Etablir 'expression de la chaleur spécifique isochore en fonction du volume
massique et de la température.

* Calculer la chaleur spécifique isochore correspondant & 1’état 1.
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Solution

Expression de la chaleur spécifique isochore
Nous avons, selon (2.30) et en utilisant 1’équation d’état de Clausius :

(5),r (58) - o
ov /) r oT? ), (v+c)*T2

{P: rT a oP r a
v

b T(+co 0T uv-b TPt

- (g;i) - (v ;02)‘;T3]

Par intégration le long de I'isotherme T, entre I'état de référence v = vg et un
autre état, nous obtenons :

Cy — Cp0 (T) = / ﬁidv
vt+ce

ey = cvo (T) + ;-’%v-t—c
Calcul de c,,
Le volume massique a 1’état 1 est, selon I’équation de Clausius :
v; = 0.1107125m3/kg
La chaleur spécifique isochore pour 'état de référence défini par vg = oo et T
est, selon I’expression donnée :
cvo (T1) = 654.87J/(K kg)

La chaleur spécifique isochore & 1'état 1 est, selon ’expression établie :

2a 1
=cpo(TY)+ ——— =666.38]/(K k
cv1 = cpo (Th) T12'01+c /( g)

2.E Variation d’entropie d’un gaz

Description

Considérons le chauffage isobare d’une masse M d'azote d’une température 71
a une température T5.
La transformation est représentée a la figure 2.5.

Hypotheéses

e La chaleur spécifique isobare a la pression P et dans lintervalle de tempé-
rature considéré est donnée avec une bonne précision par un polynéme du
type :

¢ = ;a (%(}0)_ 1/(K ke)

ou les coefficients a; sont des constantes et la température T est donnée en K.
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Th

c)é\g)
Vs
2
T,
T 1
1 /
I
-
8 89 ]
Fig. 2.5
g
Données
e Température initiale : T1 = 300K
e Température finale : T, = 600K
¢ Constantes du polynoéme de la chaleur spécifique :
ay as as a4 as
1115.35 | —562.52 | 1257.13 | —829.38 | 186.38
e Masse d’azote : M = 10kg

Questions

e Calculer la variation d’entropie entre I’état initial 1. et I’état final 2.

Solution

La variation d’entropie massique est, selon (2.65) et compte tenu du fait que |
transformation est isobare :

ds = cp%

Nous obtenons, en tenant compte de I'hypothése sur la variation de la chalet
spécifique ¢, :

YA T \'\dr
As:l/(;ai <1—b—(—)6> )?
T o~ a (-7t
As=a lnFl +; (z =7 ( 10001 )) =727.5 J/(K kg)
La variation d’entropie est finalement :
AS=MAs=7275J/K
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2.F Variations d’enthalpie et d’entropie d’un liquide

Description

1l s’agit d’étudier ’évolution de I’état thermodynamique de I’eau le long de la
transformation isobare représentée a la figure 2.6.

T‘ _.;g»

Y

Fig. 2.6

Hypotheéses
e La chaleur spécifique de l'eau liquide, & la pression de 1 bar et entre les

températures de 0 a 100°C, est donnée par la formule de Haas :

T + 100

5.26
ol M 0.011160 - 10~°-0367
100 ) +

cp = 4.1855 | 0.996185 + 0.0002874 (

avec T en °C et ¢, en kJ/(K kg)

Données

e Etats thermodynamiques de l'eau :

~

. P T
Point bar] | [°C]
1 1 20
2 1 80
Questions

e Calculer la variation d’enthalpie massique de I'eau.
e Calculer la variation d’entropie massique de Peau.
Solution

Variation d’enthalpie massique

La relation (2.59), intégrée entre les points 1 et 2, donne :
2

Ah = /cpdT
1
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Nous obtenons, en tenant compte de la formule de Haas indiquée dans I’hypo-
thése, la variation d’enthalpie massique :

6.26

0.0002874 (T2 + 100)6'26— (72 + 100)
100526 6.26

Ah = 4.1855 0.996185(T2 - Tl) +

0.011160

o (10709672 — 107097 ) | — 250.87 ki/kg

Variation d’entropie massique

La relation (2.65), intégrée entre les points 1 et 2, donne :

2
dT
As = —_—
= [0l
1

Nous obtenons, en tenant compte également de la formule de Haas :

As = 4.1855[ 0.996185 In

2 . 5.26
T, | 0.0002874 / (T+ 100) oF
T, 100526 T + 273.15

2

1
+0.011160/—;~—————
T +273.15

—0.036T

1

Les deux derniéres intégrales doivent étre résolues numériquement. Finalement,
nous obtenons la variation d’entropie massique.

As = 0.7768kJ /(K kg)

2.G Choc d’une sphére en chute libre

Description

Une spheére en plomb, initialement en équilibre mécanique et thermique avec
l’atmosphére, tombe d’une altitude Z; sur un plan situé a altitude Z,. La
sphere subit les transformations suivantes :

1-2 : chute libre de I’état 1 & I’état 2, défini juste avant le choc,

2-3 : arrét brutal dii au choc contre le plan, de ’état 2 & 1’état final 3.

Hypotheses

* Le choc est mou, ’énergie cinétique de la sphére étant absorbée & raison de
2/3 par la sphere et 1/3 par le plan.
* Le frottement de I'air contre la sphére (trainée) est négligeable.
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Données

e Température atmosphérique : T, = 20°C

¢ Chaleur spécifique du plomb : c=0.126kJ/(K kg)
e Hauteur de chute : H=27,-72,=30m
¢ Accélération terrestre : g = 9.81m/s?
Questions

e Calculer I’évolution de la température de la sphere.
e Calculer I’évolution de I'entropie massique de la sphere.

Solution

Accroissement de température
Transformation 1-2
Nous avons, compte tenu de la deuxieme hypothese, les relations suivantes :
e sphere solide : dv =20
e pas de frottement externe : da~ =0
¢ pas de transfert-chaleur : gt =0
* pas de frottement interne (dissipation) : ér =0
Le Premier Principe (équation (1.27) ou (2.3)) donne alors :
C2

d7+gdZ=0=—du
Les relations (2.57) et (2.69) donnent, avec dv =0 :

sy Ec

du = cdT
Remarquons que ces relations ne sont autres que (5.157) et (5.158).
Par intégration des équations ci-dessus, nous obtenons :

C2
o> =9(Z2—-2,)=gH

IAuc3iAT =0
Donc, I’énergie potentielle est transformée exclusivement en énergie cinétique
et la température de la spheére n’a pas varié pendant la chute :

Ty =Ty =T, =20°C
Transformation 2-3
Nous avons cette fois-ci :

dv=0 dZ =0 sgt =0

Le Premier Principe (équation (1.27) ou (2.3)) donne alors :

CZ
da~ +d7 +6r =0= —du +or
Par intégration des équations ci-dessus, nous obtenons, compte tenu de (5.158) :
C,?

—ga_ + T = 3A'U. = C%AT
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Le travail massique donné par la sphére au plan est, selon la premiére hypo-
theése :

1 Cy?

a = - —_—

2 3 2
Nous avons donc :

2 G2 2

3 ~JS 2

AT —. 2 = —gH =

5 3% 5 3g 1.56 K

La température de la sphére apres le choc est donc :

Ty =T, + AT = 21.56°C

Accroissement d’entropie
Transformation 1-2

Les équations fondamentales (2.3) donnent, compte tenu des relations précé-
dentes :

Tds =0
Par intégration, nous obtenons :
IAs=0

Donc, I'entropie massique de la sphére n’a pas varié pendant la chute.
Transformation 2-3

Les équations fondamentales (2.3) donnent, compte tenu des relations précé-
dentes :

Tds =du = e¢dT
ds = c-?—

Remarquons que cette relation n’est autre que (5.160).
Par intégation, nous obtenons la variation d’entropie massique :

3As=cln ;ﬁ = 0.6675J/(K kg)

a

2.H Relations fondamentales entre fonctions d’état

Description

Nous avons vu au paragraphe 2.2.1 que, moyennant certaines hypotheses, un
systéme peut étre considéré comme bivariant.

Hypothéses
 Le systéme est homogene, chimiquement inerte et en équilibre quasi-statique.

Questions

¢ Démontrer la relation (2.57).
¢ Démontrer la relation (2.63).
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Solution
Relation (2.57)

du = (a, — 1) Pdv + ¢, dT

En vertu de la relation (2.9), nous avons :

du Ju
o= (%) ae (22) ar

Compte tenu de la relation (2.29), la dérivée partielle du deuxieme terme du
membre de droite correspond bien a la chaleur spécifique & volume constant.
L’équation de Gibbs (1.127) inclut notamment les fonctions d’état u, v et T et

peut s’écrire sous la forme :
du ds

=-P+T—

dv + dv

D’o1l, & température constante :

0
(2),(3)

ov Jr ov /),
Relation qui, en introduisant la relation de Maxwell (2.43), devient :

Ou a, P

=) = v = -1)P

( Ew )T P+T T (ay — 1)

Une autre approche pour retrouver (2.57) consiste, toujours en partant de la
relation (2.9), & utiliser le tableau 2.6 du volume I ce qui donne :

ou a, — 1 a,P Ju) ¢y ay
(%); ey 1 (T DE et (8_T)v_a,,1_c"

Relation (2.63)
P
ds = a} dv + cv%

En vertu de I’équation (2.9), nous avons :

Os Os
ds = (%)T dv + (a—T)L dT

Compte tenu de la relation (2.28), la deuxiéme dérivée partielle du membre de
droite correspond & :

s\ _eo
or), T
En vertu de la relation de Maxwell (2.43), nous avons :

@ o, P
ov T_ T

Une autre approche pour retrouver (2.63) consiste, toujours en partant de la
relation (2.9), & utiliser le tableau 2.6 du volume I ce qui donne :

9\ _lawP _aP (05 _ o o
o), T 1 T or), oT 1 T
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2.1 Compression de Poxygene suivant différents chemins
Description

Une masse M d’oxygéne est contenue dans un cylindre fermé par un piston.
L’oxygeéne passe d’un état initial 1 & un état final 2 en subissant les transfor-
mations suivantes (fig. 2.7).

Chemin 1-2 : transformation adiabate.

Chemin 1-1’-2 : transformation isochore suivie d’une transformation isobare.
Chemin 1-1”-2 : transformation isobare suivie d’une transformation isochore.

Hypotheéses

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e Toutes les transformations s’effectuent sans dissipation.
* L’oxygene est assimilable & un gaz parfait.

Données
¢ Etat thermodynamique initial : Vi = 50dm?®

P, = 3bar

Ty = 20°C
¢ Volume final : Vz = 20dm®
» Constante massique de 'oxygene : r = 0.2598kJ/(K kg)
¢ Chaleur spécifique isochore de 'oxygene : co = 0.6496kJ/(K kg)
Questions

» Déterminer I’état thermodynamique final (Pz,7%).

e Calculer les énergies-travail et les énergies-chaleur mises en jeu pour les trois
chemins.

e Calculer les variations d’énergie interne pour les trois chemins.
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Solution

Etat thermodynamique final
Considérons le chemin 1-2. La variation d’entropie est, selon (2.2) et compte
tenu de la deuxiéme hypothese, caractérisée par :
ds=0
La transformation 1-2 est donc isentrope.
Le rapport et le facteur calorifiques sont, selon (2.35), (2.36) et (2.72) :
T+ cy

Cy

r=2"1_0o9857
Y

La pression et la température au point 2 sont, compte tenu des équations (2.22),
(2.15) et (2.36) ou selon le tableau 8.6 (vol. I) :
Vi

o
P, =P (72) = 10.82bar

r
T, =T (%) =42290K Ty =149.75°C

Energies-travail et énergies-chaleur

Quel que soit le chemin considéré, I’énergie-travail mise en jeu est, selon les
équations fondamentales (2.3) et compte tenu des deux premiéres hypotheses :

2
2p4* = —/PdV
1

Chemin 1-2

Les équations (2.22) et (2.23) permettent, pour une transformation isentrope,
de poser :

PV7 = cste
d’ou
P=PV'VdV
En remplacant ’expression de P dans ’équation du travail, nous obtenons :
2
At =PV / VTV =

1

P
v—1

(Vo - V;™7) = 16.6kJ

Une autre approche consiste, a partir des équations fondamentales (2.3), d’en
déduire I’expression du travail en fonction de la variation d’énergie interne :

2

24+ =/dU

1
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En tenant compte de (2.58) et (2.15) ’expression du travail devient :

2
2AT = /Mc,,dT = Mc, (T2 — T1)
1

P. P -
= Me, ( 2V2 — 1’U1> = C_ (P2V2 — P1V1)
T

T T

Cette derniére expression se trouve également dans le tableau 8.6 (vol. I) sa-
chant que :

Co 1

T v—1
L’énergie-chaleur est évidemment nulle :

2QT =0kJ

Chemin 1-1’-2
Pour le trongon isochore 1-1’, I'énergie-travail est évidemment nulle :
1'

a+ = —/PdV =0kJ
1

L’énergie-chaleur est alors, selon le Premier Principe (équation (1.22) ou (2.3))
et le tableau 8.1 (vol. I) :

%IQ+ — I'AU — MC’U(TI’ _Tl) >0
La masse d’oxygene est calculée a 'aide de I’équation d’état des gaz parfaits
(2.15), appliquée au point 1 :
ViPy
TTl

La température au point 1’ est calculée a 'aide de la méme équation d’état
(2.15), appliquée aux points 1 et 1’ :

M=

=0.197kg

Ty = Tlﬁ =1057.26 K
Py

L’énergie-chaleur regue par I’oxygeéne est finalement, compte tenu des relations
précédentes :

/ 1

VAt

et =

Pour le trongon isobare 1’-2, I’énergie-travail reque par 'oxygéne est :
2AY = Py(V; — V) = 32.46 k]

L’énergie-chaleur est alors, selon le Premier Principe (équation (1.22) ou (2.3)),
compte tenu de (1.32) et et de (2.60) :

2Q7 = -3AU+34% = AU - Py(V; - Vi) = AH
= —Mcy(T2 — Ty/)

Vi(P2 — P) =97.76kJ
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L’énergie-chaleur donnée par 1'oxygeéne est finalement, compte tenu de (2.72) :
Q" =-M(r+c¢,)(Ty — Th) = 113.62kJ

Pour le chemin 1-1’-2, nous obtenons les énergies-travail et les énergies-chaleur :
24T = VAt +247 = 32.46kJ
Q- =-VQ* +2Q =1586kJ

Chemin 1-1"-

Pour le trongon isobare 1-1”, les développements sont analogues a ceux effec-
tués pour le trongon 1'-2. Nous obtenons finalement les énergies-travail et les
énergies-chaleur mises en jeu :

AY = P{(V) — V3) = 9kJ
" ].
1'Q™ = P (Vi = Vo) + Me, (T = Tyr) = 1 Pa(Va = V2) = 31.50kJ

Pour le tronc¢on isochore 1”7-2. les développements sont analogues a ceux effec-
tués pour le trongon 1-1’. Nous obtenons finalement les énergies-travail et les
énergies chaleur :

2
2,AT = —/PdV:OkJ

1//
1
2,Q% = o 1VQ(P2 — P;) = 39.10kJ

Pour le chemin 1-1”-2, nous obtenons les énergies-travail et les énergies-chaleur :

2At =174 42,4 = 9kJ
%Q+ = —i"Q_ +¥HQ+ = 76kv]

Variations d’énergie interne
Pour les chemins 1-2, 1-1’-2 et 1-1”-2, les variations d’énergie interne sont, selon
le Premier Principe (équation (1.22) ou (2.3)) et compte tenu de la premiere
hypothése :

AU = 2A* +2Q* = 16.6kJ (chemin 1-2)

AU = 2A* —2Q~ = 16.6kJ (chemin 1-1’-2)

IAU =2A% 4+ 2Q* = 16.6kJ (chemin 1-17-2)
Nous constatons que la variation d’énergie interne entre les états 1 et 2 est la
méme pour les trois chemins. Elle ne dépend pas du chemin parcouru, mais
seulement des états initial 1 et final 2. Cela confirme bien le fait que ’énergie
interne est une fonction d’état.
Nous constatons par contre que I’énergie-travail et I'’énergie-chaleur mises en jeu
entre les états 1 et 2 sont différentes pour les trois chemins. Elles dépendent du
chemin parcouru, et pas seulement des états initial 1 et final 2. Cela confirme
bien le fait que 1’énergie-travail et 1'énergie-chaleur sont des grandeurs de
parcours (sect. 1.4).
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Compression de I’air dans différentes conditions

2.J Compression de lair dans différentes conditions
Description

Soit un cylindre fermé par un piston et contenant de l'air & I'état initial 1
(fig. 2.8).

Fig. 2.8

L’air est comprimé de la pression P, 3 la pression P, par déplacement du piston

ou transfert-chaleur avec I’extérieur, dans différentes conditions, correspondant
aux quatre cas suivants :

Cas 1 Transformation 1-2v réversible et isochore.
Cas II  Transformation 1-2¢ réversible et isotherme.

Cas III Transformation 1-2s réversible et isentrope.
Cas IV :

Transformation 1-2 irréversible et polytrope (adiabate et avec dissipation).

Hypotheses

» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données

e Etat thermodynamique initial : P, = lbar T1 = 20°C
e Pression finale : P, = 4bar

e Masse molaire de 'air : m = 28.85kg/kmol

¢ Chaleur spécifique isobare de l'air : cp = 1.0087kJ/(K kg)

o Energie-travail massique recue (cas IV) : 2at = 104kJ/kg
Questions

Pour les cas I &4 IV, déterminer :

 I’état thermodynamique (v, P,T),

la variation d’énergie interne massique,
la variation d’enthalpie massique,

la variation d’entropie massique,

la. dissipation massique,
I’énergie-chaleur massique mise en jeu.



Systémes fermés 37

Solution

Calculs préliminaires
La constante massique de l'air est, selon (5.59) et (5.66) :

r= = =0.2882kJ/(K ke)
La chaleur spécifique isochore est, selon (2.72) :
¢y =¢p — 1 =0.7205kJ/(K kg)
Le rapport et le facteur calorifiques sont, selon (2.35) et (2.36) :

=14
Co
~1
r=1"— =0.287

Le volume massique initial est, selon 1’équation d'état des gaz parfaits (2.15) :
T,
v = =1 = 0.8448 m3/kg
P,
La pression finale est la méme pour les quatre cas (voir données) :

P, = 4 bar

Etat thermodynamique final
Cas I
Le volume massique final est évidemment :

Voy = v1 = 0.8448 m> /kg

La température finale est, selon I’équation d’état (2.15) appliquée aux points 1
et 2v:

P, .
Ty = T1F2 =11726K Ty, = 899.45°C
1

Cas II
La température finale est évidemment :

Ty, =Ty =293.15K Ty = 20°C
Le volume massique final est, selon 1’équation d’état (2.15) :
T,
vor = =L = 0.2112m3 /ke
P
Cas III

Le volume massique final et la température finale peuvent étre déduits de la
relation (2.62) ou du tableau 8.6 (vol. I) :

1
1

P\~
Vos = U3 (Fz) = 0.3138 m3 /kg

r
Ty =T (-) =435.60K Toy = 162.46°C
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Cas IV

L’énergie-travail massique recue par l’air est, selon le Premier Principe (équa-
tion (1.26) ou (2.3)) et compte tenu des hypotheses ainsi que de (2.58) :

20t =2Au=c,(Tp — Th)
La température finale est donc :

2.+ .
=T +1— =43749K T, =164.34°C
Cy
Le volume massique final est, selon ’équation d’état (2.15) :
vy = T _ 0.3152m3 /kg
Py

Les transformations correspondant aux quatre cas étudiés sont représentées
qualitativement dans le diagramme de la figure 2.9.

)

Fig. 2.9

Variation d’énergie interne massique
Cas I alIV
La variation d’énergie interne massique est, selon (2.58) :

Au = c, AT
ce qui donne, pour les quatre cas considérés :
2 Au = cy(Toy — Th) = 633.66kJ /kg
PAu=c,(Toy — T1) = 0kJ /kg
25 Au = ¢y (Tos — Th) = 102.64 kI /kg
2Au = c (T — T1) = 104kJ/kg
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Variation d’enthalpie massique
Cas I a IV
La variation d’enthalpie massique est, selon (2.60) :
Ah = c, AT
ze qui donne, pour les quatre cas considérés :
2 Ah = ¢p(T2v — T1) = 887.10kJ /kg
AR = cp(Tor — T1) = OkJ /kg
25 Ah = cp(Tos — T1) = 143.70kJ /kg
2Ah = cp(T2 — T1) = 145.60kJ /kg

Variation d’entropie massique
CasI &IV
La variation d’entropie massique est, selon (2.66) :
Py T
As=—-rln— +c,ln =
Py P
ce qui donne, pour les quatre cas considérés :

P
2 _ 2 T,
WAs = ~rln P, +cpln —Tlv = 0.9988kJ/(K kg)

P T
2TAs = —rln -P—f +cpln TLT = —0.3995kJ/(K kg)
1
2sAs = 0kJ/(K kg)
P. T:
2As = —rln F? +cpln TZ = 0.0043kJ/(K kg)
1

Dissipation massique
Cas I a IIT

Les transformations considérées étant réversibles, les dissipations massiques
sont nulles :

2y = 2p =30 = 0kJ /kg

Cas IV
La dissipation massique est, selon les équations fondamentales (2.3) :

2
%r=fa++/Pdv
1

L’équation (2.22) permet, pour une transformation polytrope, de poser :

Pv"? = cste
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et l’intégrale de Pdv prend la forme :

/Pd By ((%)Fa - 1)

qui est aussi donnée au tableau 8.7 (vol. I).
Les relations (2.22) et (2.15) permettent d’écrire :

T, (P\"
r- (%)
qui est aussi donnée au tableau 8.7 (vol. I).
Nous en déduisons les facteurs polytropes I'y et v, .

ln(Tz/Tl)
I, = ————= 2
7 In(Py/P) = 0.2888
1
o = =14
0% -1, 06

La dissipation massique est finalement :

2 2 + P [E

r=1a —1| =1.5684kJ/k
! ! Yo — Tl ] / 8

Energie-chaleur massique
Cas I

L’énergie-chaleur massique regue est, compte tenu de (2.2) et du fait que
2v
1 T = 0

2v + /Tds

L’energle—chaleur massique regue est finalement, compte tenu de (1.151) :
et =2V Au = 633.66 kJ /kg
Cas IT
L’énergie-chaleur massique donnée est, compte tenu de (2.2) et du fait que
2r=0:
g = —Ty ?*As = 117.11kJ /kg
Cas I1I

L’énergie-chaleur massique regue est, compte tenu de (2.2) et du fait que
23
1’r=20:

25qF = /Tds = 0kJ/kg

La transforma,tlon 1-2s est adiabate.

Cas IV

L’énergie-chaleur massique est évidemment :
¢t = 0kJ/kg
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2.K Remplissage d’une bouteille

Description

Un gaz contenu dans un grand réservoir est utilisé pour remplir une bouteille
initialement vide (fig. 2.10).

état 1 état 2

Fig. 2.10

Hypothéses

e Le réservoir et la bouteille sont parfaitement calorifugés.

e Les variations d’énergie potentielle sont négligeables.

» Le gaz est caractérisé par ’équation d’état des gaz parfaits : vP = 7T ou r
est une constante.

Données

¢ Volume du compartiment A : V4 = 100m3

¢ Volume du compartiment B : Vg = 1m3 )

« Etat initial : P, =6bar 11 =20°C
o Constante massique du gaz : r = 0.2882kJ/(K kg)
Questions

¢ Déterminer la variation de ’état thermodynamique du gaz.
* La transformation est-elle réversible ? Donner une réponse quantitative.

Réponses

e P,=594bar T, =20°C
e La transformation est irréversible. Elle donne lieu & I’accroissement d’entropie
massique :

2As = 2.868J/(K kg)
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Détente sans dissipation

2.L Détente sans dissipation

Description

Un gaz, contenu dans un cylindre fermé par un piston mobile, est détendu de
facon trés lente d’un état initial 1 & un état final 6. Au cours de l'expérience,
les états initial 1 et final 6, ainsi que quatre états intermédiaires sont mesurés.
La transformation est représentée dans le diagramme de la figure 2.11.

PA 1

loi interpolée

—d &

=V

Fig. 2.11

Hypothéses

* Les variations des ¢énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
* La dissipation est négligée.
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Données

» Etats thermodynamiques mesurés :
. \% P

Point [m3] [Pa)

1 0.03 | 15.0-10°
2 0.04 | 10.6-10°
3 0.05 | 8.1-10°
4 0.07 | 5.4-10°
5 0.10 | 3.5-10°
6 0.16 | 2.0-10°

Questions

e Déterminer par interpolation (méthode des moindres carrés) les constantes
Yo et C, figurant dans la loi du type PV = C décrivant ’évolution ther-
modynamique du gaz.

e Calculer I'énergie-travail A~ donnée par le systéme en utilisant la loi trouvée.
Réponses

e 7o =1205 (C=21926J]
e A~ =63721]

2.M Expérience de Torricelli
Description

Il s’agit d’un tube cylindrique fermé & une extrémité et retourné sur une cuve

a mercure. Ce tube contient dans sa partie supérieure un gaz, le reste étant
rempli de mercure (fig. 2.12).

'}

mercure

. A

Fig. 2.12
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A Détat initial 1, les hauteurs des colonnes de gaz et de mercure sont respec.ti‘
vement Hg, et H,,;. A I'état final 2, lorsque le tube a été enfoncé d’une certaine
hauteur dans la cuve, ces hauteurs deviennent H g2 €t Hppo.

Hypotheéses

* La section du tube est constante.

e La température du gaz et du mercure reste constante.

* Le mercure est un fluide incompressible.

* Le gaz est caractérisé par ’équation d’état des gaz parfaits :
vP=7rT

ol T est une constante.

Données

e Hauteur initiale de la colonne de gaz : Hyg =01m

¢ Hauteur finale de la colonne de gaz : Hg = 0.05m

e Hauteur initiale de la colonne de mercure : H,,; =06m

¢ Hauteur finale de la colonne de mercure : H,2 =045m

* Masse volumique du mercure : pm = 13570kg/ m3
» Accélération terrestre : g = 9.81m/s’
Questions

 Calculer la pression atmosphérique F,.

Réponses
e P, =99841Pa = 0.998 bar

2.N Relations de Maxwell

Description

Il s’agit de calculer quelques dérivées partielles de I’entropie d’un gaz dont I’état
thermodynamique est défini par la pression P, et la température T;.

Hypothéses
¢ Le gaz est caractérisé par ’équation d’état de Van der Waals :
a
(v — b) <P+—2) =T
v
ol a,b et r sont des constantes.

Données

» Etat thermodynamique : P; = 10bar
Ty = 300°C
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¢ Chaleur spécifique isochore, & ’état 1 : cv1 = 1.641kJ/(K kg)
» Chaleur spécifique isobare, & 'état 1 : cp1 = 2.145kJ/(K kg)
e Constantes de I’équation d’état : a = 666.8 Nm*/kg?

b = 0.001057 m3 /kg
r = 0.2880kJ/(K kg)

Questions

¢ Calculer les dérivées partielles :

(2) (2) (&) (&
OP /, o /p ov ) r OP /
relatives au gaz a ’état thermodynamique défini par P; et 1.

Réponses

(85) =16-10* m3/(K kg)

. ( ) = 12.631-10°J/(K m?)
P

. — — . 102 3

((%) = 17.887- 102 J/(K m®)

Os\ —5_3
(8P = 29631070 m/(K ke)
2.0 Compression isotherme

Description

Une masse M d’air est comprimée de maniére isotherme & l'aide du systeme
repésenté par la figure 2.13.

Fig. 2.13
L’air passe d’un état d’équilibre initial 1 & un autre état d’équilibre final 2. 11
recoit ’énergie-travail At et cede 1'énergie-chaleur Q.
La transformation subie par air est illustrée a la figure 2.14.

Hypothéses

e La variation de I’énergie potentielle est négligeable.
* L’air est caractérisé par I’équation d’état de Van der Waals :

(v —b) (P+vi‘2) =T

ol a, b et r sont des constantes.
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Compression isotherme

Fig. 2.14

Données

Etats thermodynamiques de 1’air :

v T h

[m®/kg] | [°C] | [kJ/kg]
1 | o0.086847 | 30 | 301.67
2 | 0028840 | — | 297.27

Constantes de I'équation d’état :

Point

a = 163.5 Nm*/kg?
b = 0.001268 m3 /kg
r = 288.281/(K kg)
M = 2kg
At = 200kJ

Masse de 1’air :

¢ Energie-travail regue par Vair :
Questions

¢ Calculer les pressions initiale P; et finale P;.
¢ Calculer la variation d’énergie interne AU.

¢ Calculer I'énergie-chaleur Q~ donnée par lair.
e Calculer la dissipation R.

Réponses

e P, =10.0bar P, = 29.7bar
o AU = —6.68kJ

o Q~ =206.68kJ

e R=9.61kJ



CHAPITRE 3

Bilans des grandeurs extensives

3.A Collecteur-distributeur d’eau

Description

Soit le collecteur-distributeur d’eau représenté par la figure 3.1.

4

<y

L% -
1]
Fig. 3.1

L’eau entre dans le distributeur aux points 1 et 4, en ressort au point 3, tandis
que les conditions au point 2 restent a définir.

Hypotheses

e L’écoulement est unidimensionnel dans les sections 1, 2, 3 et 4.
e Le régime est permanent.
e L’eau est un fluide incompressible.
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Données
¢ Sections perpendiculaires aux conduites : S; = 0.018 m?

S2 = 0.046 m?

S3 = S4 = 0.037 m2
e Vitesses : C, =0.3m/s

Cs =1.5m/s

C4 = 7m/s
Questions

¢ Déterminer le sens de I’écoulement et la vitesse au point 2.
Solution

Considérons la frontiére représentée dans la figure 3.1.

Le bilan spatial de masse est, selon (3.47) et compte tenu de la deuxieme
hypothese :

dM . . . .
ar =M +M;—M3+My=0
Tout débit-masse traversant une section fixe S avec une vitesse absolue C est,
en vertu de (3.7) et (3.9), avec Cy = 0 :
Mt =—-pC.-8§
Le bilan spatial de masse devient alors, compte tenu de la troisieme hypothese :
pC1S1 + Mt — pC3S3 + pCySy = 0
Nous en déduisons le débit-masse :
M+
—2 = (C3S3 - Cl Sl - C4S4) = —0.2089 m3/s

Donc, au point 2, ’'eau sort du distributeur avec le débit-masse M, = 0.2089p kg/s
et la vitesse :

Il est intéressant de remarquer que ce résultat est indépendant des orientations
des conduites.

3.B Pesée d’un récipient avec écoulements
Description

Soit un récipient placé sur une balance. Il est alimenté avec de ’eau par I'ou-
verture 1 tandis que de I'eau s’écoule par les ouvertures 2 et 3 (fig. 3.2).

Hypotheéses

* Le récipient et la balance sont immobiles.
* Le régime est permanent.

, 1 .
* L’eau est un fluide incompressible.
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==
=

e————

Fig. 3.2
Données
e Hauteur d’eau dans le récipient : H=06m
¢ Section du récipient : S = 0.15m?
¢ Section de passage des ouvertures : S; = Sy = S5 = 0.005m?
¢ Masse volumique de 'eau : p = 1000 kg/m3
e Masse du récipient vide : M, = 5kg
e Vitesse de ’eau a 'entrée : C, =8m/s
e Accélération terrestre : ‘ g = 9.81m/s?
Questions

e Déterminer la lecture faite sur la balance lors de la pesée.

Solution

La résultante des forces exercées par I’eau sur les parois du récipient, compte
tenu de la deuxiéme hypothese, est donnée par le bilan spatial de quantité de
mouvement (3.118) :

-[2 = Mlél - M2c—;2 - Mgég - Pa(g - §1) - Pagl - PaSZ - PaS;; e ng
La projection de tous les termes de I’équation ci-dessus sur un axe vertical de
sens positif dirigé vers le bas donne la composante verticale de cette force :

K, = M,C, + P,S+gM

Le débit-masse d’eau est obtenu par 'intégration de (3.9), et compte tenu de
la premiere hypothese :

M1 = pC1S1
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La masse d’eau est, selon (3.45) et compte tenu de la troisiéme hypothese :

M = pV =pSH

La composante verticale de la force exercée par le systéme sur les parois du
récipient est finalement :

K, = pC%S: + P,S + pgSH

L’équilibre des forces verticales exercées sur le plateau de la balance donne :
K, +gM, —Kya - P,S=0

La force exercée par la balance sur le plateau est finalement :
Kpa = pC2%8) + pgSH + gM, = 1252N

La lecture faite sur la balance est, en kilogrammes :

&ial = 127.6 kg

3.C Mélange de deux jets liquides

Description

Soit un systeme destiné & mélanger deux jets liquides pour former un jet unique
(fig. 3.3).

A

Fig. 3.3
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Hypothéses

Le systéme est immobile.

Les deux jets liquides sont constitués du méme fluide.
L’effet de la pesanteur est négligeable.

Le régime est permanent.

Le fluide est incompressible.

Données

e Section d'entrée 1 : S; = 0.010m?

e Section d’entrée 2 : S, = 0.015m?

o Masse volumique du fluide : p = 1000kg/m3
o Débit-masse & travers la section 1 : M, = 10kg/s

e Débit-masse a travers la section 2 : M, = 7.5kg/s
Questions

e Calculer I’'angle que fait la vitesse du jet de sortie avec 'horizontale.
o Calculer la vitesse du jet a la sortie.

Solution

Angle du jet de sortie avec I’horizontale
Le bilan spatial de quantité de mouvement (3.118), appliqué au systéme déli-
mité par la frontiére indiquée en pointillés sur la figure 3.3, compte tenu des
troisieme et quatrieéme hypotheéses, donne :
0= MGy + MyC, — M;Cs

En projetant tous les termes de ’équation ci-dessus, sur les axes horizontal z
et vertical y, nous obtenons les deux équations :
sur laxex: 0= M101 — M3C3cosf
sur Paxey: 0= MgC’g — M3C4sin 8
L’élimination de C3 et M3 entre ces deux équations donne :

0 _ =

Cl M 1

En intégrant (3.9) pour les deux sections d’entrée, et en tenant compte des
premiére, deuxiéme et cinquieéme hypotheses, nous obtenons finalement :

S 2
21
6 = 0.359rad = 20.6°

Vitesse du jet a la sortie

La projection des termes du bilan spatial de quantité de mouvement sur 1’axe
horizontal x donne :
M; 1

_ _ -1 2
C3_CM30080 Cl 3 ].-I-tgg
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Vidange d’un réservoir

La relation précédente devient, selon (3.9) et (3.47), compte tenu des premiére
et cinquiéme hypotheses :

M2
pSl(Ml +M2)

La vitesse du jet a la sortie est finalement, compte tenu de I'expression de tg 6 :

. 2 . 2
1 M2 M2
Cy= ———— L) +({=2%2| =061m/s
3 p(]\/[1 + Mz) < Sy ) ( S2 ) /

3.0 Vidange d’un réservoir
Description

Soit un grand réservoir cylindrique monté sur des roulettes et rempli d’eau
(fig. 3.4). Le réservoir et la conduite de sortie sont dans ’atmospheére.

Fig. 3.4

Au temps t = 0, la vanne est ouverte complétement et la vidange commence.
La hauteur H de la colonne d’eau diminue en fonction du temps. Une force N
est appliquée afin de maintenir le réservoir immobile.

Hypothéses

¢ La dissipation est négligée.
¢ L’eau est un fluide incompressible.
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Données

e Section du réservoir : S: = 1.9m?

¢ Section de la conduite de sortie : Sy = 0.009 m?

¢ Hauteur de la colonne d’eau au temps ¢t = 0 : Hy = 4.8m

¢ Masse volumique de ’eau : p = 1011kg/m3
e Accélération terrestre : g = 9.81m/s?
Questions

¢ Déterminer les lois de variation de la hauteur de la colonne d’eau et de la
vitesse de ’eau a la sortie, en fonction du temps. Utiliser notamment les
équations fondamentales (4.57).

e Au temps t* = 50s, calculer la hauteur de la colonne d’eau, le débit-volume
a la sortie et la force nécessaire pour maintenir le réservoir immobile.

Solution

Lois de variation de la hauteur et de la vitesse

Le bilan spatial de masse (3.47), appliqué au systeme défini par la frontiére
indiquée en traits pointillés sur la figure 3.4, donne, compte tenu de (3.9) et de
la deuxieme hypothese :

d
&(PSIH) = —pC285s

dH
S1—— = —C2 S
15 202
En admettant, en premiére approximation, que I’écoulement est quasi perma-
nent, nous obtenons, selon les équations fondamentales (4.57) et compte tenu
de la premiere hypotheése :
02

Nous avons, par intégration entre les sections 1 et 2 :

2
%—QH=—’U(P2—P1)=0
Cg= 2gH

Nous obtenons, par élimination de Cs, I’équation différentielle :

Sldd—lt{'i—SQ\/2gH=0

dont la résolution donne la loi de variation de la hauteur de la colonne d’eau :

La loi de variation de la vitesse de ’eau & la sortie est donc :

S,
Cz = \/2gH0 - —29t

S1
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Hauteur, débit-volume et force, au temps t* =ils
La hauteur de la colonne d’eau est, au temps t'
2
2
H* = \/Hg—éﬂt* =2.78 m
S 2
Le débit-volume 4 la sortie est, au temps t* :
Vs =8,C3
Vs = 83/2gH* = 0.0664 m3 /s

L’écoulement étant encore admis quasi permanat, le bilan spatial de quantité
de mouvement (3.118) donne, en projection surlaxe horizontal z, la relation :
0= _02(p0252) — K- PaS;_)

dans laquelle P, est la pression atmosphérique.
La composante horizontale de la résultante desfrces exercées par I'eau sur les
parois intérieures du réservoir est donc :

K = _(p022 + Pa)S2

La composante horizontale de la résultante desforces exercées par la pression
atmosphérique P, sur les parois extérieures durservoir est précisément égale
a ’expression P, 9.

La force horizontale nécessaire pour maintenir le réservoir immobile, est donc
finalement, au temps t* :

*= —(K*+ P,S,;) = pC2S,
N* =2pgH*S, = 495.7TN

Cette force étant positive, elle doit étre dirigie de la gauche vers la droite,
comme l'indique la figure 3.4.

3.E Propulsion d’un bateau

Description

Soit un bateau utilisant un systéme hydraulique. L’eau est introduite par la
section 1 & la vitesse C; du bateau et elle est chassée de la section 2 & une
vitesse C; plus élevée (fig. 3. 5). Le moteur du bateau consomme sous forme de
combustible une puissance E, et le bateau subit une poussée K.

Fig. 3.5
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Hypotheéses

¢ Les forces de pression au droit des sections fluides 1 et 2 se compensent.
* Le régime est permanent.
¢ L'eau est incompressible.

Données

e Section d’entrée : S1 = 0.093 m3

¢ Vitesse du bateau : Ci =13m/s

» Masse volumique de V’eau : p = 1011kg/m?3
e Poussée : |K| =2224N

¢ Puissance consommée : E = 150kW
Questions

¢ Calculer la section de sortie.

¢ Calculer la puissance propulsive, 'efficacité propulsive et Defficacité globale
du systéme.

Solution
Section de sortie

Le bilan spatial de masse (3.47), appliqué au systéme défini par la frontiere
indiquée en traits pointillés sur la figure 3.5, donne, compte tenu de (3.9) et de
la troisieme hypothese :

0= M1 — Mg = pClsl — pCzSz

CQ = C1 g—;
Le bilan spatial de quantité de mouvement (3.118) donne, en projection sur
I’axe horizontal z et compte tenu des hypothéses :

0 = Ci(pC;8;) — C2(pC2S2) + K
En éliminant C, entre les deux relations précédentes, nous obtenons la section
de sortie :

pCi St
Sz = o .
pcl Sl + K

Puissance propulsive et efficacité propulsive du systéme

La vitesse de I’eau & la sortie est :

S
Co=C12L =14.8m/s
Sa
La puissance motrice du systéme hydraulique, correspondant & ’accroissement
de I’énergie cinétique de 1’eau, est :

. . (C2 2
E.=M[|22_=21
=(5-5)
La puissance propulsive de 1'écoulement est :

E, = KC; = 28912 W = 28.912kW

= 0.0816 m>
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1
Lancement d’une fusée L6

L’efficacité propulsive du systéme est donc :
E 2K -
epzfp:# avec K = M(C2 — C4)
E. M (022 - C'12 )
2
=————=0935=935%
i 1+ (Cz/ Cl) 0
L’efficacité globale du systéme est :
E
e=-2=0193=193%
E
3.F Lancement d’une fusée '
166

Description

. o , . ge
Une fusée, ayant une masse initiale Mg, est lancée verticalement. La combt
tion du combustible et du comburant embarqués donne des gaz qui sont éject

dans ’atmosphére & trés haute vitesse & travers une tuyére.

Hypotheéses €2

fe-
.

La résultante des forces exercées par la pression au droit de la section
sortie de la tuyéere est nulle.

Les vitesses relatives du combustible et du comburant par rapport a la fus
sont négligeables.

Le débit-masse et la vitesse relative des gaz de combustion sont constants
¢ La résistance de ’air est négligeable.

Données

» Vitesse relative des gaz de combustion

par rapport a la fusée, & la section de sortie

de la tuyere : We = 980m/s
* Masse initiale de la fusée : Mpgo = 400kg
¢ Débit-masse des gaz de combustion : Mg = 4.5kg/s
» Accélération terrestre : g = 9.81m/s?
Questions

¢ Etudier ’évolution de ’accélération de la fusée en fonction du temps et
déduire son accélération initiale.

» Etudier I’évolution de la vitesse de la fusée en fonction du temps et en dédu
sa vitesse apres 10 secondes de vol.

(54
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lution

.célération

nsidérons la fusée représentée par la figure 3.6. Le bilan spatial de masse

Enne, selon (3.47) et en tenant compte du fait que la masse Mp de la fusée
Ofie en fonction du temps :

p?

dMp

SYFE _
dt ¢

oA

EL
—
J

Ce &
Fig. 3.6

ar intégration entre O et ¢ secondes, nous obtenons, compte tenu de la deuxiéme
rpothese :

Mp — Mgy = —Mgt

Mp = Mgy — M(;t

’autre part, le bilan spatial de quantité de mouvement donne, selon (3.114),
1.118) et compte tenu des premieres et quatriéme hypotheses :

%///pédvzf/GdM+—gMFE
v Fr

d . .. "
a(MFC'F) = —MgCc — gMFk

Mpap e MGéF = —MGéG - gMFE

A%) @ est I’accélération de la fusée.
9on tenant compte du fait que la vitesse relative des gaz de combustion est :

C We=0Cs—Cr

Ve
ous obtenons :
0

Mpdp = —MGWG - gMFE
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Par projection sur 1’axe vertical y, nous obtenons I’accélération de la fusée en
fonction du temps :

_ MgWeg g
Mpq — Mgt
L’accélération initiale de la fusée est alors :

ar

McWe 2
g = —— — g = 1.215m/s
Fo Mro g ] /
Vitesse
Etant donné que ar = dCp /dt
dcp = MeWe 4, gdt
Mpo — Mgt

Par intégration entre 0 et ¢ secondes, nous obtenons :

M,
Cr=-Wgln (1— MG t) —gt

FO

Apreés un temps de vol t; = 10s, la vitesse de la fusée est :

CFl = —WG In (1 - MG tl) — gtl = 18.86 m/s
Mpo
3.G Embranchement
Description

Soit le systéme constitué d’une canalisation avec un soutirage, et dans lequel
circule de ’eau (fig. 3.7).

L Ll L L L L Ll L LLLL
M, M,
- =

1 2
S

Ll L L L L

==

__J3
s

Fig. 3.7

Hypotheses

¢ Le systéme est immobile.
e Le régime est permanent.
¢ L’eau est un fluide incompressible.
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Données

¢ Sections d’entrée 1 et de sortie 2 : S1 = 83 = 0.0125m?2
¢ Section de sortie 3 : S3 = 0.008 m?

¢ Masse volumique de eau : p = 1000kg/m3

¢ Débit-masse d’eau & travers la section 1 : M1 = 25kg/s

¢ Débit-masse d’eau & travers la section 3 : Ms = 10kg/s
Question

¢ Calculer la vitesse de I’eau dans chaque section.

Réponses

e Cy=2m/s Cy=12m/s C3 =1.25m/s

3.H Force de réaction sur une conduite coudée

Description

Soit une conduite coudée dont I’axe est situé dans un plan horizontal (fig. 3.8).
Du pétrole s’écoule dans cette conduite avec un débit-masse M. La conduite
est maintenue fixe par des forces d’ancrage dont la résultante est V.

z -
vl \
/
. 2
I ,ZE
—- . -
-
1
vy
Fig. 3.8
Le systéme est décrit dans le systéme orthonormé (2,7, 2’), 'axe 7z ayant le

méme sens que le champ de gravité terrestre.

Hypotheses

e La variation de I’énergie potentielle est négligée.
La dissipation est négligée.

¢ Le régime est permanent.

L’écoulement est unidimensionnel.

Le pétrole est un fluide incompressible.
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Poussée d’un turboréacteur

Données

+ Diametre de la section 1 : D;=01m

e Diametre de la section 2 : D, = 0.05m

e Masse de la conduite : M = 0.8kg

¢ Volume de la conduite : V = 0.005m3
¢ Angle du coude : 8 = 30°

¢ Pression atmosphérique : P, = 1lbar

e Pression dans la section 1 : P; = 5bar

¢ Masse volumique du pétrole : p = 900kg/m3
e Débit-masse du pétrole : M = 50kg/s

e Accélération terrestre : g = 9.81m/s?
Questions

e Calculer la pression P, dans la section 2 en utilisant notamment les équations
fondamentales (4.57).

« Déterminer le module et la direction de la résultante N des forces d’ancrage
qu’il faut exercer pour maintenir la conduite fixe.

Plan z-y Plan r-z
: = “ﬁy
! 19,55° z
N,
I
A4
Fig. 3.9
Réponses
e P, =1.62bar

« |[N|=22972N
La force N est située dans un plan vertical r-z faisant un angle de 19.55° avec

le plan vertical z-z. Dans le plan r-z, elle fait un angle de 1.30° avec le plan
horizontal z-r (fig. 3.9).

3.1 Poussée d’un turboréacteur
Description

11 s’agit de déterminer la poussée d’un turboréacteur en fonction de sa vitesse
de déplacement (fig. 3.10).
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— i

N——

S —— -
< F———e————————
7_“ U Wy ——————
\
/ /
Fig. 3.10
ypotheses

* L’effet aérodynamique sur le carénage du turboréacteur est négligé.
¢ La vitesse de l'air a I’entrée du turboréacteur est négligeable.
HLe régime est permanent.

onnées
* Vitesse nominale de déplacement : U =220m/s
Vitesse relative du jet a la sortie : Wo = 550m/s
* Débit-masse d’air dans le turboréacteur : M = 50kg/s
uestions

* Calculer la force Ky qu’exerce le turboréacteur sur ses points d’attache (pous-
* sée) lorsque ’avion est au point fixe (vitesse nulle).
¢ Calculer la force K,, qu’exerce le turboréacteur sur ses points d’attache a la

D! vitesse nominale.
. éponses

* Kp=27500N
* K, =16500N

H:






CHAPITRE 4

Systemes ouverts,

en régime permanent

4.A Cheminée d’une centrale thermique

Description

Considérons la cheminée d’une centrale thermique, représentée dans la figure 4.1.

IMG

2

air atmosphérique

|~ gaz de combustion

PV LY L Ll LLLLLLLL,

Fig. 4.1

Pour simplifier, on admet que la cheminée a un diamétre intérieur constant.

Elle est traversée par les gaz de combustion avec un débit-masse M.

Au pied de la cheminée (altitude Z;), on mesure :

¢ les températures T4 de lair atmosphérique et TG des gaz de combustion,

¢ la pression P4, de l'air atmosphérique,

* la différence AP entre la pression de I'air atmosphérique et la pression sta-
tique des gaz de combustion.
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Hypothéses

e La température de ’air atmosphérique ne varie pas entre le pied et le som-
met de la cheminée.

e L’air atmosphérique est pratiquement au repos.

 Le coefficient de perte de charge dans la cheminée est constant.

e L’écoulement des gaz de combustion est unidimensionnel.

e Le régime est permanent.

e L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz parfaits.

e La cheminée est parfaitement calorifugée.

Données
e Hauteur de la cheminée : H=23-2,=100m
e Section intérieure de la cheminée : S = 9m?
¢ Pression de ’air atmosphérique au pied

de la cheminée : P4y = 0.94 bar
e Température de ’air atmosphérique : Ta =17°C
e Dépression au pied de la cheminée : AP = P41 — Pai

= 3 mbar

+ Masse molaire de ’air atmosphérique : ma = 28.85kg/kmol
e Température des gaz de combustion au pied

de la cheminée : Tcy = 146°C
¢ Masse molaire des gaz de combustion : mg = 29.18kg/kmol
¢ Débit-masse des gaz de combustion : Mc = 150kg/s
e Accélération terrestre : g =9.81m/ s?
¢ Chaleur spécifique & pression constante des

gaz de combustion : cp = 1073J/(K kg)
Questions

e Calculer la pression statique des gaz de combustion au sommet de la chemi-
née.

e Calculer la température T2 et la vitesse Cga.

e Calculer la dissipation massique relative aux gaz de combustion entre le pied
et le sommet de la cheminée en intégrant sur la pression avec une valeur
moyenne de la température.

« Estimer la dépression au pied de la cheminée que l’on aurait mesuree si le
débit-masse des gaz de combustion avait été doublé.

Solution
Pression

Considérons une colonne d’air atmosphérique verticale comme s’écoulant en
régime permanent avec une vitesse qui tend vers 0. Les équations fondamentales
(4.57), appliquées & 'air entre le pied et le sommet de la cheminée, donnent,
compte tenu de la deuxieme hypothese :

gdZ = —vdP
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Par intégration entre les points 1 et 2, nous obtenons, compte tenu des premiére
et avant dernieére hypotheses (équation d’état (5.71)) :

gH = —14TaIn Pas
Py,

La constante massique de 'air est, selon (5.66) et (5.59) :

ra=—— = 288.2J/(K kg)
ma

Les pressions statiques de I’air et des gaz de combustion sont égales au sommet
de la cheminée :

Pyy = Pga

La pression statique des gaz de combustion au sommet de la cheminée est
finalement :

Pgo = P4y e 9H/(raTa) = 0 929 bar

Température et vitesse des gaz en 2

La constante massique des gaz de combustion est, selon (5.66) et (5.59) :

re = — = 284.9J/(K kg)
mg

La pression statique des gaz de combustion au pied de la cheminée est :
Pg1 = Pa1 — AP = 0.937bar

Etant donné les quatre derniéres hypothéses, les équations fondamentales (4.57),
appliquées aux gaz de combustion entre le pied et le sommet de la cheminée,
donnent :

2
d% +gdZ + ér = —vdP = —dh + ér

Par intégration entre les points 1 et 2 nous obtenons, compte tenu des deux
derniéres hypothéses (équations d’état (5.71) et de continuité (4.8)) :
C& _ C&

9 T +gH=cp (TGl —TG‘Z)

15Cg1 = pe2SCaq2

donc :

Pgi1Gg1 _ Pg2Co2
T61 T2

La résolution du systéme d’équations & deux inconnues ci-dessus donne :

Cez =21.38m/s et Tae = 145.08°C
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Dissipation massique
Par l'intégration entre les points 1 et 2 de l'intégrale de vdP et en considérant
une température moyenne des gaz de combustion, on obtient :
2
/vdP = ~1018.3J/kg
1

La dissipation massique relative aux gaz de combustion entre le pied et le
sommet de la cheminée est finalement :

2
2 2
r= —/vdP— (% — %) —gH =34.37J)/kg
1

Dépression

La dissipation massique relative aux gaz de combustion entre le pied et le
sommet de la cheminée est aussi, selon (4.131) et la quatriéme hypotheése :

2 2
e} Ar
= [ty - az
" R, 2 2~ 3R, / o

1 1

La relation (4.8) donne, compte tenu de 1’équation d’état (5.71) et du fait que
la variation de Pg est tres faible :

Ch — MgreTe
¢~ TSP

La vitesse Cg est donc proportionnelle au débit-masse Mg, de sorte que la
dissipation massique est proportionnelle au carré du débit-masse M. Donc, si
le débit-masse Mg avait été doublé (M’c = 2Mg), la dissipation massique r
aurait été quadruplée (v’ = 4r). La dépression que I’on aurait mesurée dans ce
cas est alors :

~ Mg

AP’ = Pay — Payr = Pay — Pag \(Co/2=(Cly /+ati+r") [rD)
= 2.1 mbar

4.B Installation de chauffage central d’un batiment

Description

Considérons Pinstallation de chauffage central d’un batiment, équipée d’une
chaudiére alimentée en hydrocarbure (fig. 4.2).

La chaudiére assure d’une part la production d’eau chaude sanitaire et, d’autre
part, le chauffage de ’eau d’alimentation des corps de chauffe du batiment.
Le réglage du chauffage est obtenu par variation de la température d’entrée
(point 2) de '’eau dans les corps de chauffe. Cela est réalisé par une vanne
mélangeuse a trois voies dans laquelle I’eau de départ provenant de la chaudiere

a

(point 1’) est mélangée & une partie de celle de retour des corps de chauffe
(point 3').
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eau chaude sanitaire
\

vanne mélangeuse

1 1 -
- » <
pompe 1 pompe 2 2
1
R — .
] . \ corps de Q.
h chauffe ™
-
b 3
gaz de combustion eeged— 3
4 3"
Fig. 4.2

Pour éviter la condensation de la vapeur d’eau des gaz de combustion dans la
chaudiere, on assure un réchauffage de I’eau de retour (point 3") par I'injection
dans cette derniére d’une partie de ’eau de départ (point 1), cela en donnant
a la pompe 1 un débit supérieur a celui de la pompe 2.

Nous envisageons deux cas de fonctionnement :

Cas I régime nominal, charge maximale

La vanne mélangeuse a une position telle que le débit de ’eau de retour My
est annulé.

Cas II charge partielle

La vanne mélangeuse a une position intermédiaire, de sorte que le débit d’eau
de retour M3 n’est pas nul.

Hypotheses

» Les puissances électriques nécessaires pour ’entrainement des pompes sont

négligées.

e Tous les éléments de l'installation, & ’exception des corps de chauffe, sont
parfaitement calorifugés.

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

» La dissipation est négligée dans tous les éléments de 'installation.

e L’écoulement est unidimensionnel.

¢ Le régime est permanent.

Données
e Température de I’eau au point 1 : Ty, = 80°C
e Température de ’eau au point 2 :
Cas1: To =T
Cas II : Ty = 48°C

* Chaleur spécifique de 'eau : ¢ = 4.185kJ /(K kg)
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* Débit-masse de 1’eau au point 1 : M, = 0.372kg/s
¢ Débit-masse de ’eau au point 2 : M, = 0.283kg/s
¢ Puissance-chaleur donnée par le corps de chauffe :
Cas1: . Q; = 30kW
Cas IT : Q; = 14kW
Questions

¢ Pour le cas I et II, calculer les températures et les débits-masse de 'eau aux
points 1, 1/, 1”7, 2, 3, 3/, 3" et 4.

Solution
Etant donné les deux dernieres hypotheéses, les équations fondamentales (4.57)
donnent, compte tenu des premiére, troisiéme et quatriéme hypotheses :

vdP =0

La pression est donc constante le long de tout le circuit.

Les mémes équations (4.57) donnent, compte tenu en plus de la deuxiéme hy-
pothése :

dh=0

L’enthalpie est donc constante le long du circuit & I’exception de la chaudiere

et des corps de chauffe. Pour ces derniers, la variation d’enthalpie dépend du
transfert-chaleur, selon la relation :

dh = 6q*

Les états thermodynamiques aux points 1, 1’ et 1”, ainsi que ceux aux points 3,

3’ et 3” sont identiques. En particulier, les températures correspondantes sont
égales :

Ty = Ty = Ty» = 80°C

Ty = Ty =Ty
La puissance-chaleur donnée par ’eau aux corps de chauffe est, compte tenu
de (5.159) :

Q;: = Mac(Ty — T)
La température aux points 3, 3’ et 3" est donc :

Ty =Ty =Ty =Ty — Qh = 54.67°C pour le cas I
M2 C

= 36.18°C pour le cas II
La puissance-chaleur regue de la chaudiére est, compte tenu de (5.159) :
Q: = M1 C(Tl - T4)
En vertu du Premier Principe (équation (1.22)) appliqué & l'installation et

compte tenu des hypothéses, la puissance-chaleur regue par 1’eau dans la chau-
diere est égale a celle donnée par I’eau aux corps de chauffe :

Qf =Q;
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La température au point 4 est finalement :

Ty =Ty — Qh = 60.73°C pour le cas I
Mlc

= 71°C pour le cas II
Le bilan spatial de masse (1.50) donne les relations :
Ml p— er + Mlll = M4 = Mlll + M3H
M2 = Mll + Msl = M3 = M3’ —+- M3”

Cas I
Les relations précédentes donnent les débits-masse :
My = M, = 0.283kg/s
My» = My — My, = 0.089kg/s
M; = M, = 0.283kg/s
M = Okg/s
Mz = M, = 0.283kg/s
My =M, = 0.372kg/s
Cas I1

En vertu du Premier Principe (équation (1.47)), appliqué & la vanne mélan-
geuse, nous avons, compte tenu des hypothéses et de (5.159) :

M1'h1 + Mayhs = M2h2 = (Ml’ - Ms')h2
Ml’(hl —hg) = Msf(hz — h3) = (My — My/)(ha — h3)
er(hl — h3) = M2(h2 - h3)

Les relations précédentes donnent, compte tenu de (5.159), les débits-masse :

My = MZ% :?2 = 0.0763kg/s
My» = My — My, = 0.2957kg/s
Ms = M, = 0.283kg/s
Ms = M, — My, = 0.2067kg/s
My = My = 0.0763kg/s
My =M, = 0.372kg/s

4. Gonflage d’un pneu
Description

Soit le pneu d’une roue d’automobile, supportant une charge F (fig. 4.3). Pour
gonfler ce pneu, nous le relions & un réservoir d’air comprimé dont ’état ther-
modynamique est caractérisé par la pression P, et la température T,.. L’opéra-
tion de gonflage fait passer I’état thermodynamique de ’air & I'intérieur de la
chambre a air d’un état initial 1 & un état final 2. Au cours de cette opération,
le moyeu de la roue s’éleve d’une hauteur AH.
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3\

Gonflage d’un pneu

— - -

Hypothéses

—.—- — fromntiére I
——————— frontiére 11

Fig. 4.3

L’état thermodynamique de 'air contenu dans le réservoir reste constant.
Le volume d’air contenu dans le tuyau reliant le réservoir et la chambre 4 air

est négligeable.

L’énergie de déformation du pneu est négligée.
Les transferts d’énergie-chaleur sont négligés.

Les variations de I’énergie potentielle sont négligeables.
L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données
¢ Pression atmosphérique : P, = 1bar
+ Etat thermodynamique de I'air du réservoir : P, = 5bar
+ Etats thermodynamiques de I'air de la chambre :
Point | 151 | bar) |
1 0.02 1.5 20
2 0.03 3 -

T, = 20°C
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+ Constante massique de ’air : r = 0.2882kJ/(K kg)
¢ Chaleur spécifique isochore de Vair : ¢y = 0.7205kJ /(K kg)
¢ Charge supportée par le pneu : F =3000N

e Elévation du moyeu de la roue : AH =0.2m

Questions

e Calculer la masse d’air AM prélevée dans le réservoir.

Solution

Cet exercice peut étre résolu par deux méthodes différentes, selon le choix de
la frontiére du systéme considéré.

Premiére méthode
Considérons le systeme fermé constitué a ’état 1 par ’air de la chambre 3 air
(masse M, volume V;) et air situé dans le réservoir (masse M,., volume V),
et & I'état 2 par lair de la chambre & air (masse My, volume V;). Ce systéme
est délimité par la frontiere 1 dans la figure 4.3.
Le Premier Principe (1.22) donne, compte tenu des quatriéme et cinquiéme
hypothéses et du fait que les états 1 et 2 sont des états de repos, le bilan
énergétique :
At = AU
LD’énergie-travail reque par le systéme, compte tenu des trois premiéres hypo-
theses, est donnée par la relation :
At =PV, - FAH — P,AV
dans laquelle nous avons :
¢ P,V énergie-travail regue, due aux forces de pression s’exergant sur la portion
de frontiére située dans le réservoir

¢ FAH énergie-travail fournie par le systeme du véhicule pour le soulever d’une
hauteur AH

* F,AV énergie-travail fournie par le systéme & I’atmosphére pour repousser
I’air atmosphérique.
La variation d’énergie interne est, en vertu de la propriété d’extensivité (1.20),
et compte tenu du fait que M, = My, — M; = AM
AU = M2’U.2 - (M1U.1 + (M2 - Ml)u,.) = M2 3Au - M1 TI,A’U.
En éliminant At et AU entre les trois équations ci-dessus, et en tenant compte
de (2.58), (2.72) et (5.72), nous obtenons :

My 2Au — My !Au = —FAH — P,AV + (M; — My)rT,

1 Cy
AM = — (7A(VP) + FAH + PaAV)

cpTr

La chaleur spécifique isobare de Vair est, selon la formule de Mayer (2.72) :
cp = ¢y +7 = 1.0087kJ/(K kg) |

La masse d’air prélevée dans le réservoir est donc :

_ 1 (c _ 3 N s
AM = —F ('r (VaP, = ViP) + FAH — Fo(V2 Vl)) =49.37-10"3 kg
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Deuxiéme méthode

Considérons le systéeme ouvert constitué par 'air contenu & ’intérieur de la
chambre 3 air. Ce systéme est délimité par la frontiere II (fig. 4.3).
En nous inspirant des propriétés thermodynamiques d’un écoulement unidi-
mensionnel décrites & la section 7.5, admettons que 1’enthalpie totale h. des
particules ne varie pas entre leur état initial dans le réservoir et leur état lors
de leur passage a travers la valve d’entrée de la chambre & air.
Le Premier Principe (1.46) donne, compte tenu des deux premiéres hypothéses
et du fait que les états 1 et 2 sont des états de repos, le bilan énergétique :

AU = E+ + (M2 - Ml)hr

L’énergie-travail recue par le systéme est, compte tenu de la quatrieme hypo-
these :

Et = -FAH - P,AV

En éliminant E* entre les deux équations ci-dessus, et en tenant compte de
(1.32) et (5.71), nous obtenons :

Mouy — Myu; = —FAH — P,AV + (M3 — Ml)(u,- + 'I‘Tr)
My 2Au — My 1Au = —FAH — P,2AV + (M3 — My)rT,

Cette derniere relation est identique a celle trouvée a l’aide de la premiere
méthode.

4.D Installation de suralimentation d’un moteur diesel

Description

Soit l'installation de suralimentation d’un moteur Diesel (fig. 4.4)-

injection de combustible

|

5 M

~—_
_—

Fig. 4.4
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L’air A pris a 'atmosphére au point 1, est comprimé pans le compresseur C,
refroidi dans le refroidisseur E et acheminé vers le collecteur Cy, avant d’étre
envoyé dans le moteur M ou se déroulent la combustion et le cycle moteur.
Les gaz de combustion G, recueillis dans le collecteur C; sont détendus dans
la turbine T, avant d’étre rejetés dans I'atmosphére au point 5. La turbine T

entraine le compresseur C.

Hypotheses

e La turbine et le compresseur sont parfaitement calorifugés.
¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

e Le régime est permanent

o L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz parfaits.

Données

e Etats thermodynamiques :

Point [lf:, 1] [i{q
1 1 300
3 - 313
4 2 900
5 1 —

o Constante massique de 'air :
¢ Chaleur spécifique isobare de l'air :
e Rapport d’air :

e Constante massique des gaz de combustion :

¢ Chaleur spécifique isobare des gaz
de combustion :
¢ Rendement isentrope du compresseur :
e Rendement isentrope de la turbine :
+ Efficacité des paliers de la ligne d’arbre :

Questions

ra = 287J/(K kg)

cpa = 1007J/(K kg)
MA/MF =25

rg = 286.4J/(K kg)

cpc = 1290J/(K kg)

nes = 0.82
Nrs = 0.80

e = (Er—Q)/Er
= 0.98

Calculer I’énergie-travail massique donnée par la turbine.
Calculer I’énergie-travail massique reque par le compresseur.
Calculer le rapport de pression du compresseur.

Calculer la température de lair & la sortie du compresseur.
Calculer I’énergie-chaleur massique évacuée dans le refroidisseur.
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Solution

Energie-travail massique donnée par la turbine

La relation (4.222) donne, compte tenu des trois premieres hypothéses :
5s

er = —Nrs f(vdP)s

4

Le facteur calorifique des gaz de combustion est, selon (2.76) :

Io="% —0222
CpG

L’énergie-travail massique donnée par la turbine est alors, selon (4.235) :
Ps\'©
er = NrsCpc Ty (1 - (Fs) ) =132.31kJ/kg G
4

Energie-travail massique regue par le compresseur

Le bilan mécanique de I’arbre est, compte tenu de la troisieme hypothese et de

la puissance-chaleur Q; provenant du frottement dans les paliers de I’arbre des
turbomachines.

Ef =Er -Qf =«E;

En faisant apparaitre les valeurs massiques et en tenant compte du bilan de
masse, nous avons :

MAeé = q(MA + Mp)e;

L’énergie-travail regue par le compresseur est finalement :

el =€ (1 + %) er =134.85kJ/kg A
A

Rapport de pression du compresseur

La relation (4.223) donne, compte tenu des hypotheéses et du tableau 8.6 (vol. I) :

'
CpATl ((%) - 1)

nCs = ez’
Le facteur calorifique de lair est, selon (2.76) :
Fa=-% —0285
CpA

La relation précédente donne le rapport de pression du compresseur :

1/Ta
P2 ( nCse(—;)
— =1+ = 2.987
P1 cpATl
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Température de Dair a la sortie du compresseur
L’énergie-travail massique donnée par la turbine est, selon (4.265) et (2.60) :

€+ = h2 - hl = cpA(Tz - Tl)
La température de l’air 3 la sortie du compresseur est alors :

+
e

Th=Ty+ — =4339K
CpA
Energie-chaleur massique évacuée

L’énergie-chaleur massique évacuée dans le refroidisseur est, selon (4.185) et
(2.60) :

g = cpa(T2 — T3) = 121.75kJ /kgA

4.E Compresseur radial
Description

Soit un compresseur radial faisant partie du groupe de suralimentation d’un
moteur Diesel (fig. 4.5).

Le compresseur est parcouru par l’air qui subit les transformations suivantes
(voir diagramme de la figure 4.5) :

1-2 : mise en vitesse, & partir du repos, dans la tubulure d’entrée ;

2-3 : mise en pression dans la roue.

L’air ainsi comprimé est dirigé vers un diffuseur radial, puis vers une bache
spirale.

Hypotheéses

¢ Le compresseur est parfaitement calorifugé.

* Les variations d’énergie potentielle sont négligeables.
» La dissipation dans la tubulure d’entrée est négligée.
* Les fuites aux joints d’étanchéité sont négligeables.

* L’écoulement est unidimensionnel.

» Le régime est permanent.

e L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données
o Géométrie de la roue : D3 =0.3m
B3 = 0.016m
» Etat thermodynamique de I’air au point 1 : P, = 1bar
Ty = 27°C
¢ Diagramme des vitesses au point 2 : C; =150m/s ag = 90°
¢ Diagramme des vitesses au point 3 : az = 18° B3 = 80°
¢ Constante massique de Dair : r = 0.288kJ/(K kg)
¢ Chaleur spécifique isobare de lair : ¢p = 1kJ/(K kg)
* Energie-travail massique regue par 1'air : et = 135.4kJ /kg

e Dissipation massique dans la roue : r = 0.08¢*
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Compresseur radial

Questions

Calculer la vitesse de rotation de la roue.

Calculer la pression et la température au point 2.

Calculer la température au point 3.

Calculer le facteur polytrope v, relatif 4 la transformation 2-3.
Calculer la pression au point 3.

Calculer le débit-masse d’air.

g

3c

i |

Fig. 4.5
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Solution

Vitesse de rotation

La composante axiale du moment des forces exercées par l’air sur les parois du
canal est, selon I’équation d’Euler (4.45), avec Cy2 =0 :

. . D
Ta =-M (RSCuB - R2Cu2) = _M?:SCUS

La puissance mécanique regue par l'air est, selon (4.47) :

Et=Met = -T,w
La vitesse de rotation de la roue est donc :
2t
Y= DSCu3

La composante périphérique de la vitesse C; est, selon le diagramme des vitesses
de la figure 4.5.
Us sin 33 cosasg
sin(az + G3)
La vitesse périphérique au point 3 est, selon (4.48) :
Dgw

Us==~

La vitesse de rotation de la roue est finalement :

R sin(asz + (3)
D3 sin 33 cos a3

Cu3 =C3 cosaz =

w = 2522.4rad/s = 24087 tours/min

Pression et température au point 2

Etant donné les cinquiéme et sixiéme hypothéses, les équations fondamentales
(4.57), appliquées & la transformation 1-2, donnent, compte tenu des premiere,
deuxiéme et troisiéme hypothéses :

hc2 = hcl
82 = 8
La transformation 1-2 est donc isentrope.

La vitesse au point 1 étant nulle, les états statique 1, total 1c et total 2¢ sont
confondus :

P = Py = P
T = T =T
Le facteur calorifique est, selon (2.76) :
r=2 =0.288
Cp

La pression et la température an point 2 sont, selon (4.65) et (4.66) :

Cz -—1/1_'
P=P{1 2 =0.88b
2 1 ( + 2CpT2) ar

2 ~
Th=T — G _ 288.9K Ty = 15.75°C
2cp
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Compresseur radial

Température au point 3

Les équations fondamentales (4.57), appliquées & la transformation 2-3, donnent,
compte tenu de (2.60) :

2 2
h3—h2=cp(T3—T2)=e+_ (ﬁ_gl>

2 2
La vitesse au point 3 est, selon la premiére expression de w.
2e™t
Cy=———=3763m/s
8 wDj3cosas /

La température au point 3 est finalement :

2 2
T3 =T + 1 (e+ g + ﬁ) = 364.76 K
Cp 2 2

Facteur polytrope

En vertu des relations (4.227) et de la relation entre les rapports de pression et
de température du tableau 8.7 (vol. I) nous avons :

3
Yo T3
dP = P. — —1
2/” 2”2%—1(:& )

qui, en tenant compte de la derniére hypothése, peut s’écrire :

3
Yo T3
dP = rT: - —
/v r 270—1 (T2 1)
2

L’intégrale du vdP massique est, selon les équations fondamentales (4.57) et
compte tenu de la deuxieéme hypothese :

3
2 2
/vdP =et (1 - L+) G L% 65 03k5/ke
e

2 2
2
Le facteur polytrope v, relatif & la transformation 2-3 est finalement :
1
Yo = = 1.506

1 ’I‘T2 (Tg/Tz - 1)
- 3

JvdP
2

Pression au point 3

La pression au point 3 est, selon le tableau 8.7 (vol. I) :

T 'Ya/(’Ya"l)
Py = Py (TZ) = 1.75bar
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Débit-masse d’air
Le débit-masse d’air est, selon (4.2) et (4.3) et le triangle des vitesses de la
figure 4.5 :
M = p3Cssinas S3 = cste
La masse volumique est, selon ’équation d’état (2.6) :
1_ -5
V3 =P 'I’Tg
La section de passage est :

S3 = ’R'Dng
Le débit-masse d’air traversant le compresseur est finalement :
. D3B3 P3C3si
pp = T30S 5 996 kg /s
'I‘T3

4.F Diffuseur d’entrée d’un turboréacteur

Description

Considérons le diffuseur d’entrée d’un turboréacteur (fig. 4.6).

Fig. 4.6
Par rapport & un référentiel 1ié a I’avion, l'air est ralenti de la vitesse C| en
amont de ’avion a la vitesse C5 & I'entrée de ’aubage du compresseur.

Hypotheses

e Le ralentissement de I’air se fait sans transfert-chaleur.
e Les variations de I’énergie potentielle sont négligeables.
e Le ralentissement de 'air se fait sans dissipation.

o L’écoulement est unidimensionnel.

e Le régime est permanent.

e L’air est assimilable & un gaz parfait.
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Diffuseur d’entrée d’un turboréacteur

Données

e Etat thermodynamique de ’air & ’amont

de I'avion : P; = 0.263 bar
T, = —50°C

¢ Nombre de Mach de 'avion : Ma = 0.9
e Vitesse de l'air a ’entrée de 'aubage

du compresseur : Cy = 140m/s
* Chaleur spécifique isobare de l'air : ¢p = 1.0087kJ/(K kg)
¢ Rapport calorifique de lair : v=14
Questions

e Représenter qualitativement, dans un diagramme h-s, ’évolution thermody-
namique de ’air entre les points 1 et 2.

» Déterminer la température statique, la pression statique, la température to-
tale et la pression totale de 'air & ’entrée de ’aubage du compresseur.

Solution

Evolution thermodynamique de I’air dans un diagramme h-s

La transformation 1-2, selon (4.23) et compte tenu des premiere et troisieme
hypothéses, est une transformation isentrope.

I\ R¢

3~

@

Fig. 4.7
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Calculs préliminaires
Le facteur calorifique de l'air est, selon la définition (2.36) :

-1
r=2XY""_0.2857
¥

La constante massique de 'air est, selon (2.76) :
r = I'c, =0.2882kJ/(K kg)

Fonctions d’état statiques et totales
La vitesse de l'air & amont de ’avion est, selon (4.107) et (4.108) :
Ci = MaA = Ma+/vrTy = 270.05 m/s
Les équations fondamentales (4.57) donnent, compte tenu des cinq premiéres
hypotheses et en intégrant entre 1 et 2 :
hcl = hc2 = hc
Les états totaux 1c et 2c sont donc identiques (voir diagramme h-s de la figure
4.7).
Nous en déduisons, en utilisant (2.60) :

c? (2
hg—hl =—2i—?2 =Cp(T2—T1)
La température statique de I'air & I’entrée de ’aubage du compresseur est donc :
1 C“12 022 T o
To=T1+— | — — == ) =249.58K Ty = —23.57°C
cp \ 2 2

La pression statique de l’air 4 ’entrée du turboréacteur est, selon le tableau 8.6
(vol. I) :

\V7
P, =P (—> = 0.3891 bar
T
La température totale et la pression totale & I'entrée de I’aubage du compresseur

sont, selon (4.65) et (4.66) :

2 ~
Teg =T, + G _ 259.3K  T., = —13.85°C
2¢c,
C2 1/['
Po=P |1+ 22 ) = (0.4448 bar
c2 2 ( QCpTZ

4.G Tube de Pitot

Description

Soit un tube de Pitot destiné & mesurer la vitesse locale de I'oxygéne s’écoulant
dans une conduite cylindrigue (fig. 4.8).

La vitesse de I’écoulement au point 1 est C; et le point 2 est un point d’arrét.
Le ralentissement d’une particule fluide le long de la ligne de courant 1-2 se fait
conformément aux conditions énoncées dans le paragraphe 4.2.5.
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P - R

F‘\\\\ =

Fig. 4.8

Hypotheéses

¢ Le régime est permanent.
¢ L’oxygene est assimilable & un gaz parfait.

Données

¢ Diametre de la conduite : D=03m

+ Etat thermodynamique au point 1 : P =1bar T; = 305K
¢ Pression statique au point 2 : P, = 1.002bar

» Constante massique de 'oxygene : r = 0.260kJ/(K kg)

e Chaleur spécifique isobare de ’'oxygeéne : ¢p = 0.9211kJ/(K kg)
Questions

¢ Calculer la vitesse de ’écoulement au point 1.
s Calculer la température totale au point 1.
e Calculer le débit-masse d’oxygeéne s’écoulant dans la conduite.

Solution

Vitesse au point 1

L’état total au point 1 et I’état statique au point 2 étant confondus (voir § 4.2.5),
nous avons :

Pcl =P
Le facteur calorifique de 'oxygene est, selon (2.76) :
r=2==0.2823
Cp
La vitesse de 1’écoulement au point 1 est, selon (4.65) :

P r
Ci = 4|26, ((—2> - 1) =17.8m/s
Py

Température totale au point 1

La température totale au point 1 est, selon (4.66) :
2 ~
Tcl = T]_ + %‘ = 305.17K Tcl = 32.0200

Cp
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Débit-masse d’oxygéne
Le débit-masse d’oxygeéne est, selon (4.8) :
. C1S  CnD?
T v 4y
Le volume massique de 'oxygene est, selon ’équation d’état (5.71) :

Le débit-masse d’oxygene s’écoulant dans la conduite est finalement :
M _ 7!'1)2 P1 Cl
4r Tl

= 1.587kg/s
4.H Ecoulement dans un canal de section constante
Description

Soit un canal rectiligne et horizontal, de section constante, parcouru par de
Pair (fig. 4.9).

Hypothéses

e Le canal est fixe.

Le canal est parfaitement calorifugé.
e L’écoulement est unidimensionnel.

¢ Le régime est permanent.

» L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données

» Section du canal S = 0.8 m?
» Etats thermodynamiques :

P T
[bar] | [°C]
1 0.970 | 70.0
2 0.955 | 69.5

Point

Masse molaire de lair :

S
f

= 28.9kg/kmol
Chaleur spécifique isobare de ’air : cp = 1.007kJ/(K kg)
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Questions

+ Calculer la dissipation massique dans le canal (en considérant une tempéra-
ture moyenne pour 'intégrale de vd P).

+ Calculer les vitesses de I'air a I'entrée et a la sortie du canal.

¢ Calculer le débit-masse d’air.

» Calculer I'accroissement d’entropie massique de l'air dans le canal.

* Montrer que, dans un diagramme h-s, les points représentatifs des états sta-
tiques de I’air sont situés sur la méme courbe de Fanno.

Solution

Dissipation massique
La constante massique de ’air est, selon (5.59) et (5.66) :

r

= — =287
74 = — = 287.68J/(K kg)

La dissipation massique est, selon les équations fondamentales (4.57), compte
tenu de la deuxieme hypothése et aprés intégration :
2
r=h2—h1—/vdP
1
Comme la température varie peu, nous calculons l'intégrale de vdP en ad-
mettant que la transformation est isotherme, la température étant égale a la

température moyenne 7' = 69.75°C.
La dissipation massique est finalement, selon (2.60) :

_ P
r=cp(Ty —Ty) — rATlnF?— =1033.9J/kg

Vitesse de lair
Les équations fondamentales (4.57), compte tenu des premiere, deuxieme et
cinquieme hypotheses, donnent apres intégration :

c3 _Ct

2 2
Nous avons, en vertu de 'équation de continuité (4.8), compte tenu des pre-
miére, troisiéme, quatrieéme et cinquieme hypotheses, et de ’équation d’état des
gaz parfaits (2.15) :

Co v2 ToP

Ci v TR
En éliminant soit la vitesse Cy, soit la vitesse C; entre les deux derniéres rela-

tions, nous obtenons finalement les vitesses de I'air 4 ’entrée et a la sortie du
canal :

= —(ha — h1) = —c,(T2 — T1)

2¢,(Ty — T;
C, = —P(?Jf=187.5m/s Co =

1 (Eh
T\ P,

2¢p(Tx — T1)

=190.1m/s
A /
T P,
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Débit-masse d’air
Le débit-masse d’air parcourant le canal est, en vertu de I’équation de continuité
(4.8), compte tenu de la cinquieme hypothése et de ’équation d’état (5.71) :
.. (18P
= G12h
TaAll

= 147.4kg/s

Accroissement d’entropie massique

L’accroissement d’entropie massique est obtenu par intégration de la relation
(2.66) :
P

As=—r4ln P, +cpln

T,

7 = 3.02J/(K ke)

Courbe de Fanno

Les équations fondamentales (4.57), compte tenu des quatre premiéres hypo-
theses, donnent :

2
dh+d%:dhc=0

Le débit-masse surfacique & travers une section quelconque du canal, compte
tenu de la quatrieéme hypothese, est constant :

I = — = cste
H="g

Les points représentatifs d’un état statique vérifient bien les deux relations
précédentes. Ils se trouvent donc sur une méme courbe de Fanno.

4.1 Ecoulement dans une tuyére simple

Description

Il s’agit d’étudier la détente d’un fluide dans une tuyere simple (fig. 4.10).

Fig. 4.10
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Ecoulement dans une tuyere simple

La tuyere est alimentée avec de la vapeur d’eau provenant d’un réservoir amont
0 et débite dans un réservoir aval 4. Les deux réservoirs sont de dimensions
pouvant étre considérées comme infinies par rapport a celle de la tuyere.

Hypothéses

e La tuyére est fixe.

¢ La tuyere est parfaitement calorifugée.

e L’axe de la tuyere est horizontal.

» La dissipation dans la tuyere est négligeable.

¢ L’écoulement est unidimensionnel.

e Le régime est permanent.

» La vapeur d’eau est assimilable & un gaz parfait.

Données

¢ Etat thermodynamique dans le réservoir

amont : Py =35bar T, = 320°C
e Pression dans le réservoir aval : P, = 10bar

+ Constante massique de la vapeur d’eau : r = 0.462kJ/(K kg)
 Chaleur spécifique isobare de la vapeur d’eau: ¢, = 2.45kJ/(K kg)

e Débit-masse de vapeur d’eau : M = 1kg/s

Questions

e Calculer I’état thermodynamique de la vapeur d’eau a la sortie de la tuyere.
e Calculer la vitesse et le nombre de Mach & la sortie de la tuyere.
e Calculer la section de sortie pour le débit-masse indiqué.

Solution

Etat thermodynamique dans la section de sortie
Le facteur et le rapport calorifiques de la vapeur d’eau sont, selon (2.36) et
(2.76) :

r=2>-0189
Cp

1
- =1232
TT1-T1 3

Afin de déterminer le régime d’écoulement, nous devons comparer la pression
dans le réservoir aval & la pression de Laval. Cette derniére est, selon (4.161) :

1/r
Pp="F (m) = 19.54 bar > P, = 10bar

Puisque la pression dans le réservoir aval est inférieure a la pression de Laval,

le régime d’écoulement est sonique non adapté. Dans ce cas, la pression dans
la section 2 est égale & la pression de Laval :

Py, = Py = 19.54 bar
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La transformation de la vapeur d’eau dans la tuyeére, compte tenu des deuxi¢me
et quatrieme hypotheéses, est isentrope. La température dans la section 2 est
donc, selon le tableau 8.6 (vol. I) et la relation ci-dessus :

P r
e (3)

T =Ty

2 _5314K Ty = 258.25°C
v+1
Vitesse dans la section de sortie

Puisque nous sommes dans un régime d’écoulement sonique non adapté, nous
avons, selon (4.107) :

02 = AL = \/’Y’I‘TQ = 550m/s
Le nombre de Mach a la sortie de la tuyére est, selon (4.108) :
Ma2 =1

Section de sortie

Dans un écoulement sonique non adapté, nous avons le phénomene de blocage
sonique. Le débit-masse est alors égal au débit-masse sonique.

La section a la sortie de la tuyére est, selon I’équation de continuité (4.8) et
I’équation d’état des gaz parfaits (2.15) :

TT2M
PC,
Remarquons que, en I’absence de calculs intermédiaires, la section Sy aurait pu

étre calculée directement & partir de ’état initial (P, Tp) en utilisant la relation
(4.164).

Ss =2.28-10"*m? = 2.28 cm?

4.] Ecoulement dans une tuyére de Laval

Description

Soit une tuyeére de Laval, de section circulaire (fig. 4.11).

S4=CX3
—_—
4 T
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La tuyére est alimentée avec de ’air provenant d’un réservoir amont 0 et débite
dans un réservoir aval 4. Les deux réservoirs sont de dimensions pouvant étre
considérées comme infinies par rapport a celles de la tuyere.

Hypotheses

e La tuyere est fixe.

e La tuyeére est parfaitement calorifugée.
e L’axe de la tuyére est horizontal.

¢ L’écoulement se fait sans dissipation.
e L’écoulement est unidimensionnel.

¢ Le régime est permanent.

e L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données

e Diametre du col : Dy = 0.17m

Vitesse de 'air au col : Cy = AL

Etats thermodynamiques :

=~

P | T
[bar] | [°C]
0 10 300
4 1 15

Point

Constante massique de lair : r = 287J/(K kg)

Rapport calorifique de ’air : ¥y=14

Questions

Calculer I’état thermodynamique de ’air au col de la tuyére.

Calculer le débit-masse d’air s’écoulant & travers la tuyere.

Calculer le diametre que doit avoir la section de sortie de la tuyere afin que
le régime d’écoulement supersonique soit adapté.

Calculer la température et la vitesse de Dair & la section de sortie de la tuyere,
dans le cas du régime d’écoulement supersonique adapté.

Solution
Calculs préliminaires
Le facteur calorifique de l’air est, selon (2.36) :

r=2=1_ 0986
¥

La chaleur spécifique isobare de lair est, selon (2.76) :
cp = % = 1004 J/(K kg)

Etat thermodynamique au col

La vitesse au col étant égale & la vitesse du son, ’écoulement dans le convergent
de la tuyere de Laval est identique & I’écoulement sonique dans une tuyere
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simple. La pression au col est alors, selon (4.161) :

9 \MT
P2 = P() (—) = 5.28 bar
v+1
La transformation de l'air dans la tuyere, compte tenu des deuxieme et qua-
trieme hypotheses, est isentrope. La température au col est alors, selon le ta-
bleau 8.6 (vol. I) et la relation ci-dessus.

2
T, =T,
2 0(7+1

Débit-masse d’air

) =4776K T, =204.47°C

La vitesse au col étant égale a la vitesse du son, nous avons le phénomene du

blocage sonique. Le débit-masse, égal au débit-masse sonique, est alors, selon
(4.164) :

. D2 ) 1/(y-1) 2,},
M="2P = =383k
4 °<7+1) (1 +)rTo 8/s

Diamétre de la section de sortie

Dans un régime d’écoulement supersonique adapté, la pression a la sortie de
la tuyére de Laval est identique & la pression de I’air dans le réservoir aval. Le
diametre de la section de sortie de la tuyere est alors, selon (4.163) :

Dy = | M ! =0.236m

Py 9 PO\ 1 P\"
FTTO Po PO

Remarquons que le diametre Ds3 aurait pu aussi étre calculé en utilisant la
relation (4.166).

Etat thermodynamique a la sortie

La transformation de I'air dans la tuyére, compte tenu des deuxiéme et qua-
trieme hypothéses, est isentrope. La température de 'air a la sortie est alors,
selon le tableau 8.6 (vol. I) :

AN .
Ty = To (Fi) =20686K T, =23.7°C

La vitesse de 'air & la sortie est, selon (4.158) :

PA\"
C3=,|2cT5 |1 — | = = 745.0m/s
Fo

Le nombre de Mach correspondant est, selon (4.159) :

2 PN\T




90 Turbine Curtis

4K Turbine Curtis

Description

Considérons une turbine Curtis, alimentée par de la vapeur d’eau. L’aubage et
I’évolution thermodynamique du fluide sont représentés dans la figure 4.12.

%

UGN

2 3 4 5

o
—

Fig. 4.12

La turbine Curtis est une turbine & action, & deux étages, dans laquelle la
vapeur d’eau subit les transformations suivantes :
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: détente & travers le premier aubage fixe (tuyéres de Laval) jusqu’a une

pression P; pratiquement égale & la pression de sortie P;, I’énergie vP
étant transformée en énergie cinétique;

: conversion de I’énergie cinétique en énergie mécanique dans le premier

aubage mobile;

: changement de direction dans le deuxiéme aubage fixe (aubage redres-

seur) ;

: conversion de ’énergie cinétique en énergie mécanique dans le deuxieéme

aubage mobile, la vitesse Cy a la sortie étant axiale;

: passage a travers la tubulure de sortie.

Hypothéses

* Les transferts-chaleur & travers les parois de la machine sont négligeables.

e Les énergies cinétiques de la vapeur d’eau a ’entrée 0 et & la sortie 5 sont
négligeables.

* Les variations de I’énergie potentielle sont négligeables.

¢ Les fuites aux systémes d’étanchéité sont négligeables.

o Les frottements dans les paliers sont négligés.

¢ L’écoulement est unidimensionnel.

¢ Le régime est permanent.

Données
e Etat thermodynamique au point O : Py = 12bar

To = 250°C

ho = 2935.4kJ/kg

so = 6.8305kJ/(K kg)
s Pression au point 4 : Py = 5bar

¢ FEtats thermodynamiques de la vapeur d’eau & la pression P = 5 bar

~

T h s
m/kgl | Ol | kg | /(K k) | -

0.3747 | 151.84 | 2747.5 6.8192 1.3097
0.3835 160 2766.4 6.8631 1.3087

0.3941 170 2789.1 6.9149 1.3077
¢ Angles d’inclinaison des vitesses relatives 114
par rapport a la vitesse circonférentielle U: b1 = B3 = 30°
B2 = By = 150°
e Rendement isentrope du premier aubage fixe : 7, = 0.93
* Rendement isentrope du premier aubage mobile : 72 = 0.91
e Rendement isentrope du deuxiéme aubage fixe : 7] = 0.92

¢ Rendement isentrope du deuxieme aubage

mobile : 7y = 0.91
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Questions
le diagramme h-s.

Calculer tous les éléments du diagramme des vitesses.
Calculer le nombre de Mach relatif & la vapeur d’eau au point 1.
Calculer le rendement isentrope de la turbine.

ments de la turbine.
Solution

Evolution thermodynamique de la vapeur dans le diagramme h-s

'

Fig. 4.13

Diagramme des vitesses

Nous définissons les vitesses, en valeurs relatives, par les relations :
=< w¥
U U
dans lesquelles la vitesse circonférentielle U est constante.
La vitesse a la sortie du deuxiéme aubage mobile étant axiale, la composan
périphérique au point 4 est nulle :

Cua=0m/s

Tracer qualitativement ’évolution thermodynamique de la vapeur d’eau dans

Calculer les pertes énergétiques, en valeurs relatives, dans chacun des €lé-

6
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Compte tenu de la quatrieme hypothése, nous obtenons, selon (4.281) et (4.289),
les relations :

Wi\’
" " 2
Mo = nT a = ( *)
a 8 W1
" o__ . n

C* 2 W* 2
M = Mg, = (Cz) M = N, = (WZ>

Les données 3y, B2, B3, B4, Cuyg = 0, 17/, 0}, et nj/ permettent de déterminer le
diagramme des vitesses, en valeurs relatives, représenté dans la figure 4.14.

+ Cul 1:3

*
Cu2

Fig. 4.14

Les regles de la trigonométrie donnent les valeurs :

W; =3.1825 Cr = 4.0793 Cy, = 3.7561
W3 = 3.0359 C3 = 2.2268 2y = —1.6292
W3 =1.2105 C} =2.1358 Cis = 2.0483
W} =1.1547 Cy = 0.5774 Ci,=0

L’enthalpie massique au point 1s est calculée par interpolation & 1'aide du
tableau des états thermodynamiques de la vapeur & P = 5bar :

81, = sp = 6.8305kJ/(K kg)

his = 2752.36 kJ /kg

La vitesse de la vapeur 3 la sortie du premier aubage fixe (tuyéres de Laval)
est, selon (4.279), (4.281) et compte tenu de la deuxieéme hypothese :

Cl = ¢2T’,71Sa (hO - hls) = 583.48 m/s avec n%sa = 771,1

Nous en déduisons les vitesses en valeurs absolues :

= % = 143.04m/s

W1 =455.21m/s
W, = 434.25m/s
W3 =173.14m/s
W4 =165.16 m/s

C; = 583.48m/s
C, = 318.51m/s
Cs; = 305.5m/s
C4 = 82.58 m/s

Cu1 = 537.26 m/s
Cuz = —233.03m/s
Cus = 292.98m/s
Cua=0m/s



94 Turbine Curtis

Nombre de Mach au point 1

Les équations fondamentales (4.57) donnent, compte tenu des trois premieres
hypotheses :

heo = he1 = ho
La définition (4.281) donne alors :
hy = ho — 1, (ho — h1s) = 2765.17kJ /kg

Par interpolation linéaire, le tableau des états thermodynamiques de la vapeur
a P = 5bar donne :

vy = 0.382903m3/kg T} = 159.47°C
vs1 = 1.3088

La vitesse du son relative & la vapeur au point 1 est alors, selon (4.106) :

A = /vs1v1PL = 500.59m/s
Le nombre de Mach est, selon (4.108) :
Cy
May = — =1.
ai A1 1.17
Rendement isentrope de la turbine

L’énergie-travail massique fournie par la turbine est, selon (4.269) :
e = -U(Cyz — Cy1 + Cys — Cy3) = 152.086 kJ /kg
Le rendement isentrope de la turbine est alors, selon (4.215), (4.218) et (4.222) :

€
= —— =0.831
hO - hls

Nirs

Pertes énergétiques

La perte énergétique dans le premier aubage fixe (tuyéres de Laval) est, selon
(4.279), en valeur massique :

7',’1 = hl - hls = 12813kJ/kg

et en valeur relative :
o= —Te__ — 007
N hO - hls ‘
La perte énergétique dans le premier aubage mobile est, selon (4.289), en valeur
massique :
rh=(1- 17'7530)1212— = 9.325kJ /kg

et en valeur relative :
17”7

—2 — =0.051
hO - hls

" o___
Yo =
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La perte énergétique dans le deuxiéme aubage fixe (aubage redresseur) est,
selon (4.279), en valeur massique :

) , C3
rp=(1- nst)—z— = 4.058kJ /kg
et en valeur relative :
1o T _ 002
i ho — his ’

La perte énergétique dans le deuxiéme aubage mobile est, selon (4.289), en
valeur massique :

1 1" Wg
ry = (1— nst)T = 1.349kJ /kg
et en valeur relative :
174
n_ _ T
7 = o — hu

La perte énergétique par vitesse restante est, en valeur massique :

Ci
Ty= o= 3.410kJ /kg

= 0.007

et en valeur relative :
th - hls

Les pertes énergétiques totales sont, en valeur massique :

Vv =0.019

r=rL+7h+1p+T + 7 = 30.954kJ /kg

Il est intéressant de controler que cette valeur est bien égale a celle obtenue a
Paide de (4.214) :

r=hg — h1s — e~ = 30.954kJ /kg

4.1. Compression mono- ou multi-étagée

Description

Soit une installation de compression visant & fournir de l’air en continu a un
réseau, a une pression donnée.

Hypotheéses

e L’air est assimilable & un gaz parfait.

¢ Le régime est permanent.

* Les énergies cinétiques et potentielles du gaz sont négligeables.

Un refroidissement isobare intermédiaire jusqu’a 30 °C est possible.
* Les compresseurs sont parfaitement calorifugés.
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Données

e Etat thermodynamique initial :
¢ Pression du réseau :

e Constante massique de 'air :

e Rapport calorifique :

¢ Rendement isentrope du ou des compresseurs :

Questions

P, =1bar T; =0°C
P, = 20bar

r = 287.68J/(K kg)
vy=14

ncs = 0.8

L’objectif étant de limiter la consommation d’énergie mécanique, vaut-il mieux
effectuer la compression en un étage ou en deux étages avec refroidissement

intermédiaire entre les deux étages?

Les pas intermédiaires suivants sont suggérés :

» Calculer la puissance massique d’un compresseur mono-étagé.
¢ Calculer la puissance massique d’un compresseur bi-étagé avec refroidisse-
ment intermédiaire et tel que le rapport de pression est le méme pour chaque

étage.

Solution

Calculs préliminaires :

D’apres (2.74) :
T
-1

Compte tenu de (2.70) :

cp =1 +c¢, =1006.88J/(K kg)
et de (2.36) :

r=2=1_ 02857
¥

Cy =

=1719.2J/(K kg)

Compression mono-étagée

En vertu des équations fondamentales (4.57) et des hypotheses 3 et 5, nous

avons :

de” = —dh
Donc :

set =dh

Etant donné la premiere hypotheése, la relation (2.60) donne :

€+ =Cp (T2 - Tl)

La température obtenue & la suite d’une compression isentrope serait :

P r
Tos = (ﬁ) T, = 642.87TK

1
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La définition du rendement isentrope d’un compresseur adiabate est donnée
par (4.236) et correspond a :

_(Py/PR) -1

Cs = T T~
100 = T/T) — 1
D’ou :
A"
((_2) -1+ 7’08) T
Py
T, = = 735.30K
Nes
Le méme résultat peut étre obtenu en partant de la définition générale (4.223)
(ajustée a notre probleme hyy = hz et ¢~ =0) :
C? )
o h + =1 hcl
_ Pee _ ( T2
s = A, he

Les variations d’énergie cinétique et potentielle étant négligées, nous avons :
_hyy—hi  p(Tas—Th) _T2s — Ty

fics = ho—h1  c(Te—-Ty) T2—T
D’ou :
T. —
=10 + T, = 735.30K
Nes

Le travail massique 1ié & une compression mono-étagée est :

et = ¢, (Ty — Ty) = 465.3kJ /kg

Compression bi-étagée

Etant donné que le rapport de pression est identique pour les deux étages, la
pression intermédiaire vaut :

pP* = vV P1P2 = 4.472bar

La température isentrope relative au premier étage de compression est :

P\’
Ty, = <P1> T, = 419.05K

Le rendement isentrope permet d’obtenir la température réelle de sortie du
premier étage :

7, -1
Ncs
Le travail pour le premier compresseur est alors :

ef =c, (Tf — Ty) = 183.62kJ /kg

Compte tenu du refroidissement possible, la température d’aspiration du deuxieéme
étage de compresseur est égale & :

T = 303K

T = +T, =455.52K
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Détente dans une turbine

La température isentrope relative au deuxiéme étage de compression est :

P\
Ty = = T, =464.84K
Tos — T3
=22 4 Ty =505.30K
Nes

es =c, (To — T3) = 203.69kJ /kg
Le travail total pour le cas bi-étagé est alors :

et =el +ef =387.21kJ/kg

La compression bi-étagée avec refroidissement intermédiaire est donc préférable.

B =

4.M Détente dans une turbine
Description

De l'air & ’état initial 1 est détendu dans une turbine jusqu’a I'état final 2,
respectivement 2’ en cas de réduction de la pression de sortie.

Hypotheéses

¢ Le régime est permanent.

o L’air peut étre assimilé a un gaz parfait.

La turbine est parfaitement calorifugée.

La détente réelle est assimilable & une détente polytrope.

Les variations d’énergie cinétique et potentielle sont négligées.

Données
¢ Pression a I'entrée de la turbine : P, = 10bar
¢ Pression a la sortie de la turbine : P, = 1bar
» Température a 'entrée de la turbine : Ty = 800°C
» Température a la sortie de la turbine : T, = 350°C
¢ Pression a la sortie de la turbine
dans le deuxieme cas : P} = 0.5bar
» Chaleur spécifique isochore de ’air : ¢y = 0.7205kJ /(K kg)
¢ Constante massique de 'air : r = 0.2882kJ/(K kg)
Questions

 Dans le diagramme h-s, représenter schématiquement les transformations (1-

2) et (1-2') ainsi que les transformations idéales (isentropes) (1-2,) et (1-27)
correspondantes.

Calculer le facteur polytrope v de la détente 1-2.

Calculer la température T,, en considérant une détente isentrope.

Calculer le rendement isentrope de la détente 1-2.
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» Calculer le rendement polytrope de la détente 1-2.
¢ Calculer les rendements isentrope et polytrope de la détente 1-2’, en conser-

vant la méme valeur numérique du facteur polytrope que celle calculée a la
question 2.

Solution

}

Fig. 4.15

Facteur polytrope ~, :

L’équation (4.242) illustre la relation entre les rapports de température et de
pression pour une transformation polytrope :

T (P e
i = (7)
La relation (4.242) permet de calculer I, :
_ In(T3/Th)
7 In(P/P)

Par analogie avec le facteur calorifique (2.36), le facteur calorifique polytrope
I’y vaut :

= 0.236

> — 1
r,="2
Yo
donc
1
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Température 75,

Pour une transformation isentrope, nous avons la relation Pv" = cste. Pour des
gaz parfaits (2.15), cette relation peut étre transformée de la maniere suivante :

T Y
P(T—P——) = cste

En comparant deux états thermodynamiques 1 et 2 le long d’une transformation
isentrope, nous avons :

rT Y\ rTo\”
Pl— ) =P {—
1<P1) 2(P2)

donc

(&)(’7—1)/’7 B _P_z r B T
P, TA\PR/) T

En connaissant P;, P, et Ti, il est donc possible de calculer T, pour une
transformation isentrope :

P\ ,
Ty, =Th (}%) =555.84K Ty, = 282.69°C

Rendement isentrope de la transformation 1-2

La relation (4.235) permet de calculer aisément le rendement isentrope de la
turbine le long de la transformation 1-2 :

={=AF = 0.870

Rendement polytrope de la transformation 1-2

De maniére analogue au point précédent, il est possible de calculer le rendement
polytrope de la transformation 1-2 & 1’aide de la relation (4.233) :
_ In7
e = Than
Rendements isentrope et polytrope de la transformation 1-2’

Pour calculer les rendements isentrope et polytrope de la détente 1-2’ il est tou-
jours possible d’utiliser les relations (4.235) et (4.233) en recalculant toutefois
les nouveaux rapports de pression 7’ et de température 7’
Le doublement du rapport de pression conduit a :
y_ B
T o= F1 = 0.05
Le nouveau rapport de température 7’ vaut alors :

Ty Py (e —1)/%
r_t2r (12 -
T = T (P1> 0.493
La relation (4.235) conduit a :

1-7/
’l’]{-ps = w = 0.881

NTs

= 0.826

Comme le facteur polytrope 7, est resté le méme, le rendement polytrope Mo
reste inchangé (ce qui peut étre vérifié 4 l'aide de la relation (4.233)).

Npy = 0.826
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4.N Installation de compression

Description

Soit une installation de compression de méthane constituée d’un compresseur
adiabate et d'un transmetteur d’énergie thermique parcouru par un fluide de
refroidissement (fig. 4.16).

compresseur
transmetteur

(O T Q?

— L VWA —~
| |

méthane fluide de refroidissement

Fig. 4.16

Hypotheses

» Le transmetteur d’énergie thermique est parfaitement calorifugé.

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ La dissipation est négligée dans le transmetteur d’énergie thermique.
o L’écoulement est unidimensionnel.

e Le régime est permanent.

» Le méthane est assimilable & un gaz parfait.

Données
e Etat thermodynamique au point 1 : P; = 6.9bar
Ty = 26.7°C
¢ Pression au point 2 : Py = 34.5bar
¢ Température au point 3 : Ty = 38°C
e Constante massique du méthane : r = 0.518kJ/(K kg)
e Chaleur spécifique isobare du méthane : cp = 2.24kJ/(K kg)
 Débit-masse de méthane : M = 5.641kg/s
¢ Rendement isentrope du compresseur nc, = 0.8
Questions

¢ Calculer la température 75 au point 2.

e Calculer la puissance mécanique E+ regue par le méthane dans le compres-
seur.

e Calculer la puissance-chaleur Q~ donnée par le méthane au fluide de refroi-
dissement, dans le transmetteur d’énergie thermique.
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Réponses

e T =195.7°C
e EY =2135.48kW
° Q™ =1992.70kW

4.0 Tube de Prandtl

Description

Il s’agit du tube de Prandtl de la figure 4.8 (vol I). Le ralentissement du fluide
4 ’amont du tube et son écoulement autour du tube se font conformément aux

conditions énoncées dans le paragraphe 4.2.5.
Nous considérons deux cas :

Cas1 le fluide qui s’écoule est de 'air;
Cas IT e fluide qui s’écoule est de ’eau.

Hypotheses

¢ Le régime est permanent.
e L’air est assimilable & un gaz parfait.
¢ L’eau est un fluide incompressible.

Données

Cas1:

¢ Etat thermodynamique de ’air au point 1 :

¢ Différence de pression mesurée :

¢ Constante massique de ’air :

» Chaleur spécifique isobare de I’air :
Cas I1 :

¢ Différence de pression mesurée :
e Masse volumique de Peau au point 1 :

Question

P1 = 5bar
T, =20°C
AP = 2.5mbar

r = 0.288kJ/(K kg)
¢p = 1kJ/(K kg)

AP = 20 mbar
p1 = 1000kg/m?

» Calculer la vitesse C; du fluide dans les deux cas considérés.

Réponses

« CasI C),=9.19m/s
CasII C)=2m/s
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4.P Dimensionnement d’une tuyeére de Laval

Description

Soit une tuyere de Laval, de section circulaire, alimentée avec de la vapeur
d’eaun provenant d’un réservoir amont 0. Elle débite dans un réservoir aval 4,
le régime d’écoulement étant supersonique adapté. Les deux réservoirs sont de

dimensions pouvant étre considérées comme infinies par rapport a celle de la
tuyere.

Hypothéses

¢ La tuyeére est fixe.

¢ La tuyeére est parfaitement calorifugée.

* L’axe de la tuyere est horizontal.

¢ L’écoulement se fait sans dissipation.

¢ L’écoulement est unidimensionnel.

¢ Le régime est permanent.

e La vapeur d’eau est assimilable & un gaz parfait.

Données

¢ Etat thermodynamique dans le réservoir

amont : Py = 8bar To = 350°C
¢ Pression dans le réservoir aval : P, = 2bar
e Constante massique de la vapeur d’eau : r = 0.462kJ/(K kg)
» Chaleur spécifique isobare de la vapeur d’eau : ¢, = 2.1kJ/(K kg)
¢ Débit-masse de vapeur d’eau : M= 3kg/s
Questions

Calculer la pression P, et la température 7> de la vapeur au col de la tuyere.
Calculer la vitesse Cs de la vapeur au col de la tuyére.

Calculer la section S3 au col de la tuyeére.

Calculer la température T3 de la vapeur a la sortie de la tuyere.

Calculer la vitesse C3 de la vapeur a la sortie de la tuyere.

Calculer la section S, a la sortie de la tuyére.

Réponses

P, = 4.39bar Ty = 272.98°C
C; = AL =568.8m/s
Sy = 0.0030 m? = 30cm?

o T3 = 186.2°C
. C3 =829.4m/s
¢ S3 = 0.0038 m? = 38 cm?
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4.Q Mesure de débit a I’aide d’un diaphragme
Description

Soit le systéme constitué d’un canal muni d'un diaphragme (fig. 4.17).

zone morte

e ete %

9 0.0

Fig. 4.17
Le diaphragme produit une dépression dont la mesure permet de déterminer le
débit-masse de vapeur d’eau s’écoulant dans le canal.

Hypothéses

¢ Le canal est fixe.

* Le canal est parfaitement calorifugé.

L’axe du canal est horizontal.

L’écoulement est unidimensionnel.

¢ Le régime est permanent.

La vapeur d’eau est assimilable & un gaz semi-parfait.

Données
¢ Section du canal : S; = 0.0913 m?
e Section d’écoulement 3 1’étranglement : Sy = 0.0154 m?
¢ Chiffre de contraction : n = 0.68
e Etat thermodynamique de la vapeur d’eau

dans la section 1 : P, = 6.261 bar

Ty = 315°C

¢ Pression de la vapeur d’eau dans la section 2 : P, = 6.029 bar
¢ Constante massique de la vapeur d’eau : r = 461.5J/(K kg)
» Rapport calorifique moyen de la vapeur d’eau: 4 = 1.2739
» facteur de correction : ¢=09
Questions

» Etablir la relation générale permettant de calculer le débit-masse dans le cas
d’un fluide réel.
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Simplifier la relation trouvée précédemment pour le cas d’un gaz semi-parfait.
Calculer le débit-masse de vapeur d’eau s’écoulant dans le canal.

Yéponses

M= ¢nS3 26Ty (& )2/7; - ( P, )(1/07&)+(2/'Ys)
- P\ e v?8p P, P,
1 —n2m?2 22
P

= Cnsg 2P, (&)2/’7 ~ (E)ﬁ*—l)/‘?
\/ o 2 P, 2/% F'Ul Py P
1 —nm (—)

1

» M =4.5kg/s
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Propriétés thermodynamiques

de 1a matieére

5.A Fonction d’état d’un gaz parfait

Description

De l’azote, pris & une température initiale T, est comprimé de la pression P,
a la pression P,

Hypotheses
s L’azote est assimilable a un gaz parfait.
Données
o Etat thermodynamique initial : Vi = 100dm3
P, = 1bar
Ty = 0°C
e Pression finale : Py = 20bar
¢ Masse molaire : m = 28.013kg/kmol
 chaleur spécifique isobare molaire : ép = 29.1kJ/(K kmol)
Questions

¢ Calculer les variations d’énergie interne, d’enthalpie et d’entropie pour les
compressions isentrope et isotherme.

¢ Que faudrait-il comme donnée supplémentaire pour calculer 1’énergie libre et
I’enthalpie libre pour la compression isentrope ?

 Calculer les variations d’énergie libre et d’enthalpie libre pour la compression
isotherme.

Solution

La quantité d’azote, exprimée en kmol, est calculée a ’aide de 1’équation d’état
des gaz parfaits (5.70) appliquée & 1’état initial, compte tenu de (5.59) :
N = Y2t _ (004403 kmol
I'Tl
La chaleur spécifique isochore molaire est, selon (2.72) et (5.59) :

&y = & — T = 20.786 kJ/(K kmol)
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Fonction d’état d’un gaz parfait

Le facteur calorifique est, selon (2.76) :

r=2-1_&/&) -1 _&-& T _ o457
vy Cp/Cy p ép
La variation d’énergie interne est selon (2.58) :

AU = Mc, AT = Né,AT

La variation d’enthalpie est, selon (2.60) :
AH = Mc,AT = N, AT
La variation d’entropie est, selon (2.66) :

P2 T2 ~ P2 ~ TZ)
= —rln=2 2\ = —Fln=2 ln =2
AS M( rlnpl—i—cplnTl) N( rlnpl—i-c,[,nT1

La variation d’énergie libre est, selon (1.142) :
dF =dU —TdS — SdT

La variation d’enthalpie libre est, selon (1.143) :
dG =dH — TdS — SdT

Pour la transformation isentrope, nous obtenons, selon (2.66) et (2.76), la
relation différentielle :

ar _EdP _ 4P
T ¢, P P
La température finale est, aprés intégration :
P\ - o
Toe =T (—P—l) =642.85K T, = 369.70°C

Remarquons que cette relation apparait bien dans le tableau de la figure 8.6
(vol. T).

Nous obtenons finalement :
* la variation d’énergie interne :

AU = N¢, (Tas — T1) = 33.84kJ
la variation d’enthalpie :

AH = Né, (T, — Th) = 47.37TkJ
la variation d’entropie :

AS =0kJ/K
la variation d’énergie libre :

AF = AU — SAT
la variation d’enthalpie libre :

AG = AH — SAT

Les variations AF et AG ne peuvent pas étre calculées ici, car elles dépendent
de la valeur absolue de I’entropie, qui ne figure pas dans les données.
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Pour la transformation isotherme, la température finale T5; est évidemment
égale & la température initiale T7.

Nous obtenons finalement :

e la variation d’énergie interne :

AU = Né, (Tot —Th) =0kJ
¢ la variation d’enthalpie :
AH = Nép (Toy —Th) = 0kJ

la variation d’entropie :

AS = —Nfln % = —0.1097kJ/K
1

* la variation d’énergie libre :
AF = -T1AS = 29.957kJ
¢ la variation d’enthalpie libre :

AG = -ThAS =29.95Tk]J

5.B Expérience de Gay-Lussac — Joule

Description

Soit un récipient comprenant deux compartiments A et B reliés par un tube
obturé par un robinet étanche R (fig. 5.1). A D’état initial 1, le compartiment
A contient de l’air et le compartiment B est soumis & un vide absolu. Apres
I’ouverture du robinet R, I’air tend vers un nouvel état final d’équilibre 2.

P

Fig. 5.1

Hypothéses

e Le récipient est parfaitement calorifugé.
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Expérience de Gay-Lussac — Joule

Données

e Volume du compartiment A : V4 = 10dm3

¢ Volume du compartiment B : Vg = 5dm?

+ FEtat thermodynamique initial de l'air : P, =30bar T; = 150K

¢ Chaleur spécifique isochore moyenne de air : ¢, = 0.7236 kJ/(K kg)

« Etat critique de l'air : ve = 0.003816 m3 /kg
P, = 37.4bar
T.=132.6K

Questions

e Calculer la température finale dans les deux cas suivants :

Cas1:

L’air se comporte comme un gaz de Van der Waals (en cas d’intégration,
considérer une chaleur spécifique moyenne).

Cas II  L’air se comporte comme un gaz parfait.

Solution

En vertu du Premier Principe (équation (1.27) ou (2.3)) et compte tenu de
I'hypothese, la variation d’énergie interne est nulle : du = 0 Au=0
Cas I

La variation de température est, selon (5.104) :
ar = - 2% _ 1d(l)
Cy v cy \v

En intégrant la relation ci-dessus, nous obtenons :

a (1 1
n-T=%(1_1
2 ! C_v(’vz ’Ul)

La masse est calculée & ’aide de 1’équation d’état des gaz de Van der Waals
(5.74), appliquée & ’état 1 :

(V—A; —b> (Pl + W) = T}

Les constantes a, b et © sont calculées a ’aide de (5.90) :
a = 3v2P,. = 163.384 Nm* /kg?

b= % = 0.001272 m? /kg
_ 8y P,

r=gpc = 287.0154 J/(K kg)

La résolution de ’équation du troisitme degré en M donne :

M =0.8797kg
La température finale est alors :
aM 1 1 -
In=T+—|——— — — | =143.38K
e=hty (VA+VB VA)

La température finale est donc inférieure de 6.62 degrés a la température ini-
tiale.



Propriétés thermodynamiques de la matiere 111

Cas IT
La température finale est, compte tenu de (2.58) :
Au
T, =T +

U

T, =Ty = 150K

La température finale est donc égale 4 la température initiale.

5.C Détente de Joule-Thomson

Description

Considérons la détente de Joule-Thomson de I’hélium d’une pression P; a une
pression Pa.

Nous envisageons deux cas I et II définis par deux températures initiales diffé-
rentes.

Hypotheéses

o La chaleur spécifique isobare de I’hélium est constante dans le domaine étu-
dié.
+ L’hélium est assimilable & un fluide de Redlich-Kwong.

Données
e Pression initiale : P, = 15bar
e Pression finale : P, = 1bar
o Température initiale :

Casl: Ty = 11K

Cas I1: TlII = 40K
+ Constante massique r = 2.0779kJ /(K kg)
e Chaleur spécifique isobare : ¢ = 5.5kJ/(K kg)
o Etat critique : P, = 2.2746 bar

T.=52K

Questions

¢ Etablir la relation donnant le facteur de compression «; isenthalpe en fonc-
tion de v, P et T (en gardant pour simplifier le coefficient b et en posant
al =a- T0'5).

e Calculer, pour les cas I et II, le facteur de compression isenthalpe moyen &y
et la température finale.

o Calculer, pour la pression P, les températures relatives aux points situés sur
la courbe d’'inversion de l'effet de Joule-Thomson.
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Solution

Relation donnant le facteur de compression isenthalpe

Le facteur de compression isenthalpe est, selon les tableaux 2.4 et 2.6 (vol. I) :
=T () - 5t

P\oT J, vP(Bp—1)

Le facteur de dilatation isobare est, selon (2.17), (2.20), (2.16) et (2.18) :

5, = T (@) _ Oy _T(BP/[)T)v
P o \dT/)p v v(0P/Ov),
Compte tenu de I’équation de Redlich-Kwong (5.112) et (5.113) :

rT 4+ a
8, = v—>b 2T05y(v+b)
P T a'(2v + b)

(v—1b)2 - T%5y(v + b)?
avec

a' = aT®® = cste

Nous en déduisons le facteur de compression isenthalpe :

rT + a’ -1
_ v—b 2T%y(v+b) 1 cpT
@h = rvT a'(2v+b) vP

(v—1b)2  TO5u(v + b)?

Facteur de compression isenthalpe moyen et température finale
Le facteur de compression isenthalpe moyen est :

rT a’ -1
G — v—b + 2T%5%(0 +b) ) £
roT a' (20 + b) P
(0 —b)2  TO55(v + b)?
avec
v=v(P, T)

Le volume massique moyen v est calculé a I’aide de ’équation de Redlich-Kwong
(5.112) et (5.113). Les constantes a’ et b sont :

42748 7225

o = qro® = LA2TA8TT }fr ¢ =500.34 Nm*K°° /kg?
0.08664 T

b= ———5——= = 0.0041157m" /kg

La température finale est, apres intégration entre ’état 1 et ’état 2 de ’équation
de définition de ay, :

P 1/ap
en (3
1



Propriétés thermodynamiques de la matiere 113

Pour le calcul de &y, :

_ P.
P:P”/F? — 3.873

_ P, 2/(ap1+an2)
T=T,1=
' (Pl)
avec
any = an(P1,T1) = 11.495
apy = ap(Py,T2) = 9.992 pour T3 estims = 6.5K

Nous avons un systéme de deux équations & deux inconnues @y, et T,. Le calcul
par itérations donne les résultats suivants :

Cas I

B,=1363 a,=7892 Ty =18K

Dans ce cas, la détente de Joule-Thompson donne lieu & un refroidissement.
Cas IT

Bp=0991 a,=-298.14 Ty =40.36K

Dans ce cas, la détente de Joule-Thompson donne lieu & un échauffement.

Les transformations correspondant aux détentes dans les cas I et Il sont tracées

dans la figure 5.2 représentant le diagramme T-P.

Températures des points situés sur la courbe d’inversion pour P = P,

La courbe d’inversion de l'effet Joule-Thomson est définie par la condition :
Bp=1 ou a;l =0

qui donne la relation :

T (a'(5v +3b) (v — b)? )2/3
20(v+b)2 rb
Le volume massique v est calculé & partir de I’équation de Redlich-Kwong :
rT a’
v—b TO5y(v+b)

La résolution par itérations donne, pour P = P; = 15bar, les deux solutions
qui suivent.

s Point A4 :
Ts =5.95K
e Point B :

T =20.35K

Les points A et B, situés sur la courbe d’inversion de l’effet Joule-Thomson,
sont représentés dans la figure 5.2. A noter que la modélisation de type
Redlich-Kwong ne donne que des valeurs treés approximatives (imprécisions
qui peuvent étre supérieures & 10 % dans certains domaines).

P =
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courbe d’inversion de l'effet
Joule-Thomson

5.0 Détente irréversible d’un gaz parfait

Description

Soit un systéme fermé constitué d’un cylindre muni d’un piston (fig. 5.3). L’hé-

lium contenu dans le cylindre est détendu de la pression initiale P; a la pression
finale Ps.
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Hypothéses

¢ Le systéme est parfaitement calorifugé.
* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ L’helium est assimilable & un gaz parfait.

Données

* Etat thermodynamique initial : P; = 10bar Tl = 200°C
¢ Pression finale : P, = 1bar

* Masse molaire de ’hélium : m = 4.003 kg/kmol

e Chaleur spécifique isobare de I’hélium : cp = 5.1931kJ/(K kg)

* Energie-travail massique donnée : a” = 850kJ/kg
Questions

Quelle est la nature de la transformation ?

Déterminer I’état thermodynamique final (v, P2, T3).

Déterminer les variations d’énergie interne, d’enthalpie et d’entropie mas-
siques entre 1’état initial 1 et ’état final 2.

Calculer la dissipation massique (en considérant la transformation comme
polytrope).

Solution

Nature de la transformation

La détente s’effectue avec dissipation. L’accroissement d’entropie est en vertu
de (1.66) et (1.67) :

§S'=6S">0
La transformation est donc irréversible.
Etat final

Le Premier Principe (équation (1.27) ou (2.3)) donne, compte tenu des deux
premieres hypotheses :

da~ = —du
Nous obtenons, par intégration, compte tenu de (2.58) :
o~ = —-Au= —CUAT = —Cy (T2 - Tl)

La constante massique de ’hélium est, selon (5.59) et (5.66) :

r= % = 2.0769kJ /(K kg)

La chaleur spécifique isochore de I'hélium est, selon (2.72) :
¢y = cp —r = 3.1162kJ/(K kg)

La température finale est donc :

Ty =T, — % =20038K Tp=-7277°C

Co

Le volume massique final est, selon 1'’équation d’état des gaz parfaits (5.27) :

T
vy =712 =4.162m3/kg
Py
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Variations d’énergie interne, d’enthalpie et d’entropie massiques
La variation d’énergie interne massique est :
Au =a~ = —850kJ/kg
La variation d’enthalpie massique est, selon (2.60) :
Ah =c,(Ty — T1) = —1416.5kJ /kg
La variation d’entropie massique est, selon (2.66) :

P T.
As = —rln 22 + ¢, In =2 = 0.3204kJ/(K kg)
Py Ty

Dissipation massique

Les équations fondamentales (2.3) donnent, compte tenu des deux premiéres
hypotheéses et par intégration entre les états 1 et 2, la dissipation massique :
2

r=/Pdv—a_

1
Les transformations réelles élémentaires peuvent étre approximées par des trans-
formations polytropes pour lesquelles, d’apres (2.18) et (2.22), nous avons :
dP dv
T
Il en découle que : Pv7° = cste
En introduisant cette équation dans 'intégrale de Pdv, nous avons :

7 1 P, v\ T
/Pdv= 11 (-2) -1
1_70 v

1

Or, en vertu de (2.22) : cva/vy = (P2/P,) /™. Do :

2
(Yo —=1)/7o
’UlPl P2
Pdv = — -1
/ dv 11— ((Pl) >
1

Cette expression correspond a (—p/v,) du tableau 8.7 (vol. I).

Le facteur polytrope v, peut étre tiré de ’expression entre les rapports de
volume massique et de pression :

_ ln(Pg/Pl)

g In(vg/vy)
D’ou :

= 1.595

2
/Pdv = 951.7kJ/kg
1
La dissipation massique est finalement :

2
Ir= dev —1a” =951.7 — 850 = 101.7kJ /kg
1
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Une autre approche s’appuyant sur le facteur polytrope o et compte tenu de
(2.21), (2.6) et (5.8), donne :
Tds dP

a=m®ds—aTdP—or?

Pdv = d(vP) — vdP = d(rT) — %d— =rdT — Trg

En introduisant la relation (2.66) nous avons :

Pdv=(r— -2 Yar=(r- 2 _\ecar
1+o l+o

Nous en déduisons par intégration :

2
1
/Pd'v= (F—— 1+0_) Cp(T2——T1)
1

Le facteur calorifique I' est, selon (2.76) :

r=2_—9.40
Cp

Nous avons du volume I, selon le tableau 2.4 et la relation (2.82) :

=5 (57), = 5oorTe

Il en résulte la relation différentielle :

ar dP

=I'{l+0)—

(1+0)5

Nous en déduisons, apres intégration, le facteur polytrope :

_ 1 ln(T2 / Tl)

F 1[1(P2 / P])

Remarquons que les relations établies ci-dessus sont bien conformes a celles qui
apparaissent dans le tableau 8.7 (vol. I) :

La dissipation massique est finalement :

= — 0.067

1 -

5.E Détentes réversibles d’un gaz parfait
Description

Soit un systéme constitué d’un cylindre fermé par un piston. L’air contenu dans
le cylindre est détendu de la pression initiale P; & la pression finale Ps.

Hypothéses

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
* La dissipation est négligée.
¢ L’air est assimilable & un gaz parfait.
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Données
e Etat thermodynamique initial : Vi = 8dm3
P, = 7Tbar
Ty = 30°C
¢ Pression finale : P, = 1bar
e Chaleur spécifique isobare de I'air : cp = 1.0087kJ/(K kg)
e Rapport calorifique de lair : ¥y=14
Questions

e Représenter qualitativement ’évolution de 1’état thermodynamique de lair
dans les diagrammes P-v et T-s.

Calculer la température et le volume a 1’état final 2.

Calculer la variation d’entropie entre 1’état initial 1 et ’état final 2.
Calculer ’énergie-travail fournie par ’air.

o Calculer ’énergie-chaleur regue par ’air.

Répondre aux questions pour chacun des cas suivants :

Cas I détente isotherme

Cas II  détente adiabate

Cas II1 détente polytrope caractérisée par le facteur polytrope o = —0.15

Solution

Diagrammes P-v et T-s.

La détente isotherme est caractérisée, selon le tableau 5.2 (vol. 1), par les fac-
teurs polytropes 0 = —1 ou v, = 1.

La détente adiabate, compte tenu de la deuxiéme hypothese, est isentrope. Elle
est donc caractérisée par 0 = 0 ou vy, = 7.

La courbe polytrope, caractérisée par o0 = —0.15, est située entre I’'isotherme
et l'isentrope passant par le point 1 (fig. 5.4).

P T8

Py
Py

1 2t/T= cste

23

°
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Etat thermodynamique final

Cas I

La température finale est évidemment :
Toe =Ty =30°C Ty = 303.15K

Le volume final est, selon I’équation d’état des gaz parfaits (5.72) :
P,
Ve = V1= = 56 dm®
P,

Cas IT

Pour une transformation isentrope, I’équation dlfferentlelle (2.66) donne, apres
intégration et compte tenu de (2.76) :.. > ¢ / x

LLSS
Tas — & o J'( Jow )} ...7.2 » O
Ty Py ll f

Le facteur calorifique est, selon (2.36) :

r=2=1_0986
Y

Nous en déduisons la température finale :

Tye =Ty (lej) =173.86K T, = — 99.29°C

Le volume final est, selon ’équation d’état (5.72) :

Pl T2s 3
= =32.12d
V V1 P2 T1 =3 m
Cas IIT
Nous avons, selon (2.21) :
Tds = ovdP

La relation précédente devient, compte tenu de I’équation d’état (5.71), ainsi
que de (2.66) et (2.76) :

dT dP
Nous obtenons, aprés intégration, la température finale :

P (e+1)Ir )

T, =T (1—}) =188.98K T =— 84.17°C
1

A noter que ’expression de la température finale correspond & ’expression du

tableau 8.7 (vol. I) avec, pour un gaz parfait ou semi-parfait :
D’ou :

-1
=132 T,=22"_"—(+1)r
o
Le volume final est, selon I’équation d’état (5.72) :
V2 = ‘/1ﬂ & = 34. 91dm

PT
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Variation d’entropie
Cas I a 111
La variation d’entropie massique est, selon (2.66) et apres intégration :
T
Ty
La masse d’air contenue dans le cylindre vaut, selon ’équation d’état (5.72) :
B
B ’I‘T]
La variation d’entropie est, compte tenu des relations précédentes et de (2.76) :
Vl P1 P2 1 T2
AS = MAs = —1In —1In
T ( P F T,
L’application numérique pour chacun des cas donne :
#AS =35.95J/K
22A8 =0J/K
1AS =5.39J/K

P,
As=—rlnP +cpln —

Energie-travail fournie
Cas I

Les équations fondamentales (2.3) donnent, apres intégration, compte tenu des
hypotheses, ainsi que de (5.71) et (2.56) :

P,
2t - /Pdv = -1 / dp = —7TyIn =

Py
Nous obtenons, en multlphant par la masse, I’énergie-travail :
P.
24~ = —V; P, In =2 = 10.90kJ
Py
Cas IT

Les équations fondamentales (2.3) donnent, apres intégration, compte tenu des
hypotheses et de (2.58) :
fsa‘ = QSAU = Cy (T1 d Tzs)

Nous obtenons, en multipliant par la masse, compte tenu des résultats précé-
dents, ainsi que de (2.36) et (2.74), I’énergie-travail :

1 Py
ViPi|1-— =5.97kJ
Ly, ( (2) )
Cas IIT

Les équations fondamentales (2.3) donnent, aprés intégration et compte tenu
des deux premieres hypotheses :

2
207 = /Pdv
1

284 — _
1A” =
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Pour le calcul de cette intégrale, reprenons la relation établie au cours de la
résolution du probléme 5.D (voir calcul de la dissipation massique) :

/Pdv = (r - L) ep(Ty — T})

Nous obtenons, en multipliant par la masse, compte tenu des résultats précé-
dents, ainsi que de (2.36) et (2.76), I’énergie-travail :

1 P r(o+1)
24— — (1 - -2 ~1l =
= (1 ) v () -1) =osmia

Energie-chaleur regue
Cas I

Le Premier Principe (équation (1.22) ou (2.3)) donne, compte tenu des hypo-
theéses, ainsi que de (2.58), ’énergie-chaleur :

2Qt =4~ =10.90kJ

Cas I1

La détente étant adiabate, ’énergie-chaleur est évidemment nulle :
Q=0

Cas 111

Les équations fondamentales (2.3) donnent, compte tenu de la deuxiéme hypo-
these et selon (2.58) :

8qT = Tds = Pdv + du = Pdv + ¢, dT

En intégrant et en reprenant 'intégrale de Pdv rappelée plus haut, nous avons :

1
gt = ((r— 1+0) c,,+cv) (T - TY)

Nous obtenons, en multipliant par la masse, compte tenu des résultats précé-
dents, ainsi que de (2.74) et (2.76), ’énergie-chaleur :

I'(l1+o)
v % yp &) 1) =
iQ Fi+o) (<P1 1.30kJ

Remarquons que les relations établies ci-dessus sont bien conformes 4 celles qui
apparaissent dans les tableaux 8.6 et 8.7 (vol. I).

5.F Energie-travail relative a une détente isotherme

Description

Une masse M d’air est détendue de maniere isotherme & 'aide du systéme
représenté dans la figure 5.5.
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Fig. 5.5

Nous considérons les deux cas qui suivent.

Cas I L’air est assimilable & un fluide de Van der Waals.
Cas II  L’air est assimilable & un gaz semi-parfait.

Hypothéses

¢ Les variations des énergies cinétique est potentielle sont négligeables.
e La transformation s’effectue sans dissipation.

Données

o Etat initial : P, =500bar 1) = 20°C

¢ Pression finale : P; = 1bar

+ Etat critique de lair : ve = 0.003816 m3 /kg
P, = 37.4bar
T.=132.6K

e Masse de ’air : M = 2kg

Questions

¢ Calculer, pour le cas I, I’énergie-travail fournie par lair au cours de la détente.

¢ Déduire, du résultat du cas I, ’énergie-travail fournie par I’air pour le cas II.

¢ Calculer la température métacritique T,,, définie comme étant la température
a laquelle le fluide de Van der Waals fournit la méme énergie-travail que celle
d’un gaz semi-parfait, dans le domaine des faibles pressions.

Solution

Energie-travail fournie par ’air pour le cas I

Les constantes caractéristiques du gaz de Van der Waals sont, selon (5.90) :
a = 163.38 Nm* /kg?
b= 0.001272m3/kg
r =287.023/(K kg)

Les volumes massiques initial et final sont, selon ’équation d’état de Van der
Waals (5.74) :

v1 = 0.002319 m?3 /kg
vg = 0.8407 m® /kg)
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L’énergie-travail fournie est, en vertu des équations fondamentales (2.3), de
I’équation d’état (5.74) et compte tenu des hypotheses :

2

2 2
d
%A‘:M/Pdv:MrTl/ d”b—Ma ld
1

v— v2
1 1
v2_:+Ma (l - l) — 084.76 kJ

V2 01

2A” = MrTiIn

v —

Energie-travail fournie par I’air pour le cas II

Le gaz semi-parfait est un cas limite du fluide de Van der Waals. Nous pouvons
calculer I’énergie-travail par deux méthodes différentes.

Premiére méthode

Le fluide de Van der Waals se comporte comme un gaz semi-parfait quand
le volume massique v tend vers oc. Nous obtenons, pour un gaz semi-parfait :

24— _ v2 1 — (b/v2) _1__l)
14 —MrTllnv1 __—1——(b/v1)+Ma

V2 (5]
2A" =MrTiIn 2 =
1 e TT1 In ‘;‘ =991.71kJ
1

Deuziéme méthode

L’équation d’état de Van der Waals devient identique a I’équation d’état
des gaz semi-parfaits lorsque les constantes a et b sont nulles. Nous obtenons le
méme résultat que précédemment & partir de celui relatif au cas I. Ce résultat
est bien conforme & ’'une des expressions de I'intégrale de Pdv figurant dans le
tableau 8.3 (vol. I).

Température métacritique

Lorsque la pression P tend vers 0, la température T" étant positive, le covolume
b devient petit par rapport & v, et vy. L’énergie-travail fournie par le fluide de
Van der Waals est, aprés développement en séries du terme :

1— (b/v2)
1-— (b/vl)

et en négligeant les termes d’ordre supérieur 3 1 :

24— V2 1_% 1 1
A" =MrTiln—= — 2 +Ma|——-—
m Vo v1

U1

b b 1 1
2A™ EMrTllnv—2+M'rT11n<1——+——> +Ma(———>

1 (%] m V2 v1

n Vo V1 V2 (%Y

1 1 1 1
AT = MrD In 22 — MrTyb (— - —) + Ma (— - —)
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Il en résulte que ’énergie-travail est :
1 1
24= = MrT;1n 2 + M (a — rTh) (— - —)
U1 V2 0
La température métacritique est alors définie par la condition suivante :
a—rTy,b=0

Il en résulte que la température métacritique est :

Ty, = % —4475K Ty, = 174.4°C

5.G Chauffage isochore de 1’eau

Description

Soit un systéme fermé, de volume constant, contenant de la vapeur d’eau hu- -
mide. Il s’agit d’étudier ’évolution de 1’état thermodynamique de V'eau lors
d’un chauffage de la température initiale 77 jusqu’a la température finale T5,.

Hypotheéses

¢ Le chauffage se fait sans dissipation.

Données
e Etat thermodynamique initial de I’eau : P, =20bar z; =05
o Température finale : Ty = 450°C

Etats thermodynamiques de la vapeur surchauffée pour 73 = 450°C :

P[bar] 58 60 62 64
v[m3/kg] | 0.05403 | 0.05210 | 0.05030 | 0.04862
h(kJ/kg] | 3306.3 | 3303.5 | 3300.6 | 3297.7

¢ Etats de saturation :

~

P T v v h' h"
[bar] | [°C] [m®/kg] | [m3/kg] | [kJ/kg] | [kJ/ke]
20 212.37 | 0.0011766 | 0.09954 908.59 2797.2

Questions

¢ Déterminer le volume massique, I’énergie interne massique et I’enthalpie mas-
sique & I’état initial 1.

e Déterminer le volume massique, la pression, I’énergie interne massique et
I’enthalpie massique a 1’état final 2.

¢ Calculer ’énergie-chaleur massique regue pendant le chauffage.
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Solution

Etat thermodynamique initial

Le volume massique et ’enthalpie massique sont, selon (5.82) et (5.84) :
vy =v + (v —v')z; = 0.05036 m3/kg
hi=h +(h" —h')z; =1852.9kJ/ke

L’énergie interne massique est, selon (1.148) :

U = hl - ’U1P1 = 1752.2 kJ/kg

Etat thermodynamique final
La transformation étant isochore, le volume massique final est évidemment :

vg = v, = 0.05036 m3 /kg

La transformation thermodynamique est représentée dans le diagramme T-s de
la figure 5.6.

2
&
T * . é/ QY
T
' 1 \

o
s
Fig. 5.6

La pression et I’enthalpie massique se calculent par interpolation entre les va-
leurs figurant dans la table de la vapeur surchauffée :

Py, = 61.9bar
he = 3300.7kJ /kg
L’énergie interne massique est, selon (1.148) :

ug = hy — vo P, = 2988.8kJ /kg
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Energie-chaleur massique reque

Le Premier Principe (équation (1.26) ou (2.3)) donne, compte tenu du fait qu’il
n’y a pas de variation des énergies cinétique et potentielle :

gt =uz — uy = 1236.6kJ/kg

5.H Equations d’état

Description

Afin d’illustrer I’approximation faite en assimilant un fluide réel & un gaz par-
fait, nous considérons le cylindre représenté par la figure 5.7, comprenant deux
compartiments A et B séparés par une paroi étanche. Il est fermé par un piston
supportant une charge constante.

Fig. 5.7

A T'état initial 1, le compartiment A contient de 'air a la pression P, et a
la température T;. Le compartiment B est soumis & un vide absolu. L’expé-
rience consiste a retirer la paroi étanche. Le systéme tend vers un nouvel état
d’équilibre qui est 1’état final 2.

Hypothéses

¢ Le cylindre est parfaitement calorifugé.
» Les variations de ’énergie potentielle sont négligeables.
¢ Le piston se déplace sans frottement a l'intérieur du cylindre.

Données

e Volume des compartiments A et B : Va=Vp=1md
« Etat thermodynamique initial de 'air : P, = 200bar T} = 20°C
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o Etats thermodynamiques de Vair (gaz réel) pour P, = 200 bar :

T v h

K] | [dm?/ke] | [kI/ke]
290 4.2622 252.97
300 4.4478 265.74
310 4.6307 278.27
320 4.8112 290.59
330 4.9895 302.74
340 5.1659 314.73
350 5.3405 326.59
360 5.5136 338.33
370 5.6852 349.98
380 5.8556 361.53

» Constante massique de lair : r = 0.2882kJ/(K kg)
e Rapport calorifique de I'air

(gaz parfait) : vy=14
Questions

e Calculer la température finale de I’air pour les deux cas suivants :
Cas1  L’air est un gaz réel.

Cas II  L’air se comporte comme un gaz parfait.

Solution

Considérons le systéme fermé constitué par I'air qui est situé & ’intérieur du
compartiment A a I’état 1. Lorsque la paroi étanche est retirée, I’air du compar-
timent A se précipite dans le compartiment B, avec transformation d’énergie
interne en énergie cinétique. Le mouvement de ’air s’amortit progressivement
en raison du phénomene dissipatif de frottement visqueux, ’énergie cinétique
se retransforme en énergie interne et le systéme tend vers un état d’équilibre
final 2, pour lequel le piston prend une nouvelle position.

Le Premier Principe (équation (1.31) ou (2.3)) donne, compte tenu des deux
premiéres hypotheses :

2
—6a++d%—= —du

Nous obtenons par intégration, en tenant compte du fait que les états initial 1
et 2 sont des états de repos :

a+=u2—u1

Etant donné la troisieme hypotheése, la pression s’exercant sur le piston reste
égale a la pression initiale P; au cours du processus. L’énergie-travail massique
regue par le systéme est alors :

P
+_ -1 _
a —M(VA+VB Vz)
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Selon les définitions (1.1), nous avons :
mM=Ya_Y"
U1 U2

de sorte que nous obtenons la relation suivante :

|%
P ((1+—B)v1—v2) = Uug — U}
Va

dans laquelle nous avons :
v =v(P,Th) u = u(P,Th)
’l)2=’U(P1,T2) u2='u.(P1,T2)

Cas I L’air est un gaz réel

Nous obtenons pour ’état initial 1, selon les données (tabelle des états ther-
modynamiques de air & la pression P; = 200 bar) :

v = 4.3207 - 103 m3 /kg
Uy = hl - ’l)]Pl = 170.579 k.]/kg

L’équation générale établie plus haut est une équation implicite qui nécessite
un calcul par itérations. La marche & suivre est la suivante :

tabelle équation (1.32)
T2 > U9 a > >

tabell
hz abe e' T2

U2
. T: v u h T:
Itération 2 2 2 2 2
K] [m?/kg] [kJ/kg] | [k/kg] | [K]
1 300 4.4478 - 1073 | 253.846 | 343.406 | 364.36
364.36 | 5.5884 - 103 | 231.638 | 343.407 | 364.36

La température finale est donc :
T, =364.36K T, =91.21°C

Le volume final est :

Vo = voM = Z—ZVA =1.294m3
1

Cas II L’air se comporte comme un gaz parfait.

L’équation développée plus haut, concernant la variation d’énergie interne,
donne, compte tenu de (5.71), (2.58) et du fait que la pression reste constante :

r((l+%) T, —Tz) = ¢y (T2 — T1)

Il en résulte que la température finale est, compte tenu de (2.72) :

A

T, =T (1 + F%) =376.9K T, =103.75°C
A

Nous constatons que ’hypothése du gaz parfait conduit & une température
surévaluée de 12.5°C, c’est-a-dire & une approximation assez médiocre.
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5.1 Fusion par compression

Description

Considérons I’expérience qui consiste & faire fondre de la glace en lui faisant
subir une compression. La glace se trouve & I’état initial 1, & la pression P,
et & la température T;. Les caractéristiques de la glace et de I'eau liquide

(v, V", qtus, Bp, Cp) sont connues a I’état thermodynamique normal défini par
P,etT,.

Hypotheéses

e La compression est adiabate et sans dissipation.

e Les caractéristiques de la glace et de I’eau liquide restent constantes au cours
de la transformation.

Données
o Etat thermodynamique initial : pp=pP, T,=-1°C
e Etat thermodynamique normal :
Pression : P, = 1.01325bar
Température : Tn =0°C
Volume massique du solide saturé : v =1090.5-107° m®/kg
Volume massique du liquide saturé : vl = 1000.2 - 10~ % m3 /kg
e Facteur de dilatation isobare de la glace : Bp = 0.041
e Chaleur spécifique de la glace : ¢p = 2.106 kJ/(K kg)
» Chaleur de fusion : grus = 333.5kJ/kg
Questions

 Etablir la loi de variation de la pression en fonction de la température, corres-
pondant aux états de saturation solide-liquide (courbe de fusion-solidification).

e Calculer la pression de saturation correspondant a la température 77.

e Calculer la pression et la température (état 2) auxquelles la glace commence
3 fondre. Représenter dans un diagramme P-T 1’évolution de ’état thermo-
dynamique de la glace.

Solution

Loi de saturation solide-liquide

L’intégration de I’équation de Clausius-Clapeyron (5.142), entre I’état normal
et un autre état quelconque, donne, compte tenu de la deuxiéme hypothese :

Qfus
P, - P,
/ (UI ,UIII) T

qus T
Py =Pp+ ——= ( /u)
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Pression de saturation
En appliquant la relation précédente, nous obtenons :
P;, = 136.5bar

Fusion de la glace par compression
Selon (2.2) et compte tenu de la premiére hypothese, la transformation est
isentrope. L’équation différentielle (2.65) donne alors :

dP = dT
'u,@,,

En intégrant 1’équation ci-dessus entre 1'état 1 et un état quelconque et en
tenant compte de la deuxiéme hypothése, nous obtenons :

P-pP = ’”ﬁ ——(T - Ty)

Cette relation est ’équation de l'isentrope passant par le point 1 dans le do-
maine du solide du diagramme P-T (fig. 5.8).

barAP

C (point critique)

101325 p———-—

T (point triple)

1
-
(=
0
Q

Fig. 5.8

La glace commence & fondre au point 2 situé a I'intersection de la droite s = cste

et de la courbe de saturation solide-liquide. Donc, les deux équations qui suivent
doivent étre satisfaites :

P, — P = ”’ﬂ —=— (T2 — T1)

gt
Py = Py, ( 7 usm)

La résolution de ce systéme d’equations donne finalement 1'état thermodyna-
mique au point 2 :

P, = 106.3 bar
Ty = —0.78°C

I
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5.3 Mesures calorimétriques
Description

Dans un calorimetre (fig. 5.9) contenant de I’eau est immergé un serpentin
parcouru par un fluide. Ce fluide entre & une température constante T3 et
sort & la température Ty. Le serpentin est suffisamment long pour que cette

température Ty devienne égale & la température T, de I’eau du calorimetre, au
temps t = 0.
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Fig. 5.9

Les mesures comportent les deux phases suivantes :

Phase I :

L’eau du calorimetre étant initialement & T;, le serpentin est parcouru par de
I’huile de chaleur spécifique ¢; connue, de fagon 4 déterminer les caractéristiques
de fonctionnement du calorimeétre.

Phase II :

L’eau du calorimeétre étant initialement & T;, le serpentin est parcouru par
de I’hydrogene dont la chaleur spécifique ¢, est & déterminer. Au bout du
temps tp, on note la température Thy de ’hydrogene & la sortie du serpentin.

Hypotheéses

¢ Les pressions de ’huile et de I’hydrogéne dans le serpentin sont constantes.

* Le calorimetre est parfaitement calorifugé.

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

* Les capacités calorifiques de ’enceinte du calorimétre et des parois du ser-
pentin sont négligées.

¢ Les chaleurs spécifiques de ’eau et de I’huile sont constantes.

¢ L’hydrogeéne est assimilable & un gaz parfait.

A partir du moment oui la température de I’eau correspond a T;, la baisse de

température du fluide chauffant est répartie de fagon uniforme entre ’entrée

et la sortie.

e La température de ’eau dans le calorimétre est homogéne en tout temps.
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Données
+ Température initiale de ’eau : Toi = 15°C
» Chaleur spécifique de ’eau : ce = 4.18kJ/(K kg)
e Masse de l'eaun : M, = 0.4kg
Phase 1 :
» Température de I'huile a I’entrée du serpentin : Tlg = 80°C
¢ Chaleur spécifique de I'huile : c = 1.65kJ/(K kg)
» Masse de I'huile présente dans le serpentin : M; = 0.1kg
 Débit-masse de I’huile : M; = 10"3kg/s
Phase II :
e Température de ’hydrogeéne

a ’entrée du serpentin : Ths = 80°C
* Température de I’hydrogene

a la sortie du serpentin au temps ¢, : Tha = 52°C
¢ Donnée considérée pour I’hydrogene : tn, = 49s
o Débit-masse de ’hydrogene : M;, =2-10"3kg/s
e Masse d’hydrogene dans le serpentin : My =9-10"%kg
¢ Masse molaire de 'hydrogene : mH, = 2.02kg/kmol
Questions

o Etudier I’évolution de la température T, de ’eau du calorimétre en fonction
du temps t.

 Pour la phase I, calculer la température finale T.; de 'eau du calorimétre
apres le passage d’une masse M; d’huile.
* Aurait-on obtenu la méme température finale de 1’eau si, au lieu d’utiliser

le serpentin, on avait versé la masse M; d’huile directement dans l'eau du
calorimetre ?

e Pour la phase II, calculer la chaleur spécifique isobare cph de '’hydrogene.

Solution

Evolution de la température de I’eau du calorimétre en fonction du temps

Considérons le systeme constitué par ’ensemble eau du calorimetre et serpentin,
délimité par la frontiére indiquée en traits pointillés dans la figure 5.9.
Entre les instants ¢ et ¢ + dt, la température de 1’eau du calorimetre s’éleve de

Te a Te + dT.. Le Premier Principe (équation (1.44)) donne, compte tenu des
deuxiéme et troisieme hypotheéses et de (1.50), la relation :

dU = (hz — hy)dM = (h3 — hq) Mdt

ot M et M sont respectivement la masse et le débit-masse du fluide qui traverse
le serpentin.
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En tenant compte des quatrieme et cinquiéme hypothéses ainsi que de (5.158)
et (2.60), nous obtenons ’équation calorimétrique :
McdT. + My dT; = Mc, (T3 — T.) dt
dans laquelle nous avons :
¢ ¢, chaleur spécifique de ’eau
* ¢, chaleur spécifique isobare du fluide qui passe dans le serpentin. Pour un
liquide, ¢p = ¢y = ¢
En intégrant I’équation ci-dessus entre 0 et ¢, nous obtenons la loi suivante :

T, =Ty =Ty — (T — Tu;) e~ Mevt/ (Mecet(Mici/2))

Température finale de ’eau du calorimeétre apres le passage
d’une masse M; d’huile (phase I)
La masse M; d’huile a traversé le serpentin au bout du temps :

=M 005
M,

La température finale de ’eau du calorimetre est alors :

T.; = Tis — (Tis — To;) e~ Miets/(Mecet Mi(e/2) — 993 99 K

T,; = 20.83°C

Température d’équilibre du calorimeétre aprés mélange

Le Premier Principe (équation (1.46)) donne, en vertu de la propriété d’exten-
sivité (1.21) et des deuxiéme et troisiéme hypotheses :
AU =AU +AU; =0
Nous obtenons, selon (5.158) :
Mece (Te —T;) + Mic (Te - ﬂS) =0
La température d’équilibre du calorimetre est alors :
Mec.T,; + MlClT[3 ~
12 e-e+ et ! o
= = 293.99K T,, =20.83°C
ef M.c. + M, ef
Nous constatons que la température finale de I'eau T ¢ obtenue par mélange
est identique & T, obtenue & 1’aide du serpentin.

Chaleur spécifique isobare de I’hydrogéne (phase IT)
Compte tenu de (2.58) la loi de variation T, (t) devient :

T, =Ty =Tz — (Ts — Ts;) e_Mthhth/(Mece+(Mthh/2))
Etant donné (2.72) et (5.66), nous avons :

r
Cy =Cp — —

m
D’ou :
(MeCe — Mgrh) In (—;I:h:S _ g:h‘i)
Cph = h8 ~ “ei/ — 14.373kJ/(K kg)
—% In (——————Th3 — TM) — Mhth
2 Tha — Tes
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5.K Ejecteur

Description

Considérons 1’éjecteur de vapeur, alimenté en fluide moteur par de la vapeur
d’eau a haute pression. L’éjecteur ainsi que I’évolution des vitesses de la vapeur
sont représentés dans la figure 5.10.

ch

vapeur motrice
7/
/
7/
/
//
,/
/
A :
T vapeur aspirée
-
- — -
—
2
3a \

Fig. 5.10

La vapeur subit les transformations suivantes :

1-3a : aspiration de la vapeur & travers la culotte d’aspiration ;

2-3 : détente de la vapeur motrice dans la tuyere de Laval, 1’énergie vP étant
transformée en énergie cinétique;

3 + 3a-4 : mélange de la vapeur motrice et de la vapeur aspirée, une partie
de I’énergie cinétique de la vapeur motrice étant transférée a la vapeur
aspirée, jusqu’a homogénéisation de I’écoulement ;

4-5 : recompression du mélange dans le diffuseur, I’énergie cinétique étant trans-
formée en énergie vP, et ce mélange étant refoulé & une pression intermé-
diaire entre la pression motrice et la pression d’aspiration.
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Hypotheses

e L’état thermodynamique de la vapeur aspirée ne change pas de 1 4 3a.
La pression de la vapeur dans le mélangeur 3-4 est constante.

Les transferts-chaleur avec I’extérieur sont négligeables.

Les énergies cinétiques aux points 1, 2, 3a et 5 sont négligeables.

Les variations d’énergie potentielle sont négligeables.

L’écoulement est unidimensionnel.

L’écoulement dans la tuyere est adapté.

Le régime est permanent.

Données

o Etats thermodynamiques :

Point v P T h s T
[m®/kg] | [bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kI/(Kkg)] | —
1 - 0.015 - - - 1
0.6337 3 150 | 2760.43 7.0771 -
¢ Pression de refoulement : Py = 0.050 bar
+ Etats de saturation :
P T v " K I s s
[bar]| [°C]| [m®/kg] |[m®/kg}| [kd/kg]| [kI/kg]| [kJ/(K kg)]| [kI/(K kg)]
0.015{13.04/0.00100006| 87.98 | 54.71 |12525.5 0.1957 8.8288
0.050( 32.9 | 0.0010052 | 28.19 | 137.77|2561.6 0.4763 8.3960

Etats thermodynamiques de la vapeur surchauffée & P = 0.050 bar :

~

T v h s
[°C] | [m®/ke] | [kI/kg] | [kI/(K kg)]
40 28.85 2574.9 8.4390
50 29.87 2593.7 8.4981
60 30.71 2612.6 8.5555
70 31.64 2631.4 8.6113
80 32.56 2650.3 8.6655
90 33.49 2669.2 8.7183

100 34.42 2688.1 8.7698
¢ Rendement isentrope de la tuyere : nrs = 0.90
e Rendement isentrope du diffuseur : nps = 0.85
Questions

* Représenter qualitativement ’évolution thermodynamique de la vapeur dans
le diagramme h-s.
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e Calculer ’état thermodynamique (v, P, T, h, s) et la vitesse relatifs a tous les
points de I’éjecteur, ainsi que le rapport des débits-masse m = M 1/ M.

* Calculer Pefficacité de ’éjecteur.

¢ Calculer la création d’entropie par kg de mélange.

e Calculer le rapport des débits-masse m* = M;/M; et lefficacité €, d’un
éjecteur comportant une tuyere de Laval idéale et un diffuseur idéal.

Solution

Diagramme h-s

Y

courbe de saturation

Fig. 5.11

Etats thermodynamiques et rapport des débits-masse
Point 1

Le point 1, ayant un titre en vapeur x, = 1 selon les données, se trouve a I'état
saturé. Nous avons donc :
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vy = 87.98 m3 /kg

P, = 0.015bar
Ty = 13.04°C

h1 = 2525.5k] /kg
s1 = 8.8288kJ/(K kg)
C1 =0m/s

Point 2

Nous avons, selon les données :
vy = 0.6337m3/kg
P, = 3bar
Ty = 150°C
ho = 2760.43kJ /kg
sy = 7.0771kJ /(K kg)
CQ = Om/s

Point 3

Nous avons, compte tenu des premiére et septieme hypotheses :
P; = P, =0.015bar
L’enthalpie massique au point 3s est, selon (5.84), (5.85) et avec s3; = s2 :

o
has = b + (B — K)z3s = B + (B — B)22"% — 2024.14kJ /kg
gt —

s

L’enthalpie massique au point 3 est, selon la définition (4.264) et compte tenu
de la quatrieme hypothese :

hs = hy — (he — has)nrs = 2097.76 kJ /kg
Nous obtenons, selon (5.82), (5.84) et (5.85) :
hs —h'
va =v + (v —v')x3 = 72.7522m3 /kg
s3 =38+ (s" — §')z3 = 7.3344kJ /(K kg)

Nous avons, compte tenu de la quatriéeme hypothése et du fait que 'enthalpie
totale reste constante dans la tuyeére :

a
2

La vitesse de la vapeur a la sortie de la tuyere est donc :

03 =\ 2(h2 - h3) =1151.23 m/s

= h3e — h3z = hy — h3
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Point 4
La pression au point 4 est, compte tenu de la deuxiéme hypothese :
Py = P; = 0.015bar
Le bilan de quantité de mouvement du mélangeur donne, selon (3.118) et
compte tenu des premiére, deuxiéme et huitiéme hypotheses :
M2Cs — (M + M3)Cy =0
Le rapport des débits-masse est donc :

M, Cj
m=—t==2_-1
M2 C4
Nous avons, selon la définition (4.264) et compte tenu de la quatrieéme hypo-
these :

C_f _ hss — hq
2 NMDs
C4 — ’2(}1‘58 - h’4)
NDs
avec
hss = h(Ps, s4)
54 = 5(Py1, hy)

Le Premier Principe (1.47), appliqué au mélangeur, donne, compte tenu des
troisiéme, quatriéme, cinquiéme et huitieéme hypotheses, le bilan énergétique :
C? C?

mh1+h3+73 = (1+m) (h4+T4

Cette relation permet de calculer I’enthalpie hy. En fait, il n’est pas possible
d’expliciter cette derniere, car elle apparait implicitement dans la vitesse Cy
et le rapport m des débits-masse. Il faut donc procéder par approximations
successives. La marche & suivre est la suivante :

hsy — 84 — hsgg = Cs - m — hy

La valeur finale de hy permet de calculer vy, sq4, Cy et m.
Nous obtenons finalement :

vg4 = 85.542m3 /kg

Py = 0.015bar

Ty = 13.04°C

hs = 2456.94kJ /kg

ss = 8.5894kJ/(K kg)

Cy = 626.87m/s

Le rapport des débits-masse est :

Cs
=—=-1=0.
m Ca 8365
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Point 5
Nous avons, selon les données :
P = 0.05 bar

L’enthalpie massique au point 5 est, compte tenu de la quatrieme hypotheése et
du fait que I’enthalpie totale reste constante dans le diffuseur :

2
hs = hega = hy + % = 2653421(J/kg

Nous obtenons finalement, a I’aide de la tabelle des états thermodynamiques
de la vapeur surchauffée :

vs = 32.719m3 /kg

Ty = 81.66°C
s5 = 8.6744kJ /(K kg)
Cys=0m/s

Efficacité de 1’éjecteur

Considérons I’éjecteur comme un systéme constitué de deux réseaux d’écoule-
ment juxtaposés mais séparés, I'un parcourant le chemin 1-5 avec le débit M,
et 'autre le chemin 2-5 avec le débit M.

Nous avons, en vertu des équations fondamentales (4.57) et compte tenu des
premiere, deuxiéme et quatriéme hypotheses, les équations :

—E+?R= —M1?ﬁ<0
E+3R=-M3p>0

dans lesquelles FE est la puissance d’entrainement fournie par la vapeur motrice
a la vapeur aspirée.
L’élimination de F entre ces deux équations donne la relation :

M 3p=(-M:3p) - GR+3R) = (-M23p) - R
dans laquelle R est la puissance totale dissipée.
Donc, I’éjecteur consomme une puissance vP de 2 & 5 au niveau de la vapeur

motrice et fournit une puissance vP de 1 & 5 au niveau de la vapeur aspirée.
Nous pouvons alors définir 'efficacité par la relation :

M, 35 R
—M, 2D —M, 2D
dans laquelle les énergies vP massiques sont, avec la convention du chemin
isentrope :
W=2PP=10p
P =3P 3PP = —Prs — PDs
L’efficacité isentrope est donc, compte tenu des relations précédentes :
m m m
€y = — = = =0.245=245%
YU ZPrs _y ha—hs | (mt1)?

PDs hss — hy NrsNDs
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Création d’entropie
Le Premier Principe (1.47), appliqué & I’éjecteur, donne, compte tenu des hy-
potheses, le bilan énergétique :
M1h1 + M2h2 — (M1 + Mz)h5 =0

L’enthalpie massique au point 5 est donc :
Mihy + Maho

M + M,
Le Deuxi¢me Principe (1.95), donne, pour 1’éjecteur, compte tenu des troisieme
et huitieme hypothéses, le bilan entropique :

hs =

ds ok
i = Mysy + Masa — (My + My)ss + i 0
La création d’entropie par kg de mélange est définie par la relation :
i 1 48
S = — -
M, + M, dt
L’entropie massique au point 5 est donc :
M .
55 = 151 + Mas; K
M + M,

Le point 6 étant défini comme étant le centre de gravité des points 1 et 2 affectés
respectivement des ”poids” M, et M,, nous avons :

hs = he
35=36+si

La création d’entropie par kg de mélange s* est donc aisément mise en évidence
dans le diagramme h-s. Sa valeur est :

st = s5 — — = 0.7994kJ /(K kg)

Rapport des débits-masse et efficacité d’un éjecteur

avec tuyére idéale et diffuseur idéal

Une tuyere est dite idéale et un diffuseur est dit idéal lorsque la dissipation
dans ces éléments est nulle. Il convient alors de refaire les calculs en suivant
exactement le méme raisonnement que précédemment, mais en tenant compte
des rendements isentropes :

s =1 np,=1
Remarquons que, dans ce cas, les états thermodynamiques 3 et 3s, ainsi que 3
et 5s coincident.
Nous obtenons, tous calculs faits, le rapport des débits-masse :
.M
m* = — = 1.085
M3
et Defficacité isentrope :

T =0.324 =32.4%
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Nous constatons que la dissipation dans la tuyere de Laval et dans le diffuseur
a une grande influence sur les performances de I’éjecteur. Toutefois, I'influence
la plus importante reste celle qui est due & 'irréversibilité liée au phénoméene
de mélange de 3 et 3a 4 4.

5.L Détente de Joule-Thomson de I’eau (en phase liquide)

Description

Considérons la détente de I'eau pressurisée & travers une vanne adiabate et
déterminons s’il y a échauffement ou refroidissement en cours de détente. Il
s’agit de détentes, dites de Joule-Thomson, vues au paragraphe 5.5.3. L’état 1
est I’état & I’amont de la vanne et I’état 2 est ’état en aval.

Hypotheses

+ Les variations d’énergies cinétique et potentielle entre les états amont et aval
de la vanne sont négligées.

e La vanne est parfaitement calorifugée.

e L’écoulement est unidimensionnel.

¢ Le régime est permanent.

¢ Pour le calcul des variations de température, supposition peut étre faite que
cp, U et B, varient trés peu (avec v = 0.001kg/m? et ¢, = 4.12kJ/(K kg)).

Données

e Les valeurs de 3, sont données & la figure 5.3 (vol. I)

Cas1: Py =20bar T; =178°C P, = 10bar
Cas II : Py =100bar T; =300°C P, =90bar
Questions

e Dans les deux cas déterminer s’il y a réchauffement ou refroidissement et
déterminer approximativement la valeur des pentes des isenthalpes dans un
diagramme T-s ainsi que la variation de température.

Solution

A travers une vanne adiabate et compte tenu des hypotheses, I’enthalpie reste
constante, et, en vertu de (2.59) :

dh = (1 - Bp)vdP + ¢, dT' =0
Donc :

c
vdP = —2
ﬁp -1
La pente des isenthalpes dans un diagramme T-s correspond a (97/0s),,.
L’équation (2.65)met en jeu la correspondance entre dT', ds et dP :

Bpv dT

ds = T dP+CpT

dT
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En substituant I’expression de vd P dans (2.65), nous obtenons :

B, cdT  dT  dT ( By ) ¢, dT
ds = — £ — +1 — P hanll
1-06, 1-8, T

TB8,—1 T %7
Donc :

(%T’;)h N CZP(I - ﬁp)

De la figure 5.30 (vol I), nous avons :

P | Bt
Cas [bar] ’

1 20 1.5
II 100 | 0.5

D’ou la conclusion d’un réchauffement dans le cas I et d’un refroidissement
dans le cas II.

Pour I’évaluation de I'ampleur du réchauffement ou du refroidissement il suffit
de reprendre la premiére équation (dérivée de (2.59)) en considérant que v, ¢,
et [, sont constants en premiére approximation, d’ou :

Cas 1 Tz - T1 =~ 0.08°C

CasIl Tp—-T;=-0.24°C

La figure 5.12 montre un détail du diagramme T-s de ’eau. Dans le domaine
liquide, pour des enthalpies inférieures & 1200kJ/(K kg) la température aug-
mente pour des détentes isenthalpes. Au dessus des 1200kJ/(K kg), la tempé-
rature diminue lors du méme type de détente.

température

OCT

400 b= 180044

== 1600 £

ho= 1400 £-

300
b= 1200

Voo \ \
B = 1000 \ t \

200 : \ \ LR
b= 800 £ \ Y \‘\ \
h = 600 \ \ \\

100

! 6
entropie s kJ/(K ke)

Fig. 5.12
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5.M Théorie cinétique des gaz

Description

Soit une enceinte indéformable et fermée, contenant du néon a température et
pression constantes.

Hypotheses
¢ Le néon est assimilable & un gaz parfait.
Données
e Etat thermodynamique du néon : P = 10~*bar
Ty = 20°C
* Masse molaire du néon : m = 20.179 kg/kmol
Questions

Calculer la masse m d’une molécule de néon.

Calculer le nombre n/V de molécules de néon par unité de volume.
Calculer la moyenne statistique de ’énergie cinétique de translation d’une
molécule de néon.

Calculer la vitesse moyenne C,,, de déplacement des molécules de néon.

Réponses

e m = 3.351 - 10726 kg /molécule
n/V = 2.471 - 10! molécules/m>
mC?/2 = 6.071 - 10%' J/molécule

e Cp =602m/s
item

5.N Atmosphere terrestre
Description

Il s’agit d’étudier les variations de la pression et de la température de I’atmo-

sphere terrestre en fonction de l’altitude. Nous considérons les trois cas qui
suivent.

Cas1:
Entre 0 et 11000 m d’altitude, la température varie linéairement de :

Two =15°C a Tw11 = —56.5°C (selon J.-D. Anderson)
Cas I1 :
Entre 0 et 11000 m d’altitude, les masses d’air se détendent en montant et
se compriment en descendant avec des vitesses faibles (sans dissipation) et de
fagon adiabate.
Cas IIT :
Entre 11000 et 25000 m, la température est constante et égale a :

Ta11 = —56.5°C (selon J.-D. Anderson)
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Hypotheéses

o L’accélération terrestre est constante aux altitudes considérées.
e L’air atmosphérique est assimilable & un gaz parfait.

Données
e Etat atmosphérique au sol : ~ Pao = 1lbar
Too = 15°C
e Température & V'altitude Z1; = 11000m : Tonn = —56.5°C
» Constante massique de 'air : r = 0.2882kJ/(K kg)
e Facteur calorifique : I' =0.2857
o Accélération terrestre : g=98lm/s
Questions
CasletIl:

e Etablir les lois de variation de la pression P, et de la température T, en
fonction de D’altitude Z.

e Calculer la pression P,;; a Paltitude Z;; = 11000 m.

¢ A quelle altitude Z la pression vaut-elle la moitié de la pression au sol Fgo?
Quelle est la température correspondante 7, ?

Cas III :

e Etablir la loi de variation de la pression P, en fonction de l'altitude Z, en
utilisant les résultats du cas L.

Réponses

Cas 1

e P, =P, (1+;—GZO> e To=Te0+aZ
avec a = T“—“Z_—Tao- = 0.0065K/m

11
e Fui11 = 0.225bar
e Z; =5495.97m R
Ta1 = 252.43K To1 = —20.72°C

Cas II
—g/br
.Paz a0(1+£) Ta:TaO+bZ
Ta.O
avec b= —19 _ _ 00097249 K/m

pa
e P11 = 0.197bar
e Z11 =5323.24m

Tonn = 236.38K Toun = —36.77°C

Cas IIT
hd Pa = Pall e_gz/fq‘a“
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5.0 Equilibre d’un ballon-sonde

Description

Un ballon-sonde, constitué d’une enveloppe hermétique non élastique mais par-
faitement déformable, contient de ’hélium. Il peut, au maximum, occuper le
volume d’une sphére de diameétre D. Nous considérons les trois cas de remplis-
sage qui suivent. '

Cas 1 Le ballon est rempli & terre, complétement et sous la pression Pj.
Cas II  Le ballon est rempli & terre, partiellement.

Cas III  Le ballon est rempli & terre, avec une masse My d’hélium.

Le ballon est ensuite 1aché dans ’atmosphére. Dans les cas II et III, il n’atteint
la forme sphérique (volume maximal) qu’a une certaine altitude.

Hypothéses

e La température atmosphérique varie linéairement avec l'altitude (voir exer-
cice 5.N (cas I)).

e L’air et ’hélium sont assimilables & des gaz parfaits.

Données

Diameétre maximal du ballon

e (sphere) : D =3m

+ Etat atmosphérique au sol : P, = lbar Tao = 15°C

¢ Loi de variation de la pression 0.0065 9/(0.0065 rq)
atmosphérique : P, =P, ( - T Z)

¢ Loi de variation de la température

atmosphérique : Ty = Teo — 0.006572
¢ Constante massique de I'air : ro = 0.2882kJ/(K kg)
e Pression de I'hélium dans le cas I : B = 1bar
» Constante massique de I'hélium : rae = 2.0772kJ/(K kg)
e Masse de I’hélium dans le cas III : M = 1.5kg
e Masse de ’enveloppe et du lest : M = 4kg
o Accélération terrestre : = 9.81m/s?
Questions

e Pour le cas I, calculer I’altitude Z; & laquelle le ballon sera en équilibre stable
dans Patmospheére.

e Pour le cas II, calculer la masse Mj; d’hélium qu’il faut dans le ballon pour
qu’il soit en équilibre stable dans I’atmosphére a laltitude Zi1 = 11 km.

» Pour le cas III, calculer I'altitude maximale Zj atteinte par le ballon.

Réponses

e Z1 =9190m
e My =1.085 kg
e Zm =10375m
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5.P Chauffage et vaporisation partielle isobares de I’eau
Description

Soit le systéme constitué d’un cylindre, contenant de I'eau et fermé par un
piston supportant une charge constante (fig. 5.13).

Fig. 5.13

Une puissance E* est transférée au systéme & I'aide d’une résistance électrique.
A partir d’un état d’équilibre initial 1, il y a tout d’abord chauffage de ’eau,
puis vaporisation partielle de la vapeur, jusqu’a un état d’équilibre final 2. Au
cours du processus, le piston a subi un déplacement vertical AH.

Hypotheses

o Le cylindre et le piston sont parfaitement calorifugés.
» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e Le piston se déplace sans frottement a 'intérieur du cylindre.

Données

e Déplacement du piston : AH=1m

e Surface du piston : S = 0.1 m?

e Etat thermodynamique initial : v; = 1.00065 - 10~2 m3 /kg
Py = Thar
Ty = 15°C

¢ Chaleur spécifique de l'eau : c = 4.18kJ/(K kg)

e Etats de saturation :

P T v’ v” b’ h"

bar] | [°C] | [m®/kg] | [m®/kg] | [k/kg] | [ki/ke]
7 | 194.96 | 0.0011082 | 0.2727 | 697.06 | 2762.0

e Masse de l'eau : M = 1kg
e Puissance électrique de chauffage : E* = 500W
Question

e Calculer le temps t nécessaire pour soulever le piston de 1 meétre.
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Réponse
e t = 50.23 min

5.Q Chauffage isochore et refroidissement isobare
d’un gaz parfait
Description

Soit le systéme constitué d’un cylindre fermé par un piston, contenant du mé-
thane & ’état thermodynamique initial 1. Le méthane est d’abord chauffé de
fagon isochore jusqu’a la température T3 puis refroidi de facon isobare jusqu’a
la température T3 égale & T (fig. 5.14).

rh

P2:P3 il

v = 1y v
Fig. 5.14

Hypotheses

» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e Le méthane est assimilable & un gaz parfait.

Données

» Etat thermodynamique initial : P, = 10bar 17 = 290K
* Température au point 2 : Ty = 460K

¢ Chaleur spécifique isobare du méthane : cp = 2.0731kJ/(K kg)

¢ Masse molaire du méthane : m = 16.043kg/kmol
Questions

e Calculer Iétat thermodynamique (v, P, T') en chaque point.

e Calculer les variations d’énergie interne massique lors du chauffage et du
refroidissement.

¢ Calculer les énergies-travail massiques mises en jeu.

e Calculer les énergies-chaleur mises en jeu.
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Réponses

e v; = 0.1503 m3/kg P, = 10bar Ty = 290K
vy = 0.1503 m3 /kg P, =1586bar T, = 460K
v3 = 0.0947 m3 /kg P; =1586bar T3 = 290K

e 2Au = 264.33kJ/kg  3Au = —264.33k]/kg

e 20t =0kJ/kg 3at = 88.10kJ /kg

e 2¢7 =264.33kJ /kg 3¢~ = 352.43kJ /kg

5.R Chaleur de vaporisation

Description

11 s’agit de calculer la chaleur de vaporisation d’un fluide & une température
donnée.

Hypothéses
e Le fluide est caractérisé par la loi de saturation :
b
log,o Ps =a— T~ clog, T

ol a, b et c sont des constantes, la pression de saturation P, et la température
T étant exprimées respectivement en atmospheres et en degrés Kelvin.

Données

« FEtat de saturation :

T v "
[°C] | [m®/kg] | [m?/kg]
50 0.0010121 12.05

o Constantes de la loi de saturation :
a = 17.443 b=2795K c = 3.868

Question

o Calculer la chaleur de vaporisation & la température T' = 50 °C

Réponse
e Guap(T =50°C) = 2395.9kJ /kg



CHAPITRE 6

Mélanges de gaz parfaits

ou semi-parfaits

6.A Caractéristiques d’un gaz de ville

Description

11 s’agit de déterminer les caractéristiques d’un gaz de ville dont on connait la
composition.

Hypothése

e Le gaz de ville et ses constituants sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
e Composition du gaz de ville : ¢, = 0.50kmol Hz /kmol
éN, = 0.02kmol Ny /kmol
¢co = 0.15kmol CO/kmol
éco, = 0.03kmol CO3/kmol
écu, = 0.30kmol CH,/kmol
o Etat thermodynamique du gaz de ville : P=1bar T =25°C
o Masses molaires des constituants : mu, = 2kg Hp/kmol H,
N, = 28kg Np/kmol N,
'ﬁlco = 28 kg CO/kmol CO
?’7’1,(;‘02 =44 kg COg/kmol COz
mCH,; =16 kg CH4/kmol CH4
Questions

Calculer la masse molaire du gaz de ville.
Déterminer sa composition en masse.

Calculer sa constante massique.

Calculer sa masse volumique.

Calculer les pressions partielles de ses constituants.
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Solution

Masse molaire
La masse molaire du gaz de ville est, selon (6.11) :

m = ¢y, Mu, + N, MN, + Cco™mco + €co,Mco, + CcH,MCH,
= 11.88 kg/kmol
Composition en masse

La composition en masse du gaz de ville est donnée, selon (6.5), par les teneurs
massiques des constituants :

cn, = 2H2%e _ 0 0842 kg Hy/kg

en, = N2N2 _ g 0471 kg Np/kg

cco = ’”C_:’:E’_Q =0.3535kg CO/kg
cco, = @;{9& =0.1111 kg COz/kg

com, = -’% — 0.4040 kg CH4/kg

Constante massique
La constante massique du gaz de ville est, selon 1’équation (5.66) :

r=— =699.83 J/(K kg)
m

Masse volumique
La masse volumique du gaz de ville est, selon I’équation d’état (5.71) :

p= P 0.479kg/m?
rT

Pressions partielles
Les pressions partielles des constituants du gaz de ville sont, selon (6.18) :

Py, = éy, P = 0.5bar
Py, = én, P = 0.02bar
Poo = écoP = 0.15bar
Pco, = éco, P = 0.03 bar
Pcu, = écu, P = 0.3 bar

6.B Compression d’un mélange d’azote et d’argon

Description

Un mélange d’azote et d’argon est comprimé d’une pression P; & une pressior
P, dans un systéme constitué d’un cylindre fermé par un piston.
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Hypothéses

e Le systéme est parfaitement calorifugé.

» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ La dissipation est négligée.

» L’azote et ’argon sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
e Composition du mélange : en, = 0.4kg Na/kg
car = 0.6kg Ar/kg
e Etat thermodynamique initial du mélange : P, = 1bar
T, = 300K
e Pression finale du mélange : Py = 3bar

¢ Chaleurs spécifiques isochores
des constituants : cvn, = 0.743kJ/(K kg)
coar = 0.313kJ/(K kg)
o Chaleurs spécifiques isobares
des constituantes : cpn, = 1.039kJ/(K kg)

Cpa, = 0.520kJ/(K kg)

Questions

o Calculer la température finale du mélange.

¢ Calculer ’énergie-travail massique regue par le mélange au cours de la
compression.

s Calculer les variations d’entropie massique de I'azote et de ’argon.

Solution
Calculs préliminaires
Les chaleurs spécifiques isochore et isobare du mélange sont, selon (6.60) et
(6.63) :
Cy = CN,CyN, + CarCyar = 0.485kJ/(K kg)
Cp = CN,CpN, + CarCpar = 0.7276kJ /(K kg)
Le facteur calorifique du mélange est, selon (2.35) et (2.36) :
r=1-==0333
Cp
Température finale

Selon (2.2) et compte tenu des premiére et troisiéme hypothéses, la transfor-
mation 1-2 est isentrope. Etant donné la dernieére hypothése, le mélange est
assimilable a un gaz parfait.
La température finale du mélange est alors, selon le tableau 8.6 (vol. I) :

P,

r
T, =T} (E) = 432.72K Ty, = 159.57°C
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Energie-travail massique regue

L’énergie-travail massique recue par le mélange au cours de la compression
est, en vertu du Premier Principe (1.26) et compte tenu des deux premieres
hypotheses et de (2.58) :

at =c,(Ty — T1) = 64.37TkJ /kg
Variations d’entropie massique

Les variations d’entropie massique de ’azote et de ’argon sont données, selon
(2.66), par des relations :

Pn,2 T3

Asn, = —rN, In :1 + ¢pN, In T
PAr2 2

Aspar = —7rarln —= rln —
SA TAr N P + cpa nT1

dans lesquelles Pn,1, Pn,2, Par1 et Paro désignent respectivement les pressions
partielles de ’azote et de I’argon aux états initial 1 et final 2.

Les teneurs molaires de 1’azote et de ’argon n’ayant pas changé pendant la
compression du mélange, les rapports des pressions partielles figurant dans les
relations précédentes sont, selon (6.18) :

P2 _ P2 _ P

Py, en,Pr P

Ppra _ CarP _ Py

Py AP P
Les constantes massiques de ’azote et de ’argon sont, selon la formule de Mayer
(2.72) :

TN; = CpN, — CyN, = 0.296 kJ/(K kg)

TAr = CpAr — CyAr = 0.207 kJ/(K kg)

Les variations d’entropie massique de 1’azote et de ’argon sont finalement :

P, T
Asn, = —Tn, In 22 + cpn, In == = 0.0554kJ/(K kg)
1

Py T
P, T

Asar = —racIn =2 + cparIn =2 = —0.037kJ/(K kg)
P T,

Nous constatons que I’entropie de I’azote augmente et que celle de I'argon dimi-
nue au cours de la compression. Il y a compensation entre ces deux variations, de
sorte que I’entropie du mélange, considéré comme un seul gaz reste constante.

6.C Chauffage et compression de gaz de combustion

Description

Des gaz de combustion, dont on connait la composition, subissent les transfor-
mations suivantes :

1-2 : chauffage & volume constant,

2-3 : compression dans un cylindre fermé par un piston.
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Hypothéses

» La compression s’effectue sans transfert-chaleur.

» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

» La compression s’effectue sans dissipation.

» Les constituants des gaz de combustion sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
» Composition des gaz de combustion : ¢o, = 0.11kmol Oz /kmol
¢n, = 0.70kmol N3 /kmol
éco = 0.04 kmol CO/kmol
¢co, = 0.15kmol CO3/kmol
e Etat thermodynamique initial : Vi =0.2m3
P, = 1bar
T, = 20°C
¢ Volume final : Vs = 0.1m3
e Température a I’état 2 : Ty = 150°C
o Masses molaires des constituants : mo, = 32kg Oz /kmol O,

mn, = 28kg N3 /kmol N,
mco = 28kg CO/kmol CO
mco, = 44kg CO;/kmol CO,
e Chaleurs spécifiques isochores
des constituants : cvo, = 0.657kJ/(K kg)

conN, = 0.742kJ /(K kg)

cvoco = 0.743kJ/(K kg)
cvco, = 0.6564kJ/(K kg)

Questions

Calculer la masse molaire des gaz de combustion.

Déterminer leur composition en masse.

Calculer leur masse totale.

Calculer I'énergie-chaleur qu’ils regoivent au cours de la transformation 1-2.
Calculer leur température finale.

e Calculer I'énergie-travail qu’ils re¢oivent au cours de la transformation 2-3.

‘Solution

|Masse molaire
,La masse molaire des gaz de combustion est, selon (6.11) :

‘ M = €0,M0, + CN,TMN, + CcoMmco + éco,Mco, = 30.84kg/kmol

]
. Composition en masse
La composition en masse des gaz est donnée, selon (6.5), par les teneurs mas-
]siques des constituants :
. Mo, €0,

€O, = 0.1141kg Os/kg
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on, = N2z _ 6355 kg N kg
cco = DLOCO _ (,0363kg CO/kg
cco, = Mc0,€C0o, _ 0.214kg CO2/kg

Calculs préliminaires )
La constante massique des gaz est, selon (5.66) :

y
— = 0.27kJ/(K kg)

r =
La chaleur spécifique isochore des gaz est, selon (6.60) :
Cy = CO2Cv0, + CN,CyN, + ccoCvCO + CCO,CvCO, = 0.714 kJ/(K kg)
La chaleur spécifique isobare des gaz est, selon la formule de Mayer (2.72) :
cp = ¢y +7=0.983kJ/(K kg)
Le rapport et le facteur calorifiques sont, selon (2.35) et (2.36) :
v="2_-13718
Cy
-1
r=Y——o2m
Y
Masse totale

La masse totale des gaz est alors, selon I’équation d’état (5.72), appliquée a
P’état initial :

PV,
’I‘Tl

M= = 0.253 kg

Energie-chaleur regue

L’énergie-chaleur regue par les gaz au cours de la transformation 1-2 est, en
vertu du Premier Principe (1.22), compte tenu des hypothéses et selon (2.58) :

2Qt =2AU = Mc (T, — Ty) = 23.47kJ

Température finale

Compte tenu des premiere et troisieme hypothéses, ainsi que de (2.2), la trans-
formation 2-3 est isentrope.

La température finale est alors, selon le tableau 8.6 (vol. I) :
i\ ! A
I3 =T (V) = 549.84K T5 = 276.69°C
3

Energie-travail reque

L’énergie-travail reque par les gaz au cours de la transformation 2-3 est, en
vertu du Premier Principe (1.22), compte tenu des hypotheses et selon (2.58) :

SAT =3AU = Mc,(Ts — Ty) = 22.88kJ
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6.D Maélange de gaz s’écoulant
dans un transmetteur d’énergie thermique

Description

Considérons un transmetteur d’énergie thermique (fig. 1.7) dans lequel le circuit
primaire est parcouru par un mélange d’azote, de gaz carbonique et d’oxygene.

Hypotheses

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
* Le régime est permanent.
» L’azote, le gaz carbonique et ’oxygene sont assimilables a des gaz parfaits.

Données

 Composition du mélange : én, = 0.78 kmol N5 /kmol
éco, = 0.14kmol CO;3/kmol
¢o, = 0.08 kmol O3 /kmol
¢ Etats thermodynamiques du mélange

a ’entrée et & la sortie du transmetteur : P, = 1.02bar
T) = 430°C
P, = 1bar
T, = 180°C
» Débit-masse du mélange : M = 90kg/s
* Masse molaire de I’azote : MmN, = 28.013 kg/ kmol
» Chaleur spécifique isobare de I'azote : cpN, = 1.0388kJ/(K kg)
* Masse molaire du gaz carbonique : mco, = 44.01kg/kmol
» Chaleur spécifique isobare
du gaz carbonique : cpco, = 0.7557kJ/(K kg)
* Masse molaire de ’'oxygene : Mo, = 31.999 kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare de ’oxygene : cpo, = 0.9094kJ /(K kg)
Questions

* Calculer la puissance-chaleur fournie par le mélange.
¢ Calculer la variation d’entropie massique du mélange.

Solution
Calculs préliminaires

Compte tenu de la troisieme hypothése, un mélange de gaz parfaits se comporte
aussi comme un gaz parfait.
La masse molaire du mélange est, selon (6.11) :

=Y &m; = 30.571 kg/kmol

i
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Les teneurs massiques des constituants sont, selon (6.5) :

e, = N2N2 _ 71472 kg Na/kg
cco, = @%500_2 = 0.20154kg CO2/kg
co, = _"19752_ = 0.08374kg Og/kg
Les constantes massiques des constituants sont, selon (5.66) :

rN, = —— = 0.2968kJ/(K kg)

MmN,
roo, = —— = 0.1889kJ/(K kg)

mco,

ro, = —— = 0.2598kJ/(K kg)

mo,

La chaleur spécifique isobare du mélange est, selon (6.63) :

cp =Y cicp; =0.9709kJ/(K kg)

La constante massique du mélange est, selon (6.57) :

r=> er =0272kJ/(K kg)

Puissance-chaleur

En vertu du Premier Principe (1.47), la puissance-chaleur fournie par le mélange
est, compte tenu des deux premiéres hypothéses et de (2.60) :

Q™ = M(hy — hy) = Mc,(T) — Tz) = 21845.25 kW

Variation d’entropie
La variation d’entropie massique du mélange est, selon (2.66) :

P
As=cpIn L w2 o402 kJ/(K kg)
Ty P,

6.E Meélange d’azote et de dioxyde de carbone,
dans une enceinte fermée

Description

Soit le systéme isochore comportant deux compartiments séparés par une par-
tie étanche, contenant de I'azote et du dioxyde de carbone (fig. 6.1). Lorsque
la paroi est enlevée, les deux gaz sont mélangés et diffusent I'un dans ’autre.
Au cours de 'opération, il y a un transfert-chaleur entre les deux gaz et ’envi-
ronnement.
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état initial 1

Hypothéses

état final 2

e L’azote, le dioxyde de carbone et le mélange sont assimilables & des gaz

parfaits.

Données

¢ Etat thermodynamique initial de I’azote :

Masse molaire de ’azote :

Chaleur spécifique isochore de I'azote :
Etat thermodynamique initial

du dioxyde de carbone :

Masse molaire du dioxyde de carbone :

Chaleur spécifique isochore
du dioxyde de carbone :

Température finale du mélange :

Questions

W1 = 0.5m3

PN21 = 3 bar

Tng1 = 100°C

mn, = 28 kg/kmol
coN, = 0.743kJ/(K kg)

Vco,1 = 1.5 m3

P(3021 = 1bar
Tco,r = 25°C

mco, = 44kg/kmol

cvco, = 0.651kJ/(K kg)
Ty = 35°C

Calculer les masses d’azote et de dioxyde de carbone.

Calculer la composition du mélange.
Calculer la pression finale du mélange.

Calculer I’énergie-chaleur cédée & I’environnement au cours du mélange.
Calculer la variation d’entropie de ’azote, du dioxyde de carbone et ’en-

semble du systeme.

Solution

Masses d’azote et de dioxyde de carbone

Les constantes de I’azote et du dioxyde de carbone sont, selon (5.59) et (5.66) :

r

rN, = —— = 296.9J/(K kg)

mnN,

r
=— =189J/(K k
oo, /(K kg)
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Les masses d’azote et de dioxyde de carbone sont alors, selon I’équation d’état
des gaz parfaits (5.72) :

VN1 PN,1
My, = —2—-2- =1.354k
Nz TN, IN,1 &
Vco,1FPco,1
M, = =2 22 — 2663k
€02 = T C0sTCOR g

Composition du mélange

Les quantités d’azote et de dioxyde de carbone, exprimées en kilomoles, sont,
selon (6.1) :

Ny, = My: _ 0.04835 kmolN,
™MN,
Nco, = Mco: _ 06051 kmolCO,
mco,
La composition du mélange est alors, selon (6.4) et (6.7) :
. NN,
=——="2_ = (.444kmol N;/kmol
N2 Nn, + Nco, 2/
5 Nco,
= ———2 — =(0.556 kmol CO2/kmol
€co, N, + Noo, 2/
Pression finale
La pression finale du mélange est, selon (5.59), (6.7) et (6.71) :
rT:
Py = (N, + Nco,) 5~ = 1.39bar
2

Energie-chaleur cédée
Le bilan d’énergie est, en vertu du Premier Principe (équation (1.22)) et de la
propriété d’extensivité (1.20) :

Q™ =-AU = -AUn, — AUco,
L’énergie-chaleur cédée est finalement, en tenant compte de (2.58) :

Q™ = Mn,con, (Tny1 — T2) + Mco,cvco,(Tco,1 — T2) = 48.05kJ
Variation d’entropie
L’azote passe d’un état thermodynamique initial (Vn,1,Tn,1) & un état thermo-

dynamique final (V2,T%). La variation d’entropie correspondante est obtenue
par intégration de la relation (2.64) :

Va2 T
ASn, = Mn, (rm In Voo T o In TF) = 0.365kJ/K

La variation d’entropie du dioxyde de carbone est obtenue de la méme maniére :

T:
ASco, = Mco, (7‘002 In + ¢yco, In —2) = 0.202kJ/K
Veo,i Tco,1

La variation d’entropie de ’ensemble du systéme est alors, selon la propriété
d’extensivité (1.63) :

AS = ASN, + ASgo, = 0.567TkJ/K
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Il est important de remarquer que cette variation d’entropie est due non seule-
ment aux opérations internes (égalisation des températures, égalisation des
pressions, mélange par diffusion) mais encore aux opérations externes (transfert-
chaleur avec ’extérieur).

6.F Fabrication d’air synthétique

Description

Soit le systéme constitué d un récipient A et d’un réservoir B, séparés par une
vanne étanche (fig. 6.2).

B. .o LB

vanne vanne

état initial 1 état final 2
Fig. 6.2

A Détat d’équilibre initial 1, le récipient A contient de 'oxygéne & la pression
Po,1 et la température To,; tandis que le réservoir B contient de 1'azote i la
pression Py,; et la température Ti,;. L’expérience consiste & ouvrir la vanne
et & laisser I’azote s’écouler dans le récipient A jusqu’a obtention d’un mélange
d’oxygeéne et d’azote dont la composition est celle de ’air défini par les teneurs
molaires suivantes :

€o, = 0.21 kmol O2/kmol
¢n, = 0.79kmol N3 /kmol

A état d’équilibre final 2, ce mélange est & la pression P, et la température
Ts.
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Hypothéses

» Le réservoir B est de tres grandes dimensions, de sorte que ’état thermody-
namique de I’azote reste constant au cours du processus de prélévement.

* Le volume de gaz contenu dans les tuyauteries est négligeable.

s Le récipient A est parfaitement calorifugé.

» Les variations d’énergie potentielle sont négligeables.

* L’oxygene et ’azote sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
+ Etat initial 1 :
oxygene : Pp,1 = 5bar
To,1 = 27°C
]\/fo2 = 2kg
azote : Py,1 = 50bar
Tn,1 = 117°C
e Masse molaire de ’oxygeéne : mo, = 31.999kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare de I'oxygene : cpo, = 0.9094kJ/(K kg)
e Masse molaire de I'azote : mN, = 28.013kg/kmol
e Chaleur spécifique isobare de ’azote : cpN, = 1.0388kJ/(K kg)
Questions

e Calculer la température finale du mélange.

e Calculer la pression finale du mélange.

e Calculer les pressions partielles des constituants du mélange a 1’état final.
¢ Calculer les volumes partiels des constituants du mélange a I’état final.

¢ Calculer la variation d’enthalpie au cours du processus.

e Calculer la variation d’entropie au cours du processus.

* Calculer la variation d’énergie interne au cours du processus.

Solution
Calculs préliminaires

Les constantes massiques des constituants du mélange sont, selon (5.66) :

ro, = — = 0.2598kJ/(K kg)
mo,

N, = —— = 0.2968kJ/(K kg)
mN,

Les chaleurs spécifiques isochores des constituants du mélange sont selon (2.82) :
Cv0Oy = CpO,; — TO, = 0.6496 kJ/(K kg)
CyN; = CpN, — TN, = 0.742kJ /(K kg)

La masse molaire du mélange est, selon (6.22) :

M=) &m; = 28.85kg/kmol
1
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Les concentrations massiques des constituants du mélange sont, selon (6.5) :

co, = mﬁi’z éo, =0.2329kg O /kg

Ny = mrgz én, = 0.7671kg Ny /kg

La constante massique du mélange est, selon (6.57) :

r=Y ciri = 0.2882kJ/(K kg)

Température finale

Considérons le systéeme fermé constitué par un récipient A et ’azote qui se

trouve dans le réservoir B a I'état 1 et qui sera & 'intérieur du récipient A 3
I’état 2 (fig. 6.2).
Le Premier Principe (1.22) donne, compte tenu des troisiémes et quatriemes

hypotheses, du fait que les états 1 et 2 sont des états de repos et de la propriété
d’extensivité (1.20), le bilan énergétique :

AU = AUo, + AUy, = A*

L’énergie-travail reque par le systéme est, compte tenu des premiere, deuxiéme
et cinquieme hypotheses, donnée par la relation :

A+ = PN21VN21 = MNngQTNgl

dans laquelle Vi, est le volume occupé par la masse d’azote My, située dans
le réservoir B a ’état 1 et a l'intérieur du récipient A a 1’état 2.
Nous obtenons, en tenant compte de (2.58) :

AU = Mo,cv0, (T2 — To,1) + MNycon, (T2 — Ti,1) = M, 7N, Tivgn
La température finale du mélange est alors, en tenant compte de (2.72), (5.66)
et (6.3) :

T c T .
Ty = S0280:7 01 TN GpNaTNal _ gy 54k 1, = 221.39°C
6020002 + chc’UN2

Pression finale

La pression finale du mélange est, en tenant compte du fait qu’un mélange de
gaz parfaits se comporte comme un gaz parfait :
. (M()2 + MNz)T‘Tz
Va
La masse d’azote contenue dans le mélange est, selon (6.3) :

P,

My, = 22 Mo, = 6.587kg
Co2

Le volume du récipient A est, selon (5.72) :

- M02T02 TOz 1

V, = =0.3119m?

P, 021
La pression finale du mélange est :

P2 = 39.24 bar
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Pressions partielles

Les pressions partielles de ’oxygeéne et de I’azote sont, selon (6.72) :
Po,2 = éo,P = 8.24bar
Pn,2 = ¢ény Po = 31 bar

Volumes partiels

Les volumes partiels de I'oxygéne et de ’azote sont, selon (6.19) :
Vo,2 = €0,V2 = 0.0655 m?®
VN2 = én, Vo = 0.2464 m?

Variation d’enthalpie

La variation d’enthalpie au cours du processus est, en vertu de la propriété
d’extensivité (1.35) et compte tenu de (2.60) :

AH = AH02 + AHN2
AH = Mo,cp0,(T2 — To,1) + Mn,cpn, (T2 — Tn,i) = 1067.9kJ
Variation d’entropie

La variation d’entropie au cours du processus est, en vertu de la propriété
d’extensivité (1.63) et compte tenu de (2.66) :

AS = AS()2 + ASN2 = Mo2 (Cpo2 In —7-12— — T0, In POQQ)
To,1 Po,1

T:
+ MN2 (C,,N2 In -2 _ TN, In PN22)
TN21

= 3.2057kJ/K
Variation d’énergie interne

La variation d’énergie interne au cours du processus est, en nous référant au
calcul de la température finale du mélange :

AU = My,rn,Tx,1 = 762.8kJ

6.G Détentes et mélanges de gaz

Description

Soit le systéme constitué d’un cylindre partagé en deux compartiments par une
paroi étanche, et fermé par un piston & chaque extrémité (fig. 6.3).

Le compartiment de gauche contient de 'azote et celui de droite de I’hélium. A
I’état initial 1, les deux gaz sont a la méme pression et la méme température.
Deux processus différents sont envisagés :

Casl:

Les deux gaz sont d’abord détendus par déplacement trés lent des pistons de
facon & ce que chaque volume augmente dans un rapport x (état 2). Puis, les
pistons étant bloqués, la paroi de séparation est enlevée de fagon & opérer le
mélange des deux gaz (état 3).
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CasIl:

Les pistons étant bloqués, la paroi de séparation est d’abord enlevée de facon
a opérer le mélange des deux gaz (état 4). Puis le mélange est détendu par
déplacement trés lent des pistons de fagon & ce que le volume augmente dans
un rapport x (état 5).

Hypothéses

Le systeme est parfaitement calorifugé.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
La dissipation est négligeable.

L’azote et ’hélium sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
» Etat thermodynamique initial des gaz : P, = 50bar
Ty = 300°C
¢ Masse molaire de ’azote : mn, = 28.013 kg/kmol
« Chaleur spécifique isochore de 'azote : cyN, = 0.7420kJ /(K kg)
o Masse d’azote : My, = 1kg
¢ Masse molaire de I’hélium : Mmue = 4.003 kg/kmol
» Chaleur spécifique isochore de I’hélium : cvte = 3.1159kJ /(K kg)
o Masse d’hélium : Mye = 4kg
« Rapport d’augmentation de volume : x = 10
Questions

o Calculer la chaleur spécifique isochore, la constante massique, le facteur ca-
lorifique et le rapport calorifique du mélange.

Pour le cas I :

» Déterminer les états thermodynamiques 1, 2 et 3.

» Calculer les variations d’énergie interne au cours de chaque opération.

o Calculer les variations d’entropie au cours de chaque opération.

Pour le cas II :

e Déterminer les états thermodynamiques 4 et 5.

e Calculer les variations d’énergie interne au cours de chaque opération.

+ Calculer les variations d’entropie au cours de chaque opération.
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Solution
Calculs préliminaires

Les constantes massiques, les facteurs calorifiques et les rapports calorifiques

de 'azote et de I'hélium sont, selon (2.36), (2.74), (5.59) et (5.66), calculés &
I’aide des relations :

r T 1
TrT= — = '7:————

m cy+T 1-r
Nous obtenons les valeurs :

N, = 0.2968kJ /(K kg) THe = 2.0769kJ /(K kg)
I'n, = 0.2857 I'ye = 0.4
N, = 1.4 YHe = 1.6667

Caractéristiques thermodynamiques du mélange
La composition en masse du mélange est, selon (6.3) et (6.6) :

My,
=02kg N

N2 = R M 0.2kg Na/kg

MHe

= —————— = 0.8kg He/k
CHe Mx, + M. g e/ g
La masse molaire du mélange est, selon (8.10) :
1

m = 4.8312 kg /kmol

" (en,/7n,) + (Che/Me)
La chaleur spécifique isochore du mélange est, selon (6.60) :
Cy = CN,CyN; + CHeCvHe = 2.6411 kJ/(K kg)

La constante massique, le facteur calorifique et le rapport calorifique du mélange
sont, selon (2.36), (2.74), (5.59), et (5.66) :

r= % = 1.7209kJ/(K kg)
r=—"_ —03945
Cy+T

1
= —— =0.6516
07 1-T 65

Cas I

Etats thermodynamiques
Les volumes des gaz a I’état initial 1 sont, selon ’équation (5.72) :
Mn, N, TN

Vi1 = = 0.034m3
No1 PN21

Viter = % = 0.9523 m®
Hel

Les volumes de gaz a ’état 2 sont :
Va2 = XxW,1 = 0.3402 m?
Vizez = XVize1 = 9.5232 m>
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Les détentes des gaz, compte tenu des premiére et troisiéme hypotheéses, sont
isentropes. Nous avons alors, selon le tableau 8.6 et les relations (2.35), (2.36)
et (2.72) du volume I, les pressions et les températures a ’état 2 :

Pn,2 = Pn,1x” ™2 = 1.9906 bar

Piez = Pae1x™ ™ = 1.0775 bar

Tngz = Tpix! ™™z = 22818 K Ty, = —44.97°C

Thez = Therx' "™ = 128.51K  Tye = —149.64°C
Le volume du mélange est :

Vs = V2 + Vie2 = 9.8634 m?

La température du mélange est, selon (6.70) :
Mn,con, TN, 2 + MueCoteTHe2
Mn,con, + MueCuHe
La pression du mélange est, selon (6.1), (6.7) et (6.71) :

T
Ps = (My, + MHe)’"——i = 1.1288 bar

I3 =

= 129.39K Ty = —143.76°C

Variations d’énergie interne

Les variations d’énergie interne des gaz au cours de leur détente sont, selon
(2.58) et apres intégration :

2AUN, = Mn,con, (T2 — Tg1) = —255.97kJ
%AUHe = MHeche(THeZ - THel) = —5604.12kJ

La variation d’énergie interne du systéme au cours de la détente est alors, selon
la propriété d’extensivité (1.20) :

2AU = 2AUy, + 3AUge = —5860.09kJ

La variation d’énergie interne du systéme au cours du mélange, en vertu du

Premier Principe (1.22) et compte tenu des premiére et deuxiéme hypothéses,
est nulle :

SAU = 0kJ
Variations d’entropie

Les variations d’entropie des gaz au cours de leur détente, compte tenu des pre-
miere et troisieme hypothéses, sont nulles. La variation d’entropie du systéme
au cours de la détente est alors, selon la propriété d’extensivité (1.63) :

2AS =2ASy, + 3ASk, = 0

La variation d’entropie du systéme au cours du mélange est, selon (6.74) :

Ts Va
3AS = M, ( 1 1
Ng | CoNy IN = To.a + 7Ny In — 7

T3 3
M; 1
+ MHye (CvHe n—— Ties + Tge In VHe2>

= 1.4498kJ/K
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Cas 11
Etats thermodynamiques

A T’état initial, les gaz sont en équilibre mécanique et thermique. Le volume,
la pression et la température ne varient pas au cours du mélange :

Vi = W1 + Viger = 0.9863 m®

P, = 50 bar
Ty = 300°C

Le volume du mélange apres la détente est :
Vs = xV4 = 9.8634 m*
La détente du mélange, compte tenu des premiére et troisitme hypothéses, est

isentrope. Nous avons alors, selon le tableau 8.6 et les relations (2.35), (2.36)
et (2.72) du volume I, la pression et la température & ’état 5 : -

P5 = P4X_7 = 1.1153 bar
Ty =Tyx'™ " =12785K Ty = —145.3°C
Variations d’énergie interne

La variation d’énergie interne du systéme au cours du mélange, en vertu du
Premier Principe (1.22) et compte tenu des premiére et deuxieme hypotheéses,
est nulle :

1AU = 0kJ

La variation d’énergie interne du mélange au cours de la détente est, selon
(2.58) et apres intégration :

SAU = (My, + My.) co(Ts — Ty) = —5880.52kJ
Variations d’entropie
La variation d’entropie du systeme au cours du mélange est, selon (6.27) :

17
1AS = My,rN, In Vi | Miyerse In — — 1.2009kJ/K
WN21 Vier

La variation d’entropie du mélange au cours de la détente, compte tenu des
premiere et troisieme hypothéses, est nulle :

3AS =0kJ/K

Remarquons que la variation d’entropie $AS dans le cas I est plus grande que
$AS dans le cas II. Cela correspond au fait qu’en plus de l'irréversibilité due
a la diffusion, il y a les irréversibilités dues a 1’égalisation des températures a
volume constant et & I’égalisation des pressions a température constante.

6.H Changement des concentrations d’un mélange
d’azote et de dioxyde de carbone
Description

Soit, le systéme constitué d’un cylindre fermé par un piston et contenant un
mélange d’azote et de dioxyde de carbone (fig. 6.4).
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L’expérience consiste & modifier la composition du mélange dans le cylindre
selon le processus suivant :

1-2 :

2-3:

pression et température constantes,

expulsion d’une fraction de mélange initial par diminution du volume &

aspiration d’azote pur, aux mémes conditions de pression et de tempéra-

ture, par augmentation du volume jusqu’au volume initial.

Hypotheses

o 1’azote, le dioxyde de carbone et leur mélange sont assimilables & des gaz

parfaits.

Données

Composition initiale du mélange :

Etat thermodynamique initial du mélange :

Composition finale du mélange :

Masse molaire de ’azote :
Masse molaire du dioxyde de carbone :

Question

én,1 = 0.3kmol N3/kmol
€co,1 = 0.7kmol CO3/kmol
Vi = 0.30m?3
P; = 5bar
T, =25°C
éNn,3 = 0.5 kmol N3 /kmol
€co,3 = 0.5 kmol CO2/kmol
mnN, = 28kg/kmol
mco, = 44kg/kmol

¢ Calculer la masse du mélange expulsée et la masse d’azote pur aspirée.

Solution

La quantité de substance a ’état 1 est, selon (5.59) et (5.70) :

VL P,
Ny = -1 — 0.0605 kmol
I'T1
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Au cours de 'opération 1-2, le volume diminue d’une fraction x et une quan-
tité de substance N~ est expulsée. La quantité de substance est, selon (5.70),
proportionnelle au volume, étant donné que la pression et la température ne
varient pas. Nous avons donc :

N~ =xN;

Ny =(1-x)MVy
La composition du mélange dans le cylindre étant restée la méme, nous avons
al'état 2 :

Nny2 = N1 N2 = én,1(1 — X))V

Nco,2 = €co,1 N2 = éco,1(1 — x) N1

Au cours de 'opération 2-3, le volume est augmenté de la méme fraction x et
une quantité N+ty, d’azote pur est aspirée. Cette quantité est, selon (5.70) et
étant donné que la pression et la température de I’azote pur sont identiques a
celles du mélange :

N&z =xMN

Les quantités de substance a 1’état 3 sont finalement :
Nn,3 = Nny2 + Ny, = [En,1(1 — x) + xIM:
Nco,3 = Nco,2 = €co,1(1 — x)M
N3 = Nn,3 + Nco,s = M1

La nouvelle composition du mélange est, selon (6.4) :

. Y -
CN,3 = ;};3 =CNn1(L—Xx) + X

- Nco,3 .
€co,3 = N: = éco,1(1 — x)

Nous en déduisons la fraction de volume x :

_ €Ny3 —CNp1 _ 80021 — Eco,3 _ 2

1- 6N21 ECOQI 7

Les masses de mélange expulsé et d’azote pur aspiré sont finalement, selon
(6.2), (6.11) et les relations ci-dessus :

M™ = xNi(én,1Mn, + Eco,1Mco,) = 0.678kg
My, = xNymn, = 0.484kg

6.1 Mélange d’air et de méthane, en régime permanent

Description

Considérons le systéme comportant un mélangeur qui recoit de air et du mé-
thane et qui donne le mélange de ces fluides (fig. 6.5).
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Hypotheéses

La pression dans le mélangeur est constante.
Le mélangeur est parfaitement calorifugé.

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e Le régime est permanent.

e L’air et le méthane sont assimilables a des gaz parfaits.

Données
¢ Etat thermodynamique initial de Dair : P4y = 2bar

Ta1 = 15°C
e Masse molaire de Vair : ma = 28.850kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare de ’air : cpa = 1.0087kJ/(K kg)
¢ Etat thermodynamique initial

du méthane : Ppiy = 2bar

Tr1 = 30°C
e Masse molaire du méthane : mp = 16.043 kg/kmol
e Chaleur spécifique isobare du méthane : cpr = 2.0731kJ/(K kg)
e Rapport des débits-masse : m=Mp / M4 =0.1

Questions

o Calculer la température finale du mélange.
¢ Calculer les pressions partielles des constituants du mélange.
e Calculer la création d’entropie par kg d’air entrant dans le mélangeur.

Solution
Température finale

La température finale du mélange est, selon (6.90) :

y T, Mpc, ¢ T, T,
T — MAC?A a1+ MpcprTr1 _ cpaTa +meprTry _ 290.71 K
Macpa + Mpcpr CpA + MCpF

Ty = 17.56°C
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Pressions partielles
Nous avons, selon (6.81) et (6.82) :

Ckr ™A CF My

€A MF ca MWMF
Le bilan de masse (6.84) donne :

ca+ép=1
Les deux relations précédentes donnent les teneurs molaires des constituants
du mélange :

. 1

AT TF (majmem

ér =1— ¢4 = 0.1524 kmol CH4/kmol

= 0.8476 kmol air/kmol

Les pressions partielles des constituants du mélange sont alors, selon (6.91) et
en tenant compte du fait que P, = P4, = Pp; :

PAz = EAP2 = 1.6952 bar
Ppg = épPz = 0.3048 bar
Variation d’entropie

Les constantes massiques des constituants du mélange sont, selon (5.66) :

ra=— =0.2882kJ/(K kg)
ma

rr = —— =0.5183kJ/(K kg)
mprp

Le taux de création d’entropie est, selon (2.66) :

Rk . T, P

q& :;Mz (Cpiln:_i-;; —riln—ﬁi—>

La création d’entropie, par kg d’air entrant dans le mélangeur, est alors :

; T Paa T Pro
s =cpA1nT——rAln—-——+m cppln =— —Tpln ==
Al

PA1 TFI PFI
= 0.1454kJ /(K kg)

6.J Caractéristiques d’un mélange d’oxygene et d’azote
Description
Soit un mélange d’oxygeéne et d’azote contenu dans un réservoir sous pression.

Hypotheése

¢ L’oxygene et 'azote sont assimilables 4 des gaz parfaits.
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Données

¢ Pression du mélange : P = 10bar

o Masse molaire de 'oxygene : mo, = 31.999 kg/kmol
e Quantité d’oxygene : No, = 5kmol

e Masse molaire de l’azote : mN, = 28.013kg/kmol
» Quantité d’azote : Nn, = 15kmol
Questions

e Calculer les teneurs molaires éo, et ¢n, des constituants du mélange.
e Calculer les teneurs massiques co, et cn, des constituants du mélange.
» Calculer les pressions partielles Po, et Pn, des constituants du mélange.

Réponses

e &g, = 0.25kmol Oz/kmol én, = 0.75kmol Ny /kmol
¢ co, = 0.276kg Oz/kg cn, = 0.724kg Ny /kg

e Po, =2.5bar Py, = 7.5bar

6.K Caractéristiques d’un gaz de haut-fourneau

Description

Il s’agit de déterminer les caractéristiques d’un gaz de haut-fourneau dont on

connait la composition.

Hypotheése

* Le gaz de haut-fourneau et ses constituants sont assimilables a des gaz par-

faits.

Données

e Composition du gaz de haut-fourneau : ¢n, = 0.1855 kmol Hy/kmol
CN, = 0.4238 kmol N3/kmol
¢co = 0.3907 kmol CO/kmol

e Etat thermodynamique

du gaz de haut-fourneau : P = 0.988 bar
T =20°C
» Masses molaires des constituants : mu, = 2kg Hy/kmol Hy

mn, = 28kg N3/kmol N,
mco = 28 kg CO/kmol CO

Questions

o Calculer la masse molaire m du gaz de haut-fourneau.
e Déterminer sa composition en masse.

e Calculer sa constante massique r.

Calculer sa masse volumique p.

Calculer les pressions partielles P; de ses constituants.
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Réponses
o 7 = 23.18 kg/kimol

e cg, =0.016kg Ha/kg  con, = 0.512kg No/kg  cco = 0.472kg CO/kg
e r=358.7J/(K kg)
e p=0.9396kg/m?
e Py, =0.1833bar Py, = 0.4187bar  Pco = 0.3860 bar

6.L Compression d’un mélange d’éthane et d’air
Description

Un mélange d’éthane et d’air est comprimé d’un volume V) & un volume V,
dans un systéme constitué d’un cylindre fermé par un piston.

Hypothéses

e Le systéme est parfaitement calorifugé.

« Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ La dissipation est négligée.

o L[’éthane et 'air sont assimilables & des gaz parfaits.

Données

e Composition du mélange : cc,ne = 0.0625 kg CoHg/kg
ca = 0.9375kg A/kg
o Etat thermodynamique initial

du mélange : P, = 0.88 bar
T, = 35°C
e Volume final du mélange : Vo =V1/9
¢ Masses molaires des constituants : mc,He = 30kg CoHg/kmol CoHg

my4 = 28.85kg A/kmol A
¢ Chaleur spécifiques isochores
des constituants : Cvo,He = 1.454kJ /(K kg)
cva = 0.712kJ /(K kg)

Questions

¢ Déterminer la composition en kilomoles du mélange.

e Calculer ’état thermodynamique final (P2, T>) du mélange.

e Calculer I’énergie-travail massique a* regue par le mélange au cours de la
compression.

Réponses

* écyHg = 0.060 kmol CoHg/kmol ¢4 = 0.94kmol A/kmol
e P, =18.22bar T5 = 435.62°C
e ot = 303.82kJ/kg
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6.M Changement de la composition
et compression d’un mélange d’éthane et de propane

Description

Soit un cylindre fermé par un piston et contenant un mélange d’éthane et
de propane a l’état thermodynamique initial 1. Le cylindre est relié a une
canalisation d’éthane pur sous pression par une conduite obturée par une vanne

(fig. 6.6).
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Fig. 6.6

L’expérience consiste & modifier d’abord la composition du mélange dans le
cylindre jusqu’a un état 2, puis & comprimer le mélange obtenu jusqu’a un état
final 3, selon les opérations qui suivent.

1-2 : On introduit dans le cylindre une certaine quantité d’éthane pur en ou-
vrant la vanne qui le relie & la canalisation. Le piston reste bloqué pendant
cette opération de facon & maintenir inchangé le volume du cylindre.

2-3 : La vanne étant fermée, on libére le piston. Le mélange résultant de 'opé-

ration précédente est ainsi comprimé par ’action des forces s’exercant sur
le piston.

Hypothéses

o L’état thermodynamique de I’éthane pur dans la canalisation ne change pas
au cours de ’expérience.

Le cylindre est parfaitement calorifugé.

Le frottement entre le piston et le cylindre est négligé.

« L’éthane et le propane sont assimilables & des gaz parfaits.

+ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
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Données
¢ Etat thermodynamique initial
du mélange dans le cylindre : Vi = 0.6m3
P, = 0.7bar
T; = 30°C
o Etat thermodynamique de 1’éthane pur
dans la canalisation : Pc,u, = 70bar
To,u, = 30°C

» Pression finale du mélange
dans le cylindre : P3 = 10bar
e Composition du mélange a I’état initial : éc,us1 = 0.2kmol CaHg/kmol
€cyHg1 = 0.8 kmolC3Hg/ kmol

o Composition du mélange a 1’état final : Cc,He3 = 0.6 kmolCyHg/ kmol
503}183 =04 kmong,Hg/kmol

¢ Masse molaire de I’éthane : mc,ue, = 30.069 kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isochore molaire

de I’éthane : CvcyHe = 24.9422kJ /(K kmol)
e Masse molaire du propane : mcHs = 44.096 kg/kmol
e Chaleur spécifique isochore molaire

du propane : CvcaHs = 24.9407kJ/(K kmol)
Questions

Calculer la masse Mc,u, d’éthane pur introduite dans le cylindre.

Calculer la température et la pression a 'état 2.

Calculer le volume final V3 du cylindre.

Calculer la création d’entropie 25* au cours de I'opération 1-2, en étendant
la frontiere du systéme en amont de la vanne .

Réponses

Mcg,n, = 0.5011kg

T, = 35368 K P, =1.633 bar
V3 = 0.15m3

25" = 0.6913kJ/K

6.N Introduction d’azote dans un réservoir d’hydrogéne
Description

Soit un réservoir contenant de I’hydrogene a 1’état thermodynamique initial 1.
Le réservoir est relié a une canalisation d’azote pur sous pression par une
conduite équipée d’une vanne (fig. 6.7).

L’expérience consiste a réaliser un mélange d’hydrogéne et d’azote dans le ré-

servoir, en ouvrant la vanne de fagon a laisser passer une certaine quantité
d’azote.
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8 azote pur

Fig. 6.7

Hypotheses
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e L’état thermodynamique de l'azote dans la canalisation ne change pas au

cours de ’expérience.

» Le réservoir est parfaitement calorifugé.
e L’hydrogene et ’azote sont assimilables & des gaz parfaits.

Données

Pression finale du mélange :
Etat thermodynamique initial
de I’hydrogene dans le réservoir :

Masse molaire de 1’hydrogene :

Chaleur spécifique isochore de I’hydrogene :

Masse d’hydrogene :
Etat thermodynamique de 'azote
dans la canalisation :

Masse molaire de 1’azote :
Chaleur spécifique isochore de 1’azote :

Questions

P

Py,
T,
TH,
CyH,

Mgy,

Py,
Ty,
MmN,

c‘U N2

= Hbar

= 1bar

= 20°C

= 2.016 kg/kmol

= 10.3115kJ /(K kg)
=0.1kg

= 50bar

=60°C

= 28.013 kg/kmol
= 0.7420kJ /(K kg)

e Calculer la température finale T, du mélange dans le réservoir.
e Calculer les teneurs massiques cy,, cN, €t molaires ¢y, , €N, , des constituants

du mélange.

e Calculer la variation d’entropie AS relative & I'opération de mélange.
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Réponses

o Ty =417.10K Ty = 143.94°C

e cp, = 0.02783kg Hy/kg en, = 0.97217kg Ny /kg
¢u, = 0.2846 kmol Hy/kmol ¢n, = 0.7154 kmol Ny/kmol

« AS =3.9138kJ/K

6.0 Conditionnement de fumées destinées au séchage

Description

On désire sécher un produit avec les gaz chauds sortant d’un four. La tempéra-
ture des gaz étant trop élevée pour le produit a sécher, on envisage d’abaisser
leur température en les mélangeant avec de l’air frais.

Hypothese
» Les gaz et 'air sont assimilables & des gaz parfaits.
Données
e Etat thermodynamique des gaz chauds : Pg = 1bar
T¢ = 400°C
¢ Chaleur spécifique isobare molaire
des gaz chauds : ¢pc = 29.12kJ/(K kmol)
e Etat thermodynamique de 'air : * P4 = 1bar
Ta=15°C
¢ Chaleur spécifique isobare molaire de I’air : Cpa = 32.89kJ/(K kmol)
¢ Température du mélange : Ty = 150°C

Questions

e Calculer le rapport N des quantités d’air et de gaz chauds (N§ = Na/N G)
o Calculer le rapport x des débits-volume d’air et de gaz chauds
Réponses

e NS = 1.64kmol A/kmol G
e x =0.702



CHAPITRE 7

Mélanges d’un gaz
et d’une substance condensable

7.A Mélange de deux mélanges
Description

Soit une installation de climatisation dans laquelle un débit-masse M, d’air
humide neuf est mélangée & un débit-masse M2 d’air humide recyclé.

Hypotheéses

¢ Les pressions de ’air neuf, de ’air recyclé et du mélange résultant sont égales.
s Le mélange est adiabate.
e Le régime est permanent.

e L’air et la vapeur d’eau sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
¢ Pression du mélange : P,, = 1bar
e Etat thermodynamique de l’air neuf : Ty = 29°C
w1 = 0.8
o Débit-masse d’air neuf : M; = 0.84kg/s
o Etat thermodynamique de Dair recyclé : Ty = 20°C
s = 0.3
e Débit-masse d’air recyclé : M, = 1.68kg/s
e Masse molaire de lair sec : me = 28.85kg/kmol
o Chaleur spécifique isobare de ’air sec : cpe = 1.006kJ /(K kg)
e Masse molaire de la vapeur d’eau : m, = 18.015 kg/kmol

e Chaleur spécifique isobare de la vapeur d’eau : ¢, = 1.86kJ/(K kg)
e Chaleur de vaporisation de ’eau & T =0.01°C Gvap = 2501.6 kJ/kg
e Relation approchée pour la loi de saturation de ’eau (5.161)

Questions

¢ Calculer le taux d’humidité du mélange.
Calculer sa surenthalpie.

Calculer sa température.

Calculer la pression partielle de sa vapeur d’eau.
Calculer son humidité relative.
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Solution
Taux d’humidité
Le taux d’humidité du mélange est donné, compte tenu des trois premiéres
hypotheses, par (7.46) :
. _ Malw1 +Ma2'w2
Ma,l + Ma2
Les taux d’humidité de I’air neuf et de 1'air recyclé sont, selon (7.42) :
LG 2
’ﬁla Pm — "OIPt/;’l
* T‘hﬂu <P2 t’)’2
Wy = —— P, — "
Mg L'y "2 7 3%
Les pressions de saturation relatives & ’air neuf et & l’air recyclé sont, selon

(5.161) :
vl = P"(T}) = 0.0402 bar
", = P!(Ty) = 0.0234 bar
Les taux d’humidité relatifs & I’air neuf et & I’air recyclé sont alors :
wj = 0.0207kg e/kg a
wj = 0.0044 kg e/kg a

Les débits-masse d’air sec contenu dans 1’air neuf et 1’air recyclé sont, confor-
mément & la définition (7.4) :

w

. Ml
Mg, = T ut = 0.823kg a/s
M,

Mgo = T+ w —1673kg a/s

Le taux d’ humldlte du mélange est finalement, compte tenu des résultats pré-
cédents :

w* = 0.0098kg e/kg a
Surenthalpie

La surenthalpie du mélange est donnée, compte tenu des trois premiéres hypo-
theses, par (7.47) :

o= Ma}il’f + A:Ja‘;’il;
Ma1 + Mo
Les surenthalpies de I’air neuf et de 1’air recyclé sont, selon (7.25) :
b} = cpaTi + w}(quap + cpuT1) = 82.07kJ /kg a
R = cpaTa + wh(quap + CpoT2) = 31.29kJ /kg a

La surenthalpie du mélange est finalement, compte tenu des résultats précé-
dents :

h* = 48.04kJ/kg a
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Température
La température du mélange est, selon (7.25) :

F— P W ap _ g3 5300
Cpa + W*Cpy
Pression partielle de la vapeur d’eau
La pression partielle de la vapeur d’eau contenue dans le mélange est, selon
(7.40) :
w*
P, = —m-Pm = 0.0154 bar

v
w* + —
mg

Humidité relative
L’humidité relative du mélange est, conformément a la définition (7.9) :
J— Pv
= P
La pression de saturation relative au mélange est, selon la relation approchée :
P = P!(T) = 0.0282 bar
L’humidité relative est alors :
p = 0.547

7.B Tour de refroidissement humide

Description

Considérons une tour de refroidissement de centrale thermique (fig. 7.1).
L’eau chaude provenant du condenseur (point 1) ruisselle le long de la sur-
face de nombreuses plaques, placées verticalement. Elle est refroidie par 'air
atmosphérique (chemin 3-4) circulant de bas en haut, a contre-courant entre
les plaques, la circulation étant assurée par un grand ventilateur a axe vertical
situé au col de la tour. Une certaine quantité d’eau est inévitablement entrainée
par Dair atmosphérique, & cause de I’évaporation et du primage (entrainement
de gouttelettes d’eau). Elle est compensée par une injection continue d’eau
d’appoint (point 5). L'eau provenant du condenseur est refroidie grace au phé-
nomene d’évaporation, recueillie a la base de la tour (point 2) et retournée au
condenseur a 'aide d’une pompe de circulation.

Hypotheses

e La pression de l'air est constante dans la tour.

¢ La puissance-chaleur perdue a travers les structures de la tour est négligeable.
e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

¢ Le régime est permanent.

* L’eau liquide est un fluide incompressible.

e La chaleur spécifique de 1’eau liquide est constante.

e L’air et la vapeur d’eau sont assimilables & des gaz parfaits.
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f

eau 1

3 air atmosphérique

Fig. 7.1

Données
e Pression atmosphérique : P, = 1lbar
e Etat de référence pour I’cau (point triple) : Py = P; = 0.006 bar

To = T: = 0.01°C
e Température de I’eau a ’entrée et & la sortie : Ty = 22.5°C

T, = 14.3°C
¢ Masse volumique de l'eau : o = 1000kg/m3
e Chaleur spécifique de ’eau : a = 4.20kJ/(K kg)
e Débit-masse d’eau principal : M, = 5438.37kg e/s
o Débit-masse d’eau entrainée par primage : Mp = 0.2857kg e/s
* Masse molaire de la vapeur d’eau : m, = 18.015 kg/kmol

» Chaleur spécifique isobare de la vapeur d’eau :  ¢p, = 1.86kJ/(K kg)
¢ Chaleur de vaporisation de I’eau,

aT =001°C Quap = 2501.6kJ /kg
e Relation approchée pour la loi de saturation de I'eau (5.161)
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o Etats thermodynamiques de 'air :

Point (:F ¥
el ] -
3 5 0.45
4 16 1
¢ Masse molaire de lair : mq = 28.85 kg/kmol

¢ Chaleur spécifique isobare de ’air :
Puissance électrique du moteur
du ventilateur : E+

Cpa = 1.006kJ/(K kg)

547 kW
Questions
o Calculer le débit-masse d’air sec aspiré par le ventilateur.

o Calculer le débit-masse d’eau évaporée et le débit-masse d’eau d’appoint.
e Calculer la puissance thermique (charge thermique) évacuée par la tour, en

admettant que Ty = T5.
Solution
Débit-masse d’air sec

Le Premier Principe (1.47), appliqué a la tour de refroidissement, donne, compte
tenu des deuxiéme & cinquiéme hypotheéses, le bilan énergétique :

Et + M1h1 — Myhy — Mph‘4 + Mah; - Mahz =0

Le bilan de masse d’eau donne, compte tenu de la définition (7.4) :

My = My — M, — (Meg — Mes) = My — M, — M (w} — ws)
Le débit-masse d’air sec aspiré par le ventilateur est donc :
_ Mi(hy — hy) = My(ha — ha) + B+

b — h3 — ha(w] — w3)

Les différences d’enthalpie sont, selon (5.159) :

hy — ho = ¢)(Ty — T) = 34.44k] /kg

hy — ho = (T4 — Ty) = 7.14kJ /kg
La surenthalpie relative au point 2 est, selon (7.20) :

=P _ 60019 kJ/kg

M,

hy = c(Ta — Tp) +
Les pressions de saturation relatives aux points 3 et 4 sont, selon la relation
(5.161) :

P}y = P;(T3) = 0.008713 bar

P}, = Py(Ty) = 0.018212 bar
Les taux d’humidité relatifs aux points 3 et 4 sont, selon (7.42) :

My 3Py

*
wh = — -T2 v3
maPm_SOSPI',/:;

= 0.002458 kg e/kg a
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My

1
wi =T aPos 0 011583Kg e/kg a

Mq P — a4 PJly

Les surenthalpies relatives aux points 3 et 4 sont, selon (7.25) :
R = cpaTs + w3 (guap + CpuT3) = 11.207kJ /kg a
Ry = cpaTy + wh(quap + CpvTa) = 45.4167kJ /kg a

Le débit-masse d’air sec aspiré par le ventilateur est finalement :
M, = 5580kg a/s

Débit-masse d’eau

Le débit-masse d’eau évaporée est, selon (7.4) :
Mey = Moy — Moz = My(w) — w}) = 50.91kg e/s

Le débit-masse d’eau d’appoint est alors :
Ms =M., + Mp =51.19kg e/s

Charge thermique

La puissance thermique évacuée par la tour est, compte tenu du bilan de masse
de I’eau de circulation et du fait que hs = hs :

Q™ = Myhy — Myhy — Mshs = Mi(hy — hg) + Ms(hy — hs)
= My (hy — hy) = 187.297 MW

7.Cc Humidification de I’air d’un local

Description

Soit un local contenant de ’air humide & 1’état initial 1. On désire augmenter
I’humidité relative de ’air dans le local en pulvérisant une certaine masse d’eau
a ’état liquide.

Hypotheéses

e La pression du mélange est constante.
* Le local est parfaitement calorifugé.
e L’air et la vapeur d’eau sont assimilables a des gaz parfaits.

Données
¢ Pression du mélange : P,, = 1bar
¢ Volume du local : V = 200 m?

e Température a 1’état initial : Ty, = 20°C
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o Humidité relative a I’état initial : @1 = 0.3

e Humidité relative & ’état final : w2 =038

* Masse molaire de lair : m, = 28.850kg/kmol
e Chaleur spécifique isobare de 'air : cpa = 1.006kJ/(K kg)
e Température de l'ean : T, = 20°C

* Masse molaire de ’eau : M, = 18.015 kg/kmol
» Chaleur spécifique de ’eau liquide : c = 4.195kJ/(K kg)

¢ Chaleur spécifique isobare de la vapeur d’eau :
s Chaleur de vaporisation de I'eau a I'état

de référence (P; = 0.006 bar ; T =0.01°C) gvap = 2501.6 kJ/kg
e Relation approchée pour la loi de saturation de ’eau (5.161)

1.860kJ /(K kg)

Cpu

Questions

Calculer le taux d’humidité et la surenthalpie massique a ’état initial.
Calculer la constante massique de 'air humide a ’état initial.

Calculer la température du point de rosée relatif a I’état initial.

Calculer les masses d’air pur et d’eau pure dans le local a I’état initial.
Calculer la température, la pression de saturation, le taux d’humidité et la
surenthalpie massique & 1’état final, ainsi que la masse d’eau pulvérisée.

Solution

Taux d’humidité et surenthalpie massique a ’état initial
La pression de saturation de la vapeur est calculée a 1’aide de (5.161) :
" = P!(Ty) = 0.02343 bar
La pression partielle de la vapeur est, selon (7.9) :
P,y = ¢, P!} = 0.00703 bar
Le taux d’humidité est, selon (7.17) :
m, P,
] = — —— =0.00442kg e/kg a
w, g P — P, g e/kg
La surenthalpie massique pour un mélange sec est, selon (7.25) :
Bt = cpaT + w* (quap + CpvT) = 31.341kJ /kg a
Constante massique & P’état initial
La constante massique est, selon (5.59), (5.66) et (7.30) :

. -
-— + ’U)f ;
rp="Ta____™v _ g 289kJ/(K kg)
1+ wy
Point de rosée

Le point de rosée, correspondant a un état sec donné, est caractérisé par le
méme taux d’humidité et une humidité relative égale & 1. Dans un diagramme
de Mollier, le point de rosée est donc situé a l'intersection R de la verticale
passant par le point 1 de la courbe de saturation (fig. 7.2).
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Fig. 7.2

Le taux d’humidité w* étant le méme aux points 1 et R, la pression de saturation
au point de rosée, selon (7.40), est égale & la pression partielle au point 1 :

P! = P,; = 0.00703 bar
La température au point de rosée est calculée a ’aide de la relation (5.161) :
T, = 1.98°C

Masses d’air et d’eau a I’état initial
La masse totale du mélange est calculée a 'aide de ’équation d’état (7.29) :
vp,,
T T
Le bilan de masse et la définition (7.4) donnent :
My = Mgi + Mey = My (14 wi)

Nous avons finalement les masses d’air pur et d’eau pure a I’état initial :

M,y

= 236.24 kg

M; = 2352kg a

al

1 + wj
Mel = Afl - Mal = 104kg e

Etat thermodynamique final et masse d’eau pulvérisée
La température du mélange est, selon (7.25) :
R —wt
T, = 22 W2 ?vap
Cpa + W3Cpy
La pression de saturation correspondante est, selon la relation (5.161) :

w2 = Py(Ty)
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Le taux d’humidité est, selon (7.9) et (7.17) :
ot = o p2Pu

2 Mg Pm — 111,2

La masse d’eau pulvérisée est, selon (7.49) :
M, = Mal(w; _wi‘)

La surenthalpie massique du mélange est, selon (7.47) et en tenant compte de
(7.21) :

,\ . M., .
h% = h] + aTy
2 1 Mal

Nous avons un systéme de 5 équations & 5 inconnues, dont la résolution par
approximations successives donne les valeurs :

Ty = 12.72°C

7 = (.0147 bar
wy = 0.00744 kg e/kg a
M. =0.71kge

h3 = 31.597kJ/kg a

7.0 Condensation sur une paroi

Description

Soit une chambre froide dans laquelle régne une température constante T,
séparée, par une simple cloison d’épaisseur E, d’une salle dans laquelle régne
une température constante T, (fig. 7.3). Une puissance-chaleur surfacique ¢ est

salle chambre froide

7y

)

Fig. 7.3
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transférée de Dair de la salle & la paroi gauche par convection, puis a travers
la cloison par conduction et enfin de la paroi droite & l'air de la chambre a
nouveau par convection.

Un phénomene de convection est régi par la loi :

g=—-aAT >0

dans laquelle a est le coefficient de convection et AT 1’écart de température.

Hypothéses

o Le phénomene de transfert d’énergie par rayonnement est négligé.
o Le régime est permanent.

Données
o Epaisseur de la cloison : E = 15¢cm
 Etat thermodynamique de l'air de la salle : T, = 18°C
ps = 0.7

o Température du point de rosée relatif a 'air

de la salle : T, = 12.3°C
o Coefficient de convection coté salle : o = 9.3W/m?K
o Température de I’air de la chambre froide : Tf = -20°C
¢ Coefficient de convection coté chambre : ay = TW/m?2K

Question

¢ Calculer la valeur maximale que ne doit pas dépasser le coefficient de conduc-
tion de la cloison pour éviter la condensation sur la paroi de la salle.

Solution

La puissance-chaleur surfacique traversant la cloison est, compte tenu de la
deuxiéme hypothese et selon (3.74) :

dT
s )\ 9—
e ax
L’intégration de la relation précédente entre les abscisses X; et X5 donne :
. M —-T) AL -
=22 = (Te-T;
q X, — X, E( 2 —Th)

Les équations de transfert-chaleur sont, compte tenu des hypothéses et selon la
loi donnée pour la convection :

. - . A - . N
§=-oy(T1 —T,) = _E(T2 -T) = —ax(Ty — T3)

Pour qu’il n’y ait pas condensation sur la paroi de la salle, il faudrait que sa
température soit supérieure a la température du point de rosée relatif & I'air de
la salle (fig. 7.4).
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A

Fig. 7.4

Etudions le cas correspondant & la limite de la condensation :

T, =T, =12.3°C
Les deuxiéme et quatriéme membres des équations de transfert-chaleur donnent
alors la température de la paroi c6té chambre :

“ ~ a1 .~ o

Ty = T4 — a—‘(T., —1,) = —12.43°C

2
Les deuxiéme et troisiéme membres des équations de transfert-chaleur donnent
le coefficient de conduction maximal de la cloison :
_ o E (Tr — Ts)
T, — T,

Pour qu’il n’y ait pas condensation sur la paroi de la salle, le coefficient de
conduction de la cloison doit obéir a I'inégalité :

A <0.32W/(K m)

=0.32W/(K m)

/\ma.x

7.E Compresseur paraisotherme

Description

Soit un compresseur paraisotherme, alimenté par de ’air humide et compor-
tant trois étages de compression C;, C2 et Cj3, ainsi que deux refroidissements
intermédiaires Fy et F» (fig. 7.5).

Une partie de la vapeur d’eau contenue dans l’air se condense dans le refroidis-
seur F) et donne lieu au débit-masse de condensat M. .
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A

Fig. 7.5

Hypotheses

» Tous les éléments du compresseur sont parfaitement calorifugés.

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
La dissipation dans les refroidisseurs est négligeable.

Le régime est permanent.

L’air et la vapeur d’eau sont assimilables a des gaz parfaits.

Données
e Température de référence : Tp = 0°C
e Etats thermodynamiques de 'air humide :
. P, T @
Point bar] | [°C] | =
1 1 15 1
2 1.8 | 815 | —
3 - 28 | —
4 2.98 91 -
5 - 26 1
] 4.88 - -
7 - 26 | —
» Masse molaire de lair : me = 28.85kg/kmol
* Chaleur spécifique isobare de 'air sec : cpa = 1.006kJ/(K kg)
s Débit-masse d’air humide a 'entrée
du compresseur : M, =25 kg/s
e Caractéristiques de ’eau de refroidissement
du refroidisseur F5 : T’g =10°C

Ty =20°C
MF2 = 44kg e/s
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Chaleur spécifique de 1’eau liquide : ¢ = 4.19kJ/(K kg)
Masse molaire de la vapeur d’eau : ., = 18.015 kg/kmol
Chaleur spécifique isobare de la vapeur d’eau : ¢, = 1.86kJ/(K kg)
* Relation approchée pour la loi de saturation de I’eau (5.161)

» Puissance mécanique regue a l’accouplement : Et = 4820kW

Questions

e Calculer le taux d’humidité, I’humidité relative et la pression partielle de la
vapeur, relatifs aux points 1 & 6, ainsi que le débit-masse d’air sec.
¢ Calculer le débit-masse de condensat au point 7.

¢ Représenter qualitativement 1’évolution de la vapeur d’eau dans le diagramme
T-s

Solution

Taux d’humidité, humidité relative,
pression partielle de la vapeur et débit-masse d’air sec
Point 1

L’humidité relative est, selon les données :
pr=1
La pression partielle de la vapeur est, selon la relation (5.161) :
P,1 = PJ(T}) = 0.017077 bar
Le taux d’humidité est, selon (7.17) :
. mv //

vl —
e Por o P P 0.01085kg e/kg a

w] =
Point 2
Le taux d’humidité est :
wy = wi = 0.01085kg e/kg a
La pression partielle de la vapeur est, selon (7.17) :
— Wilma
w3 + (My /1)
L’humidité relative est, selon la définition (7.9) et la relation approchée :

Py2 = 0.03074 bar

v2
Y2 = — = 0.0612
Py(T5)
Point 3

Le taux d’humidité est :
w3 = wy =0.01085kg e/kg a

La pression partielle de la vapeur est, conformément & (7.17) et compte tenu
de la troisieme hypothése (P53 = Pp2) :

Py3 = P,q = 0.03074 bar
L’humidité relative est, selon (7.9) et la relation approchée :

Pv3
Py(Ts)

p3 = = 0.811
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Point 4
Le taux d’humidité est :
wy; = w) = 0.01085kg e/kg a
La pression partielle de la vapeur est, selon (7.17) :
wi Py

Pv = =
4T Wi (M /a)

= 0.05089 bar

L’humidité relative est, selon la définition (7.9) et la relation approchée :

P
4= —22_ =0.07
P7(Ty)
Point 5
L’humidité relative est, selon les données :
w5 =1

La pression partielle de la vapeur est, selon la relation approchée :
P,s = P}(Ts) = 0.03371 bar |

Le taux d’humidité est, selon (7.17) et compte tenu de la troisi¢tme hypothése
(Pms = Pma) :

wi = My v3 = 0.00714 kg e/kg a

5 ﬁla Pm4 - v,,5/ '

Point 6

Le taux d’humidité est :

wg = wi = 0.00714kg e/kg a
La pression partielle de la vapeur est, selon (7.17) :
'wg PmG
wg + (My/Ma)
Pour calculer I’humidité relative, nous devons d’abord déterminer la tempéra-
ture au point 6.

Le Premier Principe (1.47), appliqué & l'’ensemble du compresseur, donne,
compte tenu des premiére, deuxieme et quatriéeme hypothéses, le bilan éner-
gétique :

E* = M (hy — bt + R — by + by — h3)
dans lequel le débit-masse d’air sec M, est, conformément 3 la définition (7.4) :

. M,
M,=—"—=24.732k s
T4 w) g8/

Etant donné les relations :

Pys = = 0.0552 bar

Kok kK
wl—w2~—’UJ3—w4

* *
Ws = Wg
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G

@yus avons, selon (7.25) :

D by — At = (cpa + wicpn)(To — T)
iLZ - ilg = (cpa + w;cpv)(ﬁl - TS)
he — b = (cpa + wieps)(Ts — T5)

a température au point 6 est finalement :

.. Bt * ..

T = T5 + — B 2Rkl G Y T S

Ma(cpa + wgcpv) Cpa T WeCpo

Ts = 86.83°C

"humidité relative est, selon la définition (7.9) et la relation approchée :
P
6 = —20_ = (.089
PI(Ts)

ébit-masse de condensat

e débit-masse de condensat est donné par le bilan d’eau dans le refroidisseur
», compte tenu de la définition (7.4) :

Mz = My — M5 = M, (w) — wi) = 0.09164 kg e/s
volution de la vapeur d’eau dans le diagramme 7'-s
E °C*T

P, = 0,055 bar
P,4 = 0,05 bar

“j o /-\ , P, = 0,03 bar
LA /f \\ 6 4 P,; = 0,017 bar
D 1

81,5

28 / \i 3

I Fig. 7.6

7.F Séchage d’un produit

)escription

U%it l'installation de séchage, représentée par le schéma de la figure 7.7. L’air
xtrait de I’atmosphére (point 1) est mélangé a de I’air recyclé (point 5), dont le
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el

Fig. 7.7

débit-masse est réglable. Ce mélange est d’abord chauffé par le préchauffeur P,
ensuite pulsé dans le tunnel T par le ventilateur V. Le taux de renouvellement
de Dair est ajusté & ’aide des clapets de réglage M. Dans le tunnel, I’air s’écoule
dans le sens contraire au déplacement du produit & sécher. Une partie de Dair
sortant du tunnel (point 4) est recyclé (point 5), le complément étant évacué
dans I’'atmoshpere (point 6).

Hypothéses

e La température du produit & sécher ne change pas le long du tunnel.
¢ La puissance-travail fournie & lair par le ventilateur est négligeable.
e Tous les éléments de I'installation sont parfaitement calorifugés.

e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e L’écoulement de ’air se fait sans dissipation.

o Le régime est permanent.

e L’air et la vapeur d’eau sont assimilables a des gaz parfaits.

Données

» Température de référence : To = 0°C

e Etat atmosphérique : T, = 18°C
w1 = 0.6

¢ Température au point 3 : Ty = 45°C

e Pression du mélange : P,, = lbar

Débit-masse du produit & sécher :
Température du produit

a P'entrée du tunnel :

Taux d’humidité du produit

a ’entrée et a la sortie du tunnel :

Chaleur spécifique isobare de l'air :
Masse molaire de 1'air :

Taux d’humidité de 1’air au point 4 :

Taux de renouvellement de 1’air :

M = Mp+Me7 =2t/h
T, = 20°C

my = 'e7/M,, = 0.4kg e/kg
mg = Meg/Mp =0.1kg e/kg
1.006 kJ /(K kg)

e = 28.85kg/kmol

wi = Jw]

B8 = My/(M, + Ms) =0.425
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* Chaleur spécifique isobare de la vapeur d’eau :  cp, = 1.86kJ/(K kg)
e Chaleur spécifique de I’eau liquide : ca = 4.19kJ/(K kg)
» Masse molaire de 'eau : m, = 18.015kg/kmol
* Relation approchée pour la loi de saturation de ’eau (5.161)

e Chaleur de vaporisation de ’eau

adlaT =0.01°C: Gvap = 2501.6 kJ /kg
Questions
e Calculer le débit-masse de 'eau évaporée pendant le séchage.

» Calculer les taux d’humidité aux points 1 a 4.

 Calculer 'humidité relative, la température et la surenthalpie massique aux
points 1 a 4.

* Représenter qualitativement 1’évolution thermodynamique du mélange dans
le diagramme h-w de Mollier.

» Calculer la puissance-chaleur fournie par le préchauffeur au mélange.

Solution
Débit-masse de ’eau évaporée

Le débit-masse de ’eau évaporée pendant le séchage est :

Mvap =N e7 — Meg = Mp(m7 - mg) = 1+ o (m7 - mg) =0.119 kg e/s
Taux d’humidité
Point 1

La pression partielle de la vapeur au point 1 est, selon (7.9) et la relation
donnée pour P :

P,1 = @1 P"(T}) = 0.01242 bar
Le taux d’humidité au point 1 est, selon (7.17) et compte tenu de la cinquieme
hypothese :

* mu Pvl

wy = i Po P 0.00785kg e/kg a

Point 2

Conformément a la définition du taux de renouvellement 3 de I’air, nous
avons :
,B = Mal(]- + w{)
Mar(1+ w}) + Mas(1 +w3)
En tenant compte du fait que wi = w; = 3wj, nous en déduisons le rapport
des débits-masse d’air :

M, B 143w}
Mgy 1-8 14wt
Comme I’état 2 résulte du mélange des états 1 et 5, le taux d’humidité au point
2 est, selon (7.46) et avec wi = 3wy :
Mavwi + Masws _ (Ma1/Mas) £3, 4 _ (168914 o/kg o
Ma1+Ma5 (klal/MQ.S)'f'l

=0.751

wi =
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Le débit-masse de 'eau évaporée est :
M, = Mgo(w} — wy)
En tenant compte du fait que w} = 3w} et que w3 = w3, nous en déduisons le
débit-masse d’air au point 2 :
M,
*2 7 Buwl — w3
Point 3
Le taux d’humidité au point 3 est :
wy = wy = 0.01682kg e/kg a
Point 4
Le taux d’humidité au point 4 est :
w; = 3w} = 0.02355kg e/kg a

M = 17.68kg a/s

Humidité relative, température et surenthalpie
Point 1

Nous avons, selon les données :

¢1=06 T,=18°C
La surenthalpie massique est, selon (7.25) :

ht = cpaTl + wi(ge + cpoT1) = 38.008kJ /kg a
Point 3

Nous avons, selon les données :

T3 = 45°C
La surenthalpie massique est, selon (7.25) :

Ry = cpaTs + w3(gu + cpoTs) = 88.75kJ /kg a
L’humidité relative est, selon (7.42) et la relation donnée pour P/ :

*
w3 Py,

P3 = "
* v s
(ws + ﬁz_> P, (T3)

a

= 0.273

Point 4

Le Premier Principe (équation (1.47)), appliqué au tunnel, compte tenu des
hypotheéses, ainsi que selon (5.159) et (7.21), donne le bilan énergétique :
(Me7 - Meg)clT7 — Ma3 gAil* =0
La surenthalpie massique au point 4 est alors, avec M a3 = M a2 :
s oe MepoT
hy = hy + —2RT _ 89 314kJ/kg a
a2
La température au point 4 est, selon (7.25) :
5 b — wiguep

Ty = 24~ Wadwap _ 98 ggoC
Cpa + WyCpo
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L’humidité relative est, selon (7.42) et la relation donnée pour P/ :
wy P,

Qs = - =0.907

a

Point 2
Le bilan de masse d’air sec est :
Moy + Mas = Mg,
— Ma2
1+ (Mas/Ma:)
La surenthalpie au point 2 est, selon (7.47) et avec hf = hj :

il* — Malil’{ +Ma5il; — Mali"; + (Ma2 - Mal)ilz
27 Mg+ Mgs Mo

La température est, selon (7.25) :
. il* L a
Ty = 22— T2lvap _ 94 340¢
Cpa + W3Cpy
L’humidité relative est, selon (7.42) :

al

= 7.583kg a/s

=67.315kJ/kg a

02 = %P’" ~ 0.859
(s + 2 Pty

a

Evolution thermodynamique du mélange dans le diagramme h-w de Mollier
Le diagramme de Mollier est donné sur la figure 7.8.

Puissance-chaleur

La puissance-chaleur fournie par le préchauffeur au mélange est, selon (7.50) :

05 = Maa(hy — h3) = 37T9kW

7.G Climatisation d’une piscine couverte
Description

Il s’agit d’étudier 'installation de climatisation d’une piscine couverte, repré-
sentée schématiquement dans la figure 7.9.

L’air atmosphérique (point 1) regoit d’abord la puissance-chaleur Q4 dans le
récupérateur A. L’air ainsi préchauffé (point 2) est ensuite mélangé i I’air
recyclé (point 7). Le taux de renouvellement de Dair est ajusté & I'aide du
clapet de réglage B. Le mélange (point 3) recoit la puissance-chaleur Q¢ dans
le réchauffeur C avant d’étre pulsé a ’aide du ventilateur D (point 4) dans le
local de la piscine. L’air quittant la piscine (point 5) est en partie recyclé. L’air
non recyclé donne la puissance-chaleur Q4 dans le récupérateur A. Une partie

de la vapeur d’eau qui s’y trouve se condense, et l'air est finalement évacué 3
I’atmospheére (point 6).
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Fig. 7.9

L’eau de la piscine regoit la puissance-chaleur Qg du circuit de chauffage E.

L’installation doit compenser la puissance-chaleur Q. cédée a I’atmosphere (dé-
perdition), ainsi que celle correspondant a I’évaporation de I’eau de la piscine.

Hypothéses

¢ La puissance électrique du ventilateur est négligée.

¢ Toutes les canalisations sont parfaitement calorifugées.

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ La dissipation est négligée.

* Le régime est permanent.

¢ L’air et la vapeur d’eau sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
¢ Pression du mélange : P,, = 1lbar
¢ Etats thermodynamiques de l'air :
Point | T | ¢
°Cl | -
1 16 0.72
30 | 035
6 19 1
¢ Masse molaire de lair sec : m, = 28.85 kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare de I'air sec : Cpa = 1.006 kJ/(K kg)
+ Débit-masse d’air au point 4 : M,y = 40.37kg/s
e Taux de renouvellement de l'air : B = My/(My + M;) =0.85

¢ Masse molaire de la vapeur d’eau : m, = 18.015kg/kmol
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e Chaleur spécifique isobare

de la vapeur d’eau : cpw = 1.86kJ/(K kg)
» Relation approchée pour la loi de saturation de I’eau (5.161)
e Température de ’eau de la piscine : T, = 25°C
e Surenthalpie de la vapeur d’eau saturée

aT,=25°C: h! = 2547.3 kJ/kg
e Chaleur de vaporisation de I’eau

aT, =0.01°C : Qvap = 2501.6 kJ/kg
e Chaleur de vaporisation de l’eau

aT,=25°C: ap = 2442.5 k] /kg
¢ Puissance-chaleur cédée a ’atmospheére : Qa = 120kW
o Efficacité du récupérateur : e= (T —T)/(Ts — Th)

= 0.8

Questions

» Calculer le taux d’humidité de I’air au point 5.

¢ Calculer la puissance de chauffage de 1’eau de la piscine.

¢ Calculer la température de V'air au point 5.

e Calculer le débit-masse d’eau condensée dans le récupérateur A.
e Calculer la puissance-chaleur transférée dans le récupérateur A.
e Calculer la puissance de chauffage du réchauffeur C.

e Représenter I’évolution thermodynamique de 'air dans le diagramme h-w de
Mollier.

Solution
Calculs préliminaires

Les premier et deuxiéme membres des équations fondamentales (4.57), appli-
qués aux canalisations de I'installation, donnent, compte tenu des hypotheses :

0= —vdP
dP =0
P,, = cste

La pression du mélange est donc constante le long de tout le circuit.

Le bilan spatial de masse (3.47), donne, compte tenu de la cinquiéme hypothése
et du taux de renouvellement w, les relations :

My = M, = BM, = 34.314kg/s
M3 = My = 40.37kg/s

M5 = M4 + Mev
M6=M5_M7_Mec

M, = (1 - B)M, = 6.055kg/s

dans lesquelles M., et M, sont respectivement les débits-masse d’eau évaporée
dans la piscine et condensée dans le récupérateur A.
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Les pressions de saturation aux points 1, 4 et 6 sont, selon la relation approchée
(5.161) :

P/, = P!(T1) = 0.0182bar
P!, = P"(Ty) = 0.0426 bar
P! = P!(T6) = 0.022 bar
Les taux d’humidité correspondants sont alors, selon (7.42) :

~ "
My P1dy1

r M $17v1__ _ 00083 kg e/k
“1 mapm—‘;olptl,ll ge/ga
mv LP4P‘(,)£1
»oMv P47 vs 000944 kg e/k
Y4 e P — 0a Pl g ofkg o
-~ 4
wi = v P6Tv6__ _ 01406 kg e/kg a

Mg Pm — ve P, 1,116
Les débits-masse d’air sont alors :

M,

o) = Mg = Mag = _a
Ma1 = Ma2 a6 T+wt 34.032kg a/s
. . . M,

Mas = Mas = Moas = 5w = 39.992kg a/s

Ma7 = Mag - Ma2 = 596kg a/s

Taux d’humidité au point 5
Le taux d’humidité de ’air au point 5, étant égal a celui au point 7, est, confor-
mément & la définition (7.4) :
M M; - M M
wh=wi="0 =T el - T 1 —0.01597kg e/kg a
Ma7 Ma7 Ma7

Puissance de chauffage de ’eau de la piscine

La puissance de chauffage de 1’eau de la piscine est donnée par la relation :
QE =M evq:,ap

dans laquelle M., désigne le débit-masse d’eau de piscine qui s’évapore.

Le débit-masse d’air au point 5 est, conformément a la définition (7.4) :
Mg = (1 +w?)M,s = 40.631kg/s

Le débit-masse d’eau de piscine qui s’évapore est donc :
Mgy = Ms — My = 0.261kg e/s

La puissance de chauffage de I’eau de la piscine est finalement, compte tenu
des résultats qui précedent :

Qr = 637.97kW
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Température de I’air au point 5
La température de ’air au point 5 est, selon (7.25) :
R iL* gk
Ty = 25 wsilvap
Cpa + W5Cpy

Le Premier Principe (1.47), appliqué au local de la piscine, donne, compte tenu
des hypotheses, le bilan énergétique :

Myhg + Meyhll — Mshs — Q7 =0
En introduisant les débits-masse d’air sec et les surenthalpies, nous obtenons :
Maah} + Mo b — Mosht —Q; =0
La surenthalpie de lair au point 4 est, selon (7.25) :
Ry = cpaTa + Wi (quap + cpuTy) = 54.32kJ /kg a
La surenthalpie de 1’air au point 5 est alors :
h; _ Ma4il¢*1 + Meu%'
Mgs

La température de ’air au point 5 est finalement, compte tenu des résultats
précédents :

Ty = 27.04°C

~Qa _67.96kI/kg a

Débit-masse d’eau condensée

Le débit-masse d’air au point 6 est, conformément & la définition (7.4) :
Mg = (1 +ws")Mae = 34.511 kg/s

Le débit-masse d’eau condensée dans le récupérateur A est finalement :
M..= Ms — Mg — M7 = 0.065kg e/s

Puissance-chaleur transférée dans le récupérateur

Le Premier Principe (1.47), appliqué a la conduite 1-2, donne, compte tenu des
hypotheéses, la puissance-chaleur transférée dans le récupérateur A :

Qa = Mi(hz — h1)

En introduisant les débits-masse d’air sec et les surenthalpies, nous obtenons,
selon (7.25) et avec wj = w} :

Qa = Ma1(h} — h}) = My (cpa + cpowi (T2 — Th)

La température de l’air au point 2 est, conformément a la définition de l'effica-
cité du récupérateur :

Ty =T, + e(Ty — T1) = 24.83°C
La puissance-chaleur transmise dans le récupérateur A est finalement :

Qa = 306.99kW



Mélanges d’un gaz et d’une substance condensable 201

Puissance de chauffage du réchauffeur

Le Premier Principe (1.47), appliqué & la conduite 3-4, donne, compte tenu des
hypotheses, la puissance de chauffage du réchauffeur C :

QF = Ma(ha — hg) = Mog(h] — h3)
La surenthalpie de ’air au point 3 est, compte tenu des deuxiéme et cinquie¢me
hypothéses, donnée par la relation (7.47) :
iL* _ Mazila + Ma7il;
3 MaZ + Ma7
La surenthalpie de I’air au point 2 est, selon (7.25) et avec w3 = w7 :
hy = cpaTs + Wi (qvap + cpuT2) = 46.13kJ /kg a

La surenthalpie de I'air au point 7 est, en vertu du Premier Principe (1.47)
appliqué a la conduite 5-7 et compte tenu des hypotheéses :

hi = hi = 67.96kJ/kg a
La surenthalpie de ’air au point 3 est donc finalement :
hi = 49.37kJ /kg a

La puissance de chauffage du réchauffeur C est finalement, compte tenu des
résultats qui précedent :

QF = 197.95kW

Evolution thermodynamique de I’air dans le diagramme h-w de Mollier

ik

Fig. 7.10
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7.H Climatisation d’un bureau en été

Description

Soit une installation de climatisation du type a recyclage, utilisée pour la cli-

matisation d’un bureau en été (fig. 7.11). En régime d’été, le préchauffeur P et
I’humificateur H ne sont pas utilisés.

Fig. 7.11

L’air de ’atmospheére (point 1) est mélangé a 'air de recyclage (point 7). Le
mélange (point 2) passe préalablement & travers le filtre & poussiere F', puis
a travers le refroidisseur R ol une fraction de vapeur d’eau est condensée et
évacuée (point 10). Le mélange (point 3) est ensuite chauffé & 'aide du post-
chauffeur C et enfin pulsé (point 5) dans le bureau par le ventilateur V.

L’air du bureau (point 6) est en partie recyclé (point 7), le complément étant
évacué dans ’'atmospheére (point 8). Le taux de recyclage de I'air est ajusté a
I’aide des clapets de réglage M.

L’installation doit compenser la puissance-chaleur Q. provenant des diverses
sources thermiques situées dans le bureau (personnes, appareils, éclairage, etc.)
ainsi que la puissance-chaleur Qa correspondant aux charges externes (trans-
fert a travers les parois du bureau, rayonnement solaire entrant par les fenétres,
etc.). Elle a pour but de maintenir ’atmospheére du bureau dans 1’état thermo-
dynamique caractérisé par la température T et ’humidité relative .

Hypotheéses

o Les sources et les puits d’eau dans le bureau sont négligés.

* La puissance-travail fournie au fluide par le ventilateur V' est négligeable.
e Toutes les canalisations sont parfaitement calorifugées.

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

e L’écoulement se fait sans dissipation.

¢ Le régime est permanent.

¢ L’air et la vapeur d’eau sont assimilables & des gaz parfaits.
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Données
* Pression du mélange : P,, = 1bar
e Etats thermodynamiques :
Point T ¥
[Cl | -

1 30 | 05

4 - 1

6 22 | 0.6
¢ Débit-masse d’air pulsé : Ms = 1.2kg/s
¢ Taux de renouvellement de ’air : o= My / (M7 + Ml)

, =0.8

e Puissance-chaleur totale & évacuer : Q+ = Qf{ + Qs = 5kW
¢ Masse molaire de I’air sec : m, = 28.85kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare de Dair : cpa = 1.006kJ /(K kg)
¢ Masse molaire de l’eau : m, = 18.015 kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare de la vapeur d'eau: ¢, = 1.860kJ/(K kg)
¢ Chaleur spécifique de 1’eau liquide : a =4.20kJ/(K kg)

¢ Chaleur de vaporisation de 'eau 3 7' = 0.01°C : gvap = 2501.6 kJ/kg
* Relation approchée pour la loi de saturation de ’eau (5.161)

Questions
¢ Calculer I'humidité relative, le taux d’humidité et la pression partielle de la
vapeur aux points 1, 6 et 5.

Calculer les débits-masse d’air pur et d’eau pure en chaque point de 'instal-
lation.

Calculer 'humidité relative, le taux d’humidité, la pression partielle de la
vapeur et la température aux points 2 et 4.
Représenter I’évolution thermodynamique du mélange dans le diagramme

h-w de Mollier.
¢ Calculer les puissances-chaleur de refroidissement et de postchauffage.

Solution
Etat thermodynamique aux points 1, 6 et 5
Point 1 1 = 0.5 (donnée)
La pression de saturation est, selon la relation (5.161) :
P!, = P"(T}) = 0.04255 bar
La pression partielle de la vapeur est, selon (7.9) :
Py1 = p1 P} = 0.02128 bar
Le taux d’humidité est, selon (7.17) :
. Ty Py

w; = e m = 0.01357kg e/kg a
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Point 6 @6 = 0.6 (donnée)
La pression de saturation est, selon la relation (5.161) :
P,¢ = P/(Ts) = 0.0265 bar
La pression partielle de la vapeur est, selon (7.9) :
Pus = w6 P = 0.0159 bar
Le taux d’humidité est, selon (7.17) :

)

Thv Pvﬁ
e — ——— 2 — 0. k
We e P — P 0.01009 kg e/kg a
Point 5

Le taux d’humidité dans le bureau, compte tenu de la premiére hypotheés
ne change pas. Nous avons donc :

wg = wg = 0.01009 kg e/kg a
La pression partielle de la vapeur, selon (7.40), reste également inchangée :
P,s = P, = 0.0159 bar

Le Premier Principe (1.47), appliqué au bureau, donne, compte tenu des qu
trieme et sixiéme hypotheses :

Q" + Mshs — Mghe = Q" + Ms(hs — hs) =0

En rapportant les enthalpies massiques & un kg d’air et aux états de référen
de T'air et de ’eau, la relation précédente devient :

. . N R C6
QT + Mys(hi —hy) =0

En tenant compte des relations (7.4) et (7.25), nous avons :

QT +

T (Cpa + wicpo)(Ts = To) =0 ”

La température de I’air pulsé dans le bureau est donc finalement :
A~ ~ 1 * +
Ty =Ty— — 95 & Q
Cpa + WECpy ]\/[5
La pression de saturation est, selon la relation donnée pour P, :
s = PZ(TE)) = 0.02054 bar

L’humidité relative est, selon (7.9) :

=17.98°C

Y5 = =0.770

Pé’s
Débits-masse d’air pur et d’eau pure

Point 1 et 7

Le bilan spatial de masse (relation (3.47)) pour ’air pur donne, compte te
de la sixieme hypothese :

N-{al+Ma7:Ma2=Ma3=Ma4—A{a5— a6
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Les premiere et quatrieme membres de la relation ci-dessus donnent, compte
tenu de (7.4) :
1 . 1 . 1
M, + M; =
T+wl " 14w T+ w
En faisant apparaitre le taux de recyclage en tenant compte du fait que wg =
wg, nous avons finalement :

Ms

. M;
M, = " » = 0.24017kg/s
(1+w?)/(1+wp)+ (a/(l - a))
My = Ms = 0.96066 kg /s

(1+wz)/(1+w}) (1—a)/a)+1

Les débits-masse d’air et d’eau purs sont, selon (7.4) :

: 1
Ma = 77— Ml = 0.23695kg a/s
Moy = —2L_ N1, = 0.00322kg e/s
el = 1+ w] 1=0. g
. 1 .
Moz = My = 0.
7 1+ wt 7 =0.95106 kg a/s

. w .
Moz = —>— M7 = 0.
7 T+ w7 0.0096 kg e/s

Point 2
Le bilan spatial de masse donne :
Mz = M1 + M7 =1. 20083kg/s
Ma2 = Mal + Ma7 = 1.18801 kg a/s
Moo = Moy 4+ Mq7 = 0.01281kg e/s
Point 8
Le bilan spatial de masse donne :
Mg = My — M7 = 0.23934kg/s

Les débits-masse d’air et d’eau purs sont, selon (7.4) et avec w§ = wf :

- 1
Mgg = Mg =0.23695kg a/s
1+w
Mes = —25 Ny = 0.00239 kg e/s
T lqwT T
Point 10

Le débit-masse d’eau pure, condensée lors du refroidissement, est donné par
un bilan spatial de masse, global :

MlO = M1 - Mg = 000083kg e/S



206 Climatisation d’un bureau en été

Point 4, 5 et 6

Le bilan spatial de masse donne, compte tenu des premiére et sixiéme hy-
potheses :

My = Ms = Mg = M, — Myo = 1.2kg/s

Mgq = M,s = M,e = Mgz = 1.188kg a/s

Mes = Mos = Mog = Moz — Mig = 0.012kg e/s
Etat thermodynamique aux points 2 et 4
Point 2

Le taux d’humidité et donné par (7.4) :

M,
wh = =2 = 0.01078 kg e/kg a
Ma2

La pression partielle de la vapeur est donnée par (7.40) :

Py =

—=__ P __=0.01698 bar
wh + Zu” ™

a

La surenthalpie est donnée par (7.47) :
Malil; + Ma7il; _ Malil){ + Ma'fi";

Mu+M a7 Mg2
En faisant apparaitre les températures a ’aide de (7.25) et en prenant :

£ = Qvap + cvaL €7 = Qvap + vaT7
nous obtenons la température au point 2 :
T Mal (CpaTl + ’U);(el)) + Ma7(cpaT7 + w;(€7)) - Ma2“’5‘1vap

2 = :
M a2(cpa + wicpy)

Se
hy =

=23.6°C
La pression de saturation est, selon la relation (5.161) :
" = P!(T3) = 0.02921 bar

L’humidité relative est, selon (7.9) :

w2 = TDE = 0.582
Point 4

Le taux d’humidité ne variant pas entre les points 4 et 5, nous avons :

wy = wg = 0.01009kg e/kg a
La pression partielle de la vapeur est donnée par (7.40) :

—=—_P,, = 0.0159 bar
wi + %: ™

Le mélange étant saturé (¢4 = 1.0), nous avons, selon (7.9) :
s = Pya = 0.0159 bar
La température est, selon la relation donnée pour P :
Ty = T(PY) = 13.9°C
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Diagramme h-w de Mollier

i)

Fig. 7.12

Puissances-chaleur

Refroidisseur

Le Premier Principe (1.47), appliqué au refroidisseur R, donne, compte tenu
des quatriéme et sixieéme hypothéses, le bilan énergétique :

Qr = Mahy — (Myhg + Mighio) = Ma(hg — hy)
= Mgo(h5 — hY)

L’enthalpie h,, est celle du mélange aprés refroidissement (point N dans la
figure 7.12).

La surenthalpie du mélange au point 2 est, selon (7.25) :
hy = cpaTs + w5 (qvap + cpuT2) = 51.198kJ /kg a
La surenthalpie du mélange au point N est, selon (7.26) et (7.27) :
B; = cpaf’4 + wy(Qvap + chT4) + (w3 — wf{)c;fil = 39.526 kJ /kg a
Nous obtenons finalement la puissance-chaleur de refroidissement :

Qn = 14kW
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Postchauffeur

Le Premier Principe (1.47), appliqué au postchauffeur C et au ventilateur V,
donne, compte tenu des deuxiéme, quatrieme et sixieme hypotheses, le bilan
énergétique :

QF = Mshs — Mahy = My(hs — ha)
QF = Maa(hi — h3)
Les surenthalpies sont, selon (7.25) :
R = cpaTs + W} (@uap + cpoTs) = 39.486 kI /kg
bt = cpaTs + Wi (qvap + cpuT5) = 43.577kJ /kg a
Nous obtenons finalement la puissance-chaleur de postchauffage :

QL = 4.86kW

7.1 Etat de I’air dans une piéce

Description

A P’aide d’un psychromeétre a aspiration d’Assmann on veut déterminer ’humi-
dité relative et le point de rosée de ’air d’une piece donnée.

Hypothéses

e L’air et la vapeur d’eau sont assimilables & des gaz parfaits.
¢ Le régime est permanent.

Données
¢ Pression du mélange : P,, = lbar
e Température du mélange (bulbe sec) : T = 20°C
e Température du bulbe humide : T, = 14°C
¢ Masse molaire de 'air sec : mq, = 28.85kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare de Vair : cpa = 1.006kJ/(K kg)
¢ Masse molaire de la vapeur d’eau : m, = 18.015 kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare de la vapeur d’eau : ¢, = 1.860kJ/(K kg)
e Chaleur spécifique de I’'eau liquide : c = 4.20kJ/(K kg)
e Chaleur de vaporisation de ’eau

aT=001°C: Quap = 2501.6 kJ /kg

* Relation approchée pour la loi de saturation de I'eau (5.161)

Questions

e Déterminer le taux d’humidité et 'humidité relative de 1’air de la piece.
¢ Déterminer le point de rosée de lair de la piéce.
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Solution

Sachant que le point correspondant a ’état de l'air se trouve & l’intersection
de l’isotherme correspondant au bulbe sec et de 'isotherme correspondant au
bulbe humide, il convient de poser ’équation de ces deux droites.

Equation de I’isotherme (bulbe sec)
h* = CPGT + w* (‘Ivap + vaT)

Equation de la prolongation de I’isotherme (bulbe humide)
Compte tenu de 'équation (7.27) :

iL* — ";‘II + (w* _ ’UJ*”)ClTh
1l convient tout d’abord de déterminer le point (w}"”, k).
A T'aide de ’équation (5.161), nous avons :

P (Ty) = 0.01601 bar
De I’équation (7.18) nous obtenons :

wi” = 0.01016 kg e/kg a
Et finalement, selon (7.26) :

hy'" = 39.7571kJ/kg a

En combinant I’équation des deux isothermes (bulbe sec et bulbe humide), nous
obtenons le taux d’humidité de la piece :

7 x1l T " T
wt — hy" —aThw"" — cpeT
Qvap + vaT — Ty

= 0.00768 kg e/kg a

La pression partielle de vapeur de la piece est, selon (7.17) :
P, = 0.01214 bar

La pression partielle de vapeur de saturation est donnée par (5.161) :
P’(T) = 0.02343 bar

A partir de (7.9) on peut en déduire ’humidité relative de la piece :
¢ = 0.5182

Le point de rosée de l'air de la piece peut étre tiré de (5.161), sachant qu’au
point de rosée la pression partielle de vapeur de saturation doit correspondre a
la pression de vapeur de lair :

Trosée = 9.83°C

7.3 Caractéristiques de I’air atmosphérique

Description

11 s’agit d’étudier I'influence de ’altitude sur les caractéristiques de Vair atmo-
sphérique.
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Refroidissement de ’air par humidification

Hypotheéses

¢ La température et le taux d’humidité ne varient pas avec l'altitude.
¢ Vair atmosphérique est un mélange d’air sec et de vapeur d’eau.
» ’air sec et la vapeur d’eau sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
« Etat atmosphérique au sol : P, 0 = 1bar
Tp = 20°C
wo = 0.4
* Loi de variation de la pression atmosphérique en fonction de I'altitude
(voir exercice 5N) : P, = Pnho(1- (0.0065/T0)Z)9/l'8733
+ Masse molaire de ’air sec : Mg = 28.85 kg/kmol
» Masse molaire de la vapeur d’eau : m, = 18.015kg/kmol
» Relation approchée pour la loi de saturation de '’eau (5.161)
o Accélération terrestre : g = 9.81m/s®
Questions

¢ Calculer le taux d’humidité w* de ’air atmosphérique.
¢ Calculer la masse molaire m de I’air atmosphérique.

e Calculer la pression atmosphérique P,,, a I’altitude Z = 2500 m.
¢ Calculer I'humidité relative w} & la méme altitude.

Réponses

w* = 0.006 kg e/kg a
m = 28.747kg/kmol
P,,1 = 0.7418 bar
01 = 0.30 = 30%

7K Refroidissement de l’air par humidification

Description

Dans les climats désertiques, I'air ambiant est souvent chaud et tres sec. Il est

possible de refroidir cet air en le faisant passer & travers un simple humidifica-
teur (fig. 7.13).

L’eau pulvérisée n’est qu’en partie vaporisée. La fraction d’eau non vaporisée
est receuillie dans un bac situé 4 la base du systéme.

Hypotheses

s La pression du mélange est constante.

+ La température de I’eau recueillie dans le bac est égale a celle qu’elle avait
avant l'injection.

o L’humidificateur est parfaitement calorifugé.
o Le régime est permanent.

L’air et la vapeur d’eau sont assimilables & des gaz parfaits.
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{

=
. / .
M, e M,
a——r- ; L~ 3
~
=
ﬁ—ﬁ—
Fig. 7.13
Données
¢ Pression du mélange : P, = 1bar
* Etat thermodynamique de l’air a Pentrée : T, = 35°C w1 =0.1
¢ Température de lair a la sortie : Ty = 20°C
¢ Masse molaire de l'air sec : me = 28.85kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare de 'air sec : cpa = 1.006kJ/(K kg)
+ Température de 'eau a 'entrée : 1) = 30°C
¢ Masse molaire de la vapeur d’eau : m, = 18.015kg/kmol
» Chaleur spécifique de I’eau liquide : c = 4.19kJ/(K kg)

Chaleur spécifique isobare de la vapeur d’eau : ¢, = 1.86kJ/(K kg)
Chaleur de vaporisation de I'eau a P’état

de référence P; = 0.006 bar ; Tt = 0.01 °C: Gvap = 2501.6kJ /kg
Relation approchée pour la loi de saturation de I'’eau (5.161)

Questions

* Calculer le taux d’humidité w* et la surenthalpie B‘{ de l'air & l’entrée de

I’humidificateur.

¢ Calculer la quantité d’ean M. vaporisée par kg d’air M,; passant & travers

Phumidificateur. Calculer le taux d’humidité w3, et I'humidité relative ¢, et
la surenthalpie h3 de 'air a la sortie de I’humidificateur.

¢ Quelle est la température minimale Ty atteignable par ce procédé?

Réponses

e wi=000354kge/kga  hi=443kJ/kg a
e M./M,1 =0.0063kg e/kg a

w3 = 0.00984 kg e/kg a 2 = 0.662 hy = 45.09kJ /kg a

e 75 = 16°C (mélange saturé en eau)
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7.L. Chambre froide

Description

Considérons une chambre froide destinée au stockage de viande congelée. L’air
se trouve dans la chambre & I’état de mélange saturé. A cause des défauts
d’étanchéité et des manipulations de service, une certaine quantité d’air atmo-

sphérique pénétre dans la chambre et, corrélativement, la méme quantité d’air
de la chambre fuit a I’extérieur.

Hypotheéses

e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

e Le régime peut étre considéré comme permanent pour une période assez
longue.

¢ L’air et la vapeur d’eau sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
¢ Etat atmosphérique : P, = 1bar
T, =20°C
wa = 20°C
» Etat thermodynamique de lair
dans la chambre : P, = 1bar
T. = —30°C
e =1
¢ Débit-masse de I'air atmosphérique entrant
dans la chambre : M = 0.265kg/s
e Chaleur spécifique isobare de Pair : cpa = 1.006kJ/(K kg)
¢ Masse molaire de air : me = 28.85kg/kmol
¢ Chaleur spécifique de la vapeur d’eau : cpy = 1.86kJ/(K kg)
¢ Chaleur spécifique de la glace : cs = 2.00kJ /(K kg)
e Masse molaire de ’eau : m, = 18.015 kg/kmol

+ Relation approchée pour la loi de saturation de I’eau (5.161)
* Relation approchée pour la loi de sublimation de 'eau,

valable entre —40 et 0°C : In(P?/0.351842) = 18.42 — 6 143.89/T
avec P en bar et T en K.

e Chaleur de vaporisation de I'eau & T' = 0.01°C Gvap = 2501.6 kJ/kg
e Chaleur de fusion de 'eau & 7' = 0.01°C grus = 333.75 kJ /kg

Question

e Calculer la puissance-chaleur supplémentaire Q ¢ qu’il faut extraire de I'air
de la chambre froide pour compenser P'effet des futes d’air.

Réponse
o Q5 = 17.64kW
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7.M Climatisation d’un bureau en hiver

Description

Soit une installation de climatisation du type a recyclage, utilisée pour la cli-
matisation d’un bureau en hiver (fig. 7.22 et description §7.9.1). En régime
d’hiver, le refroidisseur R n'est pas utilisé.

Données

¢ Pression du mélange : P,, = lbar

¢ Etats thermodynamiques :

Point T L4
Cl | -
1 4 0.8
4 - 1.0
5 22 |1 0.6
6 18 -
9 88 —
Masse molaire de air : m, = 28.85kg/kmol
Chaleur spécifique isobare de Dair : cpa = 1.006kJ/(K kg)
Taux de renouvellement de lair B = M /(M + M)
=0.2
Puissance-chaleur transférée a 1’atmosphere : )7 = 16kW
Masse molaire de l'eau : m, = 18.015kg/kmol
Chaleur spécifique de I’eau liquide : ce = 4.20kJ/(K kg)

Chaleur spécifique isobare de la vapeur d’eau :  ¢,, = 1.860kJ/(K kg)
Rapport de débits-masse d’eau

dans ’humidificateur : m = Mlo/Mg = 0.2
Chaleur de vaporisation de 'eau & T' = 0.01°C gvap = 2501.6 kJ /kg
Relation approchée pour la loi de saturation de I’eau (5.161)
Puissance-chaleur dégagée

par les sources thermiques internes : Q, = 4kW

Questions

Calculer ’humidité relative ¢, le taux d’humidité w* et la pression partielle

P, de la vapeur aux points 1, 5 et 6.

Calculer les débits-masse M 4 d'air pur et M, d’eau pure aux points 1, 5, 7,
8, 9 et 10.

Calculer ’humidité relative ¢, le taux d’humidité w*, la pression partielle P,

de la vapeur et la température T' aux points 2, 3 et 4.
Calculer les puissances-chaleur Q} de préchauffage et Q& de postchauffage.
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Réponses
* Point ¥ w” PU‘—‘
— | [kge/kga] | [bar]
1 0.8 0.00408 0.00650
5 0.6 0.01009 0.01590
6 0.769 0.01009 0.01590
® . M, M4
PO | (kg e/s] | (kg /s
1 0.00240 | 0.58830
5 0.02954 | 2.92749
7 0.02360 | 2.33920
8 0.00594 | 0.58830
9 0.00442 -
10 0.00088 -
i . 7 w* P, T
ot | 2 | kge/kgal | [aq | [°C]
2 0.810 0.00888 0.01403 | 15.21
3 0.729 0.00888 0.01403 | 16.85
4 1.0 0.01009 0.01590 | 13.9

¢ QF =4.88kW

QL = 24.3kW




CHAPITRE 8

Transformations et diagrammes

thermodynamiques

8.A Détente adiabate d’un gaz semi-parfait

Description

Une masse d’air M est détendue d’un état initial 1 & un état final 2 dans le
systéme moteur représenté par la figure 8.1.

Hypotheéses

Le cylindre est parfaitement calorifugé.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
La transformation s’effectue sans dissipation.

La chaleur spécifique isobare de 1’air est donnée par un polynéme du type :

5
Cp = E a; T !
i=1

ou a; sont des constantes.
e L’air est assimilable & un gaz semi-parfait.

Données

e Etat thermodynamique initial : V1 =0.25-10"3m?
P; = 100 bar
71 = 500°C

e Volume final : Vo =25-10"3m3

« Constante massique de lair : r = 0.2882kJ/(K kg)

» Constantes du polynome de la chaleur spécifique : ¢, en kJ/(K kg)

Ten K
ai az as a4 as

1057.69 | —462.92-1073 | 1182.59-107% | —835.11-107° | 198.8 - 1012

Questions

e Calculer la masse d’air.
e Déterminer I’état thermodynamique final (P, T?).
e Calculer I’énergie-travail fournie par la détente.
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AR AR

Solution
Masse d’air
L’équation d’état des gaz semi-parfaits (5.72) donne la masse d’air :
P,
M= ViP

ria

=11.2-103kg

Etat thermodynamique final

Etant donné (2.2) et les premiere et troisiéme hypothéses, la transformation
1-2 est isentrope.

La température finale 7> est, selon le tableau 8.6 (vol. I}, et compte tenu de la
cinquiéme hypothese :

iy}
nen ()
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La valeur moyenne du rapport calorifique moyen peut étre calculée selon (2.35)
et (2.72), a 'aide du processus suivant :

- T +T,
2
p = ¢(T)
_ C.
y=—"=
Ep—T

Comme 73 est fonction de ¥ et dépend de T3, il faut obligatoirement opérer
par approximations successives, ce qui donne :

¢p = 1039.3J/(K kg)
7 = 1.3837
T, =319.56 K Tp = 46.41°C
La pression finale P; est alors, compte tenu de (5.72) :

Vi Ty
Po=P—=-—==41
2 1 V2 T1 33 bar
Energie-travail

Le Premier Principe (équation (1.26) ou (2.3)) donne, compte tenu des deux
premiéres hypotheses, I’énergie-travail :

a” =—-Au

La chaleur spécifique isochore moyenne est, selon (2.72) :
Cy =Cp —r =1751.1J/(K kg)

I1 en résulte, compte tenu de (2.58), ’énergie-travail fournie :
A~ = Mée,(Ty — Tp) = 3815.7J

8.B Vidange d’une bouteille d’air comprimé
Description

Il s’agit d’étudier la vidange de la bouteille d’air comprimé faisant ’objet de la
figure 8.2.

Hypothéses

* La bouteille est parfaitement calorifugée.

* L’énergie cinétique de 'air est négligée.

¢ La dissipation est négligée dans la bouteille (systéme considéré).
¢ L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données
* Etat thermodynamique initial de lair : P, = 6bar
Ty = 20°C
* Pression finale de Dair : Py, = 3bar
¢ Constante massique de ’air : r = 0.2882kJ/(K kg)

Chaleur spécifique isochore de 'air : cy = 0.7205kJ /(K kg)
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Fig. 8.2

Questions

e Démontrer, en considérant soit le systéme ouvert, soit le systéme fermé, indi-
qués respectivement en traits interrompus et en pointillés dans la figure 8.2,
que la détente de P'air dans la bouteille est isentrope.

¢ Calculer la température finale de P’air dans la bouteille.

Solution
Détente isentrope

Considérons tout d’abord le systéme ouvert, en régime variable, constitué par
la bouteille (frontiére en traits interrompus). Le Premier Principe (1.44) donne,
compte tenu des deux premiéres hypotheéses, le bilan :

dU = hedM = hdM
d(Mu) = Mdu + udM = (u +vP)dM

Nous obtenons, en utilisant les équations (5.71) et (5.72) des gaz parfaits et
selon (2.74) :

M _ 1, edl
M P r T
M 1 T

In— = 1

— n —
M 1 Y — 1 Tl
En considérant le systéme ouvert, le volume V ne change pas, donc :

M PT T 1/(v-1)
M, AT (?1)

T (P\

T, \ P
Ce résultat montre (voir tab. 8.6, vol. I} que la détente de I’air dans la bouteille
est isentrope.
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Nous aurions pu arriver plus simplement & la méme conclusion en considérant

un systéme fermé, constitué par une partie seulement de 1’air comprimé (fron-

tiére en pointillés). La relation (2.2) donne bien, compte tenu des premiere et
troisiéme hypotheses :

ds = E + 151

T T

Température finale de ’air dans la bouteille

=0

Le facteur calorifique est, selon (2.76) :

I =

= 0.2857
T+ Cy

La température finale de ’air dans la bouteille est, selon le tableau 8.6 (vol. I) :

P\’ R
To=T (I—jl) =24048K T, = —32.67°C
1

8.C Alimentation d’une turbine de lancement

Description

Il s’agit de dimensionner une bouteille d’air comprimé, utilisée pour 'alimenta-
tion d’une petite turbine de lancement. La turbine fonctionne en circuit ouvert,
l’air s’échappant directement dans 'atmospheére (fig. 8.3).

bouteille d’air comprimé

soupape

__....,.;_..T.g.,__

turbine

DI G

Fig. 8.3
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Hypotheéses

» La bouteille et la turbine sont parfaitement calorifugées.

» L’énergie cinétique de l'air est négligée.

» La dissipation est négligée dans ’ensemble du systéme (on admet que la
soupape entierement ouverte est profilée de fagon & ne pas créer de pertes de
charge).

e La masse de l'air contenu dans la conduite de liaison et dans la turbine est
négligeable vis-a-vis de celle de I'air contenu dans la bouteille.

* Le temps de passage de I'air & travers la turbine est négligeable.

o L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données

Etat thermodynamique initial de l'air

dans la bouteille : P, = 35bar
T1 = 16°C

¢ Pression finale de I'air dans la bouteille (pression minimale

nécessaire au fonctionnement de la turbine) : P; = 3.5bar
* Pression atmosphérique : P, = 1bar
e Constante massique de Dair : r = 0.2882kJ/(K kg)
¢ Chaleur spécifique isochore de lair : cv = 0.7205kJ /(K kg)
* Energie-travail fournie par la turbine : E~ = 120kJ
Questions

¢ Déterminer le volume V de la bouteille.

Solution

Le systéme constitué par la bouteille seule (frontiere en traits interrompus) a
déja fait I'objet de I’exercice 8B. L’étude de ce systéme a montré que la détente
de l'air dans la bouteille est isentrope.
Considérons maintenant le systéme ouvert constitué par la turbine seule (fron-
tiere en pointillés). Etant donné la cinquieéme hypothése, nous pouvons ad-
mettre que 1’écoulement dans la turbine est quasi-permanent. La relation (2.2)
montre alors, compte tenu des premiére et troisieme hypothéses, que la détente
de I’air dans la turbine est également isentrope.
Remarquons que ’état thermodynamique de Dair a la sortie s de la turbine est
constant, car il est déterminé par la pression atmosphérique P, et I’entropie
massique initiale, 8;.
Le facteur calorifique est, selon (2.72) et (2.76) :

r

Ir= = 0.2857
T+ Cy
La température finale de I’air dans la bouteille et la température A la sortie de
la turbine sont, selon le tableau 8.6 (vol. 1) :
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P r
Ty =Ty (—3) =149.77K
P,

P,

r

Les masses d’air contenues dans la bouteille de volume V aux instants initial
t, et final t2 sont, selon I’équation d’état des gaz parfaits (5.72) :

V Py
Ml - TTl
VP,
M2 - 'I‘Tz

Considérons enfin le systéme ouvert, en régime variable, comprenant I’ensemble
bouteille-turbine (frontiére en traits mixtes). Le Premier Principe (1.46) donne,
compte tenu des premiere, deuxiéme et quatrieme hypothéses, I’accroissement
de 1’énergie interne entre les instants initial ¢; et final ¢2.

AU = Mauz — Myuy = —E~ — (M; — Ma2)h,

En tenant compte des relations ci-dessus, ainsi qu’en utilisant (1.32), (5.71),
(2.58) et (2.72), nous obtenons :

E™ = My(u1 — hs) — Ma(uz — hs)
= Ml(ul — Ug — USPS) - Mz(uz - Ug — 'UsPs)
= My (co(T1 — T,) — 7Ts) — Ma(co(T2 — Ts) — rTs)
= My (c, Ty — cpTs) — Ma(c, T2 — Cst)

c c, T c ¢ T
—vip(&_%21is)_ o _% s
(l(r rTl) Pz(r rTz))
|4 1 T 1 T
L (p(i-Yop (i
F(l(?’ Tl) Pz(’Y T2)>

Le volume de la bouteille est donc :

reE-
TR ()
'\ T W T
= _ re- —— = 0.0279m® = 27.9 dm®
(@)
Yy Py \y P,
8.D Détente de la vapeur d’eau dans une turbine
Description

De la vapeur d’eau, & ’état initial 1, est détendue dans une turbine jusqu’a
Pétat final 2.
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Hypotheéses

* La transformation 1-2 est une transformation polytrope.
* La vapeur d’eau est assimilable & un gaz semi-parfait.

Données
e Etat thermodynamique initial : Py = 15bar T = 400°C
» Etat thermodynamique final : Py =3bar T3 =260°C
e Diagramme h-s de ’eau :
LA
ke $ S % S o
3400 / / /
/ / /|
—
" éz— / /
/ f 4
1 / / 400 y.
17 / 4°
380 | /

J-—-—-? /

3200 / /Y

330
3100 / \\‘——-— ,/ // //
, > / //
3000 // / \ /Q /
A V.4 y

—t T 7 bt
2900 yd va / 4 <4 -

7 75 8 _ﬁk_.]k_g

Fig. 8.4

¢ Constante massique de ’eau :

Questions

r = 0.4615kJ /(K kg)

* Calculer le facteur polytrope moyen 7, relatif a la détente.

e Calculer le rendement polytrope.
¢ Calculer Iénergie massique .
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Solution
Facteur polytrope moyen 7,

Pour une transformation polytrope et un gaz semi-parfait, nous avons, selon le
tableau 8.7 (vol. I}, la relation :

T, _ (B\"
n \P~

T 11'1(T2/T1) _
I's = n(Py/Py) 0.14487
D’ou :
== 1.169
Ye=1-T,
La pression et la température moyennes sont, selon (8.2) :
- P +P
P= —‘;——2 = 9bar
- T:
T= T%—? = 603.15K

Déterminons la chaleur spécifique isobare moyenne a I'aide de trois calculs
différents, en remplagant les dérivées par des rapports d’accroissement finis.
Selon les relations générales (2.31) et (2.32), nous obtenons, entre les états
thermodynamiques définis par (P,T) et (P, T3) :

_( As
& =T (_) =2.154kJ/(K kg)
& AT )5

_ _(AhY _

Selon la relation (2.60), valable seulement pour un gaz parfait ou semi-parfait,
nous obtenons, entre les états thermodynamiques initial (P, T}) et final (P, T3) :

_ AR _ha—h
PTAT T - Th
L’écart entre cette troisitme valeur et les deux premieéres correspond au fait que
I’hypothése selon laquelle la vapeur d’eau est assimilable & un gaz semi-parfait
n’est pas trés bonne dans le domaine considéré. Dans ’application qui suit,
nous utilisons la valeur moyenne &, = 2.143kJ/(K kg).
Le facteur calorifique moyen est, selon (2.76) :

— 2kJ/(K kg)

=21 -0215
Cp

Le rendement polytrope est obtenu finalement & partir de (4.233) :
1 In(T2/Th)

"o = T In(P2/Py)
Cette valeur représente le rendement polytrope de la turbine quand cette der-

niere est adiabate et que les variations des énergies cinétique et potentielle sont
négligeables.

= 0.674
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Energie massique p

L’énergie massique P est, selon le tableau 8.7 (vol. I) et en vertu de la deuxiéme
hypothese :

2

o v1 P P, Te
— d = — [— — = — 4 k
P /v P T ((Pl) 1) 446 kJ /kg

1

8.E Changement de phase de I’eau

Description

Soit le systéme constitué d’un cylindre fermé par un piston (fig. 8.5). L’eau
contenue dans le cylindre, & 1’état initial 1, est d’abord chauffée de fagon isobare
jusqu’a la température T3 (état 2). Elle est ensuite refroidie de fagon isochore
jusqu’a la pression P3 (état final 3).

el

Py=P
T’2
ik T o
—P N
T, —_
état 1 état 2 état 3
Fig. 8.5
Hypothéses

» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
« La dissipation est négligée.

Données
e Etat thermodynamique initial 1 : P, =10bar T1; = =130°C
e Température a l’état 2 : Ty = 200°C

e Pression a I’état final 3 : P; = 2bar
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T v ) h

[°Cl | [m®/kg] | [kJ/kg]

130 | 0.0010696 546.8

200 0.2059 2826.8

Etats de saturation :

P T v v % R

bar] | [°C] | [m®/kg] | [m®/kg] | [kJ/kg] | [kJ/kg]
2 120.23 | 0.0010608 0.8854 504.70 2706.3
10 179.88 | 0.0011274 0.1943 762.61 2776.2

Juestions

» Déterminer 1'état thermodynamique (v, P, T, u, h) en chaque point.

» Tracer qualitativement les transformations subies par ’eau, dans les dia-
1 grammes P-v et T-s.

} Calculer les énergies-travail massiques mises en jeu.

} Calculer les énergies-chaleur massiques mises en jeu.

Solution

Ftats thermodynamiques
aEtat 1

La température T étant plus petite que la température de saturation corres-
oondant A la pression P, I’eau a ’état 1 est sous forme de liquide sous-refroidi.
Le volume et 'enthalpie massiques figurent dans les tables données et 1’énergie
interne massique est calculée selon (1.148) :

' v; =0.0010696 m®/kg

P; = 10bar
( Ty = 130°C

u; = hy — v, Py = 545.73kJ /kg
hy = 546.8kJ kg

Etat 2

La température T, étant plus grande que la température de saturation cor-
Jespondant & la pression P, = P, 'eau a I’état 2 est sous forme de vapeur
surchauffée. Le volume et ’enthalpie massiques figurent dans les tables don-
nées et I’énergie interne massique est calculée selon (1.149) :

vy = 0.2059 m®/kg
Py, = P, = 10bar
Ty =200°C
¢ uz = hy — vo Py = 2620.90kJ /kg
hy = 2826.8kJ /kg
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Ftat 3

Le volume massique v3 = v, étant compris entre les volumes massiques de
saturation v’ et v"” correspondant & la pression P;, ’eau 4 1’état 3 est sous forme
de vapeur humide. Le titre du mélange est calculé selon (5.82), la température
figure dans la table des états de saturation, ’enthalpie massique est calculée

selon (5.84) et I’énergie interne massique selon (1.149) :
!

V3 — v
vz = vy = 0.2059m3 /kg
P3 = 2bar

T3 = 120.23°C
uz = hz — vz P3 = 973.48kJ /kg
h3 = h' + (h" - h’).’L‘g =1014.7 kJ/kg

Diagrammes thermodynamiques

Pl Th

<y

Fig. 8.6

Energie-travail massique
Les équations fondamentales (2.3) donnent, compte tenu des hypotheses :
da” = Pdv

Pour la premiére transformation, nous obtenons, par intégration, ’énergie-
travail massique :

1a™ = Pi(vy — v3) = 204.83kJ /kg

Pour la deuxieme transformation, I’énergie-travail est évidemment nulle :
3a= =0kJ/kg

Energie-chaleur massique

Le Premier Principe (équation (1.26) ou (2.3)) donne, aprés intégration et
compte tenu de la premiére hypotheése :

gt =A0Au+a”
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Pour le chauffage, nous obtenons 1’énergie-chaleur massique regue :
1¢" = (ug — uy) + 20~ = 2280kJ /kg
Pour le refroidissement, nous obtenons 1’énergie-chaleur massique donnée :

547 = —(uz —up) — 3a~ = 1647.42kJ /kg

8.F Déplacement d’un piston par dilatation d’un gaz
Description

Soit un cylindre fermé, séparé en deux compartiments A et B par un piston
mobile (fig. 8.7). Les deux compartiments sont remplis d’air.

Fig. 8.7

A Détat initial 1, le piston est au repos. On chauffe 'air du compartiment B a
'aide d’une résistance électrique R, le piston se déplace puis retrouve un état
de repos correspondant & I’état d’équilibre final 2.

Hypothéses

* Le cylindre ainsi que le piston sont parfaitement calorifugés.
* La dissipation est négligée dans le compartiment A.
* L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données
* Diametre du piston : D =01m
¢ Etat thermodynamique initial : Vo1 = 1dm?
%1 =25 dm3
P; = 1lbar
T; = 15°C
* Etat thermodynamique final : Py = 2.027 bar
* Constante massique de I’air : r = 0.2882kJ/(K kg)
* Chaleur spécifique isochore de ’air : ¢, = 0.7205kJ /(K kg)
Questions

* Représenter qualitativement 1’évolution de I’état thermodynamique de lair
des compartiments A et B, dans le diagramme T-s.

¢ Pour 'air du compartiment A, calculer le facteur de compression polytrope
Q. , la température finale et ’énergie-travail.
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e Pour l’air du compartiment B, calculer le facteur calorifique polytrope I,
la température finale du compartiment B, le facteur polytrope o, le facter
de compression polytrope o, la chaleur spécifique polytrope et 1'énergie
chaleur.

» Calculer la variation d’entropie de I’ensemble du systéme.

e Calculer le déplacement du piston.

Solution

Evolution de I’état thermodynamique de Pair
Th 99

2b
2a

?y

Fig. 8.8

Transformation relative a I’air du compartiment A
La relation (2.2) montre, compte tenu des premiere et deuxiéme hypothéses,
que l'air du compartiment A subit une transformation isentrope.
r=—"— =0.2857
T+ Cy
Le facteur de compression polytrope coincide évidemment avec le facteur de
compression isentrope qui est, selon (2.90) :

ca = Qgq = — = 3.5
a Asa = -
La température finale de Dair est alors, selon le tableau 8.6 (vol. I) :

PA\" A
Two =T, (Fz) =352.62K  Tho = 79.46°C
1

Le Premier Principe (équation (1.22) ou (2.3)) donne, compte tenu des premigre
et troisieme hypotheses :
Al = AU = M, Au,
La masse M, est, selon I’équation d’état des gaz parfaits (5.72) :
Va1 P

= = 1.2041 - 1073k
a T, g
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11 en résulte, compte tenu de (2.58), ’énergie-travail recue par air :
Af = M,cy(Tye — T1) = 55.9]
Le volume final du compartiment A est donné par :

MaeraZ

V,o =
a2 P2

= 0.000604 m?

Transformation relative a 1’air du compartiment B

L’air du compartiment B regoit de ’énergie-chaleur de ’extérieur et fournit
de I’énergie-travail & I'air du compartiment A, par I'intermédiaire du piston.

Il subit une transformation polytrope. Le tableau 8.7 du volume I donne la
relation :

Ty ( Py >n,
71 Py
Le volume final du compartiment B est donné par :
Vb2 = Va1 + Viy — Vaz = 0.002896 m3
La masse contenue dans le compartiment B est donnée, selon (5.72), par :

PV
My =——=0.
b T 0.003 kg

En vertu de ’équation des gaz parfaits et semi-parfaits (5.72) :

P,V )
Tyo = 222 _676.7K Ty = 403.5°C

Myr
Nous en déduisons le facteur calorifique polytrope I3, et le facteur polytrope o :
ln(sz /Tl)
e = ———= = 1.2083
In(Py/P;)
11
= 1In(Te/Th) 4 _ 59989

7= I ln(Pz/Pl)

Le facteur de compression polytrope est, selon (2.82) :

Qop = = 0.8276

1
r(l+o)

La chaleur spécifique polytrope est, selon (2.80) :
or

Co = F(1+a)

= 770.17J /(K kg)

L’accroissement d’énergie interne du compartiment B est, selon (2.58) :
AU = Mbcv(sz - Tbl) =842.7J

La quantité de chaleur fournie au compartiment B est donnée, selon (1.22),
par :

Qt = AU, + AU, = 898.6J
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Variation d’entropie du systéme

En vertu de la propriété d’extensivité de l'entropie, I’'augmentation d’entropie
est, compte tenu du fait que I'air du compartiment A subit une transformation
isentrope et selon le tableau 8.7 (vol. I) :

AS =AS, +AS, =AS

AS = Myorln % =1.979J/K
1

Déplacement du piston

Du volume final de ’air du compartiment B, on peut calculer le déplacement
du piston :

Viz — Vin

xr = W = 5.05cm

8.G Transformations relatives a la détente de I’hélium

Description

Une masse M d’hélium est contenue dans un cylindre fermé par un piston
(fig. 8.9). L’hélium passe d’un état initial 1 & un état final 2 par les chemins
décrits ci-dessous :

Chemin 1-2 :

Détente isotherme du volume V; au volume V,, par déplacement trés lent du
piston.

Chemin 1-1’-2 :

Détente adiabate du volume V; au volume Vy, = V5, par déplacement trés lent
du piston, suivie d’un chauffage isochore jusqu’a la température Tp = T3.

Fig. 8.9
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Hypothéses

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e L’hélium est assimilable & un gaz parfait.

Données
+ Etat thermodynamique initial : Vi=01md
Ty = 400°C
+ Etat thermodynamique final : Vo =3V,
T2 = T1
e Masse molaire : m = 4.003 kg/kmol
e Chaleur spécifique isobare : ¢p = 5.1931kJ/(K kg)
e Masse : M = 1kg
Questions

e Représenter qualitativement les transformations thermodynamiques de 1’hé-
lium dans les diagrammes P-v et T-s.

¢ Calculer les pressions et températures relatives aux états 1, 1’ et 2.

e Calculer la variation d’entropie, I'énergie-travail et ’énergie-chaleur pour les
deux chemins considérés.

Solution

Représentation qualitative dans les diagrammes P-v et T-s

La transformation 1-1’ est adiabate. De plus, elle est sans dissipation, le dépla-
cement du piston étant trés lent. Selon (2.2), elle est donc isentrope (fig. 8.10).

P+ = T#




232 Transformations relatives & la détente de I’hélium

Calculs préliminaires
La constante massique de ’hélium est, selon (5.59) et (5.66) :

r

r=— = 2.0769kJ/(K kg)

La chaleur spécifique isochore est, selon (2.72) :
cy = ¢p —r = 3.1162kJ/(K kg)

Le rapport calorifique est, selon (2.35) :
c

v = ~c—: = 1.666
Pressions et températures
La pression initiale est, selon I’équation d’état des gaz parfaits (5.72) :
_ MrTh
B 1
La pression au point 1’ est, selon le tableau 8.6 (vol. I) et avec Vir=Va:

Y
P:=P | =] =2241bar
Va

P = 139.81 bar

La pression finale est, selon ’équation d’état (5.72) appliquée aux états 1 et 2
avec Ty =Ty :

P2 = ﬁ.Pl = 46.60 bar
V2

Les températures initiale et finale sont (voir données) :
T, =T) =673.15K
La température au point 1’ est, selon I’équation d’état (5.72) et avec Vi» =V :

Vo Py A
Ty =21 =32367TK Ty =50.52°C
Mr

Variation d’entropie, énergie-travail et énergie-chaleur

Pour le chemin isotherme 1-2, la variation d’entropie est, selon (2.66) :
P,

IAS = —Mrn B, = 2:282kJ/K
1

Le déplacement du piston étant trés lent, la transformation 1-2 s’effectue sans
dissipation. L’énergie-chaleur regue est donc, selon (2.2) :

2Qt =Ty 2AS = 1535.93kJ
La variation d’énergie interne est, selon (2.58) :
2AU = Mc,(T> — T1) = 0kJ

L’énergie-travail donnée est donc, selon le Premier Principe (équation (1.22)
ou (2.3)) et compte tenu de la premiere hypothese :

247 =2Q% =1535.93kJ
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Pour le trongon isentrope et adiabate 1-1’, la variation d’entropie et I'énergie-
chaleur sont évidemment nulles :

VAS =0kJ/K
'Qt =0kJ

En vertu du Premier Principe (équation (1.22) ou (2.3)) et compte tenu des
hypotheses, nous avons :

VYA-=-1AU
L’énergie-travail donnée est donc, selon (2.58) :

VA= = —Mc,(Ty, — T1) = 1088.48kJ

Pour le trongon isochore 1’-2, la variation d’entropie est, selon (2.64) :

T:
2,AS = Mc,In ?2 =2.282kJ/K
1
Le piston étant fixe, ’énergie-travail est évidemment nulle :
2,A” =0kJ

En vertu du Premier Principe (équation (1.22) ou (2.3)) et compte tenu des
hypothéses, nous avons :

%/Q-*- = LI’IAU
L’énergie-chaleur regue est donc, selon (2.58) :
2,Q" = Mcy(T> — Ty/) = 1088.48kJ

Pour le chemin 1-1’-2, la variation d’entropie, I’énergie-travail donnée et I’énergie-
chaleur regue sont donc :

2AS =VAS +2,A8 = 2.282kJ/K
2A- =VA" +2,4 =1088.48kJ

2Qt =VQ* +2,Q+ =1088.48kJ

Nous constatons que la variation d’entropie est la méme pour les chemins 1-2
et 1-1’-2. Elle ne dépend pas du chemin parcouru, mais seulement des états
initial 1 et final 2. Cela confirme bien le fait que I’entropie est une fonction
d’état.

Nous constatons par contre que I’énergie-travail et 1’énergie-chaleur mises en jeu
entre les états 1 et 2 sont différentes pour les deux chemins. Elles dépendent du
chemin parcouru, et pas seulement des états initial 1 et final 2. Cela confirme

bien le fait que I’énergie-travail et ’énergie-chaleur sont des grandeurs de
parcours (sect. 1.4).
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8.H Cycle théorique d’un moteur & air chaud

Description

Soit un moteur & air chaud composé d'un cylindre fermé par un piston, suscep-
tible de recevoir de ’énergie-chaleur d’une source chaude, d’en donner & une
source froide et de fournir de ’énergie-travail a ’extérieur.

L’air décrit un cycle théorique comportant les transformations suivantes :

1-2 : compression adiabate;

2-3 : chauffage isochore, sans dissipation ;

3-4 : détente adiabate;

4-1 : refroidissement isochore sans dissipation.

On examinera les deux cas suivants :

Cas I La compression et la détente s’effectuent sans dissipation.

CasII :

La compression et la détente s’effectuent avec dissipation, les transformations
polytropes correspondantes étant caractérisées respectivement par les facteurs
polytropes nc, = 1.5 et nps = 1.3.

Hypothéses

» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données
* Cylindrée : Ve = 2.2dm?
* Rapport volumétrique de compression

(Vo = volume mort) : x=Vo+V.)/Vo=8
¢ Etat thermodynamique au point 1 : P, = 1.1bar

Ty = 15°C

e Masse molaire : m = 28.85kg/kmol
» Chaleur spécifique isobare de 'air : ¢, = 1.00kJ/(K kg)
» Energie-chaleur massique regue par lair : 3¢T = 1960kJ /kg
Questions

Pour les cas I et II :

» Représenter qualitativement le cycle dans les diagrammes P-v et T-s.
» Calculer la pression et la température en chaque point.

» Calculer ’énergie-travail utile, fournie par le cycle.

e Calculer ’énergie-chaleur cédée lors du refroidissement.

e Calculer ’efficacité motrice définie par la relation :

A-

6m = ———
3Q+
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Solution

Diagrammes thermodynamiques
Cas I ‘

Py

En"

Cas II

P“ T{\

5

-
v

Yo Yy + v
Fig. 8.12

Calculs préliminaires
La constante massique de lair est, selon (5.59) et (5.66) :

r= % = 0.2882kJ/(K kg)

La chaleur spécifique isochore est, selon (2.72) :
¢y =cp —r =0.712kJ /(K kg)

Le facteur calorifique est, selon (2.76) :

r=2—o0288
Cp
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Cycle théorique d’un moteur 3 air chaud

Pressions et températures

Les volumes sont, conformément aux données :
Vi=Vi=—%_V,=2514dm?
x—1
1
Vo =V3 = ——V, =0.314dm?
x—1
La pression et la température au point 2 sont, dans le cas général d’une trans-
formation 1-2 polytrope, selon le tableau 8.7 (vol. I) :

Vl Yo
P,=P |-
2= ()
o (PN e
T, =T (E) =Tix

Le Premier Principe (équation (1.26) ou (2.3)) donne, compte tenu des hypo-
theses et de (2.58) :

2 =3Au=c,(T3 - T2)

La température au point 3 est donc :

34+
Ty =T + 2
Cy
La pression au point 3 est, selon ’équation d’état des gaz parfaits (5.72) :
T3
P;=Py—
3 27,

La pression et la température au point 4 sont, dans le cas général d’une trans-
formation 3-4 polytrope, selon le tableau 8.7 (vol. I) :

V4 —Yod
Py= P (73> = Pyx ¢

I %)

Cas I

Les transformations 1-2 et 3-4 sont adiabates et sans dissipation. Selon (2.2),

elles sont donc isentropes. Les facteurs polytropes correspondants sont, se-
lon (2.21) :

Yoc = Yad = 7Y
T oc = Logd = r
L’application des relations précédentes donne les résultats suivants :
Point 4 P T

[dm3] | [bar] [°C]
2.514 1.10 15
0.314 | 20.42 395.6
0.314 | 104.5 | 3149.1
2.514 5.63 1201.5

> W =
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Cas II

L’application des relations précédentes, avec les facteurs polytropes Yy et Vo4
donnés, donne les résultats suivants :

=~

% P T
[dm®] | [bar] | [°C]
1 | 2514 | 110 | 15
0.314 | 24.89 | 541.9
3 | 0.314 | 108.98 | 3295
| 4 | 2514 730 | 1639

Energie-travail utile

Le Premier Principe (équation (1.22) ou (2.3)) donne, compte tenu des hypo-
théses et de (2.58), les énergies-travail massiques mises en jeu au cours de la
compression et de la détente :

AT =2AU = Mc,(To — Th)

Point,

3A” = —3AU = Mc, (T3 - To)
La masse d’air dans le cylindre est calculée a I’aide de I’équation d’état (5.72) :
Vip -
M = =3.33-10"°k
T’Tl g

L’énergie-travail utile, fournie par le cycle, est donc :
AT =347 —1AY = Mc, (T3 — Ty) — (T2 — Th))
Nous obtenons finalement :
AT =3715J pour le cas [
AT =2677J pour le cas II
Energie-chaleur cédée

Le Premier Principe (équation (1.22) ou (2.3)) donne, compte tenu des hypo-
theses et de (2.58), ’énergie-chaleur massique cédée lors du refroidissement :

1Q7 = —JAU = Mc,(Ts — Th)
Nous obtenons finalement :
1Q™ =2813J pourlecas]
1Q~ =38507 pour le cas II
Efficacité motrice
L’efficacité motrice est, conformément & la définition donnée :
A-
o+
Nous obtenons finalement :
€m = 0.569 = 56.9% pour le cas I
€m = 0.410 = 41.0% pour le cas II

Nous constatons que 'influence de la dissipation affectant le cas II se traduit
par une diminution notable de 1’efficacité motrice du moteur.

€Em =
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8.1 Cycle théorique d’un moteur Diesel

Description

En 1897, Rudolf Diesel publia les résultats de quatre années d’expériences ave
le moteur qu’il avait inventé. Le schéma et le cycle réel de ce moteur sor
représentés dans la figure 8.13. On se propose d’étudier le cycle du motey
Diesel en I’assimilant & un cycle théorique de moteur & air chaud, dans leque
la combustion interne est remplacée par un chauffage. La masse d’air contenu
dans le cylindre subit les transformations thermodynamiques suivantes :

1-2 : compression adiabate ;

2-3 : expansion avec chauffage, isobare;

3-4 : détente avec chauffage, isotherme;

4-5 : détente adiabate;

5-1 : refroidissement isochore.

HEITHIR
o

Fig. 8.13
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Ce cycle est représenté qualitativement dans le diagramme P-v de la figure 8.14.

Pl

Fig. 8.14

Hypotheses

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ Toutes les transformations s’effectuent sans dissipation.
o L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données

¢ Etat thermodynamique au point 1 : P, =1bar T =27°C
e Pression au point 2 : Py = 35bar

o Volume massique au point 4 : vg = 0.4m3 /kg

» Masse molaire de I'air : m = 28.85 kg/kmol

o Chaleur spécifique isobare de I'air : cp = 1.0087kJ /(K kg)

+ Energie-chaleur massique : 3¢T = 600kJ/kg
Questions

Déterminer 1’état thermodynamique (v, P, T') de tous les points du cycle.
Calculer la variation d’entropie massique entre les points 3 et 4.

Calculer ’énergie-travail et 1’énergie-chaleur massiques mises en jeu pour
chaque transformation et pour le cycle complet.

Calculer l'efficacité motrice du cycle théorique, définie par la relation :

_ a
€m = gq—_'_
Solution

Calculs préliminaires
La constante massique de lair est, selon (5.59) et (5.66) :

r =

= 288.18 J/(K kg)

Ji|
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La chaleur spécifique isochore est, selon (2.72) :
cy =¢p — 7 =720.52J/(K kg)
Le rapport et le facteur calorifiques sont, selon (2.35) et (2.36) :

v = % _ 14
Cy
r=2=1_ o857
¥

Etats thermodynamiques
Point 1

P,=1bar Ty =27°C

Le volume massique est, selon ’équation d’état des gaz parfaits (5.71) :
T
v = =1 = 0.865m3/kg
Py
Point 2

P, = 35bar

La transformation 1-2 est adiabate et sans dissipation. Selon (2.2), elle est donc
isentrope.

La température est, selon le tableau 8.6 (vol. I) :

P\’ X
T, =T, <-—2-) =82886K  Tb = 555.71°C

Py
Le volume massique est, selon I’équation d’état (5.71) :
T:
vy = 722 _ 0.0682 m?/kg
P

Point 3

La transformation 2-3 étant isobare, la pression est :
P. 3 = P2 = 35 bar

L’équation (1.152) donne, compte tenu de (2.2), (2.60) et de la deuxiéme hy-
pothese, les équations :

dh = vdP 4+ Tds = Tds = §q*
cpdT = 6g7

La température est, apres intégration de 1’équation ci-dessus :
3q+ )
T3 =T, + 2~ =142366K T3 =1150.51°C
Cp
Le volume massique est, selon 'équation d’état (5.71) :
’I'T3

vz = e 0.1172m3/kg
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Point 4
La transformation 3-4 étant isotherme, la température est :
=T3=1423.66K T4 =1150.51°C

La pression est, selon I’équation d’état (5.71) :
T,
Py =% =10.257bar
V4
Point 5
La transformation 5-1 étant isochore, le volume massique est :
vs = v = 0.865m>/kg
La transformation 4-5 est adiabate et sans dissipation. Selon (2.2), elle est donc
isentrope.
La pression est, selon le tableau 8.6 (vol. I) :

V4 v
P5 = P4 (—) = 3.484 bar
Us

La température est, selon ’équation d’état (5.71)

P .
Ty = ”5r 5 -1045.8K Ty = 772.63°C

Variation d’entropie massique entre les points 3 et 4
La variation d’entropie est, selon (2.66), et aprés intégration :

P.
4As=rln Fj =353.71J/(K kg)

Energies-travail et énergies-chaleur

Les équations fondamentales (2.3) donnent, en tenant compte des hypotheses
et de (2.58), les équations :

da” = Pdv = —du +dq" = —c,dT + g™
Appliquons ces équations a toutes les transformations du cycle.
Transformation 1-2
La transformation étant adiabate, nous avons :
20t = co(To — T1) = 380.94kJ /kg
t =0kJ/kg
Transformation 2-3
La transformation étant isobare, nous avons :
307 = Py(v3 — va) = 171.42kJ /kg
3¢T = 600kJ/kg
Transformation 3-4
La transformation étant isotherme, nous obtenons, compte tenu de ’équation
d’état (5.71) et de (2.58) :
1~ =rT3ln z—: = 503.57kJ/kg
3¢t =3a~ =503.57kJ /kg
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Transformation 4-5

La transformation étant adiabate, nous avons :
307 = cy(Ty — T5) = 272.28 k] /kg
S¢* = 0kJ/kg
Transformation 5-1
La transformation étant isochore, nous avons :
sat =0kJ/kg
2q” = co(Ts — T1) = 537.24 k] /kg
Pour le cycle complet, 1’énergie-travail et ’énergie-chaleur sont :
a” =3a" +% +3¢ —1at =566.3k/kg
gt =3¢" +35¢7 — 3¢~ = 566.3kJ/kg
Efficacité motrice
L’efficacité motrice du cycle est, conformément a la définition donnée :

a
= — —0513=51.3%
o 5at +4q* °

8.3 Transformations thermodynamiques typiques

Description

Considérons les transformations qui suivent :

Cas 1 Chauffage isochore d’une vapeur humide a titre proche de 0.5.
Cas I1 :

Condensation isobare d’'une vapeur surchauffée jusqu’a 1'état de liquide sous-
refroidi.

Cas III Détente isotherme d’un fluide & 1’état critique.

Cas IV Détente isenthalpe d’un liquide saturé a travers une vanne.
Cas V :

Détente adiabate et sans dissipation d’'une vapeur surchauffée a travers
une turbine & condensation.

Hypothése

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

Questions

e Pour chacun des cas, représenter qualitativement 1’évolution thermodyna-
mique du fluide dans les diagrammes P-v, T-s, h-s et In P-h.
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Solution
Cas I Chauffage isochore

P T 2
&
! \ 1
2,
h InpP
2
C
C
1
| /
s h
Fig. 8.15

Cas II Condensation isobare
P T

Fig. 8.16
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Cas III Déilente isotherme

Transformations thermodynamiques typiques

hy

Cas IV Détente isenthalpe
P

P T /
U B
Ay
Fjig. 8.17 h
A
AN
N

Fig. 8.18
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Cas V Détente isentirope

P T

h InP

Fig. 8.19

8.K Condensation d’un fluide frigorigéne

Description

Soit un systéme constitué d’un cylindre fermé par un piston (fig. 8.20).

Fig. 8.20

Le cylindre contient du R134a, initialement & 1’état de vapeur surchauffée.
Le fluide est refroidi, de fagon isobare, jusqu’a I'état de liquide saturé.
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Hypotheéses

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

Changements de phase du dioxyde de carbone

* La dissipation est négligée.

Données
* Etat thermodynamique initial : P, = 6bar
71 = 60°C
» Etats surchauffés pour P = 6bar :
T v h
[°Cl | [m®/kg] | [kI/kg]
50 | 0.039633 | 438.281
60 | 0.041364 | 447.985
70 | 0.043045 | 457.733
¢ Etats de saturation :
P T v v 4 R
[bar] | [°C] | [m®%/kg] | [m®/kg] | [kJ/kg] | [kJ/kg]
6 21.72 | 0.00082 0.0343 229.683 | 410.571
Questions

* Calculer I'énergie-travail massique mise en jeu.

* Calculer I’énergie-chaleur massique mise en jeu.

Réponses

e at =24.326kJ /kg
. g~ =218.302kJ/kg

8.L Changements de phase du dioxyde de carbone

Description

Il s’agit, d’une part, d’évaluer certaines grandeurs thermodynamiques relatives
au dioxyde de carbone (CO3) et, d’autre part, de déterminer 1’évolution de
'état thermodynamique de ce fluide au cours de différentes détentes au travers

de vannes ou de turbines.

Les valeurs thermodynamiques nécessaires pour les calculs seront tirées du dia-

gramme de la figure 8.21.

Hypotheses

* Le régime est permanent.

Les détentes au travers des vannes sont adiabates.
Les détentes au travers des turbines sont adiabates et sans dissipation.
Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
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Donnée

o Diagramme T-s relatif au dioxyde de carbone (fig. 8.21).

Questions

* Déterminer la chaleur de vaporisation gyap & la température de 220 K.

¢ Déterminer la chaleur de sublimation gg,; & la pression de 1 bar.

» Déterminer la chaleur spécifique isobare moyenne ¢, du dioxyde de carbone
gazeux entre les températures de 220 et 320K, a la pression de 1 bar.

¢ Déterminer la pression dans un réservoir contenant un mélange en équilibre
de liquide et de gaz a la température de 295 K.

e Quel est ’état thermodynamique a la sortie du réservoir précédent si le li-
quide saturé est détendu & travers une vanne, jusqu’a la pression de 1 bar ?

* Quelle est la température T, du dioxyde de carbone gazeux initialement &
la pression de 140 bar et a la température de 370 K, apres détente au travers
d’une vanne, jusqu’a la pression de 10 bar ?

e Quelle serait la température T3, si la détente précédente était réalisée au
travers d’une turbine ?

Réponses

* Quap = 346kJ /kg

* geub = 574kJ/kg

. &, = 0.83kJ/(K kg)
e P =60bar

+ Formation de neige carbonique; titre théorique du mélange solide-gaz :
xz = 0.725

o Ty, = 262K (la détente dans la vanne est isenthalpe)
e Tor = 233K (la détente dans la turbine est isentrope)

8.M Production d’air comprimé
Description

On veut produire industriellement, en régime continu, de I’air comprimé a partir
de I’air atmosphérique.

Hypotheéses

+ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
+ La dissipation est négligée.
» L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données
e Etat atmosphérique : P, = 1bar
T, = 20°C
e Pression de l'air comprimé : P, = 10bar
¢ Masse molaire de ’air : m = 28.85kg/kmol

Chaleur spécifique isobare de Dair : cp = 1.0087kJ/(K kg)
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Questions

 Calculer ’énergie massique p pour les deux cas qui suivent.
Cas I Transformation isotherme.
Cas II Transformation adiabate.

Réponses
2t

e« CasI p, = /vdP = 194.52kJ /kg

1
28

Cas Il p, = /vdP = 275.18kJ /kg
1

8.N Transformation au cours d’un cycle

Description

Un gaz, parcourant un cycle, subit les transformations thermodynamiques sui-
vantes :

¢ compression isotherme d’un état 1 & un état 2 de telle maniére que son volume
soit réduit d’'un facteur 8,

¢ chauffage isobare de 1’état 2 & un état 3,

» détente adiabate de I'état 3 & ’état 1.

Hypotheéses

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ La dissipation est négligée.
e Le gaz est assimilable & un gaz parfait.

Données
¢ Etat thermodynamique 1 : P, = 1bar

Ty = 27°C
e Constante massique du gaz : r = 0.5kJ/(K kg)
e Chaleur spécifique isobare du gaz : cp = 1.25kJ/(K kg)
Questions

¢ Représenter qualitativement les transformations thermodynamiques dans un

diagramme P-v.

Calculer la température maximale Tax et la pression maximale Ppa, du
cycle.

Calculer I’énergie-travail massique utile a—, fournie par le gaz parcourant le
cycle.
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Réponses

Y v
Uy = E

Fig. 8.22

o Tiax =T3 =689.56K  T'max = T3 = 416.41°C
Prax = P, = P3 = 8bar

e g = ga_ + éa_ - fa+ = 1747kJ/kg



CHAPITRE 9

Exemples simples d’application
des Premier et Deuxiéme

Principes

9.A Transformation d’énergie mécanique en énergie interne
(expérience de Joule)

Description et développement
(Voir section 9.1)

Données
e Etat thermodynamique initial de ’air : P; = 10bar
' Ty = 20°C
» Chaleur spécifique isochore de 1'air : ¢y = 0.7205kJ/(K kg)
¢ Masse de l'air : M = 2kg
¢ Energie-travail recue par Dair : At = 60kJ
Questions

* Calculer I’état thermodynamique final de I’air (P, T3).

* Calculer la variation d’énergie interne massique Au de Dair.
¢ Calculer la variation d’entropie massique As de Dair.
Réponses

e P, =11.42bar Ty = 61.64°C
e Au=30kJ/kg
e As =0.0957kJ/(K kg)

9.B Détente sans transfert-travail
(expérience de Gay-Lussac — Joule)

Description et développement
(Voir section 9.2)
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Données
¢ Volume du compartiment A : Va4 = 10dm?
¢ Volume du compartiment B : Ve = 5dm?3
e Etat thermodynamique initial de lair : P; = 1bar
Ty = 20°C
» Constante massique de lair : r = 0.2882kJ/(K kg)
Questions

e Calculer ’état thermodynamique final de l'air (P, T5).
e Calculer la variation d’entropie massique' As de 1’air.

Réponses

e P, =0.67bar Ty =Ty, =20°C
e As=0.1169kJ/(K kg)

9.Cc Détente avec transfert-travail

Description

(Voir section 9.3)

Données

¢ Etat thermodynamique de I’air atmosphérique: P, = 1bar

T, = 20°C
» Constante massique de Dair : ' r = 0.2882kJ/(K kg)
e Facteur calorifique de lair : vy=14

Questions

e Calculer I'état thermodynamique final de lair (P, T5).
o Calculer la variation d’énergie interne massique Au de l'air.
e Calculer la variation d’entropie massique As de Dair.

Réponses

e P, =P, =1bar Ty = 137.25°C
e Au = 84.486kJ/kg
e As=0.3394kJ/(K kg)
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9.0 Transformations d’énergie

Description et développement
(Voir section 9.4)

Données

e Hauteur de chute :

Etat thermodynamique initial de 'air :

Constante massique de ’air :
Chaleur spécifique isobare de ’air :
Accélération terrestre :

Questions

formation 1-2.

Réponses

fat =98.1J/kg
C3/2=98.1]/kg

P, = 1.0005bar Ty = 20.14°C

2Au=98.1J/kg 3As =0.3346 J/(K kg)

IAZ = 10m
P1 = lbar
T, = 20°C

r = 0.2882kJ/(K kg)
¢, = 1.0087kJ/(K kg)
g = 9.81m/s?

Calculer I’énergie-travail massique 2a™ regue par lair, au cours de la trans-

Calculer I'énergie cinétique massique C%/2 de l'air, & I'état 3.

Calculer les variations d’énergie interne massique §Au et d’entropie massique
3As de Dair, au cours de la transformation 3-4.

Calculer I'état thermodynamique final de 'air caractérisé par (Py, Ty).

9.E Evolution d’un systéme hétérogene

Description et développement
(Voir section 9.5)

Données

¢ Etat thermodynamique initial de ’'oxygene :

¢ Chaleur spécifique isochore de 'oxygeéne :
e Masse d’oxygene :

¢ Altitude du pendule en acier a 1’état initial :

¢ Altitude du pendule en acier & ’état final :
¢ Chaleur spécifique de l'acier :

* Masse du pendule en acier :

» Accélération terrestre :

P, = 1bar

Ty = 15°C
cpg = 0.6496 kJ /(K kg)
My = 2kg
Zsl =1m
Zsz = 0.25m

cs = 0.452kJ/(K kg)
M, = 20kg

g = 9.81m/s?
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Transfert-chaleur entre deux corps

Questions

o Calculer ’état thermodynamique final de 'oxygene (Pz, T»).
e Calculer la variation d’entropie AS du systéme.

Réponses

e P, = 1.00005 bar Ty = 15.01°C
e AS =0.5107J/K

9.F Transfert-chaleur entre deux corps

Description et développement
(Voir section 9.6)

Données

o Température initiale du gaz a (oxygene) : To1 = 100°C

¢ Chaleur spécifique isochore de I'oxygene : Cva = 0.6496kJ/(K kg)
¢ Masse de 'oxygene : M, = 2kg

+ Température initiale du gaz 3 (azote) : T = 20°C

e Chaleur spécifique isochore de 'azote : cvp = 0.7420kJ /(K kg)

e Masse de I'azote : Mg = 1kg

Questions

e Calculer la température d’équilibre 75 a I’état final
¢ Calculer la variation d’entropie AS du systéme.

Réponses

e T, = 344.07K Ty = 70.92°C
« AS=1343J/K



CHAPITRE 10

Energétique thermodynamique

10.A Resurchauffeur d’une centrale nucléaire

Description

Soit un resurchauffeur faisant partie de ’équipement d’une centrale nucléaire
(fig. 10.1). Cet appareil est destiné au transfert d’une puissance-chaleur entre
le dioxyde de carbone provenant du réacteur nucléaire et ’eau provenant du
turbogroupe.

H,0

Hypothéses

¢ Le resurchauffeur est parfaitement calorifugé.
* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
* Le régime est permanent.

¢ Le dioxyde de carbone est assimilable & un gaz semi-parfait.

Données

* Etat atmosphérique : P, =1bar T, =27°C
* Etats thermodynamiques du dioxyde de carbone :
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Point p T h 8
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kJ/(K kg)]
1 25.5 400 578.9 5.031
25.0 220 384.3 4.700

* Relation approchée de la chaleur spécifique isobare du dioxyde de carbone :
cpco, = 808.8 + 0.4807 T avec cpco, en J/(K kg) et T en K

* Débit-masse de dioxyde de carbone : Mcoz = 8900kg/s
e Etats thermodynamiques de I'eau :
Point P ;I’ h 5
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kJ/(K kg)|
3 35 90 379.6 1.1900
4 33 390 | 3204.6 6.8408
Questions

e Calculer le débit-masse d’eau.

Calculer lexergie-transformation regue par le systéme au niveau du dioxyde
de carbone.

» Calculer 'exergie-chaleur donnée par le dioxyde de carbone.

Calculer I'exergie-transformation donnée par le systéme au niveau de I’eau.

¢ Calculer la perte exergétique due & la dissipation dans le dioxyde de carbone,
la perte exergétique globale et le rendement exergétique du resurchauffeur.

Solution

Débit-masse d’eau

Le Premier Principe (1.45), appliqué au resurchauffeur, donne, compte tenu
des trois premieres hypotheéses :

hi — ho
M, = 613.
7o Moo, = 613.1ke/s

Exergie-transformation regue par le systéme

My,0 =

L’exergie-transformation regue par le systéme est, selon (10.69) et (10.93) :
E.';_CO2 = MCOQ(kl - kz) - MCOg ((h] - h2) - Ta(Sl - 82)) = 847.TMW
Exergie-chaleur donnée par le dioxyde de carbone

L’exergie-chaleur donnée par le dioxyde de carbone est, selon (10.90) :

2 2
E;coz=/(1—TTa)5Q=Q—Ta 9
1 1

CO, Tco,

L’exergie-chaleur transférée du dioxyde de carbone 4 I’eau est, selon le Premier
Principe appliqué au réseau du dioxyde de carbone :

Q = Mco,(h1 — h2) = 1731L.9MW
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Nous avons, selon (2.60) et (4.57) :

. 2 2
5Q —M - / dhCOz — A C,,coszc()2
Tco, €% | Tco, €02 Tco,

: T
= Mco, (808.8ln T; +0.4807 (T — Tz)) = 3.01MW/K

L’exergie-chaleur donnée par le dioxyde de carbone est finalement :
E; co, = 828.5 MW
Exergie-transformation donnée par le systéme
L’exergie-transformation donnée par le systéme est, selon (10.69) et (10.93) :
E';HQO = MH20(’C4 - k3) = MH2O((h4 — hg) — Ta(34 — 83)) = 692.1 MW
Pertes exergétique et rendement exergétique

Le bilan exergétique (relation (10.43)), relatif au réseau du dioxyde de carbone,
donne la perte exergétique due & la dissipation dans le dioxyde de carbone :

LTCOz = E;-C()z - E;CO2 =192MW

Le bilan exergétique relatif & ensemble du systéme donne la perte exergétique
globale :

L = E}co, — Eym0 = 155.6 MW
Le rendement exergétique du resurchauffeur est, selon (10.165) :

7= Eyni0 _ (816 =816%
+
Ey co,

10.B Chambre froide d’une installation frigorifique

Description

Soit une chambre froide d’installation frigorifique, comprenant un évaporateur
(fig. 10.2).
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Le fluide de travail (R134a) entre au point 1 sous forme de mélange humide
et sort au point 2 sous forme de vapeur surchauffée, permettant d’extraire la
puissance-chaleur Q},". des produits a refroidir situés dans la chambre froide.

Hypothéses

* La chambre froide est parfaitement calorifugée.

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ La dissipation est négligeable pendant le changement de phase.

¢ Le régime est permanent.

Données
» Etat atmosphérique : P, =1bar T, =27°C
e Température de I’air de la chambre froide : Tf = —15°C
e Etats thermodynamiques du R134a :
: P T h s z
Point
[bar] | °C] | [kJ/kg] | [kJ/(Kkg)] | —
1 - —26 — - 0.267
2 1 —18 | 389.12 1.7735 -
¢ Etats de saturation du R134a :
P T n h! s’ s"
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kI/kg] | [kI/(Kkg)] | [kJ/(K k)]
1.0097 | —26 | 165.71 | 382.73 0.8687 1.7473
e Débit-masse du R134a : M = 0.5kg/s
Questions

e Calculer la puissance-chaleur transférée de l'air de la chambre froide au
R134a.

Calculer I’exergie-transformation du R134a.
Calculer I'exergie-chaleur fournie par le R134a.
Calculer I’exergie-chaleur fournie aux produits a refroidir.

Déterminer la nature et la répartition des pertes exergétiques de 1’évapora-
teur.

e Calculer le rendement exergétique de la chambre froide.

Solution
Calculs préliminaires

L’enthalpie massique, I’entropie massique et la coenthalpie massique non indi-
quées dans les données sont, selon (5.84) :

hy =h + (k" — h')x; = 223.65k] /kg
s1 =8+ (s" — s )z, = 1.1033kJ/(K kg)
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ki = hy — Tyes; = —-107.51kJ /kg
k2 = hz - Ta32 = —143.21 kJ/kg
Puissance-chaleur

Considérons le systeme délimité par la frontiére indiquée en traits pointillés
dans la figure 10.2.

La puissance-chaleur transférée de l’air de la chambre froide au R134a est,
compte tenu des premiére, deuxiéme et quatriéme hypothéses, selon (4.186) :

Qt = M(hy — hy) = 82.73kW
Exergie-transformation

L’exergie-transformation du R134a est, compte tenu des deuxiéme et quatriéme
hypotheéses, selon (10.111) :

E}p = M(ky — k) = 17.853kW
Exergie-chaleur

La figure 10.3 représente I’évolution de 1’état thermodynamique du R134a dans
le diagramme T-s.

(o |

Fig. 10.3

L’exergie-chaleur fournie par le R134a est, selon (10.90) :

tuae [ (1) 10 ()0 [ (7 -0)e
1 1 17

Pour simplifier, nous remplagons entre les points 1” et 2, la température variable
T par une température constante égale a la moyenne T' = (T} + T3)/2.

. Ta 7 Ta .
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L’exergie-chaleur fournie par le R134a est finalement, compte tenu de (4.186) :

. . T T,
EqE = M ((5”— — 1) (hlu -_ hl) + (? - 1) (h2 - hl")) == 17.679 kW
1

Exergie-chaleur

L’exergie-chaleur fournie aux produits a refroidir est, selon (10.90) :
. T, -
Er= (T; — 1) F = 13.460kW

Pertes exergétiques

Les pertes exergétiques dans 1’évaporateur se composent de la perte par dissi-
pation dans le circuit R134a et de la perte par transfert-chaleur avec chute de
température.

La perte par dissipation est donnée par le bilan exergétique (10.43) :

Ly = Elg— Eqe = 0.174kW

La perte par transfert-chaleur avec chute de température est donnée également
par le bilan exergétique (10.43) :

Li = Eqp — Ejp = 4.219kW
Rendement exergétique

Le rendement exergétique de l'évaporateur est, conformément & la définition
générale (10.165) :

E7
n=2E - 0754 =75.4%

E

yFE

10.C Condenseur d’une installation motrice & vapeur
Description

Soit le condenseur de la centrale nucléaire a vapeur de Leibstadt (Suisse), re-

présenté par le schéma de la figure 10.4.

Le condenseur comporte les deux réseaux qui suivent :

1+ 2-3 : Réseau principal (circuit vapeur). La vapeur humide provenant de la
turbine (point 1) et les condensats provenant des réchauffeurs (point 2)
sont mélangés dans le condenseur. Le mélange humide donne la puissance-
chaleur Q au circuit eau et sort sous forme de condensat (point 3).

4-5 : Réseau de refroidissement (circuit eau). L’eau provenant de la tour de

refroidissement (point 4) regoit la puissance-chaleur Q du circuit vapeur
et retourne a la tour (point 5).

Hypotheses

Le condenseur est parfaitement calorifugé.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligées.
Le régime est permanent.

L’influence de la pression sur I'enthalpie est négligée pour ’eau de refroidis-
sement.
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(réchauffeurs)
retour de condensats

¥ (turbine & vapeur)
vapeur humide

$

condensat principal
(pompe d’extraction)

Fig. 10.4

Données
+ Etat atmosphérique : P, = 1bar
T, = 8°C
» FEtats thermodynamiques et débits-masse :
Point P T h ] T M
[bar] | [°C] | (kI/kg] | [kI/(Kkg)] | — [kg/s]
1 0.097 | 45.2 | 2333.8 7.3769 0.895 925.6
2 0.097 | 45.2 268.2 0.8893 0.09 120
3 0.097 | 45.2 189.3 0.6413 0.0 1045.6
4 2.201 | 24.6 103.4 0.3609 - 31913.0
5 1.853 | 39.6 165.9 0.5664 - 31913.0
Questions

s Calculer la puissance-chaleur transférée du circuit vapeur au circuit eau.

261

e Calculer I'exergie-transformation regue par le condenseur au niveau du circuit

vapeur.

* Calculer I'exergie-chaleur donnée par le circuit vapeur.

e Calculer 'exergie-chaleur regue par le circuit eau.

» Calculer ’exergie-transformation donnée par le condenseur au niveau du cir-

cuit eau.

« Déterminer la nature et la répartition des pertes exergétiques du condenseur.

e Calculer le rendement exergétique du condenseur.
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Solution

Puissance-chaleur transférée du circuit vapeur au circuit eau

Le bilan énergétique (10.7) du circuit vapeur, donne, compte tenu des deuxié¢me

et troisiéme hypotheses et selon (10.6), la puissance-chaleur transférée du circuit
vapeur au circuit eau :

Q = Myhy + Myhy — Mshs = 1994.417T MW

Exergie-transformation regue par le condenseur
L’exergie-transformation regue par le condenseur au niveau du circuit vapeur
est, conformément a la définition (10.93) et compte tenu des deuxiéme et troi-
sieme hypotheses :

Ef ap = Miky + Moky — Msks
Les coenthalpies aux points 1, 2 et 3 sont, selon la définition (10.69) :

ki = hy — Tosy = 259.78kJ /kg

ko =hy —Taso = 18.17kJ /kg

k3 = hg — Tas3 = 9kJ/kg

Nous obtenons finalement ’exergie-transformation regue par le condenseur au
niveau du circuit vapeur :

B} ap = 233.229MW

Exergie-chaleur donnée par le circuit vapeur

L’exergie-chaleur donnée par le circuit vapeur est, selon la définition (10.90) :

. T\ .
Equap = (1 - F:) Q = 233.053 MW

Exergie-chaleur recgue par le circuit ean

L’exergie-chaleur regue par le circuit eau est donnée, selon la définition (10.90),
par la relation :

b= [ (- 52)
4

dans laquelle T, désigne la température de I’eau de refroidissement variant de
Ty aTs.

L’exergie-chaleur élémentaire regue par ’eau de refroidissement est, selon (5.159)
et (4.181), compte tenu des deuxiéme et quatrieme hypothéses :

8Q = Mydh, = M,;c.dT.
La chaleur spécifique moyenne de Yeau de refroidissement est :

__hs—hy

Ce =

Ts — Ty

L’exergie-chaleur recue par le circuit eau est finalement :

= 4.167kJ /(K kg)

. . . T
Ege = Q — My T,In %‘ = 156.959 MW
4
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Exergie-transformation donnée par le condenseur

L’exergie-transformation donnée par le condenseur au niveau du circuit eau est,
selon la définition (10.93), compte tenu des deuxiéme et troisieme hypothéses :

E,, = My(ks — kq)
Les coenthalpies aux points 4 et 5 sont, conformément & la définition (10.69) :

k4 = h4 - Ta84 = 1.933kJ/kg
k5 = h5 - TQSE, = 6.66 k.]/kg

Nous obtenons finalement ’exergie-transformation donnée par le condenseur
au niveau du circuit eau :

E,, = 150.74TMW

Pertes exergétiques

La perte exergétique globale est, selon (10.251) :
L=E},, - E,, = 82482 MW

Cette perte exergétique est répartie comme suit (voir § 10.5.2) :

* Perte exergétique due 3 la dissipation dans le circuit vapeur, donnée par
(10.236) :

Lyvap = Ef op — Equap = 0.176 MW

* Perte exergétique due au transfert-chaleur avec chute de température du cir-
cuit vapeur au circuit eau, donnée par (10.240) :

L = Eqvap — Ege = 76.094 MW

¢ Perte exergétique due a la dissipation dans le circuit eau, donnée par (10.243) :
Lye = Eqe — E,, = 6.212MW

Nous constatons que la perte exergétique la plus importante est celle due au

transfert-chaleur avec chute de température.

La somme des trois pertes exergétiques est bien égale & la perte exergétique
globale, selon (10.251) :

L= Lyvap + Lt + Ly = 82.482 MW

Rendement exergétique du condenseur

Le rendement exergétique du condenseur est, selon (10.232) :

E_ .
p=—2 =1- .L = 0.646 = 64.6 %
E+ +
y vap Yy vap



264

Réchauffeurs & mélange et a surface

10.D Réchauffeurs a mélange et a surface

Description

Soit un réchauffeur & mélange et un réchauffeur a surface, utilisés dans des
centrales & vapeur a soutirage (fig. 10.5).

[RELANL ‘

P
-3

réchauffeur & mélange réchauffeur 4 surface

Fig. 10.5

Dans le réchauffeur 4 mélange, ’eau d’alimentation arrivant au point 1 est

mélangée avec de la vapeur de soutirage injectée au point 3. Le mélange sort
au point 2 sous forme liquide.

Dans le réchauffeur a surface, ’eau d’alimentation arrivant au point 4 est chauf-
fée jusqu’au point 5 par la vapeur de soutirage injectée au point 6. La vapeur
de soutirage se refroidit, se condense et sort au point 7.

Hypotheses

Les transformations sont isobares.
Les réchauffeurs sont parfaitement calorifugés.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ Le régime est permanent.

Données

+ Etat atmosphérique :

P, =1bar T,=15°C

¢ Etats thermodynamiques :

=

. P T h s
P ] | POl | kijkg | -
1 25 30 127.90 0.4357
3 25 230 2820.10 | 6.2920
4 25 30 127.90 0.4357
6 6 230 2915.00 | 7.0999
7 6 158.84 670.42 1.9308
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'
t
\

e Etats thermodynamiques de I’eau liquide & 25 bar :

T h s

[Cl | kd/ke) | [kI/(K kg)]

140 590.5 1.7368

150 633.4 1.8394

160 676.6 1.9402
¢ Débit-masse d’eau d’alimentation : M, = M4 = 25 kg/s
¢ Débit-masse de vapeur de soutirage : M3 = Mg = 6 kg/s
Questions

e Calculer 1'état thermodynamique de ’eau aux points 2 et 5.
e Calculer la perte exergétique et le rendement de chacun des réchauffeurs.

Solution

Etat thermodynamique aux points 2 et 5
Point 2

Le Premier Principe (1.45) donne, compte tenu du bilan spatial de masse
(3.47) et des deuxieme, troisiéme et quatrieme hypotheses :
. Ml hl + Mghg
M; + M

La pression est :

ho = 648.97kJ/kg
P2 = P1 = 25 bar

La température et I’entropie massique sont calculées par interpolation entre les
valeurs figurant dans les tables :

Ty = 153.6°C
sy = 1.8757kJ /(K kg)

Point 5

De facon analogue a ce qui précede, nous obtenons :
M,
hs = hy + —(hg — h7) = 666.6kJ /kg
M,
Ps = Py = 25bar
Ts = 157.7°C

ss = 1.9169kJ /(K kg)
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Perte exergétique et rendement des réchauffeurs
Réchauffeur & mélange

Le bilan exergétique (10.43)donne, compte tenu des deuxiéme, troisieme et
quatriéme hypotheéses :

L= E;_ = Mlkl + M3k3 - Mzkz

Comme au paragraphe 10.5.3, considérons deux écoulements juxtaposés de

débits-masse M; et Ms. Nous pouvons décomposer l’exergie-transformation
comme suit :

By = Ej. - Ey
Efo = Ms(ks — k2)
Ey_,@ = Ml(kz - k])
En tenant compte de la définition (10.69), nous obtenons :
E}, = Ms((hs — ha) — Ta(s3 — 82)) = 5391.5kW
E 3 = M;((ha — h1) — Ta(s2 — 51)) = 2653.1kW
Les pertes exergétiques sont alors :
L=E}, - E,; =27383kW

Le rendement exergétique est, selon (10.165) :

Eyﬁ
n= -E—+— =0.492 = 49.2%

yo

Rééhauﬂ'eur a surface

Le bilan exergétique (10.43) donne, compte tenu des deuxiéme, troisicme et
quatriéme hypotheses :

L=EJ, - Eg
E}, = Mg(ks — kr)
E;g = My(ks — k4)
En tenant compte de la définition (10.69) nous obtenons :
E}, = Mg((he — hr) — Ta(s6 — s7)) = 4530.6kW
E 5 = My((hs — ha) — Ta(ss — 84)) = 2797.5kW
Les pertes exergétiques sont alors :
L =1733.1kW

Le rendement exergétique est, selon (10.165) :

E
n=-2L =0617=6L7%
Eja
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10.E Turbine haute pression de la centrale de Leibstadt

Description
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Considérons la turbine & vapeur haute pression de la centrale de Leibstadt
(Suisse),. comportant deux soutirages de vapeur et fournissant la puissance-
travail £~ (fig. 10.6).

Hypothéses

¢ La turbine est parfaitement calorifugée.
» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e Les débits de fuite aux labyrinthes sont négligeables.

* Le régime est permanent.

Données
¢ Etat atmosphérique : P, = 1bar
T, =8°C
* Etats thermodynamiques de 'eau :
. P T h s z M
Point
[bar] | [°C] | [kI/kg] | kI/(Kkg)] | — [kg/s]
1 67.23 | 283.1 | 2769.8 5.8236 1 1482.092
2 10.7 | 182.8 | 2503.8 5.9566 0.863 | 1365.588
3 24.6 | 223.1 | 2618.0 5.8915 0.9 61.019
4 16.2 | 202.0 | 25589.7 5.9240 0.88 55.485
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Questions

» Calculer la perte exergétique de la turbine.
* Calculer le rendement exergétique de la turbine.

Solution
Perte exergétique
La perte exergétique est, selon le bilan exergétique (10.43) :
s e
L=E;-FE
L’exergie-transformation regue par le systéme au niveau de la vapeur est, compte
tenu des trois derniéres hypothéses et selon (10.103) :

= ZkJMJ+ = M]kl — Mzkg — M3k3 - M4k4 .

La puissance-travail donnée par le systéeme au niveau du rotor est exprimée, en
vertu du Premier Principe (1.47) et compte tenu des hypotheses, par le bilan
énergétique :

T =Y h;Mj = Myhy — Mahy — Mshs — Mahy = 384.166 MW

La perte exergétique est donc, conformément & la définition (10.69) :

L=1, Z.s] = = To(Masy + Mass + Masy — Mysy) = 53.794 MW

Rendement exergétique

Le rendement exergétique de la turbine est, conformément & la définition (10.165) :

—-E—— E” =0.877 = 87.7%
TSEF T E-4L TR

10.F Compresseur paraisotherme
d’une installation frigorifique

Description

Soit le compresseur paraisotherme d’une installation frigorifique, représenté par

le schéma de la figure 10.7.

Le compresseur comporte les deux réseaux qui suivent :

1-2 : Résean frigorifique. Le fluide frigorigéne parcourt le corps basse pression
BP, le refroidisseur R et le corps haute pressmn HP. Il recoit la puissance-
travall E* et donne la puissance-chaleur Q

3-4 : Réseau de refroidissement (circuit air). L’air parcourt le refroidisseur R
et recoit la puissance-chaleur Q.
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Hypotheses

o Le compresseur est parfaitement calorifugé.

o Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
* Le régime est permanent.

s L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données
* Etat atmosphérique : P, = 1bar
T, = 10°C
e Etats thermodynamiques du fluide frigorigene :
Point P T h 5
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kJ/(K kg)]
1 2.6 0 353.42 1.5726
2 4.8 20 362.48 1.5661
e Débit-masse de fluide frigorigéne : Mp =05 kg/s
¢ Etats thermodynamiques de lair :
. P T
Point o
[bar] | [°C]
3 1.0005 | 10
4 1 20
* Constante massique de l'air : ra = 0.288kJ/(K kg)
* Chaleur spécifique isobare de Dair : cpa = 1.054kJ/(K kg)

¢ Puissance-travail regue : Et = 15kW
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Questions

e Calculer le débit-masse d’air.

¢ Calculer la puissance-chaleur transférée du circuit de fluide frigorigéne au
circuit air.

» Indiquer qualitativement la nature des pertes exergétiques du compresseur.
¢ Calculer la perte exergétique due a la dissipation dans le circuit air.

¢ Calculer la perte exergétique globale du compresseur.

e Calculer le rendement exergétique du compresseur.

Solution

Débit-masse d’air

Le bilan énergétique (10.7) du systéme limité par la frontiére indiquée dans la

figure 10.7 donne, compte tenu des hypothéses ainsi que selon (2.60) et (10.6) :
EY = Mp(hy — hy) + Ma(hgy — h3) = Mp(ha — k1) + M acpa(Ty — T3)

Le débit-masse d’air est donc :
Et — Mp(hy — hy)
cpa(Ty — T3)
Puissance-chaleur transférée du circuit de fluide frigorigéne au circuit air

Le bilan énergétique (10.7) du refroidisseur R donne, compte tenu des hypo-

theses, la puissance-chaleur transférée du circuit de fluide frigorigéne au circuit
air :

Q = M acpa(Ty — T3) = 10.47kW

Pertes exergétiques

Ma=

= 0.993kg/s

La perte exergétique globale du compresseur est répartie comme suit :
e Corps BP :

- perte exergétique due a la dissipation dans le fluide frigorigene.
¢ Refroidisseur R :
— perte exergétique due a la dissipation dans le fluide frigorigene ;
~ perte exergétique due au transfert-chaleur, avec chute de température, entre
le fluide frigorigéne et 'air;
— perte exergétique due a la dissipation dans ’air.
e Corps HP :

- perte exergétique due & la dissipation dans le fluide frigorigéne.
Perte exergétique due a la dissipation dans le circuit air
La perte exergétique due a la dissipation dans le circuit air est, selon (10.243) :
. .
Lea =Ej, — E
L’exergie-chaleur regue par le circuit air est donnée, conformément & la défini-
tion (10.90), par la relation :

4
) T, \ . -
i, =/(1-ﬁ)5cz
3

dans laquelle T 4 désigne la température de 'air variant de T3 & Ty.
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La puissance-chaleur élémentaire recue par l'air est, selon (2.60) et (4.181),
compte tenu de la deuxiéme hypothese :

8Q = M adhg = M acpadT 4
L’exergie-chaleur regue par le circuit air est finalement :

. . T,
Eff =Q—MucpaToln T = 0.18kW
L’exergie-transformation donnée par le refroidisseur R au niveau du circuit

air est, conformément & la définition (10.93), compte tenu des deuxiéme et
troisieme hypotheses :

E;A = MA(k4 — k3)

La variation de coenthalpie massique de 1’air entre les points 3 et 4 est, confor-
mément & la définition (10.69), compte tenu de la derniére hypotheése, ainsi que
selon (2.60) et (2.66) :

T4 P4
k4 — k3 ZCPA(T4 —T3) —Ta (CpA ln—ﬁ —TA In E) = 0141kJ/kg

L’exergie-transformation est donc :

E;, = 0.14kW

Nous obtenons finalement la perte exergétique due a la dissipation dans le
circuit air :

Loa =0.04kW =40W
Perte exergétique globale

La perte exergétique globale du compresseur est, en vertu du bilan exergétique
(10.43) et compte tenu de la premiére hypothese :

e e .
L=F Ejp—E 5
L’exergie-transformation donnée par le compresseur au niveau du circuit frigo-

rigéne est, conformément 3 la définition (10.93), compte tenu des deuxiéme et
troisiéme hypotheéses :

Ejp = Mp(ky — ki)
Les coenthalpies massiques du fluide frigorigéne aux points 1 et 2 sont, confor-
mément 2 la définition (10.69) :

ki = hy —T,s1 = —91.8617kJ /kg

ko = hg — T2 = —80.9612kJ /kg

L’exergie-transformation est donc :

E,p=545kW

Nous obtenons finalement la perte exergétique globale du compresseur :

L =9.41kW
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Rendement exergétique du compresseur
Le rendement exergétique du compresseur est, selon (10.165) et (10.166) :
_ Bt B L

Ui =1-—=03713=373%
E+ E+

10.G Compresseur refroidi

Description

Pour obtenir de I’air comprimé & une pression et une température déterminees,
on utilise un compresseur et un transmetteur d’énergie thermique utilisant 'eau
comme fluide de refroidissement (fig. 10.8).

=]

-
9 |VVV I 3

Fig. 10.8

Hypothéses
e Le compresseur et le transmetteur d’énergie thermique sont parfaitement
calorifugés.

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
 La dissipation est négligée dans le transmetteur d’énergie thermique.
¢ Le régime est permanent.

e L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données

e Etat atmosphérique : P, =1bar T, =15°C
* Etats thermodynamiques de lair :

Point p T

[bar] | [°C]
1 1 15
4 _

3 4 35
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¢ Constante massique de 1’air : r = 0.287kJ/(K kg)
e Chaleur spécifique isobare de I'air : cp = 1.005kJ/(K kg)
¢ Débit-masse d’air : M, = 0.5kg/s

¢ Puissance-travail reque par ’air : Et = 100kW

e Température de ’ean au point 4 : 'f'4 = 15°C

* Température de I’eau au point 5 : Ts = 22°C

» Chaleur spécifique de ’eau liquide : ¢ = 4.18kJ/(K kg)
Questions

Calculer la température de ’air & la sortie du compresseur.
Calculer le rendement isentrope du compresseur.

Calculer la perte et le rendement exergétiques du compresseur.
Calculer le débit-masse d’eau de refroidissement.

Calculer la perte et le rendement exergétiques du transmetteur d’énergie
thermique.

* La perte et le rendement exergétiques du systeme.

Solution

Température 4 la sortie du compresseur

Le Premier Principe (1.45), appliqué au compresseur, donne, compte tenu des
premiére, deuxiéme et quatrieme hypotheses :

E* = Mg(hy — hy)
Cette relation devient, selon (2.60) :
E* = Mocy(To — T))
Nous en déduisons la température & la sortie du compresseur :
E* .
To =T + — =487.15 K Ty = 214°C
Mgc,

Rendement isentrope du compresseur

Le rendement isentrope du compresseur est donné par (4.236) :
' -1

T—1

Ncs =
Le facteur calorifique est, selon (2.76) :

r=> —0286
Cp

Nous obtenons le rendement isentrope :
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Perte et rendement exergétiques du compresseur
La perte exergétique est, selon (2.66) et (10.290) :

. . P, T
Lo = MaTa( rlnFl+cpl Tl) = 18.71kW

Le rendement exergétique est, selon (10.165) :

Lc

Débit-masse d’eau de refroidissement

Le Premier Principe (1.45), appliqué au transmetteur d’énergie thermique,
donne, compte tenu des premiere, deuxiéme et quatrieme hypotheéses :

M (hs — ha) = M, (ha — h3)
Cette relation donne, selon (2.60), (5.159) et (4.57) :
M C(T5 - T4) = acp(Tz - T3)
Nous en déduisons le débit-masse d’eau de refroidissement :

. p(Ta—T3)
M, =227 53y 3 07ke/s
o(Ts — Ta) g/

Perte et rendement exergétiques du transmetteur d’énergie thermique

La perte exergétique est, selon le bilan exergétique (10.43) et compte tenu de
la premiére hypothese :

Lg=E}, - E,,
Les exergles—transformatlon sont, selon (10.69) et (10.93) :
EyA = Mq(ks — k3) = Mo ((ha — h3) — Ta(s2 — s3))
Ey_e = M (ks — ka) = M ((hs — ha) — Ta(ss — 54))
Ces relations deviennent, selon (2.60), (2.66), (3.173) et (5.159) :

. . T
Ef, =M, <c1[,(:r2 —T3) — Tacpln ,FZ-) = 23.63kW
. . T
E =M. (c(T5 —T3) —Tocln 7—;:) = 1.08 kW
Nous obtenons finalement la perte exergétique :
Lg = Ef; - E,, = 22.56kW
Le rendement exergétique est, selon (10.165) :

€ =0.045=45%
yA

Perte et rendement exergétiques du systéme

La perte exergétique du systéme est donnée par la somme des pertes exergé-
tiques de chacun des éléments :

L=Lc+Lgp=4127TkW
Le rendement exergétique est alors, selon (10.165) :

ne =

L
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10.H Installation de production d’air liquide
Description

Considérons I'installation de production d’air liquide, utilisant le procédé Linde,
représentée par le schéma de la figure 10.9.

P T S e i s s s e e e e o, i i S Gt S [ i S \\
|{ récupérateur I E 1'(+
| 4 3 |

[ “

| VY |

l

| t |
|

| S ¢ i

| L |

| |

I groupe moteur-compresseur |

l réfrigéré :

|

' |

\ _ )

L’air parcourant l'installation subit les transformations suivantes :

1+ 8-2 : mélange entre I’air atmosphérique admis & 1’état 1 et I'air provenant
du récupérateur a ’état 8;

2-3 : compression isotherme dans le compresseur refroidi, & plusieurs étages;

3-4 : refroidissement, dans le récupérateur, par la vapeur d’air venant du sépa-
rateur;

4-5 : détente de type Joule-Tompson, dans la vanne;

5-6 + 7 : obtention, dans le séparateur, d’air liquide saturé (état 6) et de vapeur
d’air saturée (état 7);

o . . .
7-8 : chauffage, dans le récupérateur, de la vapeur d’air, par l'air comprimé
venant du compresseur.

Hypotheses

Tous les éléments de l’installation sont parfaitement calorifu.gés.
Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

La dissipation est négligeable dans le récupérateur, le séparateur et les
conduites.

¢ Le régime est permanent.

L ]
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Données

¢ Diagramme T-s relatif de air : figure 10.10
¢ Ce diagramme est donné 3 titre indicatif. Pour plus de précision, le lecteur
doit recourir au diagramme original.

+ Etat atmosphérique : P, =1bar T, =27°C
+ Etats thermodynamiques de lair :

. P T M

Point
bar] | [°C] | [ke/s]

1 1 27 -

2 1 15 0.020

3 200 20 —

6 1 — 0.0015
e Efficacité globale du groupe moteur-rotor

du compresseur : ec = 0.95

+ Rendement isotherme du compresseur : nct = 0.6
Questions

e Déterminer, a l'aide du diagramme T-s de l'air, I’état thermodynamique
(P, T, h et s) relatif a tous les points de I'installation.

* Représenter ’évolution de ’état thermodynamique de l’air dans le diagramme
T-s.

¢ Calculer la puissance électrique consommée par 'installation et en déduire
I’énergie électrique nécessaire pour produire 1kg d’air liquide & la pression
de 1bar.

e Déterminer la puissance-chaleur cédée & ’atmosphére par le groupe moteur-
compresseur.

+ Etablir le bilan énergétique de l'installation.

¢ Calculer V'efficacité de ’installation.

+ Etablir le bilan exergétique de l'installation.

¢ Calculer le rendement exergétique de I’installation.

» Calculer les pertes exergétiques relatives a chaque élément de 'installation.

Solution

Cycle thermodynamique
Point 1 a4 3

Pour ces points, les données P et T permettent de lire les grandeurs h et s
sur le diagramme T-s relatif a lair (fig. 10.10).
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Nous obtenons les états thermodynamiques de ’air :

Point P T h s
[bar] | [K] | [kI/kg] | [kJ/(K kg)]
1 1 300.15 300 6.87
2 1 288.15 288 6.83
3 200 | 293.15 257 5.2
Point 7

Nous avons, selon (4.57) et compte tenu des trois derniéres hypothéses :
P7 = Ps = 1 bar

En tenant compte du fait que ’état 7 est un état de vapeur saturée, nous
obtenons, selon le diagramme T-s :

T; =82K

h7 = 78kJ/kg

s7 = 5.54kJ/(K kg)
Point 8

Nous avons, compte tenu des trois derniéres hypothéses et selon (4.57) :
Py = P; = 1bar
Le bilan de masse donne :
M, = Mg = 0.0015kg/s
Mg = My = Ms — Mg = M, — Mg = 0.0185kg/s

Le Premier Principe (1.47), donne, compte tenu des premiére, deuxie¢me et
quatriéme hypotheses :

Mahy — Mihy
T My
Les grandeurs Pg et hg permettent de lire sur le diagramme T-s :
Tg = 287K
sg = 6.82kJ/(K kg)
Point 4
Nous avons :
Py = P; = 200 bar

Le Premier Principe (1.47), appliqué au récupérateur, donne, compte tenu des
hypotheéses :

hs = 287kJ /kg

B M~,(h§ — hy)
M;
Les grandeurs Py et hy permettent de lire sur le diagramme 7-s :
T, =172K
sq4 =4.34kJ/(K kg)

hs = hs = 63.7kJ/kg
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Point 5
Nous avons :
Ps = Ps = 1bar
Nous avons, selon (4.57) et compte tenu des hypotheses :
hs = hy = 63.7kJ/kg
Les grandeurs Ps et hs permettent de lire sur le diagramme 7-s :
T5 =81.5K
ss = 5.36kJ/(K kg)
Point 6
Nous avons, selon les données :
Pg = 1bar

En tenant compte du fait que ’état 6 est un état liquide saturé, nous avons,
selon le diagramme T-s :

Te = 719K
he = —127kJ/kg  sg = 2.98kJ/(K kg)

L’évolution de I’état thermodynamique

L’évolution de 1’état thermodynamique de l'air est représenté dans le dia-
gramme de la figure 10.10.

Puissance électrique

L’énergie-travail massique regue par le fluide, au niveau du compresseur, est,
selon les définitions (4.225) et (4.219) et compte tenu de la deuxiéme hypo-
these :

1 3t
e+ S /(UdP)Tl
Nct /

Le point 3t est situé a l'intersection de l’isotherme T; passant par le point
1 et de l'isobare P; passant par le point 3 (fig. 10.10). Nous avons, selon le

diagramme T-s :
P3; = P3; = 200 bar T3 =T = 300.15K
hae = 250kJ /kg s3: = 5.18kJ/(K kg)
Nous obtenons finalement, selon les équations fondamentales (4.57) :
et = hat — hy — T1(s3: — 51)
Nct

La puissance-travail regue par le fluide, au niveau du compresseur, est donc,
selon (4.30) :

Et = Myet = 15.242kW
La puissance électrique consommée par I'installation est :
. Et
Ef = — =16.044kW
€C

= 762.1kJ /kg
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L’énergie électrique nécessaire pour produire 1kg d’air liquide & la pression de
1bar est donc :
Et
el = =5 = 10696 kJ /kg air liquide
Ms
Puissance-chaleur cédée par le groupe moteur-compresseur

Le Premier Principe (équation (1.47) ou (4.57)), appliqué 4 ’installation, donne,
compte tenu des hypothéses, la puissance-chaleur cédée par le groupe moteur-
compresseur a I’eau de refroidissement, puis finalement & ’atmosphere :

Q7 = Ef + Mg(hy — he) = 16.684kW

Bilan énergétique
Le Premier Principe (1.53) donne le bilan énergétique de l’installation :
0=EL+YS-Q;

L’exergie-transformation de lair liquide est, compte tenu des hypothéses, selon
(10.12) :

Y5 = Ms(h1 — hg) = 0.641kW
Efficacité

L’efficacité de l'installation est donnée arbitrairement (comparer & (10.22)) par
la relation :

Vo
€e=-A =004=4%
Ec
Bilan exergétique
Le bilan exergétique de I'installation est, selon la relation générale (10.43) :
E,=E§{—L

L’exergie-transformation donnée par l'installation au niveau de I’air est ex-

primée, compte tenu des deuxiéme et quatrieme hypothéses, selon (10.69) et
(10.111) :

E;, = Mg(ks — k1) = Mg(hg — h1 — Ta(se — 51)) = 1L.1I11kW
La perte exergétique globale est donc :

L=FE} - E , =14.93kW
Rendement exergétique

Le rendement exergétique est, conformément a la définition générale (10.165) :

-
YA _ 0.069 = 6.9%

n=—
E¢
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Pertes exergétiques

Groupe moteur compresseur

Le groupe moteur-compresseur est le siege des irréversibilités suivantes :
e dissipation dans le fluide;

e transfert-chaleur de la température du fluide a la température 7', de I’atmo-
sphere, par l'intermédiaire de ’eau de refroidissement ;

¢ frottements mécaniques;

¢ effet Joule dans le moteur électrique.

La perte exergétique globale dans le groupe moteur-compresseur est, selon le
bilan exergétique (10.43), ainsi que (10.69) et (10.111) :

Lc =Ef — Ejp = Ef — Ma(h — hg — To(s3 — 53)) = 6.88kW

Récupérateur

La perte exergétique dans le récupérateur, due exclusivement au transfert-
chaleur du réseau 3-4 au réseau 7-8, est, selon le bilan exergétique (10.43) :
Sy .
Lr=Ey —Ey

Les exergies-transformation E;’a regue par le récupérateur au niveau du circuit

d’air 7-8 et Eu_ s donnée par le récupérateur au niveau du circuit d’air 3-4 sont,
compte tenu des deuxiéme et quatriéme hypothéses, selon (10.69) et (10.111) :

Ef, = Mg(kr — ks)
Ej; = My(kq — ks3)
La perte exergétique dans le récupérateur est finalement :

LR = Ms(h-? — hg - Ta(S'/ - Sg)] — Mz[h4 — h,3 - Ta(84 - 83)) = 1.94kW

Détendeur

La perte exergétique dans le détendeur, due & la dissipation dans le fluide,

est exprimée, selon le bilan exergétique (10.43), ainsi que (10.69) et (10.103),
compte tenu du fait que hs = hy :

Lp = E} = Ma(ka — ks) = MyTo(ss — s4) = 6.11kW
Yy

Séparateur

La perte exergétique dans le séparateur, compte tenu de la troisiéme hypothese,
est nulle :

Ls=0
Il est intéressant de contréler que la somme des différentes pertes exergétiques :
L=0Lc+Lrp+Lp+Ls=1493kW

est bien égale a la perte exergétique globale calculée dans le paragraphe relatif
au bilan exergétique.
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10.1 Prix de ’énergie relatif a une installation

Description
Soit une centrale de cogénération électricité-chaleur & cycle de Rankine, repré-

sentée par le schéma simplifié de la figure 10.11.

Eg | réseau électrique

h

— -

4 |
combustible ; |
—r— E réseau de chauffage
' —r—— : a distance
| v,
| P :
e ./
E# | pompe
Fig. 10.11

L’installation comporte notamment un générateur de vapeur E, des turbines &
vapeur T', un générateur électrique G, un transmetteur d’énergie thermique C et
une pompe d’alimentation P. D’une part, elle consomme de 1’énergie chimique
(combustible) et de ’énergie électrique (pompe). D’autre part, elle fournit de

I’énergie électrique au réseau électrique et de I’énergie thermique au réseau de
chauffage & distance.

Hypotheéses

o Tous les élements de l'installation sont parfaitement calorifugés.
* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

Données

Grandeurs intégrées sur un an :

¢ Energie électrique consommée par les pompes : E; an = 30~ 106 MJ
s Energie électrique fournie par le générateur : E;,, = 360-10°MJ
e Energie-transformation fournie au réseau .
de chauffage : Y[ an = 250 - 105MJ
¢ Exergie-transformation fournie au réseau
de chauffage : E pan =80 105MJ
e Dépenses fixes : Danyg = 3.38-10° CHF /an
¢ Dépenses variables : Dan, = 12108 CHF/an

Vente de 'énergie :

* Prix de vente de 'énergie électrique : P, = 0.025 CHF /MJ
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Régimes considérés :

* Etat atmosphérique Automne : P, = 1bar Ta =10°C
¢ Etat atmosphérique Hiver max : F,=1bar T, = -15°C
¢ Etats thermodynamiques de I’eau de chauffage :
. . P T h s
Saison Point
[bar] | [°C] | [kJ/ke] | [kJ/(K kg)]
Automne 1 15 60 252.3 0.8302
2 13 90 377.9 1.1916
Hiver max 1 15 70 294.2 0.9539
2 5 130 546.5 1.6341
Questions

¢ Calculer le prix de revient moyen annuel de ’énergie-transformation (énergie
thermique) fournie par l'installation au réseau de chauffage a distance, en
admettant que ’énergie électrique est vendue au prix P, (gestion ordinaire).

¢ Calculer le prix de revient moyen annuel de 'exergie fournie par 'installation
(gestion exergétique).

* Pour les régimes considérés (automne et hiver maximum), calculer le prix de
revient de I’énergie-transformation fournie par I'installation, sans préjuger du
prix de vente de 1’énergie électrique (gestion exergétique). Comparer ces résul-
tats & ceux que I’on aurait obtenus en premiere approximation en considérant
que la fourniture d’énergie thermique est faite sous forme d’énergie-chaleur.

Solution

Prix de revient moyen annuel de I’énergie-transformation
(gestion ordinaire)

Dans la gestion ordinaire, on considére souvent que le produit principal est
la chaleur et que l’électricité est un sous-produit vendu a un prix fixé par le
marché extérieur.

Le prix de revient moyen annuel de I'énergie-transformation fournie par l’ins-
tallation (énergie de chauffage) est alors :

P = Da.nf + Dany — (Eaan — E;an)Pe
y =

= = 0.029 CHF /MJ

YD an
Remarquons que ce prix est « accroché » au prix de vente de I’électricité, qui
est arbitraire par rapport a ’installation elle-méme.

Prix de revient moyen annuel de 1’exergie (gestion exergétique)

Dans la gestion exergétique, on considére que la chaleur et Pélectricité inter-

viennent corrélativement.

Le prix de revient moyen annuel de I’exergie est alors, selon (10.294) et compte

tenu de la premiére hypotheése :
D D an f + D anv

P, =
— + j—
EGa.n - EPa.n + yD an

= 0.038 CHF /MJ
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Nous constatons que cette valeur, qui est aussi le prix de revient de I’énergie

électrique, est plus élevée que le prix de vente P, = 0.025 CHF /MJ admis dans
la gestion ordinaire

Prix de revient de I’énergie-transformation (gestion exergétique)
Si I'on désire référer le prix de revient non pas a I'unité exergétique, mais
a l'unité énergétique, il faut passer du prix de 'exergie au prix de 1’énergie

thermique. Comme le prix de revient pour un régime déterminé est évidemment
le méme, nous avons la relation :

Yy Pyz = E pP;
La puissance-transformation fournie par l'installation (puissance énergétique

de chauffage) est, conformément a la définition (10.6) et compte tenu de la
deuxiéme hypothese :

YD_ = MD(hz — hl)

L’exergie-transformation fournie par Iinstallation (puissance exergétique de

chauffage) est, conformément a la définition (10.93) et compte tenu de la
deuxiéme hypothese :

E,, = Mp(kz — k1)

Dans la gestion exergétique, le prix de revient de I’énergie-transformation four-

nie par l'installation (énergie de chauffage) est donc, pour un régime déterminé,
compte tenu de (10.69) :

E~ — k—kl = T(32—sl) =
p.=—3¥p _*2""Mp _(1_—e\B27°)
ve Y, P ho —hy * hs — hy Fe
Nous obtenons finalement les prix de revient de I’énergie-transformation :

P,, = 0.007 CHF/MJ en automne
= 0.011 CHF/MJ en hiver max

Nous constatons que ces valeurs sont beaucoup plus faibles que la valeur P, =
0.029 CHF /MJ obtenue dans la gestion ordinaire.

Donc, dans la gestion ordinaire, ’électricité est vendue trop bon marché et,
pour compenser, la chaleur devra étre vendue beaucoup trop cher. Par contre,
dans la gestion exergétique, 'électricité et la chaleur peuvent étre vendues en
tenant compte de leurs valeurs énergétiques respectives. Notamment, la chaleur
doit étre vendue plus cher en hiver qu’en automne, cela pour deux raisons, tout
d’abord parce qu’elle est livrée & un niveau de température plus élevé et ensuite
parce que la température de ’atmospheére est plus basse.

Si 'on considére que la fourniture d’énergie thermique est faite sous forme
d’énergie-chaleur, il faut introduire la puissance-chaleur QE donnée & ’eau du

réseau de chauffage dans le transmetteur C. L’exergie-chaleur correspondante
est, selon (10.90), donnée par la relation :

2
. T, S To\ ~_
ch=/(1—?)5%=(l*’f‘>@c
1
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dans laquelle T est la température moyenne de ’eau :
T+ T,
2

T = = 75°C en automne

= 100 °C en hiver max

Nous avons cette fois-ci la relation :
QE’an: = Eq_CPE
Le prix de revient de I’énergie-chaleur est donc (voir aussi (10.295)) :

EL. . _
Ppe=-XP, = (1 -~ T—_“) P,
Qc T

Les valeurs P, sont tres voisines de celles de Py,, puisque les facteurs par
lesquels il faut multiplier P, pour les obtenir sont respectivement, en automne
et en hiver maximum :
T,
(h2 — h1)/(s2 — s1)

1-— % = 0.187 et 0.308

1

= (0.185 et 0.304

En fait, les valeurs de Py, sont trés légérement supérieures a celles de P,,. Mais
il convient de remarquer qu’elles ne tiennent pas compte de la dissipation dans
le réseau de chauffage entre les points 1 et 2, alors que le coiit d’investissement
correspondant est resté inclus dans les dépenses fixes annuelles.

10.J Ejecteur

Description

Il s’agit de calculer les performances exergétiques de I'éjecteur étudié dans le
probleme 5K. Nous utilisons les hypotheses, les données ainsi que les résultats
déja obtenus dans cet exercice.

Donnée supplémentaire

¢ Température atmosphérique : T, =0°C

Questions

Etablir le bilan exergétique de I’éjecteur, rapporté a 1kg de mélange.
Calculer le rendement exergétique de ’éjecteur.

Calculer les pertes exergétiques relatives & chaque élément de I’éjecteur, ainsi
que la perte exergétique totale par kg de mélange.

Calculer la perte exergétique totale par kg de mélange, en utilisant notam-
ment la création d’entropie due aux irréversibilités internes.
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Solution
Calculs préliminaires
Les coenthalpies totales aux différents points de P’éjecteur sont, selon (10.69)
et (10.71), ainsi que compte tenu des hypothéses :
kcl = kl = h1 — Tasl = 113.913 kJ/kg
kcz = kz = h2 - Ta82 = 827.32 kJ/kg
C2
ke = hg — Tas3 + —2i = 757.039kJ /kg
ke3a = kc1 = 113.913kJ /kg
2
kca = hg —Tasq + % = 307.225kJ /kg
kc5 = ks = h5 - Ta35 = 284.008 kJ/kg
Bilan exergétique
Considérons I'éjecteur comme un systéme constitué de deux réseaux, d’écoule-

ment o et 8 juxtaposés mais séparés, de débits-masse M; et Mj.
Le bilan exergétique est alors, selon (10.43) :

o ep
En=E;—-L
ou, sous forme massique, rapporté a 1kg de mélange :
- _ .+
€ya = €yg — !
L’exergie-transformation massique donnée par I’éjecteur au niveau de la vapeur
aspirée est, compte tenu des hypothéses, selon (10.111) :
_ E,. m
€ya = = — =
Mi+M, 1+m
L’exergie-transformation massique regue par ’éjecteur au niveau de la vapeur
motrice est, compte tenu des hypotheses, selon (10.111) :
et
e, = — Evs — = !
VM + M, l14m
La perte exergétique totale par kg de mélange est donc :
l=efs — e, =218.366kJ/kg
Rendement exergétique

(ks — k1) = 77.476 kJ /kg

(kg — ks) = 295.842kJ /kg

Le rendement exergétique de 1’éjecteur est, conformément & la définition gém €
rale (10.165) :

e l
€ €
74 yB :

Pertes exergétiques
Tuyére de Laval

La perte exergétique par kg de mélange est, en vertu du bilan exergétiq —ue
(10.43) et selon (10.111) :

M1+M2 1+m

lT (k2 - kc3) = 38.269 kJ/kg
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Conduite d’aspiration

Etant donné que ’état thermodynamique de la vapeur aspirée ne varie pas de
1 & 3a, la perte exergétique est nulle : :

la =0kJ/kg
Mélangeur

La perte exergétique par kg de mélange est, en vertu du bilan exergétique
(10.43) et selon (10.111) :

——lﬁkcg — kea = 156.879kJ /kg

Diffuseur

La perte exergétique par kg de mélange est, en vertu du bilan exergétique
(10.43) et selon (10.111) :

Ejecteur

La perte exergétique par kg de mélange est donc bien :
l=Ilp+1s+Ip+1p = 218.366kI/kg

Perte exergétique totale

La perte exergétique totale par kg de mélange est, conformément & I’expression
générale (10.112) :

[ =T,s' = 218.366 k] /kg

Nous constatons que cette valeur est bien égale a celle obtenue précédemment,

soit par le bilan exergétique, soit par la somme des pertes exergétiques indivi-
duelles.

10.K Détente sans transfert-travail
(expérience de Gay-Lussac — Joule)
Description

Tl s’agit d’effectuer ’analyse exergétique de P'expérience de Gay-Lussac — Joule
(§ 10.2.7 et schéma de la figure 10.14, vol. I). Le gaz considéré est Vair.

Données

« Etat atmosphérique : Ta=20°C

o Etat thermodynamique initial de l’air : P, =1bar T =20°C
¢ Volume du compartiment A : Vo = 10dm?®

¢ Volume du compartiment B : Vs = 5dm®

» Constante massique de l’air : r = 0.287kJ/(K kg)
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Questions

e Calculer la variation de coénergie totale AJ., de lair.
» Calculer la perte exergétique L, due a la dissipation.

Réponses

« AJ,, = —4055]
e L, =4055]

10.L Ecoulement dans un diaphragme

Description

Soit un écoulement de vapeur d’eau traversant un diaphragme (voir exercice

4.Q).

Données

o Etat atmosphérique : P, =1bar T, =20°C
e Pression de la vapeur d’eau a l'entrée : P; = 6.261 bar

o Pression de la vapeur d’eau & la sortie : P3; = 6.030 bar

+ Constante massique de la vapeur d’eau : r = 0.4615kJ/(K kg)

o Débit-masse de vapeur d’eau : M = 3.03kg/s
Question

e Calculer la perte exergétique.

Réponse
o L, =1541kW

10.M Transfert-chaleur entre deux corps

Description

11 s’agit d’effectuer 'analyse exergétique du systéme décrit au paragraphe 10.2.7

et représenté par la figure 10.17 (vol. I). Les gaz o et 3 sont respectivement de
Poxygene et de 'azote.

Données

o Etat atmosphérique : P,=1bar T, =20°C
o Température initiale de I'oxygene : Tal = 100°C

¢ Chaleur spécifique isochore de 'oxygene : Cva = 65kJ/(K kg)

e Masse de 'oxygene : M, = 2kg

e Température initiale de ’azote : Tgl = 20°C

o Chaleur spécifique isochore de 1’azote : cyp = 0.746 kJ /(K kg)
e Masse de 'azote : Mg = 1kg
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Questions

Calculer la ternpérz}ture d’équilibre Tg a 1’état final.

Calculer I'énergie-chaleur Q3 transférée de Voxygéne a l'azote.

Calculer les exergies-chaleur E;a regue de l'oxygeéne et Eq‘ﬁ donné a ’azote.
Calculer la perte exergétique L, due au transfert-chaleur.

Réponses

15 = 70.83°C

Qop = 37.92kJ

Ef,—690k]  E;;=295k]
o L,=3.95k]

10.N Mélange isochore de deux gaz

Description

Il s’agit d’effectuer I'analyse exergétique du mélange isochore de deux gaz
(§ 10.2.7 et schéma de la figure 10.22, vol. I). Les gaz occupant les comparti-
ments A et B sont respectivement de I’oxygéne et de ’azote.

Données
+ Etat atmosphérique : P, = lbar
T, = 20°C
e Etat thermodynamique initial de 'oxygéne
et de ’azote : P = 1bar
T =25°C
¢ Volume du compartiment A : V, = 5dm3
e Volume du compartiment B : Vo = 15dm?

Questions

e Calculer I’entropie de diffusion S¢ relative au mélange.

e Calculer la perte exergétique correspondante L.

 Calculer les énergies-travail Eg et Ey que donneraient respectivement les
détentes réversibles de 'oxygene et de 'azote.

+ Calculer les exergies-chaleur F g et E;N , Que devraient recevoir respective-
ment 'oxygéne et ’azote pour que leur température reste constante.

e Calculer le travail maximal E_ . qui pourrait étre obtenu si le mélange était
effectué de fagon réversible, compte tenu de I'exergie-chaleur qu’il faudrait
fournir au systéme pour qu’il suive la méme transformation thermodyna-
mique.

Réponses

o S4=3.772J/kg

e Lz =1105.8J

e Eg, = 693.15J Ey, =431.52J
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Mélange de plusieurs gaz, en régime permanent

- = +
» By, =1162]  E}, =724]
¢ By = 1105.8]

10.0 Msélange de plusieurs gaz, en régime permanent
Description
Considérons le mélangeur décrit au paragraphe 10.2.7 et représenté par le

schéma de la figure 10.23 (vol. I). Il regoit de 1’air, du méthane et du propane
et donne un mélange de ces trois gaz.

Hypotheéses

* Le régime est permanent.
e L’air, le méthane et le propane sont assimilables & des gaz parfaits.

Données

¢ Etat atmosphérique : P, =lbar T, = 20°C
+ Etat thermodynamique des gaz & ’entrée :

=

P T
2 | ar] | 1°q)
Air 3 100
CH, 6 20
C3Hg 6 20

¢ Pression du mélange a la sortie : P = 2bar

e Masse molaire de 'air : ma = 28.85kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare de I’air : cpa = 1.009kJ/(K kg)
» Débit-masse d’air : Ma = 90kg/s

o Masse molaire du méthane : mcu, = 16.04kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare du méthane : cpcH, = 2.222kJ /(K kg)
¢ Débit-masse du méthane : Mcu, = 2kg/s

» Masse molaire du propane : mc,Hs = 44.10kg/kmol
¢ Chaleur spécifique isobare du propane : ¢pCsHs = 1.643kJ/(K kg)
e Débit-masse de propane : McaHs = 3kg/s
Question

e Calculer 'augmentation d’entropie molaire §t.

Réponse

o § =5.936kJ/(K kmol)
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10.p Chauffage isochore

Description

Il s’agit d’effectuer ’analyse exergétique des deux processus de chauffage sui-
vants :

Cas1:

Chauffage isochore d’un fluide par énergie mécanique ou électrique (§ 10.3.1 et
schéma, de la figure 10.24, vol. I).

Cas1I:

Chauffage isochore d’un fluide par énergie-chaleur (§ 10.4.1 et schéma de la
figure 10.30, vol. I).

Le fluide considéré est de ’air dans les deux cas.

Données
¢ Etat atmosphérique : P, =1bar T, =20°C
¢ Volume du systéme : V =2dm3
 Etat thermodynamique initial de I'air : P, =1bar T, =25°C
* Constante massique de ’air : r = 0.287kJ/(K kg)
 Chaleur spécifique isochore de l'air : ¢y = 0.720kJ/(K kg)
¢ Energie mécanique ou électrique regue par Vair

dans le cas I : E* =1007J
e Energie-chaleur regue par I’air dans le cas II : QT =100J
Questions

Pour les deux cas, calculer :

* la température finale T, de l’air,

e l'augmentation d’entropie AS,

o Dexergie-transformation E donnée par le systéme au niveau de lair.

Pour le cas I, calculer :
« le rendement exergétique 1 du processus de chauffage,
« la perte exergétique globale L.

Pour le cas II, en prenant pour la température de la source thermique les deux
valeurs T}, = T et T} = oo, calculer :

e le rendement exergétique 7 du processus de chauffage,

e l’exergie-chaleur E(";; recue par le systéme au niveau de la source thermique,
« la perte exergétique L; due au transfert-chaleur avec chute de température.

Réponses
Cas 1 Cas I1
o Th =84.42°C o Th =84.42°C

e AS=0.306J/K e AS=0.306J/K
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Cas 1 Cas I1
e E; =10.34] e E; =10.34]
e 7=0.103 =10.3% e n=0.574=57.4% pour T, = T>

e 13=0.103 =10.3% pour T, = oo
. E;},=18J pour T, =T
. E$;=100'] pour Tp = o0
e [L=289.7J e L, =766Jpour T, =T>
o L;=89.7J pour T, = 0

10.Q Chauffage isobare
Description

Il s’agit d’effectuer 'analyse exergétique du systéme décrit au paragraphe 10.3.2
et représenté par la figure 10.28 (vol. I). Le gaz considéré est de air.

Données

e Etat atmosphérique : P, = 1lbar T, = 20°C
¢ Etat thermodynamique initial de l’air : P, = 15bar Ty = 20°C
¢ Masse de lair : M = 1kg

¢ Chaleur spécifique isobare de I'air : cp = 1.0087kJ/(K kg)

¢ Constante massique de lair : r = 0.2882kJ/(K kg)

e Energie électrique consommée : Et =100kJ

Questions

* Calculer la température finale T de ’air.

Calculer le travail E~ donné par le systéme.

Calculer l'exergie-transformation E; donnée par le systeme au niveau de
I’air.

Calculer le rendement exergétique 7 du chauffage.

Calculer la perte exergétique L du chauffage.

Réponses
o Tp = 119.14°C .
e £ =9524kJ E, =4.336kJ

e n7=0.139=139% L =86.14kJ

10.R Chauffage en régime permanent
Description

Soit le systéeme décrit au paragraphe 10.4.2 et représenté par le schéma de la
figure 10.32 (vol. I).
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pothése

la dissipation dans le fluide est négligeable.

"'e Rapport entre la température d’entrée et la température

de atmosphere : =15

I' Questions
P
¢ Déterminer ’expression du rendement exergétique 7 en fonction des rapports
de température :
. T, - T3 Ty
1= 2= = T = 7
T, T, T T, _
» Tracer le diagramme du rendement exergétique 1 en fonction de 72, avec 7,
comme parametre, pour la valeur de 7; donnée.

Réponses

1
'n=1—Tb_1< T 1n3—1)

nh

1.0 jlq
\
A )
0.8 1 — = e —
/ nal ¢}1/ 10 /;
1%
o j/ / / __——.——‘
V /,4 el
04 //
4
0.2
0 1 7 2 3 4 5 6 :

Fig. 10.12
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10.S Accumulateur d’énergie thermique

Description

11 s’agit d’effectuer ’analyse exergétique d’un accumulateur d’énergie thermique
(fig. 10.13). Les fluides o et (3 sont respectivement I’eau chauffante et l’eau
chauffée. Le fluide 3 suit le processus de charge, de maintien et de décharge
indiqué dans la figure 10.14. Durant la charge, la puissance-chaleur fournie par
le fluide a est une fonction linéaire du temps.

Les températures d’entrée Toe et Tg. des fluides chauffant et chauffé sont
constantes.
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Fig. 10.14
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Hypothéses

La température du fluide 3 est homogéne & 'intérieur de 'accumulateur.
L’accumulateur est parfaitement calorifugé.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

La dissipation est négligeable.

La chaleur spécifique de l’eau est constante.

Données
e Etat atmosphérique : P, = 1bar
To = 20°C
» Température d’entrée du fluide chauffant : T, = 80°C
e Débit-masse du fluide chauffant,
durant la charge : M, = 200kg/h
e Température d’entrée du fluide chauffé : Tse = 15°C
e Température minimale du fluide chauffé
dans 'accumulateur : ’f’gm;n =30°C
o Température maximale du fluide chauffé
dans ’accumulateur : Tgmu =60°C
e Débit-masse du fluide chauffé,
durant la décharge : Mg = 100kg/h
¢ Chaleur spécifique de I'eau : ce = 4.19kJ/(K kg)
¢ Temps de charge : ty =2h
¢ Puissance-chaleur fournie par le fluide chauffant o
durant la charge en fonction du temps : Q= Qo(1- at)
avec Q en kW : Qo = 14.2kW
ten s: a = 0.0001 s?

¢ Puissance-chaleur fournie par le fluide chauffant o durant la charge

en fonction du temps :

Q = Qo(1 — at) avec Qo = 14.2 kW et a = 0.0001 571

Questions

 Calculer I’énergie-chaleur @ fournie par le fluide chauffant o durant la charge.

+ Etablir la relation donnant la variation de la température de sortie T,,, du
fluide chauffant en fonction du temps, durant la charge.

 Calculer la température de sortie T du fluide chauffant 4 la fin de la charge.

¢ Calculer ’exergie-transformation E;La regue par le systéme au niveau du cir-
cuit de chauffage, durant la charge.

e Calculer la masse d’eau Mg contenue dans I’accumulateur.

¢ Etablir la relation donnant la variation de la température de sortie Tss du
fluide chauffé en fonction du temps, durant la décharge.

e Calculer le temps de décharge (t3 - t2).

o Calculer l'exergie-transformation E_; donnée par le systéme au niveau du
circuit d’utilisation, durant la décharge.
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» Calculer le rendement exergétique 7 de I'accumulateur.
o Calculer la perte exergétique globale L.

Réponses

* Q.= 65433.6k]

® Tas =Tae_ -QO (l‘at)
O!CE

o Tos1 =62.92°C

. E;a =7472.42kJ

« Mj = 520.554kg

. Tﬁs = Tg = T,@e + (Tgmax - Tge)e-(MB/Mﬁ)t
o {3 —ty =20588s =5h43min8s

. E;,=2090.7k]

e« n=0.280 =280 %

e I =5381.72kJ



CHAPITRE 11

Combustion

11.A Combustion d’une huile légére

Description

Il s’agit d’étudier la combustion d’une huile légére dans la chambre de combus-
tion représentée par le schéma simplifié de la figure 11.1.

Hypotheéses

e L’air de combustion est sec.

¢ La combustion est complete.

 L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz semi-parfaits.
o L’état standard (11.3) est considéré comme référence.

Données

e Analyse élémentaire du combustible : cg = 0.86kg C/kg F
cﬁ2 = 0.13kg Ho/kg F
cn, = 0.01kg Na/kg F

+ Masse molaire de l'air : m4 = 28.85kg A/kmol A

e Pouvoir énergétique inférieur du combustible : éh? = 42000kJ /kg

e Facteur d’air caractérisant la combustion : A=5
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Questions

¢ Calculer la composition en kilomoles du combustible par kilo de combustible
et la quantité d’air par kilo de combustible.

¢ Déterminer la composition des gaz de combustion en kilomoles par kilo de
combustible et les concentrations molaires des gaz de combustion.

e Calculer le pouvoir énergétique inférieur Au? du combustible.

Solution

Composition du combustible et quantité d’air
La composition en kilomoles du combustible F est, selon le tableau 11.3 (vol. I) :

Nc Cg _
M = 1201 - 0.0716 kmol C/kg F
Ny, cf{, _

- =503 = 0.0645 kmol Hy/kg F
Nn, ng _

- = 2801 — 0.000357 kmol No/kg F

La quantité d’air par kilo de combustible est, selon le tableau 11.3 (vol. I) :

Ny A Cg Cg

—— = — | == +05—] =24711kmol A/k
Mp ~ 021 (rhc O, 711kmol A/kg F

Composition en kilomoles des gaz de combustion

Le nombre total de kilomoles de gaz de combustion est, compte tenu de la
premiére hypothese et du tableau 11.3 (vol. I) :

Nge «Nu, , Nn, | Na
Mo =0.5 My + Me + My 2.5036 kmol Gc/kg F
Le nombre de kilomoles de gaz carbonique est :
Neco, ~ Nc _
Mo = M 0.0716 kmol CO2/kg F
Le nombre de kilomoles d’eau sous forme de vapeur est :
Nu,0 _ Nu,
= —2 = 0.0645 kmol
M M 0.0645 kmol H,O/kg F
Le nombre de kilomoles d’oxygene est :
No,c Na

1
=0.21— - =1=0.
Mo 0.2 Mo (1 )\) 0.4151 kmol O, /kg F

Le nombre de kilomoles d’azote est :

NNQG NA NN2
— 0.790A
Ms % T e

Il est intéressant de controler que la somme des kilomoles des différents produits
de combustion est bien égale au nombre total de kilomoles calculé précédem-
ment :

Nge _ Nco, + Nu,0 + No,a 4 Nn.c
Mg Mg Mg My MF

= 1.9525 kmol N, /kg F

= 2.5036 kmol Ge/kg F
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Les concentrations molaires des gaz de combustion sont donc :

aGe _ Nco,/Mr
€02 ™ Nao/My

EGC — NHzo/MF
H20 NGC/MF

~Ge __ NOzG/MF

= 0.0286 kmol CO2/kmol Gc

= 0.0257 kmol H20/kmol Ge

O, = Neo/ Mz = 0.166 kmol O2/kmol Gc
Nn,o/M,

~Gc N2 G F

N, = W = 0.78 kmol N2 /kmol Ge

Pouvoir énergétique inférieur du combustible

Le pouvoir énergétique inférieur Au? du combustible est, selon (11.5), compte
tenu de la deuxieme hypothése :
N Ge N A

— A ) §T° = 42081 kJ/k
. MF>r /kg

Auf =éh?+<

11.B Combustion incompléte d’une huile lourde

Description

1l s’agit d’étudier la combustion d’une huile lourde dans la chambre de com-
bustion représentée par le schéma de la figure 11.1.

Hypothéses

La chambre de combustion est parfaitement calorifugée.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

Le régime est permanent.

L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz semi-parfaits.

Le carbone imbriilé est négligé dans le calcul de la chaleur spécifique isobare
des gaz de combustion.

o L’état standard (11.3) est considéré comme référence.

Données

¢ Analyse élémentaire du combustible : c& = 0.8618kg C/kg F
cfh = 0.1218kg Hy/kg F
c§ = 0.0105kg S/kg F
6, = 0.0038kg Oa/kg F
ci,0 = 0.0021kg H2O/kg F
e Etat thermodynamique du combustible
a l'entrée de la chambre : Pr = 40bar
Tr =120°C
e Masse volumique du combustible : pr = 843kg/ m3
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Chaleur spécifique du combustible : cr = 2.06kJ/(K kg)

Pouvoir énergétique inférieur

du combustible : Ah? = 41640kJ /kg
Température de ’air a ’entrée

de la chambre : TA = 250°C

Masse molaire de lair : ma = 28.85kg/kmol
Concentrations molaires de certains constituants des gaz

de combustion secs : 682 = 0.0229 kmol O3 /kmol Gs

¢&%,. = 0.1380 kmol CO3/kmol Gs

é82) = 0.0018 kmol CO/kmol Gs
Relation approchée pour les chaleurs spécifiques isobares de 'air

et des constituants des gaz de combustion, valable entre 0 et 1200°C :

6 .
Cpj = Elaji(IO‘sT)"l avec T en K et ¢, en J/(K kg)
=

Constituant Coefficients des polynoémes de c; ]
J aj aj2 a;3 aj4 ajs a6
A 1057.69 | —462.92 | 1182.59 | —835.11 | 198.80 0
O3 999.56 | —955.05| 3269.24 | —3871.85 | 2065.51 | —417.59
N2 1115.35 | —562.52 | 1257.13 | —829.38 | 186.38 0
COq 432.54 | 1785.41 | -1602.30| 766.71 |—152.33 0
CcoO 1114.66 | —597.47 | 1439.48 | —1011.87| 240.23 0
H,O (vap) [1920.74 | —835.70 | 2896.83 | —2805.54 | 1412.17 | —296.05
SO, 447.58 | 480.77 789.81 | —1863.10|1293.31 | —307.01
¢ Pouvoir énergétique
du carbone pur : AR, = 32760kJ /kg
e Pouvoir énergétique du monoxyde
de carbone : A~y = 10100kJ/kg
Questions

Calculer les chiffres caractéristiques du combustible : composition molaire du
combustible par kg de combustible, quantité d’oxygeéne stoechiométrique (en
kilomole par kg de combustible), quantité d’air stoechiométrique (en kilomole
par kg de combustible), chiffre de carbone, chiffre de soufre et chiffre d’azote.
Calculer le facteur d’air de la combustion.

Déterminer la composition molaire des gaz de combustion secs.

Déterminer les rapports des constituants des produits de combustion (en
kilomole par kilomole de combustible) ainsi que les concentrations molaires
des gaz de combustion.

Calculer le rapport d’air en kg A/kg F et le rapport de gaz de combustion
en kg G/kg F.

Calculer la perte énergétique relative, liée aux imbriilés (en %).
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* Calculer la chaleur spécifique isobare moyenne de I’air entre T0 et T',.
¢ Calculer la température de combustion.

Solution

Chiffres caractéristiques du combustible
L’analyse élémentaire du combustible en kmol i/kg F est, selon le tableau 11.3
(vol. I} :

F
Ne _ ¢ _ 071757 kmol C/kg F

My 1201
NH2 cll:"b
“Hz = 0.06297 kmol H, /kg F
My . 2.02 mol Hz/kg
NS Cg
=25 = 0.0003274 kmol S/kg F
My _ 3207 mol S/kg
N02 ng

= 922 — 0.0001188 kmol kg F
7 2 0.0001188 kmol O2/kg
Nuyo _ €50 = 0.0001165 kmol H,O/kg F
Mp 18.015

La quantité d’oxygene stoechiométrique est, selon le tableau 11.3 (vol. T) :
No,st _ Nc Nu, , Ns  No,
—_—— = — 0.5 _— - =0.1
My e + My + My Mg 0.10211 kmol Oy /kg F
La quantité d’air stoechiométrique est donc :
Nase — CNozst/MF
Mg 0.21
Le chiffre de carbone est donné par (11.168) :

= 0.48626 kmol A /kg F

N02 st mC
= —-— =1.423
g MF Cg
Le chiffre de soufre est donné par (11.177) :
F ~
k= 5TC — 0.00456

ﬁls Cg

Le chiffre d’azote est donné par (11.178) :

N, G _

MmN, cg

Facteur d’air de la combustion

Le rapport de gaz de combustion secs est, selon (11.199) :

Ngs _ (0.79(0 — 1) 4+ 0.21 (k + v)) (c&/nc)
Mp 021 -&5° &8, — (1.21/2)c8y
= 0.50095 kmol Gs/kg F

Le bilan de carbone (11.181) donne le rapport de carbone imbrilé :

UV =

NC'i Cg /ﬁlc -Gs s ‘
= - = 0.00344
Ne. ~ New/My ~ (60a +660) kat Ci/kmol Gs
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Le facteur d’air de la combustion est finalement donné par (11.189) :

Nc:
NGs

1+(a—1—fc—u)cco2 +(e—15-Kk—1)EES+(0—1—Kk—v)

100 ( o e Nc;
¢ (0032 +éco + Ng,,)

A=

=1.091

Concentrations molaires des gaz de combustion secs
La concentration molaire de I’azote est donnée par (11.187) :
79 c& /mc _
~Gs N C = Q.
oNy = (21 Ao + 1/) Neo/ My 0.83665 kmol N3/kmol Gs

La concentration molaire du dioxyde de soufre est donnée par (11.182) :

k—=——— = 0.00065 kmol SO, /kmol Gs

Nous constatons que le bilan de quantité de substance, relatif aux gaz de com-
bustion secs Gs, est bien respecté :

~Gs ~Gs ~Gs ~Gs ~Gs  __
CO2 + CN2 + 6302 + Cco2 + Coo = 1

Rapports des constituants des produits de combustion
Les rapports des constituants des gaz de combustion sont donnés par (11.200) :

No,a _ &Gs Ngs
My O

NNzG 79 CC 79 ~G ~G NGs
2 g —1 8 s
MF (21(0' ) + V) + — 51 o, + 0002 + 2CCO MF
= 0.41911 kmol Ny /kg F

Nso, _ G
Mo ch 0.00033 kmol SO, /kg F

Nco, — &Gs Ngs _
My €O, My = 0.06913 kmol CO;/kg F

= 0.01147kmol Oz /kg F

Nco _ &Gs Ngs

T2 = 835752 = 0.0009 kol CO/kcg F
- —12.011 New /M
AR (CCO’ e80)(eNas/Mr) _ 10172 kmol Ci/kg F

F F
Nh,0oc _ e, + cn0

= = 0.06095 kmol HyO /kg F
My MH,0 20/kg

La somme de tous ces rapports donne le rapport de gaz de combustion :

N,
‘S — 0.56362 kmol G/kg F
Mg
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Les concentrations molaires des gaz de combustion est finalement :

-G _ CNozG/MF _
€0, No/My — 0.02035 kmol Oz /kmol G

cN, M
&, = NG/Mr ;74361 kmol Ny /kmol G

cNg /Mg
&o, = % = 0.00058 kmol SO, /kmol G
&o, = EJC%% = 0.12265 kmol CO4/kmol G
&o = % = 0.0016 kmol CO/kmol G

¢ _ ¢Nci/Mp

Cci = oNa /My = 0.00306 kmol Ci/kmol G

-G _ ¢Nu,oc/Mr _
CH,0 cNg/Mp  ~ 0.10814 kmol H20O/kmol G

Rapports d’air et de gaz de combustion
Le rapport d’air est, selon (11.6) :

Ma MmANp g

= A\ =
o . 15.3056 kg A/kg F

Le débit-masse des gaz de combustion est :
Mg = Mr + M A
En divisant par le débit-masse de combustible, nous obtenons le rapport de gaz

de combustion :

Mc; My
=1+ A
MF Mo = 16.3056 kg G/kg F

Perte énergétique relative liées aux imbriilés

La perte énergétique liée aux imbriilés, est, selon (11.30), ainsi que compte tenu
du fait que les imbrilés sont le monoxyde de carbone CO et le carbone pur C :

- MCOG MCzG 0
Moo AhYo + Mo AR Mg Tt Sico My ahe =22%
My ARD N Ah? ST

Chaleur spécifique isobare moyenne de 1’air

La chaleur spécifique isobare moyenne de I’air entre les températures 70 et T4
est, par définition :

A
i 1
T /cpA(T)dT
TC

En introduisant la relation approchée donnant cpa(T), nous obtenons, tous
calculs faits, la chaleur spécifique moyenne de I’air :

épa = 1063.97J/(K kg)
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Température de combustion

Le bilan énergétique (11.85) avec le tableau 11.6 (vol. I) donnent, compte tenu
des quatre premiéres hypothéses :

MGC_pGTG = My (AR] + crTF + 'UFPF) + MAC};ATA - Z MAQY,
En divisant par le débit-masse de combustible, nous obtenons :

Mg

—_ C_pGTG = éh? + CFTF + ’UFISF
My
A‘Q‘A A MCOG 0 MCiG 0
+ ——CoaT4 — - Ah + ——=Ah
Mp A4 ( Me T A C©

La température de combustion est donc :

- F F F

A”« + C T + v PA _| / A - T\ MCO(; MCG
? F1F FLF M cpA A ( 0 Ah%o + - € Aho )

M
Mp P¢

La chaleur spécifique isobare des gaz de combustion est, selon (6.64), donnée
par la relation :

Z é}(-;mjcpj (TG)

~G .~
Zc_,. m;

J

CpG (TG) =

dans laquelle ¢, ;(T¢) est calculé, pour chaque constituant, a 'aide de la rela-
tion approchée indiquée dans les données.
Afin de simplifier les calculs, admettons que la chaleur spécifique isobare moyenn
des gaz de combustion entre les températures T° et T est & peu pres égale 3
la chaleur spécifique isobare de la température moyenne :

T° + T
=)

En procédant par itération, nous obtenons finalement la chaleur spécifique iso-
bare moyenne des gaz de combustion :

épc = 1.323kJ/(K kg)
et la température de combustion :

Te = 2071°C

Cpo = CpG(TG) = CpG (

11.c Combustion de gaz naturel

Description

Considérons la combustion de gaz naturel dans la chambre de combustion re
présentée par le schéma de la figure 11.2.
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Hypotheéses

e La combustion est complete.

e La chambre de combustion est parfaitement calorifugée.

o Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e Le régime est permanent.

e L’eau se présente dans les gaz de combustion sous forme gazeuse.

e L’air, le gaz naturel et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz
scmi-parfaits.

Données
e Température de référence : T° = 0°C
e Composition du combustible : ¢en, = 0.98kmol CH,/kmol F

Engﬁ = 0.02kmol C;Hg/kmol F
¢ Etat thermodynamique du combustible & ’entrée
de la chambre : Pgr = 7.1bar
Tr = 50°C
* Relation approchée pour les chaleurs spécifiques isobares

des constituants i du combustible, valable entre 0 et 1200°C :
5

Cpi = kz—:l (aik (%)k—l) avec T en K et ¢,; en J/(K kg)
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Constituant Coefficients des polyndémes de cp;
i ai1 a2 ai3 Qaiq Qa5
CH,4 1666.36 | 298.94 | 6965.80 | —5973.3 | 1538.9
C,Hg 399.07 | 4510.31 | 738.23 | —2365.26 | 794.9
¢ Pouvoir énergétique inférieur
du méthane : Ahey, = 802000kJ /(K kmol)
de V'éthane : ARy, = 1427500k /(K kmol)
¢ Débit-volume du combustible a 'entrée
de la chambre : Ve =05m3/s
e Température de I’air & 1’entrée
de la chambre : Ta =380°C

¢ Relation approchée pour la chaleur spécifique isobare de Vair,
valable entre 0 et 1200 °C :

5
Cpa=> (bk (ﬁfo)k—l) avec T en K et ¢4 en J/(K kg)
k=1

Constituant Coefficients des polynomes de cpa
b b b3 by by
Air 1057.69 | —462.92 | 1182.59 | —835.11 | 198.80
 Facteur d’air caractérisant la combustion : A =58

¢ Relation approchée pour les chaleurs spécifiques isobares

des constituants j des gaz de combustion, valable entre 0 et 1200 °C :
6

Cpj = 2. (Cjk (%)k_l) avec T en K et ¢p; en J/(K kg)
k=1

Constituant Coefficients des polynémes de cp; ]
J Cj1 Cj2 ¢j3 Cj4 cjs | Cje
O, 999.56 | —955.05 | 3269.24 | —3871.85 [ 2065.51 | —417.59
N, 111535 | —562.52 | 1257.13 | —829.38 | 186.38 0
CO, 432.54 | 1785.41 | —1602.3| 766.71 | —152.33 0
H,0O (vap) | 1920.74 | —835.7 | 2896.83 | —2805.54 | 1412.17 | —296.05

* Masses molaires (tab. 11.5, vol. I)

Questions

* Calculer les débits-masse du combustible, de I’air et des gaz de combustion.

¢ Calculer les surenthalpies massiques du combustible et de I'air & 'entrée de
la chambre.

* Calculer le pouvoir énergétique inférieur AhY du combustible, & la tempéra-
ture de référence 7°.
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Calculer la composition en kilomoles des gaz de combustion par rapport au
¥ combustible ainsi que les concentrations molaires et massiques.

fo Calculer la température de combustion et la surenthalpie massique des gaz
‘ de combustion.
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[ de (5.63) :

. Ve VeP
Np = = = 225 = 0.1321 kmol F/s
(%3 I‘TF

La masse molaire du combustible est, selon (6.11) :

MF = &op,McH, + 66,1, MC,H, = 16.321kg F/kmol F
Le débit-masse du combustible est donc :

My = Npinp = 2.15Tkg F/s

La combustion des hydrocarbures donne lieu, compte tenu de la cinquiéme
hypothéese, aux équations chimiques de base suivantes (tab. 11.1, vol. I) :

CH4 + 202 = COQ -+ 2H2O (vap)

e
A
i
4
i)
\
| T
b
B
iy
i,
i
i
i

7
CoHg + 502 = 2C02 + 3H,0 (vap)
Le combustible exige au minimum, pour briler complétement, la quantité
d’oxygene stoechiométrique :

NO st ~ -
—N2F— = 2&¢y, + 3.5&¢,y, kmol Oz/kmol F

La quantité d’air stoechiométrique est :

NAst — N02 st/NF
Np 0.21

La quantité d’air effective est, selon (11.98) :

Na _ ANasi _ M2%n, +358m0) _ 56 067kmol A /kmol F
Nr Np 0.21

La masse molaire de I’air est, selon (6.11) :
ma = 0.79 %N, + 0.21 o, = 28.85kg A/kmol A

Le débit-masse de 1’air est donc, selon (6.1) et (11.1) :

. N .
Ma ==L Ng =21371kg A/s
Np

kmol A/kmol F

Le débit-masse des gaz de combustion est donné par le bilan de masse :

Mg = Mp + M4 =215.87kg G/s
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Surenthalpie massiques

La chaleur spécifique isobare massique du combustible est, selon (6.63), donnée
par la relation :

5 T\ 1
CPF:ZCFCMZZ(CEZGM (m) )
z [ k=1

dans laquelle la sommation i se fait sur les constituants CHy et C2Hg.
Les concentrations massiques de ces constituants sont, selon (6.5) et (6.8) :

B, = mn‘;:‘* &y, = 0.96315kg CHy/kg F

e, = 1 — coy, = 0.03685kg CoHg/kg F
La surenthalpie massique du combustible est donc, selon le tableau 11.6 (vol. I)
et par intégration entre 7° et T :
Tr
hp = hp — h = /cppdT
T0
Tr

5 k
1000 [ T
F . — PR—
2 (C" > o (1000) )
k=1 T0

i

= 110.977 kJ /kg

La surenthalpie massique de 1’air & ’entrée de la chambre de combustion est,
de facon similaire et par intégration entre 70 et T.
Ta

ha=ha—hao = /cpAdT
T0
Ta

Z"’: 1000 T \F
1000
TO

k=

= 390.086 kJ /kg

Pouvoir énergétique inférieur
Le pouvoir énergétique inférieur Ah? du combustible est donné par la régle des
mélanges :
ARY = &y, AhScy, + &, u, Ah%c,n, = 814510 kJ/kmol F
Le pouvoir énergétique inférieur Ah? est alors :

AR
Ah? = = =49906.87 kJ/kg F
mpg
Rapports et concentrations molaires
Le nombre total des kilomoles de gaz de combustion est, en vertu du tableau
11.3 (vol. I) :

Ng P Na  No,st
NF 3CCH4 + 5CCZH6 + -N—F — ___N;_

N
= &0, + 1.5, + N—‘; — 57.077 kmol G/kmol F
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Les rapports molaires des constituants des gaz de combustion par rapport au
combustible sont, selon les équations chimiques de base :

NOQG o NA N02 st _

Ne 0.21 Ne Ny = 9.744 kmol Oz/kmol F
Nnyg Na

2¥ = (.79 — = 44.292

Ne 0.79 Ne 7 kmol N3 /kmol F
N ~

;;)2 = éen, + 2€6,n, = 1.02kmol CO,/kmol F
N ~
_]_‘\*I;_O = 28, + 3€C,n, = 2.02kmol H,0/kmol F

Les concentrations molaires des gaz de combustion sont donc :
No,c /N

&S =228 F _ (1707kmol O/kmol
3, Ne/Ne mol Oz/kmol G
.o _ Nn,c/Nr

N, = No/Ne = 0.776 kmol N3 /kmol G

- Nco,/Nr
G co =
CCco, = —m = 0.0179 kmol CO2/kmOl G

éG — NH2O/NF
La masse molaire des gaz de combustion est, selon (6.11) :
Mg =y E0m; = 28.624kg G/kmol G
i
Les concentrations massiques des gaz de combustion est, selon (6.5) :

= 0.0354 kmol H,0/kmol G

Qs ~

g, = =2 &5, = 0.7594kg Ny /kg G
mg

MCco; -G

6802 e fth CCo, = 0.0275 kg COz/kg G
&0 = 7:;0 &5,0 = 0.0223kg H,0/kg G

Température de combustion
Le bilan énergétique est, compte tenu des hypotheses, selon (11.83) :
Mgilc = Mp(éhg + iLF) + MAilA

La surenthalpie massique des gaz de combustion est, selon (11.79), ainsi que
par intégration entre T° et T, donnée par la relation :

T 6 k Te
A 1000 T
j— = — G j . 1000
hg = hg — hgo = /chdT = XJ: (CJ' ;cjk k (1000) )
o -

T0
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dans laquelle la sommation j se fait sur les constituants des gaz de combustion.
Nous obtenons finalement 1’équation :

Tc
. 1000 / T \* . - S
Mg Z (cf chkT (m) ) = Mp(Ah{ +hg) + Maha
k
T

i =1

Comme il n’est pas possible d’expliciter Tg (équation du 6°™¢ degré), il faut
utiliser une méthode de résolution numérique. Nous obtenons finalement la
température de combustion :

Te =1075.91K
T = 802.76°C

La surenthalpie massique des gaz de combustion est alors :

hg = 885.86kJ /kg

11.D Point de rosée d’un gaz de combustion

Description

Du propane gazeux est briilé dans la chambre de combustion de la figure 11.1.
Cette combustion donne lieu a 1’'équation chimique :

C3Hg + 505 = 3CO, + 4H,0

Hypotheéses

La pression dans la chambre de combustion est constante.

La combustion est complete.

L’air servant a la combustion est sec.

L’eau contenue dans les gaz de combustion est sous forme de vapeur.

Le propane, I'air et les gaz de combustion sont assimilables a des gaz semi-
parfaits.

Données
e Pression régnant dans la chambre de combustion : P = 0.97bar
» Facteur d’air caractérisant la combustion : A=15

* Relation approchée pour la loi de saturation de I’eau : équation (5.161)

Questions

e Déterminer la composition en kilomoles des gaz de combustion.
e Calculer la température du point de rosée correspondant aux gaz de combus-
tion.
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' Solution

. Composition en kilomoles

y Le propane étant le seul composant, nous avons :

~F

CCSHS =1
La quantité d’oxygene stoechiométrique est, de fagon analogue aux développe-
ments du tableau 11.3 (vol. I) :

Noawe _ 586,14, = 5kmol Oz/kmol F

Np
La quantité d’air stoechiométrique est donc :
NA st — NO2 st
Np 0.21Ng

Le nombre total de kilomoles de gaz de combustion est, de fagon analogue au
tableau 11.3 (vol. I) et compte tenu de la deuxiéme hypothese :

Ngc No, st A
= —2= | — — 1] = 37.714kmol Gc¢/kmol F
Ne 7+ Ne \021 1 37.714 kmol Ge¢/kmo

Le nombre de kilomoles de gaz carbonique est :

Ncos _ gymol €O, /kmol F
Nr

Le nombre de kilomoles d’eau sous forme de vapeur (quatriéme hypothése) est :
N
“229 — 4kmol H,0/kmol F
Np
Le nombre de kilomoles d’oxygeéne dans le gaz de combustion est :
N02G N 02 st
= —_ = . l F
Ny Ne (A — 1) = 2.5kmol Oz/kmo
Le nombre de kilomoles d’azote dans les gaz de combustion est :
Nn,c _ 0.79/\1\’02 st
Ny 0.21  Np
Les concentrations molaires des gaz de combustion sont donc :

sGe _ Nco,/Nr
C02 NGC/NF

G _ Nmo/Nr
H20 NGc/NF

= 28.214 kmol N3 /kmol F

= 0.0795 kmol CO,/kmol Gc

= 0.101 kmol H,O/kmol Gc

No,c/Ni

~Ge 0,G6/NF

oy Noe/Ne 0.0663 kmol O3/kmol Ge
.ge _ Nn,g/Np

éNy = Now/Ne = 0.0741 kmol N2 /kmol Gc
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Chambre de combustion d’une centrale thermique

Température du point de rosée

La pression partielle de la vapeur d’eau dans les gaz de combustion est, compte
tenu de la derniére hypothese et de (6.18) :

Puap = 8556 P = 0.103 bar

La température du point de rosée correspondant aux gaz de combustion est

celle pour laquelle la pression de saturation est égale & la pression partielle de
la vapeur d’ean :

P </’ap =P vap
La température du point de rosée est donc, selon la relation (5.151) :

T = T(Pl,,) = 46.35°C

11.E Chambre de combustion d’une centrale thermique
Description

Soit la chambre de combustion de la centrale thermique de Cornaux (Suisse),
représentée par le schéma de la figure 11.3.

Le combustible F est introduit dans la chambre de combustion & l'aide d’un
injecteur. L’air A provenant du compresseur est également introduit dans la
chambre. Une partie Av de cet air prend part activement & la combustion, une
autre partie Ar sert au refroidissement de la conduite et de certains éléments
de la turbine & gaz. Les gaz de combustion obtenus & la sortie de la chambre

se mélangent finalement a lair de refroidissement pour donner les gaz de com-
bustion G.

Hypotheéses

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

¢ Le régime est permanent.

L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz semi-parfaits.
La quantité de carbone imbriilé est négligeable.

Données

¢ Etat atmosphérique : P, = lbar j:a =0°C
» Etat de référence : P° =1bar 7T°=0°C
¢ Analyse élémentaire du combustible : c& = 0.868kg C/kg F

cf;, = 0.119kg Ha/kg F
ck = 0.008kg S/kg F
b, = 0.003kg Oz/kg F
ck, = 0.002kg Na/kg F
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My

Fig. 11.3

Etat thermodynamique du combustible
a P'entrée de la chambre :

Masse volumique moyenne du combustible :
Chaleur spécifique moyenne du combustible :

Pouvoir énergétique inférieur du combustible :

Débit-masse du combustible :
Surenthalpie massique de I’air :
Masse molaire de I’air :

Pg
Tr
oF
CF
AR
Mg

ha
ma
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= 40bar

= 122°C

= 843 kg/m?3
=1.96kJ/(K kg)
= 41330kJ /kg
= 2kg/s

= 226.8kJ /kg

= 28.85kg/kmol
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¢ Concentrations molaires de certains constituants des gaz
de combustion secs Gy : 6862 = 0.0243 kmol COz/kmol Gs

€8¢ = 0.0015kmol CO/kmol Gs
e Température des gaz

de combustion G : TG = 609°C
» Surenthalpie massique des gaz de combustion,
pour une combustion complete :

k) A .
ANy ¥y
kG| ¢

%

J
y 4

\ 5
\ 6

660
/ 7
\ 8

650

640

T
-
600 610 620 630 640 650 °C

Fig. 11.4

 Pouvoir énergétique du monoxyde de carbone : AhQ, = 10100kJ/kg
» Débit-masse des gaz de combustion G : Mg = 192kg/s
e Triangle d’Oswald : (fig. 11.5)
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Fig. 11.5
o Puissance cédée a I’atmosphere (déperdition),

en valeur relative : e = Q7 /(AR? — ARY;) = 0.008
Questions

Calculer la quantité d’air stoechiométrique.

Calculer les débits-masse d'air de combustion Av et d’air de refroidissement
Ar.

Déterminer la surenthalpie massique des gaz de combustion G.

Calculer la puissance-transformation relative du réseau de combustion (dif-
férence de surenthalpie entre les gaz de combustion sortants et la somme des
surenthalpies du combustible et de I’air entrants).

Calculer le débit-masse de monoxyde de carbone.

Calculer V'efficacité de la combustion.

Solution
Quantité d’air stoechiométrique
La quantité d’air stoechiométrique est, selon le tableau 11.3 (vol. I) en posant
A=1:
Nast _ Cf: c}:‘lz cg ng
05— + = - —=
Mg . mMH, mg mo,
N
= At 54 =13996 kg A/kg F
Mg

) = 0.48516 kmol A /kg F
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Débits-masse d’air

Les chiffres caractéristiques du combustible sont, selon (11.169), (11.177) et
(11.178)

=14 0.5(cy, /m,) + (& /ms) — (c6,/Mo,)

2 = 1.4097
cg /mc
F -~

k= 3"TC _ 4003452

s cg

CF ~
v = N2 S _ 4600088

MmN, Cg

Le facteur d’air relatif & la combustion est déterminé & 'aide du triangle d’Os-

wald (fig. 11.5) ou calculé & l'aide de (11.189), compte tenu de la derniere
hypothese :

M = 1+ (0 —1-k—-0)e, + (0 — 1.5 -k —v)EEh

= 5.83
(100/21)0 (8%, + ¢G5)
Le débit-masse d’air de combustion est, selon (11.25) et (11.98) :
. M .
May = Ay —2% My = 163.2kg/s
My

Le débit-masse d’air de refroidissement est alors :

Ma, = Mg — (Mg + Ma,) = 26.8kg/s

Surenthalpie massique des gaz de combustion G
Le débit-masse d’air est :
Ma = Mg — Mg =190kg/s
Le facteur d’air correspondant est, selon (11.98) :
A= Ma/Mp _ 6.79
Ma st/Mp

La surenthalpie massique des gaz de combustion G est déterminée & 1'aide du
diagramme h(A,T) (fig. 11.4) :

he = 652k /kg

Puissance-transformation relative

La puissance-transformation relative du réseau de combustion est :
SN Co. A Ca . Pr o
Mghg — Mphp — M php = Mghe — Mr | c¢TF + = b M shy
F

= 81604.27 kW
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Débit-masse de monoxyde de carbone
La, puissance-transformation relative du réseau de combustion est, en vertu du
Premier Principe (bilan énergétique (11.82)) :
ﬁc —ﬁF‘ ~151A = AH? - AHY; - Q.
= (AH? — AHZo)(1 — a)
= (MpARY — Moo Ahgo)(1 — ¥a)
Le débit-masse de monoxyde de carbone est donc :
_ MeARY(1 - ¢,) — (Hg — He — Ha) _ 0.0394 kg/s

Meo Bh%o(1— )

Efficacité ’
L’efficacité de la combustion est, compte tenu du bilan énergétique donné au
paragraphe précédent, et selon (12.11) :

e=He—Hr-Ha | _0992=99.2%
AH? - AHY,

1L.F Chaudiére a vapeur industrielle

Description

Soit une chaudiére & vapeur industrielle, représentée par le schéma simplifié de
la figure 11.6. . A .

L’eau est introduite dans la chaudiére au point 1 sous forme hquld.e, elle regoit
des gaz de combustion la puissance-chaleur Q et sort de la chaudiére au point

2 sous forme de vapeur surchauffée. . . .. .
Le réseau de combustion peut étre représenté par le modele théorique suivant :

3-4 : combustion isobare et adiabate;

4-5 : transfert-chaleur 3 l'extérieur, dii & la convection et au rayonnement
(déperdition) ;

5-6 : transfert-chaleur au réseau d’eau;

6-7 : évacuation des gaz de combustion par le ventilateur de tirage et la che-
minée.

Hypothéses

La combustion est compléte. ) .

Les pressions des gaz aux points 6 et 7 sont pr‘athuement’ ega.les.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont fleghgeables. -
La dissipation est nulle dans le réseau d'eau et dans le réseau de combustion
entre les points 4 et 6.

Le régime est permanent.




318 Chaudiére & vapeur industrielle
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Fig. 11.6

o L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz semi-parfaits.
e Pas de condensation de la vapeur d’eau des gaz de combustion dans la chau-

diere.
Données
¢ Etat atmosphérique : P, =1bar T,=0°C
« Etat de référence : P%=1bar 7T°=0°C
o Etat thermodynamique du combustible

4 Pentrée de la chaudiere : Pr3 = 33.1bar

Trs = 120°C
e Masse volumique du combustible :
pr = dy —dyT" en kg/m3
avec dy = 936.5kg/m3, dy = 0.635kg/(K m?), T en °C et pr en kg/m?
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Chaleur spécifique du combustible :

CrFr=c¢1 + CzT

avec ¢; = 1.745kJ/(K kg), co = 0.0043kJ/(K? kg),

Ten °Cetcpen kJ/(K kg)

Pouvoir énergétique inférieur du combustible :  Ah? = 41 507.4 kJ /(K kg)

Pouvoir exergétique du combustible : AK® = 46074.53kJ /kg
Débit-masse du combustible : Mr = 8.444 kg/s
Etat thermodynamique de l'air

& I’entrée de la chaudiére : Pas = 1bar

Tas = 268.2°C
Chaleur spécifique isobare de I’air et des gaz de combustion :

kI A
K kg # ¥
l I 1.0
RIS 1 0.8
14 @03"’\“0 - 1
o 1A - 1 06 1
P 4 - 04 A
LA A1 0.2
L3 A A A L~ - ’
/‘ Yy ~ 1 0.0
2 ‘f, /"u
7 P *
121 225
7
4
11
z
0 1000 2000 °C
Fig. 11.7
¢ Rapport d’air : MA/MF =15.34kg A/kg F
¢ Facteur d’air : A = 1.087

* Température des gaz de combustion
a ’échappement : Ty = 120°C
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¢ Etats thermodynamiques de 1’eau :

P T h s
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kI/(K kg)]
1 235.5 | 257.2 | 1120.9 2.8043
1876 | 538 | 3373.18 6.3376

Point

+ Efficacité de la chaudiere : ey = 0.937
¢ Perte exergétique par diffusion,
en valeur relative : Wy = La/(M pAK°)
= 0.026
e Puissance électrique du moteur du ventilateur
de tirage : Eg = 1.6 MW
» Efficacité globale du systéme moteur-paliers
du ventilateur de tirage : eg = 0.70
Questions

En utilisant notamment les relations du chapitre 12 :
e Calculer le débit-masse d’eau.

e Calculer la perte énergétique due & la déperdition par convection et rayon-
nement, en valeur relative.

 Calculer la température des gaz de combustion au point 4.

¢ Calculer la température des gaz de combustion au point 5.

¢ Calculer le rendement exergétique de la chaudiére.

¢ Calculer la perte exergétique globale de la chaudiére.

e Calculer les différentes pertes exergétiques de la chaudiere, en valeurs rela-
tives.

Solution

Débit-masse d’eau

Le débit-masse d’eau est, selon (12.28) :

_ Vi _ en(Mp(AhD + hes) + Mahas + ¢, BS)
h2 - hl h2 — hl

La surenthalpie du combustible est donnée, selon (5.159), par la relation :

Mg

~ . P,
hps = cpTFs + —l_;li?i = 243.933kJ /kg
F
dans laquelle les valeurs moyennes ¢r et pr sont calculées comme suit :
er = cr(T) pr = p(T)

T° + Tra
2

T =
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La surenthalpie de I’air est donnée, selon (2.60), par la relation :
Tas _
has = / cpadT = 274.70kJ/kg
TO
dans laquelle ’intégrale est calculée numériquement par différences finies, sur

la base de la figure 11.7.
Le débit-masse d’air est :

My = MﬁMF = 129.531kg/s
My

La somme des puissances consommeées par la chaudiére est :
Y. = Me(AR) + hrs) + Mahas + ,BS = 389.25 MW
Nous obtenons finalement le débit-masse d’eau :

Mp= H2n _ 161937 kg/s
he — hy

Perte énergétique par convection et rayonnement

Considérons le systéme constitué par le réseau de combustion 3-4-5-6-7, & 'ex-
clusion du panache. Le Premier Principe (1.51) donne le bilan énergétique :

YE— zngé +Y;— .;c
La puissance-transformation du réseau d’eau est :
Y5 = Mg(hy — hy) = eHZn = 364.727 MW
La puissance-transformation du réseau de combustion est donnée, selon (12.29),
par les relations :
Vi = MpAR? + Mphps + M ahas — Mghgr
= My(AH? + hp3) + Mahas — MgépcTy
dans lesquelles la chaleur spécifique isobare moyenne des gaz est calculée, sur
la base de la figure 11.7, par la relation :
T
/chdT =1.014 kJ/(K kg)
TO
La puissance-chaleur transférée a ’atmosphere par les structures de la chaudiere
(déperdition par convection et rayonnement) est donc :
Qae = Mp(AR + hrs) + M ahas + €,Ef — McpeTy - Yy = 7.734 MW

La perte énergétique due & la déperdition par convection et rayonnement est,
en valeur relative :

_ 1
ch = —-—_T7 — TO

Pac = i‘: = 0.0199
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Température au point 4

La température des gaz de combustion au point 4 est, compte tenu des premiére
et cinquieéme hypotheses, selon le bilan énergétique (11.83) :

T — My(AR? + hrs) + M ahas

4 _
Mgéye
avec
T,
1
Cpg = ———— | cpedT
PG T, —T10 | €
TO

Comme la température T, apparait implicitement dans la chaleur spécifique
¢p@, il faut procéder par approximations successives. Nous obtenons finalement
la température des gaz de combustion au point 4 :

Ty =2173.2°C &g = 1.294kJ /(K kg)

Température au point 5
Nous avons, compte tenu des troisieme, cinquiéme et sixieme hypotheses :
Que = M&ye(Ty — Ts)

La température des gaz de combustion au point 5 est donc :

Ty =Ty — e
Mgépa

avec
Ty

L 1
>e = T4—T5/CPGdT
Ts

Comme la température 75 apparait implicitement dans la chaleur spécifique
moyenne ¢,¢, il faut procéder par approximations successives. Nous obtenons
finalement la température des gaz de combustion au point 5 :

Ts =2134.17°C G = 1.435kJ/(K kg)

Rendement exergétique

Le rendement exergétique de la chaudiére est, selon (12.61) :

_ Mg (ks — ki) _Eye
Mp(AK® + kps) + M skas + EgEé Z:,;

L’exergie-transformation du réseau d’eau est, selon (12.43) :

TH

E,p = Mg(ks — k1) = Mg (ha — hy — Ta(s2 — 51)) = 208.44 MW
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La surcoenthalpie du combustible est, selon (10.35b) et (5.160) :

Tr3
o o T
kr3 = hp3 — Todps = hpz —Ta | P
TO

R - T;
fips = hps — Tq ((cl — ¢,T%1n 7510*’: + co(Trs — TO)) = 46.243kJ /kg

La surcoenthalpie de Iair est, selon (10.35b) et (5.160) :

Tas

. . R dT

]CA3 = hA3 — Ta§A3 = hAg - Ta CpAT = 83.72 kJ/kg
T0

La somme des exergies consommées par la chaudiere est :
Y- = Mp(AK° + krs) + M akas + €oEY = 401.4MW
Le rendement exergétique de la chaudiere est alors :
= Mg (ks — ki)

2z

Perte exergétique globale
La perte exergétique globale de la chauditre est :

Ly=Q- ””)Zn = 192.97MW

=0.519 = 51.9%

Pertes exergétiques

Les surcoenthalpies des gaz de combustion aux points 4, 5 et 7 sont calculées,
selon (2.60), (2.66) et (10.35b), compte tenu du fait que la combustion est
isobare, par la relation :

T T
. ar
k=h—Ta.§=/cpng—Ta/ch?
T° T

qui donne les valeurs :
k4 = 2082.75kJ /kg
ks = 2033.00kJ /kg
ke = 21.89kJ/kg

La perte exergétique due & la réaction chimique (chemin 3-4) est, selon le bilan
exergétique :

Lan = 3EF = Mp((1 — ¥ AK° + kp3) + M akas — Mgks = 102.97TMW
Remarquons que, dans ce bilan, les produits de combustion sont référés & 1’état
(P°, T®) (et non pas (P2, T?)), ce qui nécessite la correction (1—1/;) du pouvoir

exergétique, correspondant & leur diffusion dans I’atmosphere (voir conventions,
§11.6.1).



324 Refroidissement et diffusion d’un panache de gaz de combustion dans ’atmosphére

Cette perte exergétique est, en valeur relative :
Lch

2

La perte exergétique due a la déperdition par convection et rayonnement (che-
min 4-5) est donnée par le bilan exergétique (10.43) :
Lia =SB = Mg(ks — ks) = 6.864 MW
Cette perte exergétique est, en valeur relative :
Lta
pO
La perte exergétique due a la dissipation dans les réseaux de combustion et

d’eau, ainsi qu’au transfert-chaleur Q;J (chemin 5-6-7) est donnée par le bilan
exergétique (10.43) :

= 0.256

= 0.0175

Lee = egEY + 1B} — E, g = B + Mg(ks — kr) — Ejp = 70.165 MW
Cette perte exergétique est, en valeur relative :
L'rt

2

La perte exergétique due au transfert-chaleur QE; est, selon le bilan exergétique
(10.43) :

LG =8E} = Mg(kr — ks) = 3.02MW
Cette perte exergétique est, en valeur relative :

LG

=2 =0.008

2o

La perte exergétique due a la diffusion du panache dans ’atmosphére est, selon
les données :

Lq = ¥, MpAK® = 10.115 MW
Cette perte exergétique est, en valeur relative :
L
=4 = 0.025
e
11 est intéressant de controler que la somme des différentes pertes exergétiques :
Ly = Len+ Ltg + Ly + LG + Lg = 192.97TMW

est bien égale a la perte exergétique globale calculée dans le paragraphe précé-
dent.

=0.175

11.G Refroidissement et diffusion d’un panache de gaz
de combustion dans ’atmosphere

Description

Soit le panache, représenté par le schéma de la figure 11.8, sortant de la chemi-
née de la chaudiere & vapeur industrielle étudiée dans P’exercice 11F (fig. 11.6).



Combustion 325
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Fig. 11.8

Les gaz de combustion subissent les transformations suivantes :

7-8 : refroidissement des gaz & pression constante jusqu’a la température at-
mosphérique T4, par transfert-chaleur a ’atmosphére :

8 + 9-10 : mélange par diffusion des constituants gazeux jusqu'a leur pression
partielle dans une atmosphére moyenne ; ce phénomene est schématisé, dans
la figure 11.8), par injection dans le panache d'un flux d’air atmosphérique
dont le débit-masse M est extrémement grand par rapport au débit-masse
de gaz de combustion M¢.

Hypotheses

e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e Le régime est permanent.
e L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz semi-parfaits.

Données
o Etat atmosphérique : P, =1bar 1T, =0°C
» Etat de référence : P —1bar 79 =0°C

Composition de ’'atmosphére moyenne : (tab. 11.8, vol. I)

Composition des gaz de combustion : Egz = 0.71375 kmol N3 /kmol G
¢g, = 0.00871 kmol Oz/kmol G
¢§. = 0.00848 kmol Ar/kmol G

o, = 0.12622kmol CO,/kmol G

¢H,0 = 0.14284 kmol H,O/kmol G
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e Température des gaz de combustion au point 7 : Ty = 120°C
+ Masse molaire des gaz de combustion : mg = 28.622kg/kmol
o Chaleur spécifique isobare de lair et des gaz de combustion : (fig. 11.7)
e Facteur d’air : A = 1.087
e Débit-masse des gaz de combustion : Mg = 137.975 kg/s
o Puissances exergétiques consommeées

par la chaudiere : > . = 400.40MW/K
Questions

« Calculer la perte exergétique, en valeur relative, due au transfert-chaleur Qa
panache-atmosphere.

¢ Calculer la perte exergétique, en valeur relative, due a la diffusion du panache
dans atmosphere.

Solution

Perte exergétique due au transfert-chaleur QE;

La perte exergétique due au transfert-chaleur Qc-: est, conformément au bilan
exergétique, compte tenu de (2.60), (2.66) et (10.35) (voir exercice 11F).

=8E} = Mg(kr — ks) = Mccye (T—, —T,—Taln

a

T
T_) = 3.009 MW
Cette perte exergétique est, en valeur relative :
G
LS = 0.008
2z

Perte exergétique due a la diffusion

En raisonnant comme nous I’avons fait au tableau 6.2 (vol. I) pour la loi d’Ama-

gat, nous obtenons ’augmentation d’entropie correspondant a I’évolution 8-10
des gaz de combustion :

55’ C1, Ci10 <. ~ Cia
= —F E N;sln = —NgrT E ¢icln —
8 G - iG &G

Cia

= MGrG Z éicgIn ch
1

dans laquelle nous avons :
e Cic : concentration molaire du constituant ¢ dans les gaz de combustion.
* Ciq : concentration molaire du constituant ¢ dans ’atmosphére moyenne.
Selon le tableau de la figure 11.8 (vol. I) et la composition des gaz de combus-
tion, les constituants qui interviennent dans ce probléme sont les suivants : Ny,
03, Ar, HO et COa.
L’augmentation d’entropie correspondant a I’évolution 9-10 de ’air atmosphé-
rique est :

38t 5

- . ¢ i+ ¢
7 =—r2i:N,-gln 110 =—rZNAcmln (1+Lﬂ)

Ci9 Cia
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Nous avons les bilans de kilomoles :
N 10 = NG + NA
Nio€iro = Ngéic + Nadia

Lorsque le débit-masse d’air atmosphérique M, est extrémement grand par
rapport au débit-masse de gaz Mg, nous obtenons a la limite :

Nio o

- —1 Nig — Na

Njy

Ci10 — Cia — 0 Ci10 — Cia

1l faut alors chercher la limite de 65%/dt lorsque N 4 tend vers I'infini, car alors
nous avons le produit oo x 0.
En développant le logarithme en série autour de 0 et en ne conservant que le
premier terme, nous obtenons :

35%s - - .
T - —YZ:NA(Ci 10 — &ia)

= —f‘z NAE,' 10+ NGE,'G — (NG + NA)éi 10

T

= —NgF E ¢ic — Ci1o
i

Nous obtenons finalement, compte tenu du tableau 6.2 (vol. I) :

53';,4 = —NGF (; ¢ig — ;51 10) =0

L’augmentation d’entropie due 3 la diffusion du panache dans I’atmosphére est
donc égale a 'augmentation d’entropie correspondant 4 1’évolution thermody-
namique des gaz de combustion.

45t _ e,

dt  dt
La perte exergétique correspondante est donc, conformément & 'expression
générale (10.42) :

. 58t 68 - GG
Lq = Taqt" = Taw = MgrcT, ; écln Z. = 9.967 MW
Cette perte est, en valeur relative :
Lq
0d= =< =0.025=25%
pB

1l est intéressant de noter que, I’état 8 étant I’état de référence, la perte exer-
gétique due a la diffusion du panache dans ’atmosphére peut étre exprimée,
conformément au bilan exergétique (10.43) et compte tenu des hypothéses, par
les relations :

Lg = —Mg(kio — ks) = MGTa(s10 — s8)

Ld = —Mgklo = M(;Ta§10 >0
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Moteur & essence

11.H Moteur a essence

Description

Il s’agit d’étudier le réseau de combustion du moteur représenté par le schéma
simplifié de la figure 11.9.

air + combustible gaz de combustion

Fig. 11.9

Hypotheéses

¢ La combustion est complete.
o L’état standard (11.3) est considéré comme référence.

Données

o Analyse élémentaire du combustible : ct, = 0.85kg C/kg F

cf, =0.15kg Ho/kg F

« Débit-masse de combustible : Mp = 0.003kg/s

e Pouvoir énergétique inférieur
du combustible : ARY = 45000kJ /kg
Concentrations molaires de certains constituants des gaz

de combustion secs : égj = 0.01074kmol Oz/kmol Gs
&8¢, = 0.14079kmol CO2/kmol Gs
« Pertes énergétiques,

en valeur relative : Ya = 0.5
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Questions

o Calculer le facteur d’air caractérisant la combustion.

e Déterminer la composition en kilomoles des gaz de combustion humides.

e Calculer la puissance-travail fournie par le moteur, en utilisant notamment
les relations (12.78) et (12.79).

Solution

Facteur d’air
La quantité d’oxygene stoechiométrique est, selon le tableau 11.3 (vol. I) :
N02 st Cg CIF"I
—2= = = +0.5—=% = 0.108kmol O;/kg F
My Thc+ T, 0.108 kmol O2/kg

Une approche consiste a passer par les chiffres de carbone, de soufre et d’azote
qui sont, conformément aux définitions (11.168), (11.177) et (11.178) :

No, st Mmc
o=—"2=—F =1525
MF Cc

_ e _,
F\?——:———F—
mSCC
F -~
CN, TC
V= — T‘:O
mN2 CC

Le facteur d’air X est alors, selon (11.192), compte tenu de la premiere I’hypo-
these :

.21 1
)\=9— . to—1-k—v ) =105
g cCOz

Composition en kilomoles des gaz de combustion humides
La quantité d’air stoechiométrique est :
Na st N, O3 st
Mg 0.21 My

Le nombre total de kilomoles de gaz de combustion humides est, selon le tableau
11.3 (vol. I), compte tenu de 'hypothese :

= 0.514kmol A/kg F

——— = 0.577kmol G/kg F

Le nombre de kilomoles de gaz carbonique est :

Nco, 6
=22 _ ZC _ . kg F
- . 0.0708 kmol CO4/kg
Le nombre de kilomoles d’eau sous forme de vapeur est :

Nyn,o0 0}32
—2= = —2 = (0.0743kmol Hy,O/kg F
My = 20/kg
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Combustion incompléte

Le nombre de kilomoles d’oxygene dans les gaz de combustion humides est :

Le nombre de kilomoles d’azote dans les gaz de combustion humides est :
Nnyo Nast
—=2 = 0.79 A—— = 0.4265kmol Ny/kg F
M. M 65 kmol Ny /kg
La composition en kilomoles des gaz de combustion humides est donc :

Nco, /M
~G — CO2 F
céo, = No/Mp = 0.1227 kmol CO2/kmol G

.o _ Nu,o/Mp

= = 0.1287 kmol HoO/kmol

¢H,0 Ne /M 87 kmol HoO/kmol G
No,a/M

~G 0,G F —

€3, = No/Mp 0.0095 kmol O, /kmol G
Nn,a/M,

~G N2 G F

= —22—— = (0.7392 kmol N3 /kmol
CN, No/Mr 392 kmol N3 /kmol G
Puissance-travail

L’efficacité du moteur est, selon (12.79) :
e=1-¢p,=05=50%

La puissance-travail fournie par le moteur est donc, selon (12.94) :
E; = eMpAR? = 67.5kW

11.1 Combustion incompléte
Description

Nous nous proposons d’étudier une combustion incompléte, avec production de

carbone imbrilé, et de l'interpréter a ’aide du triangle d’Ostwald correspon-
dant.

Hypotheéses

» L’air et les gaz de combustion sont asimilables & des gaz semi-parfaits.

Données

e Analyse élémentaire du combustible : cg = 0.868kg C/kg F
cyy, = 0.119kg Ho/kg F

ck = 0.008kg S/kg F
¢, = 0.003kg Oz/kg F
ck, = 0.002kg N2 /kg F
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¢ Concentrations molaires de certains constituants des gaz
de combustion secs : 68: = 0.178 kmol O3/kmol Gs
: ¢88, = 0.022kmol COy/kmol Gs
¢&8 = 0.0014 kmol CO/kmol Gs

Questions

¢ Calculer les chiffres caractéristiques du combustible : quantité d’air stoechio-
métrique, chiffre de carbone, chiffre de soufre et chiffre d’azote.

¢ Calculer le facteur d’air de la combustion.

¢ Calculer le rapport de carbone imbriilé en kat Ci/kmol Gs.

+ Calculer les concentrations molaires d’azote et de dioxyde de soufre des gaz
de combustion secs. '

¢ Tracer le triangle d’Oswald correspondant & la combustion considérée et pla-
cer le point représentatif de cette combustion.

Solution

Chiffres caractéristiques du combustible

L’analyse élémentaire du combustible en kmol i/kg F est, selon (11.87) :

Nc c§
= e =0. 1
M = 12.01 0.07227 kmol C/kg F
Ny, cgz
= =0. 1 Hy /kg F
My — 2.02 0.05891 kmol H;/kg
Ns _ & _ 00025 kmol S/kg F
My 3207 &
No, €&, _
My 32 0.00009 kmol O3 /kg F
Nn, cgz
= =0. 1 N
M 28,01 0.00007 kmol N» /kg F
La quantité d’oxygene stoechiométrique est, selon le tableau 11.3 (vol. I) :
N, F cF cF cE
Oast _ fC 4 g5Ha 4 55 _ 201 _ (10188 kmol Op/kg F
MF mc MH, ms mo,

La quantité d’air stoechiométrique est donc :

NA st — NOz st
Mg 0.21 Mg

Le chiffre de carbone est donné par (11.168) :

= 0.48516 kmol A /kg F

N02 st 'th
= ——— =1.40971
g MF Cg
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Combustion incompléte

Le chiffre de soufre est donné par (11.177) :
F ~
k=<5 TC — 0.00345
ms co

Le chiffre d’azote est donné par (11.178) :

F -~
C m,
v=—"2 "2 =0.00099
mN2 CC
el o
ek ¢
@ }:{‘ N 1\
£ g L
§ [y = —
2
Bl e )
1] iF 2 j
¢ 2(1’ N
el ﬁ
No,s
combustion
incomplete
ad Na
Ne
M
F gaz de
combustion
¥ Y Np
, L = MrNy,
séchage + filtrage N I — M
~————- >N, F
Mp
Nes No, Ny, Nso, Neo, Neo .
My M, M, My My Mp gaz de combustion secs

Fig. 11.10
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Facteur d’air de la combustion
Le facteur d’air de la combustion est donné par (11.201),avec f = g—1—g—p -

0.21 (0' — 1 ()2 - ()&, — (g —1- .’iﬂ) égg>
A

2
1.21
c (0.21 - 838 -8y, — T&Sg))

=5.34

Rapport de carbone imbriilé
Le rapport de gaz de combustion secs est, selon (11.199) :

Negs _ (0.79 (0 — 1) + 0.21 (k + v))cE /e

Mg 0.21 — &§2 — 8, — (1.21/2)é8g

Le bilan de carbone (11.181) donne le rapport de carbone imbriilé :

= 2.5631 kmol Gs/kg F

NCi _ Cg/'l’hc
Ngs Ngs/Mr

— (688, + 88%) = 0.0048 kmol Ci/kmol Gs

Concentrations molaires d’azote et de dioxyde de soufre
La concentration molaire d’azote est donnée par (11.187) :

79 &/
Qe = (EI Ao + l,) % = 0.7985 kmol N2/kmol Gs

La concentration molaire de dioxyde de soufre est donnée par (11.182) :

F -~
.cs _ . Cc/mc _
0802 = I‘CW = 0.0001 kmol SO2/km0] Gs

Nous constatons que le bilan de quantité de substance, relatif aux gaz de com-
bustion secs Gs, est bien respecté :

S + NS +8S5, + 888, + 83 =1
Le schéma de la figure 11.10 représente les flux de quantité de substance des
gaz de combustion prélevés en vue de leur analyse.

Triangle d’Ostwald
Les équations (11.194) et (11.195) définissent respectivement les familles de

courbes :

Gs = (&S0 & Ng;
Cco, = J1 | €O, CCO > _NG
S

ZGs = f5 8s Nei
002 02’ 3 NGs

La représentation graphique de ces équations fait I'objet de la figure 11.11.
Remarquons que la présence de carbone imbrulé est & l'origine d’un décalage
des courbes de parametre 1/\. La courbe caractérisée par A = 1 ne passe plus
par le point A, intersection de la courbe caractérisée par ¢3¢ = 0 avec l'axe
vertical.
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11.J Turboréacteur d’aviation

Description

Considérons le turboréacteur d’aviation, avec postcombustion, représenté par
le schéma de la figure 11.12. )
Le turboréacteur est alimenté par du kéroséne. L’injection du débit-masse Mg
de combustible dans la tuyere sert & réaliser la postcombustion qui fournit une
poussée supplémentaire & ’avion.

M
3 4
—
v Mg,
—_ Mg
compresseur chambre turbine tuyére avec
de combustion postcombustion

Fig. 11.12
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Iypotheses

- La combustion dans la chambre de combustion est complete.

+ L’énergie vP du combustible est négligeable.

+ Le régime est permanent.

+ La chaleur spécifique isobare des gaz de combustion résultant d’une com-
bustion incomplete est pratiquement égale a celle des gaz résultant d’une
combustion compleéte.

» L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz semi-parfaits.

Jonnées

» Température de référence : 70 = 0°C

» Analyse élémentaire du combustible : c‘é = 0.845kg C/kg F
cgz = 0.155kg Hy/kg F

» Température du combustible injecté : Tr =30°C

» Chaleur spécifique du combustible : cr = 2kJ/(K kg)

» Pouvoir énergétique inférieur du combustible : éh? = 44 300kJ /kg
» Débit-masse du combustible injecté

dans la chambre de combustion : Mp = 4.4kg/s
» Température de ’air a I’entrée de la chambre : Ty, = 330°C
» Masse molaire de air : ma = 28.85 kg/kmol
» Débit-masse de 'air : M4 = 180kg/s
» Température des gaz de combustion
' & la sortie de la turbine : Tas = 880°C
a la sortie de la tuyere : TG4 =1320°C

» Chaleur spécifique isobare de I'air et des gaz de combustion,
pour une combustion compléte : (fig. 11.13)

» Perte énergétique de la chambre de combustion, due 4 la convection

et au rayonnement, en valeur relative : Yo = Q5 /(Mp ARY) = 0.02
*» Perte énergétique de la tuyere, due a la convection et au rayonnement,
‘ en valeur relative : ©h = Qpo/(MpAR?) = 0.05
‘e Perte énergétique de la tuyere,
1 due au monoxyde de carbone imbriilé : Yoo = (M&oARY,)/ (M’ ARY)
. = 0.02
Questions

e Calculer le facteur d’air relatif & la chambre de combustion.

 Calculer la composition en kilomoles des gaz de combustion, & la sortie de la
chambre.

e Calculer lefficacité de la chambre.

e Calculer la température des gaz de combustion & la sortie de la chambre.

Ee Calculer Defficacité de la tuyere.

¢ Calculer le débit-masse du combustible injecté dans la tuyere
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Solution

Facteur d’air

Selon le tableau 11.3 (vol. I}, le kéroséne exige au minimum, pour briiler com-
pletement, la quantité d’oxygene stoechiométrique suivante :

N, & h
Ozst _ f_c +0_5_.:§_2_ = 0.1087 kmol O2/kg F

Mg me MH,
La quantité d’air stoechiométrique est donc :
N Ast N Og2 st

M. — 021Mp 0.51774kmol A/kg F

La quantité d’air effective, par kg de combustible est :
Na N M
A=A o A 141799kmol A/kg F
]\’IF Mp m AMF
Le facteur d’air relatif & la chambre de combustion est donc, selon (11.6) :
\ = Na /Mg
NA st /MF

Composition en kilomoles des gaz de combustion

=2.739

La quantité relative de gaz de combustion est, compte tenu de la premiére
hypothese, selon le tableau 11.3 (vol. I) :

&:£5_+,c_ﬁl+_lyﬁ_Nozst=05CEQ +&
My mc My, Mg Mg ) MH, Mg

= 1.45636 kmol Gc/kg F
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Les quantités relatives des constituants des gaz de combustion sont, selon le
tableau 11.3 (vol. I) :

No,q Na  No,st

A 1928t g kmol
M 021MF My 0.18905 kmol O, /kg F
j“NzG

Na
=0.79—— = 1.12021 kmol Ny /kg F
My 0791\4F 0 mol No/kg

F
Neos _ ¢ _ ¢.07036 kmol CO, /kg F
Mg mc
F
Nus0 _ %42 _ (7673 kmol H,0 kg F
Mg TMH,

La composition en kilomoles des gaz de combustion est donc :

~ No, /Mg
~ Nn, /Mg

sGe _ Neo,/Mr
002 NGC/MF

e = Nu,0/Mp
2 Ngc/Mp

= 0.0481 kmol CO;/kmol Ge
= 0.0526 kmol HyO/kmol Gc

Efficacité de la chambre de combustion

L’efficacité de la chambre de combustion est, selon (12.10) et compte tenu de
la premieére hypothése :

e=1—p, =0.98=98%

Température de combustion
Le débit-masse des gaz de combustion est :
Mg = Ma+ Mg = 184.4kg/s

La température des gaz de combustion & la sortie de la chambre est, compte
tenu des hypothéses, selon le bilan énergétique (11.85) :

. Mp(AR? + cpTr) + M aGaTar — Qo
Tge =

Mgéc
. MF(Eéh? + CFTF) + N[AC_pATAl
Mcgepe

Comme TGZ apparait implicitement dans la chaleur spécifique moyenne ¢,¢,
il faut procéder par approximations successives. Nous obtenons finalement la
température des gaz de combustion a la sortie de la chambre :

Tae = 1181.10°C &6 = 1.590kJ/(K kg)
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Efficacité de la tuyére
L’efficacité de la tuyére de postcombustion est, selon (12.14) :

€ =1—(poo +¥,) =093=93%

Débit-masse du combustible
Le bilan énergétique de la tuyere est, compte tenu des hypotheses, selon (11.85)
et (12.14) :

(Mg + M})épcaTaa = Mp(€ AR + cgTr) + MeépasTas
Le débit-masse du combustible injecté dans la tuyére est donc :

AT — Mg(&caTas — Gpaslas)

€ ARY + crTr — épcalia

La chaleur spécifique isobare moyenne ¢, dépendant du facteur d’air A =
2.739 et de la température moyenne Ty = (Tgs + T°)/2 = 440°C, est, selon le
diagramme de la figure 11.13 :

pas = cp(A, Ts) = 1.1251kJ/(K kg)
La chaleur spécifique isobare moyenne cpg4, dépendant du facteur d’air X oet
de la température moyenne Ty = (T4 + 7°)/2 = 660 °C.
Le facteur d’air relatif a la tuyére est :

r_ M A
(MF -+ MI{:\)MAst/MF

Le rapport d’air stoechiométrique est :

MA st NA st ~

= = 14.937k
e Mo ma gA/kgF

Comme le débit masse M’p apparait implicitement dans la chaleur spécifique
isobare moyenne épg4 par l'intermédiaire du facteur d’air X', il faut procéder
par approximations successives. Nous obtenons finalement, compte tenu de la
quatrieme hypotheése, le débit-masse de combustible injecté dans la tuyere :

M} =2.846kg/s N =1.663  Gyaq = 1.2137kJ/(K kg)

11.X Combustible liquide pour une chaudiére

Description

Il s’agit d’étudier les besoins en air de combustion d'un combustible donné en
utilisant deux approches différentes (§11.3.1 et §11.3.2).

Hypotheses

e L’air de combustion est sec.

» L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz semi-parfaits.
¢ La combustion est complete.
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Données

¢ Analyse élémentaire du combustible : cg = 0.868kg C/kg F
¢k, = 0.119kg Hy/kg F

c§ = 0.008kg S/kg F

o, = 0.003kg O, /kg F
cN, = 0.002kg N3 /kg F

¢ Débit-masse de combustible : Mp = 2kg/s

Questions

¢ Calculer le débit-masse d’air stoechiométrique en utilisant :
a) Les relations du tableau 11.3 du volume I.
b) Les relations du paragraphe 11.3.2 du méme ouvrage.

Solution

a) En vertu du tableau 11.3, le débit d’air stoechiométrique (sachant qu’il
correspond & un facteur d’air égal & 1) est :

MAst — NOze?t — mA Cg +05 ng + %Cg _CF&
Mr  021My 021 \1201 " 202 32.07 T 32

28.85 (0.868 0119 0.008 0.003
021 \12.01 © °202 ' 3207 32 ) =280ke/s

b) L’approche du § 11.3.2 considére une molécule générique CuH,S; 04N, dont
les coefficients sont :

MAst =2

F
o= S 0‘868mF < kgc/ ke kgp |\ _ kmolg
mg 12.01 kgc/ kmole \ kmolg kmolg
ek CH, - 0.119 _
w = -_— = - = F
my My 1.01
_ é _0.008 _
TS s F T 3207 T
F F
_ 'c—.o— - _ 002 ~ _ 0003 ~
y—ﬁ’bomp—ﬁzo 16 mE
o N, 0.002 _
z=— = = = ————mp
mN MmN 14.005

Il convient de relever que ’analyse dimensionnelle présentée 3 titre d’exemple
pour le coeflicient v est souvent treés utile pour vérifier la cohérence d’une équa-
tion donnée.

La quantité molaire d’air stoechiométrique, selon (11.21) est :

NAst N02 st w Yy
= 47622025 _ 4762 (v+ L 4z Y
N = AT62— 2 =476 (v+4+x 2)
0.868 0.119  0.008 0.003\ _
=4.762 (12.01 *2od T30 2 16) mE

= 0.4854mF
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Connaissant le débit de combustible (donnée), nous pouvons déduire le débit
d’air stoechiométrique :

28.85

mp

Mg = 2-0.4854 1p = 28.0kg/s

11.. Bombe calorimétrique

Description

Il s’agit d’étudier la bombe calorimétrique représentée par le schéma de la figure
11.14.

er

Fig. 11.14

A Pétat initial 1, caractérisé par (P;, T1), la bombe contient un mélange M de
monoxyde de carbone et d’oxygene. La combustion est déclenchée, se déroule,
puis les produits de combustion sont refroidis jusqu’a la température finale 75.

Hypotheéses

¢ La combustion est complete.
* Le monoxyde de carbone, I'oxygene et les produits de combustion sont assi-

milables & des gaz semi-parfaits.

e L’état standard (11.3) est considéré comme référence.

Données

Composition en kilomoles du mélange M : &M, = 0.25 kmol CO/kmol M
¢, = 0.75 kmol Oz /kmol M

Etat thermodynamique initial : Py =1bar T =25°C

Température finale : T 2 = 500°C

Relation approchée pour les chaleurs spécifiques isochores du dioxyde

de carbone et de 'oxygene, valable entre 0 et 1200°C :

6 T k-1
Coj =Y (ajk (555) ) avec T en K et ¢, en J/(K kg)
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Constituant Coeflicients des polynémes de ¢, ;
J aj1 a;2 @;3 @4 ajs aje
Dioxyde de carbone|243.63|1785.41|—1602.30| 766.71 |[—152.33 0
Oxygene 739.74|—955.05| 3269.24 |—-3871.85[2065.51|—417.59
e Pouvoir énergétique du monoxyde
de carbone : Aud, = 10056 kJ /kg
Questions

¢ Calculer la pression finale P;.

 Déterminer le pouvoir énergétique molaire Aad, du monoxyde de carbone.
o Calculer I’énergie-chaleur Q’ extraite de la bombe calorimétrique, par kilo-
mole de monoxyde de carbone briilé.

Réponses

o Py = 2.27bar
o A, = 281.669 MJ/kmol CO
e Q' =236.784 MJ/kmol CO

11.M Influence des conditions de référence
sur le pouvoir énergétique Ah?

Description

Il s’agit de déterminer la variation du pouvoir énergétique inférieur Ah? lorsque
les conditions de référence passent de (P?,T°) a (PY, 1),
Nous étudierons les deux combustibles suivants :

¢ combustible liquide : combustible Diesel ;
e combustible gazeux : méthane.

Hypothese

e Le méthane, I'air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz semi-
parfaits.

Données

e Etats de référence : P°=1bar 7°=0°C
PY =1bar 719 =25°C
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¢ Analyse élémentaire du combustible Diesel : ek = 0.86kg C/kg F
cf, = 0.13kg Hy/kg F

ck, = 0.01kg No/kg F

¢ Chaleur spécifique du combustible Diesel : cr = 1.7988kJ /(K kg)
¢ Pouvoir énergétique inférieur du combustible Diesel,
référé 4 T° = 0°C : AR, = 41507.4kJ /kg

¢ Chaleur spécifique isobare moyenne
du méthane : cpcH, = 2.1912kJ/(K kg)
¢ Chaleur spécifique isobare moyenne de lair
et des constituants des gaz de combustion : épa = 1.0038kJ/(K kg)
épN, = 1.0392kJ /(K kg)
épco, = 0.8287kJ/(K kg)
épu,0 = 1.8618kJ/(K kg)
¢ Pouvoir énergétique inférieur du méthane CHy,
référé 3 T° = 0°C : Ahdcy, = 50028.08kJ /kg
* Masses molaires : (tab. 11.5, vol. I)

Questions

» Calculer, pour les deux combustibles étudiés, la variation, en valeur absolue et
en valeur relative, du pouvoir énergétique inférieur Ah? lorsque les conditions
de référence passent de (P°,7°) a (P%,T%).

Réponses
¢ Combustible Diesel :
ARY, — ARY, = —0.8924 Kk /kg
Ahlp — Ahjp

AhYp,
e Méthane :

= —0.0022 %

ALy, — Ah%y, = —18.1430kJ kg
Ahlcy,

= —0.036 %

11.N Caractéristiques d’un combustible liquide

Description

Il s’agit d’étudier les caractéristiques de la combustion compléte d’un combus-
tible liquide :
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Données
o Température de référence : 70 = 15°C
o Analyse élémentaire du combustible : ct = 0.868kg C/kg F

cfl2 = 0.119kg Hy/kg F
c§ = 0.008kg S/kg F
c& = 0.003kg O2/kg F
cn, = 0.002kg Ny /kg F
¢ Pouvoir énergétique inférieur

du combustible : AhR? = 41243kJ /kg
e Masse molaire de ’air : ma = 28.85kg/kmol
Questions

e Calculer la quantité d’air stoechiométrique Ma /My, le chiffre de carbone
o, le chiffre de soufre & et le chiffre d’azote v, relatifs au combustible.

o Calculer le pouvoir énergétique inférieur AhY du combustible en appliquant
la régle des mélanges et en déduire I’écart en % avec la valeur correcte AhY.

Réponses

o Mag/Mp =13.996 kg A/kg F
o = 1410 K = 0.00345 v = 0.0010

o ARY =~ 42736.53kJ/kg

AhY — AR}

o =36%

11.0 Combustion de I’hexane

La combustion de I’hexane donne lieu a ’équation chimique :

CgH14 +9.5 O2 = 6 CO, + 7 HyO

Description

Nous étudions les deux cas suivants :

Cas I L’eau contenue dans les gaz de combustion est sous forme de vapeur,
Cas II :

Les gaz de combustion sont refroidis de telle maniére qu’une partie de 1'eau
formée se condense.

Hypothése

¢ La combustion est compléte.
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Données

» Etat thermodynamique des gaz de combustion

apres refroidissement : P = 1bar
T = 18°C
¢ Facteur d’air caractérisant la combustion : A=2

* Relation approchée pour la loi de saturation de ’eau : équation (5.161)

Questions

e Calculer la quantité d’air stoechiométrique N ;/NF nécessaire a la combus-
tion de ’hexane.

¢ Pour le cas I et I, déterminer la composition en kilomoles des gaz de com-
bustion humides.

Réponses
Nast _ 45 94 kmol A/kmol F

Np

e Casl Cas I1
e3¢, = 0.0638 0.0676 kmol COz/kmol Gc
o = 0.0745 0.0207 kmol H20/kmol Gc
e8¢ =0.101 0.107 kmol O3 /kmol Ge
RS = 0.761 0.805 kmol N3/kmol Ge

11.p Chambre de combustion d’une installation a gaz

Description

Soit la chambre de combustion d’une installation motrice & gaz, alimentée par
un combustible liquide.

Hypotheses

¢ La combustion est compléte.

La chambre de combustion est parfaitement calorifugée.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

Le régime est permanent.

L’air et les gaz de combustion sont assimilables a4 des gaz semi-parfaits.
L’état standard (11.3) est considéré comme référence.
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Données

Analyse élémentaire du combustible : cE = 0.86kg C/kg F
cqy, = 0.13kg Hao/kg F

ck, = 0.01kg No/kg F
e Température du combustible a 1’entrée

de la chambre : Tr = 400K
e Chaleur spécifique du combustible : cr = 2.01kJ/(K kg)
« Pouvoir énergétique inférieur du combustible :  AA? = 42800kJ /kg
o Température de lair & ’entrée de la chambre : Ta = 500K
o Débit-masse d’air : Ma = 190kg/s

o Chaleur spécifique isobare de lair et des gaz de combustion
(combustion complete) :

_J 4%
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1300 // 0.8
.@b‘éb&e ézlj %
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1100 IVAI// o
n— =z
0 200 400 600 800 1000 °C
Fig. 11.15
Questions

e Calculer la température T des gaz de combustion, le dé]:)it:-masse Mg des gaz

de combustion et la puissance-transformation relative Y~ du réseau de com-
bustion, cela pour les valeurs du facteur d’air A = 1-1.250-1.667-2.500-5-00.
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Déperdition d’une chambre de combustion

Réponses

A\ Tc Mg Y-
K] [ke/s] | MW]
1 | 2579.29 | 203.32 | 570.38
1.250 | 2247.81 | 200.65 | 456.84
1.667 | 1883.09 | 197.99 | 342.63
2.500 | 1480.28 | 195.33 | 228.42
5.000 | 1027.90 | 192.66 | 114.21
oo | 500.00 |190.00| o

11.Q@ Déperdition d’une chambre de combustion

Description

Soit une chambre de combustion alimentée avec du méthane pur et représentée
par le schéma de la figure 11.1.

Hypothéses

La combustion est compléte.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
Le régime est permanent.

L’air, le méthane et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz semi-
parfaits.

L’état standard (11.3) est considéré comme référence.

Données

Température du méthane
a I’entrée de la chambre : Tr = 400K
Relation approchée pour la chaleur spécifique isobare molaire
du méthane, valable entre 300 et 2000 K :
3/4 -1/2
Gpr(T) 2 —672.87 + 439.74 (L) /* — 24.875 (Z5)** + 323.88 ()

avec T' en K et ¢, en kJ/(K kmol)

Pouvoir énergétique inférieur du méthane : éﬁ? = 802300kJ/(K kmol)
Température a I’entrée de la chambre : T4 = 500K
Facteur d’air de la combustion : A=1.5

Température des gaz de combustion
a la sortie de la chambre : Te = 1800K
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e Chaleur spécifique isobare de lair et des gaz de combustion
(combustion compléte) :

K kg
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Fig. 11.16

Question

e Calculer les déperditions d; de la chambre de combustion, en kJ/kmol CHy.

Réponse

. d = %i = 83370 kJ/kmol CH,






CHAPITRE 12

Exemples d’application
des chapitres 10 et 11

12.A Chambre de combustion

Description

Considérons la chambre de combustion faisant ’objet de la section 12.1 et
représentée par les schémas des figures 12.1 et 12.2 (vol. I).

1300 // :_Z
P
1200 ] ‘4“&% A "
#&o/ ¢ — 0.0
b2 /A///,/ |
1100 /{///% /
Z 5a
1000 /200 400 600 800 1000 %

Fig. 12.1
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Hypothése
¢ La condensation de la vapeur d’eau des gaz de combustion n’est pas prise en
compte.
Données
e Etat atmosphérique : P,=1bar T,=0°C
» Etat de référence P°=1bar T°=0°C
e Etat thermodynamique du combustible
a ’entrée de la chambre : Pr = 40bar
Tr =122°C
* Masse volumique moyenne du combustible : pr = 843kg/m3
» Chaleur spécifique moyenne du combustible : ér = 1.96kJ/(K kg)
¢ Pouvoir énergétique inférieur du combustible : AR? = 41330kJ/kg
¢ Pouvoir exergétique du combustible : AK® = 43470kJ /kg
e Débit-masse de combustible : Mr = 2kg/s
¢ Température de ’air a ’entrée de la chambre : Ta = 2239°C
e Débit-masse d’air : M, = 190kg/s
e Température des gaz de combustion
a la sortie de la chambre : TG = 613.7°C

Chaleur spécifique isobare de Vair et des gaz de combustion
(combustion complete) : (fig. 12.1)
Pouvoir énergétique du monoxyde

de carbone : Ah2, = 10100kJ /kg
¢ Pouvoir exergétique du monoxyde

de carbone : AKkY, = 9830kJ/kg
¢ Débit-masse de monoxyde de carbone

a la sortie de la chambre : Mco = 0.016 kg/s
e Facteur d’air caractérisant la combustion : A=6.78
Questions

Calculer, pour la chambre de combustion, Vefficacité ¢ et le rendement
exergétique 77 (premieére définition), ainsi que 'efficacité €' et le rendement
exergétique 7’ (deuxiéme définition), en négligeant I'influence de la diffusion
sur le calcul de la surcoenthalpie des gaz de combustion.

Réponses

e €=0997=099.7°C € =0.995 =99.5°C

n=0.564 = 56.4°C 7 = 0.563 = 56.3°C
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12.B Chaudiére a vapeur

Description

Considérons la chaudiére a vapeur faisant ’objet de la section 12.2 et représen-
tée par le schéma de la figure 12.3 (vol. I).

Hypotheése

¢ La condensation de la vapeur d’eau des gaz de combustion n’est pas prise en
compte.

Données

+ Etat atmosphérique : P, =1bar T, =0°C

o Etat de référence : PO =1bar 70 = p°C

¢ Etat thermodynamique du combustible

dans le réservoir : Pp =1bar 75 =0°C
» Etat thermodynamique du combustible

apres préchauffage : Pp1 =33bar Tp, = 120°C
e Masse volumique du combustible :

ke o oF
m3 +

\\\
§ ~

850 \

800

0 20 40 60 80 100 120 140 °C

Fig. 12.2
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o Chaleur spécifique du combustible : (fig. 12.3)

kJ Cp

K kg

2.4

/

2.0
1.8 /

T
16 >

0 20 40 60 80 100

Fig. 12.3

» Pouvoir énergétique inférieur du combustible :

» Pouvoir exergétique du combustible :

e Débit-masse de combustible :

+ Puissance électrique du moteur de la pompe
a combustible :

de la pompe a combustible :
e Température de ’air avant le ventilateur
de soufflage :
e Température de 'air apreés préchauffage :
» Débit-masse d’air :
¢ Puissance électrique du moteur
du ventilateur de soufflage :

du ventilateur de soufflage :

» Température maximale des gaz de combustion :

Efficacité globale du systéme « moteur-paliers »

Efficacité globale du systéme « moteur-paliers »

120 140 °C

Ah? = 41180kJ kg
AK® = 44220kJ /kg

Mp = 8.4kg/s

Ef = 51kW
ef = 0.71

T4 =0°C

T a1 = 268°C

M4 = 130kg/s

E} =1020kW
€ = 0.71

A

Tcmax = 2 10000
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 Chaleur spécifique isobare de l'air et des gaz de combustion : (fig. 12.4)

e
Kke |
I [ 1.0
w\'q“e -y L 0.8
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AT T 4 o0e A
1.3 /7% R —
2 L
1/4'1 4' - - >
1.2 7.7 %%
‘ A
/)
/ y
1.1
T
1.0 + -
0 1000 2000 °C
Fig. 12.4
e Facteur d’air caractérisant la combustion : A=1.09
e Puissance électrique du moteur
du ventilateur de tirage : Eg. = 1597TkW
e Efficacité globale du systéme « moteur-paliers »
du ventilateur de tirage : €g = 0.70
e Etats thermodynamiques de l'eau :
Point P ;f h s
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kJ/(K kg)]
1 234.5 | 257.2 | 1120.98 2.8043
2 187.6 | 538 | 3373.18 6.3376
e Débit-masse d’eau : M, = 160 kg/s

+ Perte exergétique par diffusion du panache dans I'atmosphére, rapportée
au total des puissances exergétiques consom-

mées : g = 0.025
¢ Puissance-chaleur transférée a ’atmosphere
par les structures de la chaudidre (déperdition) : Qg = 444kW

¢ Puissance-chaleur transférée de I’atmospheére
par le réseau d’eau de refroidissement : ‘;e = 481 kW
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Questions

« Calculer l'efficacité € et le rendement exergétique 7 de l'installation (fron-
tiere F), Pefficacité ey et le rendement exergétique ny de la chaudiere
(frontiere Fy) ainsi que Defficacité €}, et le rendement exergétique 7y, de
la combustion (frontiere Fy, deuxiéme définition).

Réponses

e €=0.935=935% eq =0937=93.7% ey =0975=975%
e 1 =10.536 =53.6% e = 0.537 =53.7% 7, =0717=71.7%

12.C Moteur 4 combustion interne

Description

Considérons le moteur & combustion interne faisant l’objet de la section 12.3
et représenté par le schéma de la figure 12.4 (vol. I).

Hypotheése

¢ La condensation de la vapeur d’eau des gaz de combustion n’est pas prise en
compte.

Données

+ Etat atmosphérique : P,=1bar T, =0°C
e Etat de référence : P°=1bar T° =0°C
¢ Analyse élémentaire du combustible : cE = 0.856kg C/kg F

¢y, = 0.134kg Ha/kg F
cf = 0.006kg S/kg F
c§, = 0.001kg Oz /kg F
c§2 = 0.003kg N, /kg F
+ Etat thermodynamique du combustible

a l'entrée du moteur : Pr = 1bar
Tr = 0°C
» Pouvoir énergétique inférieur du combustible :  Ah? = 42600kJ /kg
¢ Pouvoir exergétique du combustible : AK® = 45000kJ /kg
¢ Débit-masse de combustible : Mp = 16.9kg/h
e Puissance-travail a 'accouplement : E; = 100kW
¢ Etat thermodynamique de Vair
a ’entrée du moteur : P4 = lbar
Ta=0°C

¢ Facteur d’air caractérisant la combustion : A=1.2
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e Etat thermodynamique des gaz de combustion
a la sortie du moteur : Pgos = 1bar
Tgz = 489.4°C
o Chaleur spécifique isobare de l'air et des gaz de combustion
(combustion compléte) :

ot
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Fig. 12.5

« Pouvoir énergétique du monoxyde de carbone :  AhQ, = 10100kJ/kg
« Pouvoir exergétique du monoxyde de carbone : Ak2, = 9830kJ/kg
e Débit-masse de monoxyde de carbone

3 la sortie de la chambre : Mco = 0.93kg/h
o Températures de I’eau de refroidissement
du moteur : T.. = 75°C
Tz = 90°C
¢ Chaleur spécifique de l'eau : ce = 4.2kJ/(K kg)
o Débit-masse d’eau de refroidissement : M, = 560kg /h
e Températures de I’huile du moteur : T = 80°C
Tho = 94°C
¢ Chaleur spécifique de 'huile : cn = 1.8kJ/(K kg)

o Débit-masse d’huile : M, = 230kg/h
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Moteur & combustion interne

Questions

* Calculer l'efficacité € et le rendement exergétique 7 de l'installation (fron-
tiere F), ainsi que Defficacité €p; et le rendement exergétique ny du moteur

(frontiére Fypr), en négligeant I'influence de la diffusion sur le calcul de la
surcoenthalpie des gaz de combustion.

Réponses

* ¢ =0.500 = 50.0% em = 0.800 = 80.0% €hy = 0.788 = 78.8%
e 1 =0473=473% n = 0.588 = 58.8% My = 0.581 = 58.1%



CHAPITRE 13

Cycles thermodynamiques

13.A Cycle de Beau-de-Rochas ou de Otto

Description

Le cycle d’un moteur & combustion interne & allumage commandé est en réalité
trés complexe. Pour I’étudier, une premiere approche consiste a 1’assimiler au
cycle théorique d’un moteur & air chaud, représenté dans le diagramme P-v de
la figure 13.1 (cycle de Beau-de-Rochas ou de Otto).

v, Vo+ V. 1%

Fig. 13.1
L’air parcourant le cycle subit les transformations suivantes :
1-2 : compression adiabate et sans dissipation,
2-3 : chauffage isochore,
3-4 : détente adiabate et sans dissipation,
4-1 : refroidissement isochore.
Il s’agit d’améliorer ce cycle en augmentant soit le rapport volumétrique de
compression x = (Vo + V¢)/ Vo, soit la pression P;.

Hypotheses

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e L’air est assimilable a un gaz parfait.
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Données

e Température de lair au point 1 : Ty = 20°C

* Masse molaire de I'air : m = 28.85kg/kmol
* Rapport calorifique de Dair : v =1.389
 Energie-chaleur massique recue par Vair : 3gt =2400kJ/kg
Questions

 Tracer la pression au point 3 et 1’efficacité motrice du cycle en fonction de
la pression au point 1 (P, = 1 & 2bar), avec le rapport volumétrique de
compression en paramétre (x = 2, 4, 6 et 8).

» Déterminer I'état thermodynamique (P,T) des points du cycle pour les cas
correspondant aux valeurs maximales de la pression au point 3 et de 'effica-
cité motrice, dans le domaine considéré & la premiere question.

Solution

Pression au point 3 et efficacité motrice
Le facteur calorifique est, selon (2.36) :

v—1

= — =0.28
Yy
La chaleur spécifique isochore est, selon (2.74) et (5.66) :
1 1

La transformation 2-3 étant isochore, la pression au point 3 est, selon 1'équation
d’état (5.8) :

T3
Py =Py—
3 = P, T

La relation (2.2) montre que la transformation 1-2 est isentrope. Le tableau 8.6
(vol. I) donne alors, compte tenu de la deuxieéme hypothese :

V- -
P,=P (72) = Pix”
1

P r
T,=T (Fj) =Tix"!

L’énergie-chaleur massique regue par I’air au cours de la transformation 2-3 est,
en vertu du Premier Principe (1.23), compte tenu des hypotheses et de (2.58) :

3t = (T3 —Th)

En éliminant P, T, et T3 entre les quatre relations précédentes, nous obtenons
finalement la pression au point 3 :

gt
P = (c T X+X7)P1

vil
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Nous pouvons donc représenter, pour le domaine précisé, la pression P; en
fonction de la pression P;, avec le rapport volumétrique de compression x en
parametre. Il s’agit d’une famille de droites dont la pente augmente avec le
rapport volumétrique de compression (fig. 13.2).
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Fig. 13.2

L’efficacité motrice du cycle est, selon (13.43) et (13.44) :

€ _q_ 19
3qt gt

€m

L’énergie-chaleur massique donnée par I’air au cours de la transformation 4-1

est, en vertu du Premier Principe (1.23), compte tenu des hypothéses et de
(2.58) :

19 =c(Ta—Th)

La relation (2.2) montre que la transformation 3-4 est isentrope. Nous avons
donc, selon le tableau 8.6 (vol. I) :

()
T Ty X

Ty, T3
T, T
L’efficacité motrice du cycle est alors :
. ___1~_T4—T1 =1_((T4/T1)—1)T1 =1_fli
’” T3 — T, (T3/T2) — 1) T T,

em=1—x""
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Nous constatons que 'efficacité motrice ne dépend pas de la pression P. Elle est
donc représentée dans un diagramme (€,,, P;) par des droites horizontales dont
’ordonnée augmente avec le rapport volumétrique de compression x (fig. 13.3).

ek

b — - —

-
= o o

Fig. 13.3

Nous pouvons aussi la représenter en fonction du rapport volumétrique de com-
pression x (fig. 13.4). Il s’agit d’une branche de courbe & caractére hyperbolique
qui a pour asymptote ’axe €, = 1.
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Fig. 13.4

Etat thermodynamique des points du cycle pour les cas correspondant
aux valeurs maximales de P; et ¢,

La figure 13.2 montre que la valeur maximale de la pression P; dans le domaine
considéré a la premiére question est atteinte pour P; = 2bar et x = 8. Les
valeurs correspondantes sont dans ce cas :
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Py, = Pix" = 35.92bar
T, =Tix" ' =658.1K Tz =384.95°C

3q+
Py = (2 X + xﬁ) P, = 212.69bar
T

T; = %Tz —3896.81K T3 =23623.7°C
2

Py = P3x~ 7 = 11.84 bar
Ty=Tax!™ " =1735.8K T4 =1462.7°C
em=1—x'"7=0.555=55.5%

Les figures 13.3 et 13.4 montrent que la valeur maximale de l'efficacité €,, dans
le domaine considéré & la premiére question est atteinte pour x = 8, quelle que
soit la valeur de P;. Dans ce cas, les états thermodynamiques des points du
cycle peuvent donc aisément étre déduits du tableau ci-dessus, en observant les
remarques qui suivent.

¢ Toutes les pressions sont proportionnelles a la pression P;.

« Toutes les températures sont les mémes.

« L’efficacité motrice du cycle est la méme.

13.B Cycle de Stirling

Description

Considérons un moteur & air dont le cycle thermodynamique simplifié est un
pseudo-cycle de Stirling, comportant des dévalorisations & basse et & haute

température. Ce cycle est représenté par les diagrammes thermodynamiques
de la figure 13.5.

P T
Ymin q+ VUinax
h

Ty /

T, 3 4
g;

' 2
Ty 1
P T
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Unin

w Y
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Hypotheses

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ La dissipation est négligée.
e L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données

* Etat atmosphérique : P, =1bar T, =298K
» Température de la source chaude : T, = 1200K

'« Pression de I’air au point 1 : P, = 3bar

» Rapport volumétrique de compression : X = Vmax/Vmin = 1.5

e Température au niveau du refroidissement : T}, = 560K

e Température au niveau du réchauffage : T; = 1000K

+ Constante massique de air : r = 0.287kJ/(K kg)

» Chaleur spécifique isochore de l'air : ¢y = 0.805kJ/(K kg)
Questions

Calculer I’état thermodynamique en chaque point du cycle.

Calculer les énergies-travail et les énergies-chaleur, massiques, mises en jeu
au cours de chaque transformation.

Calculer I’exergie-chaleur regue de la source chaude.

Calculer 'efficacité motrice du cycle.

Calculer le rendement exergétique du cycle.

Solution

Etats thermodynamiques

Point 1
Le volume massique est, selon la loi des gaz parfaits (5.8) :
T3,
V1 = Umax = 2 = 0.5357 m/kg
Py
Point 2

La transformation 1-2 étant isotherme, nous avons selon le tableau 8.3

(vol. I) :
Ty =Ty, = 560K

VUmax

Vg = Umin = =0.3572m?/kg

P2 = P1 Ymax = P1X = 4.5 bar

Vmin
Point 3
La transformation 2-3 étant isochore, nous avons, selon (5.44) :
V3 = Umin = 0.3572m° /kg
TI
Py = ——h — g 04bar

min
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Point 4
La transformation 3-4 étant isotherme et la transformation 4-1 étant iso-
chore, nous avons, selon le tableau 8.3 (vol. I) :
Ty =T}, = 1000K
V4 = Umax = 0.5357 m?/kg
i P
Py=py2min _ 23 _ 5 36bar
Umax X
Energies-travail et énergies-chaleur, massiques
Les équations fondamentales d'un systéme fermé monophase (2.3), compte tenu
des hypotheéses et selon (2.58), donnent les relations générales :
da~ = Pdv = —du + 6q7 = —c,dT + 8¢+
Transformation 1-2

L’intégration des relations précédentes donne, pour une transformation iso-
therme, et selon le tableau 8.3 :

2
%a+ = %q_ = —/Pd’U = —TTl ln-vmi
/ Umax
=g, =rT;, Inx = 65.17kJ/kg
Transformation 2-3

L’intégration des relations générales donne, pour une transformation iso-
chore :

3~ =0kJ/kg
gq"’ = ¢y (T}, — T}.,) = 354.2kJ /kg
Transformation 3-4

L’intégration des relations générales donne, pour une transformation iso-
therme et selon le tableau 8.3 (vol. I) :

VUmin

4

ja” =3q% = /Pdv = T} In 22
3

=g} =rT;Inx = 116.37kJ /kg

Transformation 4-1

L’intégration des relations générales donne, pour une transformation iso-
chore :

10~ =0kJ/kg
1q” = (T} —T},) = 354.2kJ /kg
Exergie-chaleur regue de la source chaude
L’exergie-chaleur regue de la source chaude est, selon (10.37) :

T
+ _ a\ + _
€qh = (1 - T—h) gy =87.47kJ/kg
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Pseudo-cycle de Ericsson

Efficacité motrice du cycle

L’efficacité motrice du cycle est, conformément & la définition (13.43) :

4.— _ 2.+ 2,4+
m=3 1% 1% _ga4=44%
qp a5

Rendement exergétique du cycle

Le rendement exergétique du cycle est, conformément a la définition (13.45) :
4,— _ 2 +
n=32__1% _ 0585 —585%
€oh

13.Cc Pseudo-cycle de Ericsson

Description

Il s’agit d’étudier le pseudo-cycle de Ericsson, avec dévalorisation & basse et a
haute température, représenté dans le diagramme T-s de la figure 13.6.
Le gaz qui parcourt le cycle est de 'air.

P, max P, min
ai
Th l -
. 3
T, 1
q;
, 2
Th' 1
1
Tﬂ
qll
-
S
Fig. 13.6
Hypotheéses

e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
¢ La dissipation est négligée.
e L’air est assimilable & un gaz parfait.
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Données
« Etat atmosphérique : P, = 1bar Ta = Qbar
o Température de la source chaude : Th =1200°C
e Pression minimale : P in = 1bar
+ Rapport de pression : T = Pmax/Pmin = 12
o Température au niveau du réchauffage : T,’l =1000°C
o Température de ’air au niveau
du refroidissement : T/, = 50°C
+ Constante massique de 'air : r = 0.2882kJ/(K kg)

o Chaleur spécifique isobare de l'air : cp = 1.0087kJ/(K kg)

Questions

Calculer I’énergie-travail et I’énergie-chaleur, massiques, mises en jeu au cours
de chaque transformation.

Calculer V'efficacité motrice du cycle.
Calculer 'exergie-chaleur regue de la source chaude.
Calculer le rendement exergétique du cycle.

Solution

Energies-travail et énergies-chaleur

Les équations fondamentales (4.57) d’un systéme ouvert, en régime permanent,

donnent, compte tenu des hypothéses, de (2.60) et de (5.8), le bilan énergé-
tique :
de” = —er?P = —c,dT + g7

Nous obtenons par intégration les énergies-travail et les énergies-chaleur qui
suivent.

Transformation 1-2

2et =q7 = 7T} Inm = 231.42kJ /kg
Transformation 2-3

3¢” =0kJ/kg

3qt = ¢, (T} — T},) = 958.27kJ /kg

Transformation 38-4

3¢ =¢qf =rT)Inm =911.77kJ /kg

Transformation 4-1

te” =0kJ/kg
34t = cp(T}, — T}) = 958.27kJ kg
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Efficacité motrice

L’efficacité motrice du cycle est, conformément a la définition (13.43) :

40— _ 20+
em=3—1—=0746=T746%
qp
Exergie-chaleur

L’exergie-chaleur regue par l'air au niveau de la source chaude est, conformé-
ment a la définition (10.34) :

e, =(1— o g} = T42.71kJ /kg
q Th

Rendement exergétique
Le rendement exergétique du cycle est, conformément & la définition (13.45) :

e~ — et

n=3 1" =0916=916%
eqh

13.0 Cycle d’un moteur a air chaud

Description

Il s’agit d’étudier le cycle d’un moteur a air chaud, représenté dans le dia-
gramme 7-s de la figure 13.7.

"}

isobares

isochores

Fig. 13.7

L’air parcourant le cycle, subit les transformations suivantes :
1-2 : compression adiabate,

2-3 : chauffage isochore,

3-4 ;. détente adiabate,

4-1 : refroidissement isochore.
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Hypotheéses

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
o L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données

+ Etat thermodynamique de ’air au point 1 : Vi =381
P, = 0.95bar
Ty = 17°C

¢ Rapport de pression de la transformation 1-2 : w=P,/PL=8

» Constante massique de lair : r = 288 J/(K kg)

o Rapport calorifique de 'air : v = 1.389

¢ Facteur polytrope relatif & la compression : Yoe = 1.506

o Facteur polytrope relatif a la détente : Yop = 1.289

¢ Energie-chaleur regue par l'air

pendant le chauffage : QF =7.5kJ

Questions

¢ Déterminer I’état thermodynamique (v, P, T') aux points 2, 3 et 4 du cycle.
¢ Calculer Vefficacité motrice du cycle.

Solution

Calculs préliminaires

La masse d’air est, selon 'équation d’état (5.72) appliquée au point 1 :
WP

M= A0
riy

= 0.00432kg

Le facteur calorifique est, selon (2.36) :
r=2=1_0o8
Y
La chaleur spécifique isochore de l’air est, selon (2.74) :
T

- = 740.57J/(K kg)

Cy =

Etats thermodynamiques aux points 2, 3 et 4
Point 2
La pression est :
Py = 7P = 7.6bar
La température est, selon le tableau 8.7 (vol. I) :
Ty = Tyn'e =583.53K T, = 310.38°C

Le volume massique est, selon I’équation d’état (5.71) :

vy = Tz _ 0.221m® /kg
P,
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Point 3

Le volume massique est :

v3 = vg = 0.221 m® /kg
Premier Principe (1.23), appliqué & la transformation 2-3, donne, compte tenu
de la premiére hypothése et de (2.58) :

U3 — U2 = MCv(Tg - T2) = Q;t
La température est donc :
Qi
Me,
La pression est, selon 1’équation d’état (5.71) :

'I‘T3

Py = — = 38.13bar
V3

T3 =T+ =2927.77K Ty = 2654.62°C

Point 4
Le volume massique est :

v
vy = MI = 0.88m?/kg

La pression est, selon le tableau 8.7 (vol. I) :
V3 YoD
Py=P (—) = 6.43 bar
Vi
La température est, selon ’équation d’état (5.71) :

P )
T, = ”{r 1 =1965.36K T, =1691.21°C

Efficacité motrice

L’énergie-travail massique utile fournie par le cycle est, en vertu des équations

fondamentales (2.3), compte tenu des hypothéses et de (2.58) :

e = ge_ — ¥e+ = (ug — uq) — (ug — u1)

=c,((T3 — Ty) — (T — T1)) = 495.47kJ /kg
L’énergie-chaleur massique recue par le cycle de la source chaude est :
Qn

a = 2 = 1736.08kJ/ke

L’efficacité motrice du cycle est donc, conformément & la définition (13.43) :

€

em = =0.285 = 285%
dn
13.E Cycle de Diesel simple
Description

Considérons un moteur & air dont le cycle thermodynamique est un cycle de

Diesel simple. Ce cycle est représenté dans les diagrammes thermodynamiques
de la figure 13.8.
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L’air subit les transformations suivantes :
1-2 : compression adiabate,

2-3 : chauffage isobare,

3-4 : détente adiabate,

4-1 : refroidissement isochore.

Hypotheses

» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
* La dissipation est négligée.
e L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données
e Etat thermodynamique au point 1 : P, =09 bar T; =290K
e Rapports volumétriques : X = vi/vz =15
Xe = v3/ve =3
e Rapport calorifique de 'air : v = 1.408
Questions

e Calculer I'état thermodynamique de lair aux points 2, 3 et 4 en fonction de
I’état thermodynamique au point 1 et des rapports volumétriques de com-
pression.

s Calculer les énergies-travail et les énergies-chaleur, massiques, mises en jeu
au cours de chaque transformation en fonction de 1’état thermodynamique
au point 1 et des rapports volumétriques de compression.

o Etablir la relation donnant I’efficacité motrice du cycle en fonction des rap-

ports volumétriques de compression, et tracer un diagramme pour les valeurs
x = 12-18-24.
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Solution

Etats thermodynamiques
Point 2

La transformation 1-2, selon (2.2) et compte tenu de la deuxi¢éme hypothése,
est isentrope. Nous avons alors, selon le tableau 8.6 (vol. 1) :

Py (Uz )_7 .
—ﬁ- = — = x
1 31

T _ (B _ o
T, p) ~X

Le facteur calorifique I' est, conformément & la définition (2.36) :

n/_l

= =0.29

Nous avons finalement :
P2 = P]X'Y = 43.07 bar
T, =Tix"" ' =876.54K T3 =603.39°C

Point 3
La transformation 2-3 étant isobare, nous avons, selon le tableau 8.2 (vol. I):

P; = P, = 43.07 bar
Ty = 15? =Tix" 1xc = 2629.63K T3 = 2356.48°C
2

Point 4

La transformation 3-4, selon (2.2) et compte tenu de la deuxiéme hypothese,
est isentrope. Nous avons alors, selon le tableau 8.6 (vol. I) :

r=(m) =(n) =)
Py U3 V2 U3 X
() -(2)
T3 P X

Nous obtenons finalement :

X Y
P, =P (;“) = Pyx? =4.46 bar

7-1 .
T, =T (%) =Tix! =13627K T4 =1089.55°C

Energies-travail et énergies-chaleur, massiques

Les équations fondamentales d’un systéme fermé homogene (2.3), compte tenu
des deux premiéres hypotheses, donnent les relations générales :

6a” = Pdv
dg* = Tds
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Transformation 1-2
L’intégration des relations précédentes donne, pour une transformation isen-
trope, selon le tableau 8.6 (vol. I) :

2 P r
?a-'- = _/Pdv = ¢y 11 ((Ff) - 1) = CvTI(X‘Y—l - 1)
1

¢t =0

Transformation 2-3
L’intégration des relations générales donne, pour une transformation isobare,
selon le tableau 8.2 (vol. I) :

3
30" = /Pd'v =r(T3—T) =rTix" (xc— 1)
2

3
3t = /Tds =cp(T5s — T2) = 1 X" ' (xc — 1)
2

Transformation 8-4
L’intégration des relations générales donne, pour une transformation isen-
trope, selon le tableau 8.6 (vol. I) :

4
P r
ta = /Pd’v = ¢T3 (1 - (54) ) = coTixc(x""' = x271)
3

3
gt =0

Transformation 4-1
L’intégration des relations générales donne, pour une transformation iso-
chore, selon le tableau 8.1 (vol. I) :

1a”=0

1 .
i = - [Tas=cfi-T) =eTa(x2 - 1)
4

Efficacité motrice du cycle

L’efficacité motrice du cycle est, conformément a la définition (13.43) ainsi que
selon (13.44) :

3,— -2 1.—
e — 22T a0 ‘1a+—1_&
m = = 3
a4+ 29"
x{—1

o xe — 1)
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Le diagramme de la figure 13.9 montre 'efficacité motrice du cycle de Diesel

en fonction du rapport de compression x., avec le rapport de compression x en
parametre :

-}

\
04 }'\
\

0.8
0.74
R
06 N .

~L_
0.3
0.2
0.14

14 ) Al T ] >

0 1 2 3 4 5 6 7 8 10 X,

Fig. 13.9
13.F Cycle de Brayton

Description

Un cycle de Brayton est un cycle bitherme moteur, avec transfert-chaleur in-
terne, constitué de deux isentropes et de deux isobares (fig. 13.10).

Il est théoriquement possible de réaliser un cycle de Brayton a l'aide du systéme
fermé, avec transvasement et en régime permanent, faisant ’objet de la figure
13.11. Nous considérons un systéme fonctionnant avec de air.

L’air parcourant le cycle subit les transformations suivantes :
1-2 : compression adiabate et sans dissipation;

2-3 : chauffage isobare par transfert-chaleur interne Qp, réversible;

3-4 : chauffage isobare par transfert-chaleur externe Q% avec une source chaude
a température T}, ;

4-5 : détente adiabate et sans dissipation ;
5-6 : refroidissement isobare par transfert-chaleur interne Q R, réversible;

6-1 : refroidissement isobare par transfert-chaleur externe @, avec une source
froide & température T, (atmosphere).
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. ) source chaude
P, min
. source froide (atmospheére)
a |
Fig. 13.10
Hypotheses

e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e L’air est assimilable a un gaz parfait.

Données

e Température atmosphérique :

e Température de la source chaude :

¢ Pression minimale :
e Rapport de pression :
* Températures de l'air :

e Débit-masse de lair :

¢ Chaleur spécifique isobare de Dair :

¢ Rapport calorifique de ’air :
* Rapport calorifique de 'air :

T, =0°C
Tn = 1200°C
Pprin = 1bar
TC = max/Pmin =4
T, = 15°C
Ty = 850°C
M = 10kg/s
¢p = 1.0087kJ/(K kg)
I' = 0.2857
I = 0.2857
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récupérateur R

/JM\

| Y générateur de T,
gaz chaud E --ﬁ
Qr
' 4 5
Y
E¢ }
]
-] l

compresseur C turbine T

I-Wl refroidisseur A

Fig. 13.11

Questions

e Calculer les états thermodynamiques (P, T') aux points 2 & 6 du cycle.

¢ Calculer la puissance-travail et la puissance-chaleur mises en jeu au cours de
chaque transformation.

¢ Calculer lefficacité motrice du cycle.

¢ Calculer le rendement exergétique du cycle.

¢ Calculer I'efficacité motrice et le rendement exergétique du cycle dans le cas
ol il n’y a pas de récupération par transfert-chaleur interne Qg.

Solution

Etats thermodynamiques
Point 2
La pression au point 2 est :

P; = Phax = Painmc = 4 bar
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La transformation 1-2 est isentrope, selon (2.2). Le tableau 8.6 (vol. I) donne,
compte tenu de la deuxieme hypotheése, la température au point 2 :

r
T, =T (fl“i’f) =Tynl = 428.18K Ty = 155.03°C
Pmin
Point 4
La transformation 2-3-4 étant isobare, la pression au point 4 est :
Py = Pyhax = 4bar

La température au point 4 est, selon les données :

Ty = 850°C
Point 5
Les transformations 2-3-4 et 5-6-1 étant isobares, le rapport de pression est :
P 1
r = —2 = — =025
Prax TCc

La transformation 4-5 est isentrope, selon (2.2). Le tableau 8.6 (vol. I) donne,
compte tenu de la deuxiéme hypothese, la température au point 5 :

R min
Prax

r
Ts =T, ( ) =TynL =755.84K Ty = 482.69°C

Point 3
La pression au point 3 est :
P3 = Ppax = 4bar
Le transfert-chaleur interne Qg étant réversible, la température au point 3 est :
T3 = Ts = 482.69°C
Point 6
La pression et la température au point 6 sont :
Pg = Pyin = 1l bar
Te = Ty = 155.03°C

Puissances-travail et puissances-chaleur

Les équations fondamentales (4.57) d’un systéme ouvert, en régime permanent,
donnent, compte tenu des hypotheéses et de (2.60), le bilan énergétique :

de” = —dh + g™

6B~ = —Mc,dT + Q"
Nous obtenons par intégration les puissances-travail et les puissances-chaleur
qui suivent :
Transformation 1-2

Ec = Mcy(Ty — Ty) = 1412.5kW

Qc = OkW
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Transformation 2-3

Erpg = 0kW

Qr = Mcy(Ts — Ty) = 3305.1kW
Transformation 3-4

Eg = 0kW

Qh = Mcy(Ty — Ts) = 3705.1kW
Transformation 4-5

Br = Mcy(Ty — T5) = 3705.L kW

Qr = 0kW
Transformation 5-6

Egrp = 0kW

Qr = Mcy(Ts — Ts) = 3305.1kW
Transformation 6-1

E, = 0kW

Q7 = Mc,y(Ts — T1) = 1412.5kW

Efficacité motrice

L’efficacité motrice du cycle est, conformément & la définition (13.43) :
E- Er-E

=— =T _C-0619=619%
QE Qe

€m

Rendement exergétique

L’exergie-chaleur regue par 'air au niveau de la source chaude est, conformé-
ment & la définition (10.38) :

) T.\ -
Ef = (1 - Th) Q% =3018.1kW
Le rendement exergétique du cycle est, conformément & la définition (13.45) :
E- Er-E
NE o =S =T6%
EqE EqE

Cycle sans transfert-chaleur interne

La puissance-chaleur et I’exergie-chaleur regues par le cycle sont alors :

Qt' = Qr+ QL = 7010.1kW

. T .
+7 a 7 _
Ely = (1 - ﬁ) +/ = 5710.3kW
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L’efficacité motrice et le rendement exergétique du cycle deviennent alors :

or — E
¢ —Er—Ec_ 397 _307%
Qk
n = Br—Ec _ 401 = 201%
EX
qFE

Remarquons que les performances obtenues précédemment pour le cycle avec
transfert-chaleur interne sont beaucoup plus élevées que ces derniéres. Cela met
bien en évidence le grand intérét de la récupération.

13.G Le cycle de Rankine

Description

Le cycle de Rankine, représenté dans le diagramme 7T-s de la, figure 13.12, est
un cycle bitherme moteur qui utilise de la vapeur comme fluide de travail. Il
comporte les transformations suivantes :

1-2 : compression du liquide,

2-2' : chauffage jusqu’a I’état de liquide saturé,

2'-3 : vaporisation jusqu’a I’état de vapeur saturée,

3-4 . détente de la vapeur,

4-1 : condensation jusqu’a I’état de liquide saturé.

T4
n'mx

2! 3

Fig. 13.12

Hypotheses

¢ La compression et la détente sont adiabates.

e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
+ La dissipation est négligée.

¢ Le régime est permanent.
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Données
¢ Pression maximale : Pax = 40bar
¢ Température aun point 1 : Ty =35°C
e Température au point 2 : Ty = 35.14°C
¢ Volume massique moyen de ’eau liquide : o = 0.0010043 m3 /kg
+ Etats de saturation de l’eau :
P /1'"-1 % R s’ s
[bar] [°Cl | [kJ/kg] | [kd/kg] | [kI/(K kg)] | [kJ/(K kg)]
0.05622 35 146.56 | 2565.4 0.5049 8.3543
40 250.33 | 10874 | 2800.3 2.7965 6.0685
» Débit-masse d’eau : M = Tkg/s
Questions

« Calculer les états thermodynamiques aux points 2 et 4.

e Calculer les puissances-travail et les puissances-chaleur mises en jeu au cours
de chaque transformation.

¢ Calculer efficacité motrice du cycle.
Solution

Etats thermodynamiques

La compression est isentrope, selon (4.23) et compte tenu des premiére et troi-
sieme hypotheéses. Nous avons donc :

sy = 81 = s'(T1) = 0.5049kJ /(K kg)

L’intégration de (1.152) donne accroissement d’enthalpie entre les points 1
et 2:

2Ah = 9(Ppax — Pnin) = 4.017kJ /kg
L’enthalpie au point 2 est finalement :
hy = hy +2Ah = 150.577kJ /kg

La détente est isentrope, selon (4.23) et compte tenu des premiére et troisieéme
hypotheses. Nous avons donc :

84 = 83 = 8" (Pmax) = 6.0685kJ /(K kg)

Le point 4 se trouve sous la courbe de saturation. Son titre est calculé & ’aide
de (5.85) :

84 — 8
s — g

Ty = = 0.709
L’enthalpie au point 4 est alors, selon (5.84) :

hy =h' + (b — B)zs = 1861.02kJ /kg
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Puissances-travail et puissances-chaleur
Transformation 1-2

La puissance-chaleur lors de la pressurisation est nulle :
2Qt =0kW
La relation (4.213) donne la puissance-travail :
2+ = M(h — hy) = 28.1kW
Transformation 2-3
La puissance-travail lors du chauffage est nulle :
SET = 0kW
La relation (4.182) donne la puissance-chaleur :
3Q" = M(hs — hy) = 18548.1 kW
Transformation 3-4
La puissance-chaleur lors de la détente est nulle :
QT =0kW
La relation (4.213) donne la puissance-travail :
3F~ = M(hs — hy) = 6575kW
Transformation 4-1
La puissance-travail lors de la condensation est nulle :
LET = 0kW
La relation (4.182) donne la puissance-chaleur :
1Q™ = M(hy — hy) = 12001.2kW
Efficacité motrice du cycle

L’efficacité motrice du cycle est, conformément & la définition (10.26) en consi-
dérant le bilan net d’énergie-travail du cycle comme prestation fournie par le
cycle :

4p- _2p+
€m = i—+‘— =0.353 =35.3%

13.H Cycle de turboréacteur

Description

Considérons le turboréacteur d’aviation représenté par le schéma de la figure 13.13.

Pour étudier le cycle de ce turboréacteur, on ’assimile au cycle théorique re-

présenté dans le diagramme T-s de la figure 13.13.

1-2 : ralentissement de P'air dans le diffuseur, ayant pour effet une augmenta-
tion de sa pression;

2-3 : compression dans le compresseur ;
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Cycle de turboréacteur
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5-6 : détente des gaz de combustion dans la tuyére, ayant pour effet une forte

augmentation de leur énergie cinétique.

Hypotheéses

La combustion est compléete.

La résultante des forces exercées par la pression au droit des sections fluides
1 et 6 est nulle.

La surenthalpie du kérosene injecté dans la chambre de combustion est né-
gligeable.

Les transferts-chaleur avec I'air atmosphérique sont négligés.

L’énergie cinétique est négligeable aux points 2 a 5.

Les variations de 1'énergie potentielle sont négligeables.

L’écoulement est unidimensionnel.

La tuyére fonctionne en régime adapté.

Le régime est permanent.

L’air et les gaz de combustion possedent pratiquement les mémes propriétés
thermodynamiques.

L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
¢ Température de référence : f‘o =0°C
e Altitude de vol : Z = 5000m
« Etat atmosphérique : P, =0.60bar T, = 250K
e Vitesse de ’avion, adimensionnelle : Ma = 0.82
e Rapport de pression : e = P3/P, =8
o Température des gaz a I’entrée de la turbine : T4 = 1300K
e Pouvoir énergétique inférieur du kéroseéne,
référé a 7= 0 °C : Ah? = 44300kJ /kg
e Poussée : K =16 kN
+ Chaleur spécifique isobare de Vair : cp = 1.0087kJ/(K kg)
e Rapport calorifique de Dair : I' = 0.2857
¢ Rendement isentrope du diffuseur : Nps = 0.96
* Rendement isentrope du compresseur : Ncs = 0.88
e Rendement isentrope de la turbine : nrs = 0.90
* Rendement isentrope de la tuyere : Nss = 0.96
¢ Rendement mécanique
de ’arbre turbine-compresseur : ' m = 0.98
Questions

Calculer I’état thermodynamique (P, T') en tous les points du cycle, ainsi que
les vitesses de 1’air & ’entrée et des gaz & la sortie du turboréacteur.
Calculer les débits-masse de 1’air et du combustible.

Calculer D’efficacité motrice du cycle.
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e Calculer l'efficacité propulsive du turboréacteur.

¢ Calculer 'efficacité thermopropulsive du turboréacteur.
Solution

Remarque préliminaire

Nous considérons un référentiel lié au turboréacteur.

Etats thermodynamiques
Point 1

La pression et la température au point 1 sont :
P] = Pa = 0.6 bar
Ty =T,=250K T;=-2315°C

La vitesse de 1'air au point 1, égale a celle de I’avion, est, selon (4.107) et
(4.108) :

C) = MaA = Ma~/yrT, = 260.42m/s
Point 2

Le rendement isentrope du diffuseur est, selon (4.261) et (4.263), compte
tenu de la cinquiéme hypotheése :

n — I\jsD —_ h2s_h1
T CIR T T Ci2

Nous avons, selon (2.60), compte tenu du tableau 8.6 (vol. I} et en posant mp
= Pg / P] :

_ (T —T) _ oTi(rp" — 1)
MDs C?/2 C?/2

Le rapport de pression du diffuseur est donc :

2 \I/T
=11 1 =1.
™D ( + 1Ds 2c,,T1> 1.5295

La pression au point 2 est :
Py = Pywrp = 0.9117 bar

Les équations fondamentales (4.57) appliquées au diffuseur donnent, compte
tenu de (2.60) et de la cinquiéme hypotheése :

C2

?1 =h2—h1 =CP(T2—T1)

La température au point 2 est donc :

2

=T+ 2071 = 283.62K Ty = 10.47°C
P
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Point 3
La pression au point 3 est :

P = Py = 7.342bar

Le rapport de température relatif au compresseur est, selon (4.236) :

T r_1
Tczfz=1+7—’%’c——=1.922
8

La température au point 3 est donc :
Ty =Tore = 545.13K T3 = 271.98°C

Point 4
La pression et la température au point 4 sont, selon les données :

Py = P3 = 7.342bar
T, =1300K 7Ty =1026.85°C

Point 5

La relation (11.85) donne, compte tenu des hypothéses et de la définition
(11.6) du rapport d’air, le bilan énergétique :

(Ma + Mp)cpTy = MpAR? + Mac,Ts
MA 7 0 MA 2
—— + 1] ¢,Ty = Ah; + ——¢,T:

(MF ) p+4 =iy MF p4L3

Le rapport d’air relatif & la combustion est donc :

MA _ éh? - Cpf.'4
Mp cpT4 - CPT;;

= 56.457kg A/kg F

Le Premier Principe (1.45) donne le bilan mécanique de I’arbre des turboma-
chines :

nmEr = Ec
tm (Ma + Mr)(ha — hs) = Ma(hs — hy)
T (%‘: + 1) cp(Ty —T5) = ﬁ—‘:cp(Tg —-Ty)
La température au point 5 est donc :
_ (MA/MF)(?’a —T3)
Nm ((Ma/Mr) + 1)
Le rapport de pression de la turbine est, selon (7.245) en en posant Tr =T5/Ty:

L \YT
rp= D5 (1 _1 TT) =0.4114
Nrs

La pression au point 5 est donc :

Py = Py = 3.0207 bar

Ts =T,

=1037.8K 7% = 764.65°C
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)4
Point 6

La pression au point 6 est :
P(; = P1 = Pa = 0.6 bar

Le rapport de pression de la tuyere est, selon le bilan des pressions :
P 1
T§= 2 =—— =0.1986
Py TDTCTT
Le rendement isentrope de la tuyére de sortie est, selon (4.279) et (4.281)
compte tenu de la cinquiéme hypothese :
_C&2 _ CE/2
_ﬁsS h'S - th
Nous avons, selon (2.60) et compte tenu du tableau 8.6 (vol. I) :

7ss

” cz/2 c3/2

S == ==

P p(Ts—Tes) cpT5(1—7sT)

La vitesse des gaz a la sortie de la tuyere est donc : 2

Co = \/2n54¢,T5(1 — msT) = 862.17m/s
Les équations fondamentales (4.57) appliquées & la tuyere donnent, compt
tenu de (2.60) et de la cinquieéme hypothese :

cé

? =h5—h6 =Cp(T5 —Tﬁ)

La température au point 6 est donc :
2

T =Ts — Cs _ 669.34K Ty = 396.19°C 6
2¢p
Débits-masse

Le bilan spatial de quantité de mouvement (6.118) donne, compte tenu de
deuxiéme et neuvieme hypotheéses, la poussée du turboréacteur :

R = [ [Ganrr - guk
F,
En projetant sur I’axe z nous obtenons :
. . i . 1
K=(Mjsy+Mp)Cs —MsC, =M (1+.—.—)C—C
(M4 F)Ce AC A ( Ma ) O T
Le débit-masse de ’air absorbé par le turboréacteur est donc :
K

(1 + (MF/MA)) Cs — C

Le débit-masse du kéroséne consommé est :
Ma /Mg
La détermination de ces débits-masse permet de dimensionner le compresse
et la turbine, ainsi que de calculer le rapport poussée/poids du turboréacteu

3

My =

= 25.931kg/s

Mg = 0.4593 kg /s
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Efficacité motrice

Le Premier Principe (1.45), appliqué au turboréacteur entre les sections 1 et
6, donne un bilan énergétique qui est analogue a (11.85), mais qui doit tenir
compte des énergies cinétiques :

n 2 . . C?
6 (ho+ %) = Meah + M

La puissance mécanique fournie par le turboréacteur est égale a I’accroissement
de I'énergie cinétique des gaz :
_ . . C2? . C% . o NN
= (Mp + Ma)—" -~ Mp—- = MpAh} — Mgha

L’efficacité motrice du cycle de turboréacteur est alors, par analogie avec (12.78) :

M
- (1 + XMf) v
E-__ d R - 0.439=43.9%

MpAR 2Ah7

€m

Efficacité propulsive
La puissance propulsive correspondant a la poussée du turboréacteur est :
E, = KC) = (Mp + Ma)C1Cs — MaC}
L’efficacité propulsive du turboréacteur est donnée, en posant ¢ = Cs/C), par
la relation :

(1+ (Ma/Mg))c — (Ma/My)
(1 + (Ma/Mr))c? — (Ma/Mr)
Nous constatons que 'efficacité propulsive depend du rapport d’air M A/ MF et
du rapport des vitesses c. Lorsque le rapport My / Mg est grand par rapport
a 1, Defficacité propulsive est approximativement :

N 2

P 1+4c¢

= 0.467 = 46.7%

€p

_E,
T E-

R

€

Efficacité thermopropulsive
L’efficacité thermopropulsive du turboréacteur est donnée par la relation :
Ey

€ = —2P_ —¢ €, =0.206=20.5%
tp Mpéh? mtp

13.1 Cycle de Brayton inversé

Description

Il s’agit d’étudier le cycle de Brayton inversé représenté dans le diagramme T-s
de la figure 13.14.

11 est théoriquement possible de réaliser ce cycle avec de I'air, a I'aide du systéme
fermé, avec transvasement et en régime permanent, faisant ’objet de la figure
13.15.
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Cycle de Brayton inversé

Fig. 13.14

compresseur turbine

/
I B ™S

T

a

source chaude
(atmosphere)

source froide

Fig. 13.15

L’air parcourant le cycle subit les transformations suivantes :

1-2
2-3:

34 :

4-5 :
5-6 :

compression adiabate et sans dissipation,

refroidissement isobare par transfert-chaleur externe g, avec une source
chaude a la température atmosphérique T,

refroidissement isobare par transfert-chaleur interne réversible g; avec I’air
du cycle,

détente adiabate et sans dissipation,

: chauffage isobare par transfert-chaleur externe q}L avec une source froide

a température 77,

: chauffage isobare par transfert-chaleur interne réversible ¢; avec I'air du

cycle.
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Hypotheéses

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
 L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données

» Température atmosphérique : T, =27°C

e Température de la source froide : T 5= —8°C

¢ Rapport de pression du compresseur : ¢ = Pmax/Puin = 3
e Chaleur spécifique isobare de I'air : cp = 1kJ/(K kg)

¢ Rapport calorifique de Pair : Ir=0.29
Questions

e Calculer I'efficacité de réfrigération du cycle.

* Calculer le rendement exergétique du cycle.

 Calculer la perte exergétique globale massique, ainsi que les différentes pertes
exergétiques massiques dont elle est composée.

Solution
Efficacité de réfrigération
Lefficacité de réfrigération est, conformément & la définition (13.100) :
_9
€ = ‘e¢
L’énergie-chaleur massique regue de la source froide est, selon (2.60) et (4.181),
compte tenu des hypothéses :
‘1}F = he — hs = c,(Ts — T5)
Les transformations 2-4 et 5-1 étant isobares, le rapport de pression de la tur-
bine est :
o P, min — L — l
Prax mc 3
La relation (2.2) montre que la transformation 4-5 est isentrope. Le tableau 8.6

(vol. I} donne alors, compte tenu de la deuxiéme hypothése, la température au
point 5 :

r
Ts =Ty (Pmin> =Tynr" =1928K  T5 = —80.34°C
Prnax

L’énergie-chaleur massique regue de la source froide est finalement :
qf = cp(Ty — Ts) = 72.34kJ /kg
L’énergie-chaleur massique donnée  la source chaude est, selon (2.60) et (4.181) :

4q = hs — hg = ¢, (T2 — T3)

La relation (2.2) montre que la transformation 1-2 est isentrope. Le tableau 8.6
(vol. T) donne alors la température au point 2 :

r
=T Proax )" _ Torel =412.7TK Ty, =139.62°C
C

min
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L’énergie-chaleur massique donnée & la source chaude est finalement :
q, = cp(To — T,) = 112.62kJ /kg
L’énergie-travail massique regue par le cycle est alors, selon (13.98) :
et =q, —qf =40.27k]/kg
L’efficacité de réfrigération du cycle est finalement :
€5 =18=180%
Rendement exergétique
Le rendement exergétique du cycle est, conformément a la définition (13.102) :
e
1=

L’exergie—chaleur massique regue par le cycle au niveau de la source froide est,
conformément a la définition (10.37) :

egp = — (1 - ;:—;) g} =9.549kJ /kg

Le rendement exergétique du cycle est donc :
n=024=24%

Perte exergétique globale massique

La perte exergétique globale massique est, selon le bilan exergétique (13.28) ou
selon (13.103) :

l=et —e; = (1—n)et =30.73kJ/kg
Cette perte globale est égale a la somme des deux pertes qui suivent.

La perte exergétique due au transfert-chaleur q}’ avec chute de température

entre la source froide & température Ty et l'air du cycle (transformation 5-6)
est, selon (2.60) et (10.143) :

T,
lic = / (1 — —7%) 0q, =q; —cpTaln % = 16.99kJ /kg
a
2

La perte exergétique due au transfert-chaleur g avec chute de température
entre P'air du cycle (transformation 2-3) et la source chaude & la température
atmosphérique T, est, selon (2.60) et (10.143) :

T. Ta T, T,
Ly = [ <? - T—f) 8¢t =,Tuln ?; - ﬁq; = 13.74kJ/kg
5

Il est intéressant de contrdler que la somme des deux pertes calculées est bien
égale A la perte globale :

1= lta + ltf = 30.73kJ/kg
Comme T5/T, = Ty /Ts (transformations isentropes entre les mémes pression),
nous avons aussi :

T,
l=q; — T—fq}“ = 30.73kJ /kg
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13.J Cycle de Carnot

Description

Il s’agit. d’étudier le cycle de Carnot fonctionnant avec de I'oxygene et utilisé

comme cycle moteur, représenté dans les diagrammes P-v et T-s de la figure
13.10 (vol. I).

Hypothéses

» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
* L’oxygéne parcourant le cycle est assimilable & un gaz parfait.

Données

¢ Température de la source chaude : Tn, = 400K

¢ Température de la source froide (atmosphere) : T, = 300K

¢ Rapport volumétrique de détente : x =Vy/V3 =

» Constante massique de ’oxygene : r = 259.82J/(K kg)
Questions

¢ Calculer 1’énergie-chaleur massique q,'i' recue par le cycle au niveau de la

source chaude.

e Calculer I'exergie-chaleur massique e;"h regue par le cycle au niveau de la
source chaude.

* Calculer Defficacité motrice €}, du cycle.

e Calculer I'energie-travail massique e~ fournie par le cycle.

¢ Calculer Vénergie-chaleur massique g; donnée par le cycle au niveau de la
source froide.

Réponses

e ¢ =167.27 kJ/kg
eqn = 41.82 kJ/kg
€5 =0.25=25 %
e” = 41.82 kJ/kg

q; = 125.45 kJ/kg

13.K Cycle de Diesel amélioré

Description

Une analyse détaillée du fonctionnement d’un moteur & combustion interne
montre que le cycle de Diesel simple (exercice 13.E) est assez éloignée de la
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réalité. Un modele plus proche de la réalité est le cycle de Diesel amélioré
représenté dans la figure 13.16.

Pl

Fig. 13.16

L’air subit les transformations suivantes :
1-2 : compression adiabate,

2-2' : chauffage isochore,

2/-3’ : chauffage isobare,

3'-4’ . détente adiabate,

4’-1 : refroidissement isochore.

Hypothéses

¢ Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
* La dissipation est négligée.
¢ L’air est assimilable & un gaz parfait.

Questions

e Tracer dans les diagrammes P-v et T-s les cycles de Diesel simple et amélioré
en gardant le méme rapport volumétrique de compression x = v1/v2 et la
méme énergie-chaleur massique recue. Montrer que l’efficacité motrice du
cycle de Diesel amélioré est supérieure a celle du cycle de Diesel simple.

« Etablir la relation donnant Vefficacité motrice €], du cycle de Diesel amélioré
en fonction des grandeurs suivantes :

Rapports volumétriques :

X = v1/v2 Xe = vy v
Rapport de pression isochore :
Ty = P [Py
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Fig. 13.17

Fig. 13.18

o€ —1-— 1 TuXd — 1
X \ mo(xe — 1) + ((m0 — 1)/7)

Remarque : Pour 7, = 1, on retombe sur Defficacité ¢,,, d’un cycle de Diesel
simple (voir exercice 13.E).
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gne-
13.L. Cycle de statoréacteur

Description

Considérons le statoréacteur représenté par le schéma de la figure 13.19.

Le statoréacteur est un systéme propulsif utilisé pour des avions volant & tr
haute vitesse. Il est basé sur le méme principe que celui du turboréacteur, ms
la différence essentielle réside dans le fait qu’il ne comporte pas de turbom

chines. Le cycle de ce statoréacteur est représenté dans le diagramme 7-s de
figure 13.19.

1
MA

1 2 3 4
diffuseur chambre de tuyére
combustion

e — — —i-
s s

Fig. 13.19

Le fluide parcourant le statoréacteur subit les transformations suivantes :

1-2 : ralentissement de l'air dans le diffuseur, ayant pour effet une forte :
mentation de sa pression ; ‘
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-3 : combustion isobare par injection de kéroséne dans la chambre de combus-

tion;

}-4 : détente des gaz de combustion dans la tuyere, ayant pour effet une forte

augmentation de leur énergie cinétique.

Hypotheses

La combustion est compléte.

La résultante des forces exercées par la pression au droit des sections fluides
1 et 4 est nulle.

La surenthalpie du kéroséne injecté dans la chambre des combustion est
négligeable.

Les transferts-chaleur avec ’air atmosphérique sont négligés.

L’énergie cinétique est négligeable aux points 2 et 3.

Les variations de I’énergie potentielle sont négligeables.

L’écoulement est unidimensionnel.

La tuyere fonctionne en régime adapté.

Le régime est permanent.

L’air et les gaz de combustion possédent pratiquement les mémes propriétés
thermodynamiques.

L’air et les gaz de combustion sont assimilables & des gaz parfaits.

Données
e Température de référence : T° =0°C
e Altitude de vol : Z = 15000 m
¢ Etat atmosphérique : P, = 0.12bar
T, = 218K

s Vitesse de 'avion, adimensionnelle : Ma = 2.5
+ Température des gaz 3 ’entrée de la tuyeére : T3 = 1300K
e Pouvoir énergétique inférieur du kéroséne,

référé & T° = 0°C : ' AR? = 44300kJ /kg
» Débit-masse de lair : : My = 36kg/s
» Chaleur spécifique isobare de lair : cp = 1.0087kJ/(K kg)
o Rapport calorifique de ’air : I' = 0.2857
¢ Rendement isentrope du diffuseur : - nps = 0.96
¢ Rendement isentrope de la tuyére : nss = 0.96
Questions

Calculer I’état thermodynamique (P, T') en tous les points du cycle, ainsi que
les vitesses C de lair & l'entrée et C, des gaz a la sortie du statoréacteur.
Calculer le débit-masse My de kéroséne et la poussée K donnée par le sta-
toréacteur.

Calculer Defficacité motrice €,, du cycle de statoréacteur.

Calculer Defficacité propulsive €, du statoréacteur.

Calculer Vefficacité thermopropulsive €, du réacteur.
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Réponses
. ) P T C
Point | bar] | [K] | [m/s]
1 0.12 218 741.42
2 1.8952 | 490.5 0
3 1.8952 | 1300 0
4 0.12 619.3 | 1171.86

o Mp =0.6838kg/s K =16.3 kN
e €m = 0.505 = 50.5%

e €, =0.790 = 79.0%

o € =0.399 = 39.9%.

13.M Cycles de thermopompe superposés

Description

Soient deux cycles bithermes de thermopompe, sans dissipation, comportant
des dévalorisations & basse et & haute température (pseudo-cycles de Carnot
inversés). Ces cycles sont représentés dans le diagramme T-s de la figure 13.20.

T4

’
Th

source chaude

source froide (atmosphere)

Fig. 13.20
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Il s’agit de deux thermopompes dont les cycles thermodynamiques sont su-
perposés. La premiére consomme la puissance-travail E , prend la puissance-
chaleur Q7 & la source froide (atmosphere) et fournit la pulssance-chaleur Q;
a la température T;. La deuxiéme consomme la puissance-travail E;' , prend la
puissance-chaleur Qz A la température T et fournit la puissance-chaleur Q; h
la source chaude.

Remarquons que la puissance-chaleur Q; fournie par la premiére thermopompe

au niveau du trongon 3-4 est entiérement prise par la deuxiéme thermopompe
au niveau du trongon 5-6.

Questions

* Etablir les relations donnant ’efficacité de chauffage €, et le rendement exer-

gétique 7 de 'ensemble des deux thermopompes en fonction des températures
T, T;, Th et des écarts

AT, =T,-T, AT, =T! - T; AT, =Ty, -

» Montrer que, dans le cas ou AT; = 0, 'efficacité de chauffage ¢j, et le rende-
ment exergétique 7 ne dépendent pas de la température intermédiaire T;.

Réponses
Ty Ty
® € = ———t—— =
T;
T, — =T, - 8L
T T, — To T
h IENAVAR-Y N
T; Ty
n= T),z(Th_T) _ Th_Ta
Ty | T — N\ 1 AT,
"R T’T“ T,
Th 4 T,

a AT; AT,
14 ==t
() ()
* En posant AT; = 0, nous retrouvons les formules (13.117) et (13.118) établies

dans le paragraphe 13.6.9. Il est clair que, dans ce cas €, et n ne dépendent
pas de T;.

13.N Pseudo-cycle de Stirling inversé

Description

Il s’agit d’étudier le pseudo-cycle de Stirling inversé, avec dévalorisations &
basse et & haute température, représenté dans le diagramme 7T-s de la figure
13.21.

I est théoriquement possible de réaliser un tel cycle en inversant le sens de
marche du moteur Stirling représenté dans la figure 13.12 (vol. I).
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Fig. 13.21

L’air parcourant le cycle subit les transformations :

1-2 : détente isotherme au cours de laquelle I'air donne de 1’énergie-travail et
regoit de 1’énergie-chaleur q}' de la source froide, & la température T} :

2-3 : chauffage isochore, au cours duquel I'air traverse 1’accumulateur et recoit
de ce dernier I'énergie-chaleur g;, & une température variant de T} a T, ;

3-4 : compression isotherme, au cours de laquelle I’air recoit de ’énergie-travail
et donne I'énergie-chaleur g, & I’atmosphére, & la température 77, ;

4-1 : réfrigération isochore, au cours de laquelle 'air retraverse ’accumulateur

et donne a ce dernier I’énergie chaleur g;, & une température variant de
T, a T}.

Hypotheses
» Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

o La dissipation est négligée.
e L’air est assimilable & un gaz parfait.

Données
o Température atmosphérique : T, = 20°C
o Température de 'air au niveau

de la réfrigération : T! = 25°C
« Température de la source froide : T} = —30°C
o Température de air au niveau du réchauffage : 7% = —40°C
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e Rapport de pression : m = Py/P3 =10

» Constante massique de lair : r = 0.2882kJ/(K kg)
¢ Chaleur spécifique isochore de 'air : ¢, = 0.7205kJ /(K kg)
Questions

Calculer ’énergie-travail massique et consommée par le cycle.
Calculer T'efficacité de réfrigération €5 du cycle.
Calculer le rendement éxergétique n du cycle.

Calculer la perte exergétique globale massique [ et déterminer la nature de
cette perte.

Réponses

e et =43.1 kJ/kg

o ¢ = 3.587 = 358.7 %
e n=0738=738 %

e [ =11.319 kJ/(K kg)

La perte est due aux transferts-chaleur avec chute de température au niveau
des sources froide et chaude.

13.0 Pseudo-cycle de Ericsson inversé

Description

11 s’agit d’étudier le pseudo-cycle de Ericsson inversé, fonctionnant avec de lair

et utilisé comme cycle de thermopompe, représenté dans le diagramme 7T-s de
la figure 13.22.

»

Fig. 13.22
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L’air parcourant le cycle subit les transformations suivantes :

1-2 : compression isotherme dans le compresseur refroidi par transfert-chaleur
externe g, avec une source chaude a température T}, ;

2-3 : refroidissement isobare dans un transmetteur d’énergie thermique, par -
transfert-chaleur interne réversible g; avec ’air du cycle;

3-4 : détente isotherme dans une turbine chauffée par transfert-chaleur externe
g} avec une source froide & la température atmosphérique Ty ;

4-1 : chauffage isobare dans le transmetteur d’énergie thermique, par transfert-
chaleur interne réversible ¢; avec I’air du cycle.

Hypothéses

e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e L’air parcourant le cycle est assimilable & un gaz parfait.

Données

~

e Température de la source froide (atmosphere) : T, = 10°C

e Température de la source chaude : T = 45°C
e Rapport de pression : w=P/P, =5
o Température de ’air au niveau
de la source froide : 1! = 5°C
e Température de I'air au niveau
de la source chaude : [} = 55°C
¢ Constante massique de ’air : r = 288J/(K kg)
Questions

Calculer I’énergie-travail massique et regue par l'air du cycle.

Calculer Pefficacité de chauffage €5, du cycle.

Calculer le rendement exergétique n du cycle.

Calculer la perte exergétique globale massique [, ainsi que les différentes
pertes exergétiques massiques dont elle est composée.

Réponses

e et =23.176 kJ/kg
. en = 6.563 = 656.3 %
o =0722="722%

o 1 =6.443 kJ/kg  lo = 2.318 ki/kg L = 4.125 kJ/kg

13.P Etude comparative de cycles moteurs théoriques

Description

Il s’agit de comparer les performances de cycles moteurs théoriques et de mettre

en évidence les différences entre les approches énergétique et exergétique. On
considére les deux cas qui suivent.
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Cas I Cycles ayant des sources chaudes & la méme température.

4 source chaude

source froide
(atmosphere)

Fig. 13.23 s

Cas II Cycles ayant des sources chaudes & températures différentes.

T
sources chaudes
source froide
(atmosphére)
—
Fig. 13.24 s
Données
e Température atmosphérique : T, = 10°C
o Températures relatives au cycle 1 : Ty = 1200°C
A"ll = 600°C
til - 80 OC
o Températures relatives au cycle 2 : Tho = 1200°C

T}, = 1000°C
éz = 4000
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e Températures relatives au cycle 3 : Thg = 500°C
T;5 = 400°C
1!, = 40°C
Questions

Dans chacun des cas I et II :

e Désigner le meilleur des deux cycles présentés, et expliquer les raisons de
cette appréciation.

e Calculer respectivement les efficacités motrices ¢,, et les rendements exergé-
tiques 7 des deux cycles, ainsi que les efficacités motrices €, et les rendements
exergétiques n* des cycles de Carnot fonctionnant entre les mémes sources
thermiques.

Réponses

e Cas1
Le cycle 2 est meilleur que le cycle 1, car les irréversibilités (pertes exergé-
tiques dues aux transferts-chaleur avec chute de température au niveau des
sources chaude et froide) sont plus faibles.

o CasII
Le cycle 3 est meilleur que le cycle 1, pour la méme raison que dans le cas 1.
1
» Efficacité motrice : ¢, = E——,—“
T,
o Tn T;-T,
Rendement exergétique : n = T, T0
e (Casl Cas 11
€m1 =60% €m2:75% €m1 =60% €m3=53%
6 =81% €,,=81% €1 =81% ¢€,3=63%
m="74% 172 = 93% m=74% 73 =84%
nf =100% 73 =100% 7} =100% =n3 =100%

Les efficacités motrices €,,; et €,,2 trouvées dans le cas I semblent conduire a
I'appréciation donnée comme réponse a la premiére question. Par contre, les
efficacités motrices €,,, et €,,3 trouvées dans le cas Il sont en contradiction
avec cette appréciation.

Les rendements exergétiques obtenus expriment bien la qualité thermodyna-
mique des cycles, aussi bien dans le cas I que dans le cas II. Il convient donc
d’étre trés prudent dans l'interprétation des performances des cycles, lorsque
ces derniéres sont exprimées par la notion d’efficacité motrice, c’est-a-dire lors-
qu’elles sont basées seulement sur le Premier Principe.

13.Q Etude comparative de thermopompes théoriques

Description

Il s’agit de comparer les performances de cycles de thermopompes théoriques
et de mettre en évidence les différences entre les approches énergétique et exer-
gétique. On consideére les deux cas qui suivent.
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Cas I Cycles ayant des sources chaudes & la méme température.

T
Ty
Ty source chaude
T e source froide
a (atmosphere)
l;l
——

Fig. 13.25

Cas I1 Cycles ayant des sources chaudes & températures différentes.

Ty
T 3
T
! sources chaudes
Thl
T source froide
¢ (atmosphere)
Ta
——nmel.
S
Fig. 13.26
Données
e Température atmosphérique : T, = 10°C
e Températures relatives au cycle 1 : T}, = 50°C
Th1 = 40°C

A(il =0°C
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» Températures relatives au cycle 2 : A'Ilz =45°C
Tha = 40°C
:«:2 =5°C
e Températures relatives au cycle 3 : T3 = 60°C
Tps = 55°C
Aés =5°C
Questions

Dans chacun des cas I et I :

e Désigner le meilleur des deux cycles présentés, et expliquer les raisons de
cette appréciation.

¢ Calculer respectivement les efficacités de chauffage €, et les rendements exer-
gétiques 1 des deux cycles, ainsi que les efficacités motrices €}, et les rende-
ments exergétiques n* des cycles de Carnot fonctionnant entre les mémes
sources thermiques.

Réponses

e Casl
Le cycle 2 est meilleur que le cycle 1, car les irréversibilités (pertes exergé-
tiques dues aux transferts-chaleur avec chute de température au niveau des
sources chaude et froide) sont plus faibles.

e Cas I
Le cycle 3 est meilleur que le cycle 1, pour la méme raison que dans le cas 1.
TI
e Efficacité de chauffage : ¢, = ﬁ
T, T, T}
Rendement exergétique : n = h T, 2 T _" T
e (Casl Cas II
€n1 =646% €h2=795% €h1 =646% €h3=606%
€, =1044% €, =1044% €, =1044% €, =729%
m=62% n2 = 76 % m=62% 13 =83%
7} = 100% 75 = 100% n} =100% 75 = 100%

Les efficacités de chauffage €51 et €2 trouvées dans le cas I semblent conduire
a l'appréciation donnée comme réponse a la premiére question. Par contre, les
efficacités de chauffage €, et €,3 trouvées dans le cas II sont en contradiction
avec cette appréciation.

Les rendements exergétiques obtenus expriment bien la qualité thermodyna-
mique des cycles, aussi bien dans le cas I que dans le cas II. Il convient donc
d’étre tres prudent dans l'interprétation des performances des cycles de ther-
mopompes, lorsque ces derniéres sont exprimées par la notion d’efficacité de
chauffage, c’est-a-dire lorsqu’elles sont basées seulement sur le Premier Prin-
cipe.
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13.R Etude comparative de cycles de frigopompes théoriques

Description

11 s’agit de comparer les performances de cycles de frigopompes théoriques et de
mettre en évidence les différences entre les approches énergétique et exergétique.
On considére les deux cas qui suivent :

Cas 1

T

Cas II

Cycles ayant des sources chaudes & la méme température.

T _ source chaude

“ (atmospheére)
Ty source froide
Tp

Fig. 13.27

Cycles ayant des sources chaudes & températures différentes.

T

T source chaude
¢ (atmosphere)

Ty

T} sources froides

Fig. 13.28 8
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Données

» Température atmosphérique : T, = 20°C

» Températures relatives au cycle 1 : 17, =30°C
Tj = —20°C
[ 1= —30°C

» Températures relatives au cycle 2 : [1, = 25°C
Tjp = —20°C
[, = —25°C

» Températures relatives au cycle 3 : [7y = 25°C
T3 = —40°C

t3 = —45°C
Questions

Dans chacun des cas I et II :

Désigner le meilleur des deux cycles présentés, et expliquer les raisons de
cette appréciation.

Calculer respectivement les efficacités de réfrigération e; et les rendements
exergétiques 7 des deux cycles, ainsi que les efficacités de réfrigération €% et

les rendements exergétiques n* des cycles de Carnot fonctionnant entre les
mémes sources thermiques.

Réponses

Cas I : Le cycle 2 est meilleur que le cycle 1, car les irréversibilités (pertes
exergétiques dues aux transferts-chaleur avec chute de température au niveau
des sources chaude et froide) sont plus faibles.

Cas II : Le cycle 3 est meilleur que le cycle 1, pour la méme raison que dans
le cas I.

TI
Efficacité de réfrigération : e; = —f,
T, -T;
- T
Rendement exergétique : n = Za— Ty —f/
Ty T3-T;
Cas I Cas 11
€f1 =405% Ef2=496% 6f1=405% 6f3=326%
€ =633% €}, =633% €5 =633% €} =389%
m=64% n2=18% m=64% 1m3=84%
nt=100% 7% =100% m=100% 73 =100%

Les efficacités de réfrigération €5 et ¢ f2 trouvées dans le cas I semblent conduire
a l'appréciation donnée comme réponse & la premiére question. Par contre, les
efficacités de chauffage ¢, et €73 trouvées dans le cas II sont en contradiction
avec cette appréciation.

Les rendements exergétiques obtenus expriment bien la qualité thermodyna-
mique des cycles, aussi bien dans le cas I que dans le cas II. Il convient donc
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d’étre trés prudent dans l'interprétation des performances des cycles de fri-
gopompes, lorsque ces derniéres sont exprimées par la notion d’efficacité de
chauffage, c’est-a-dire lorsqu’elles sont basées seulement sur le Premier Prin-
cipe.

13.s Etude de cycles théoriques de cogénération

Description

11 s’agit de calculer les performances de cycles théoriques de cogénération et de
mettre en évidence les différences entre les approches énergétique et exergétique.
On considere les deux cas qui suivent :

Cas I Cycles moteur de cogénération, théorique.

T

source chaude

source froide

atmosphére

Fig. 13.29

Cas I Cycles de thermo-frigopompe, théorique.
T

T}
source chaude

atmosphére

source froide

Fig. 13.30
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Données
¢ Température atmosphérique : T, = 10°C
e Températures relatives au cycle moteur
de cogénération : T = 1200°C
[ = 600°C
17, = 80°C
Ty = 60°C
e Températures relatives au cycle
de thermo-frigopompe : T}’; =50°C
Ty, = 40°C
Ty = —20°C
T4 = —30°C
Questions

e Pour le cas I, calculer efficacité €, et le rendement exergétique n du cycle
moteur théorique de cogénération, ainsi que Defficacité €, et le rendement
exergétique n* du cycle de Carnot fonctionnant entre les mémes sources ther-
miques.

* Pour le cas II, calculer lefficacité ex et le rendement exergétique n du cycle
de thermo-frigopompe théorique, ainsi que 'efficacité €}, et le rendement
exergétique n* du cycle de Carnot inversé fonctionnant entre les mémes
sources thermiques.

e Commenter les résultats obtenus dans les deux cas.

Réponses

e Cas 1
€mn = 100 % €r.n = 100%
T, T.T.-T,T,

"=T-T., T 81% m ’
e CasII
T} + T}
f *
_Th-T, T, | T,-T; T

— *
T T,’L—T}+ T, T’;_T}—75% n* =100%
La notion d’efficacité basée uniquement sur le Premier Principe, conduit a un
résultat e,,; inintéressant dans le cas I et & un résultat e,y absurde dans le
cas II. Par contre, la notion de rendement exergétique, basée sur les Premier
et Deuxiéme Principes, exprime bien la qualité thermodynamique des cycles,
aussi bien dans le cas I que dans le cas II.



CHAPITRE 14

Exemples d’application
des chapitres 10 a 13

14.A Refroidissement atmosphérique d’un condenseur

Description

Pour refroidir le condenseur d’une installation & vapeur, on utilise la tour de
refroidissement humide représentée dans le schéma de la figure 14.1.

-panache”

(turbine & vapeur)
vapeur humide

ventilateur

condenseur

(réchauffeurs) circulation

retour de condensat

condensat principal
(pompe d’extraction)

Fig. 14.1

L’eau de refroidissement est chauffée dans le condenseur (transformation 4-5),
puis ruisselle sur les faces de nombreuses plaques placées verticalement dans la
tour. La circulation de I’eau est assurée par une pompe. L’eau est refroidie par
Pair atmosphérique circulant de bas en haut, a contre-courant entre les plaques.
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La circulation de 'air est assurée par un grand ventilateur & axe vertical situé
au col de la tour. Une certaine quantité d’eau est inévitablement entrainée par
Pair atmosphérique, a cause de I’évaporation et du phénoméne de primage. Elle
est compensée par une injection continue d’eau d’appoint (point 2).

Hypotheéses

e Le condenseur, la pompe et les conduites sont parfaitement calorifugés.

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

e La dissipation est négligée dans tous les éléments du circuit sauf dans la
partie 4-5 et dans la pompe de circulation.

e Le régime est permanent.

e L’eau liquide est incompressible.

e La chaleur spécifique de I’eau liquide est constante.

Données
¢ Pression atmosphérique : P, = 1bar
¢ Etat thermodynamique de I’eau
du condenseur (état saturé) : P = 0.04bar
T = 28.98°C

' = 121.41kJ/kg

h"” = 2554.5kJ /kg
e Débit-masse d’eau et titre de vapeur

au point 6 : Mg = 31.55 kg/s
Ie — 0.92
au point 7 : M; = Tkg/s
z7 = 0.1
o FEtats thermodynamiques de 'eau de refroidissement :
Point [bP; 1] [0123]
1 1 14
1 10
4 2.3 —
¢ Volume massique de I'eau liquide : v=10"3m3/kg
» Chaleur spécifique de I’'eau liquide : c = 4.18kJ/(K kg)
* Débit-masse d’eau au point 5 : Ms = 2145 kg/s

« Rendement isentrope de la pompe
de circulation : nps = 0.7

e Débit-masse de I’eau d’appoint : M, = 40.5 kg/s
Questions

e Déterminer 'état thermodynamique (P,T) des points 1 & 8, ainsi que les
débits-masse d’eau correspondants.
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Calculer la puissance mécanique consommeée par la. pompe de circulation.
Calculer la puissance dissipée dans la pompe de circulation.

Calculer la puissance-chaleur transférée dans le condenseur.

Calculer la puissance dissipée dans le circuit d’eau de refroidissement.

Solution
Etats thermodynamiques et débits-masse
Les débits-masse aux points 1 & 8 sont, selon I’équation de continuité (4.1) :
M; = Ms — My = 2104.5kg/s
My = 40.5kg/s
M; = My + M, = 2145kg/s
My=M;=2 145kg/s
Ms = 2145kg/s
Mg = 31.55kg/s
M7 = Tkg/s
Mg = Mg + M7 = 38.55 kg/s
Les états thermodynamiques aux points 1 et 2 sont donnés :
P, = 1bar Ty = 14°C
Py=1bar T, =10°C

Le Premier Principe (1.45) appliqué & 1'opération de mélange 1 + 2-3, donne,
compte tenu des hypothéses et de (5.159) :

Mzh; = Mlhl + M2h2
M (hs — h1) = My(hy — hs)
Ml (C(T3 — T]) + ’U(P3 — Pl)) = Mz (C(Tz — T3) + 'U(Pz - P3))

Les équations fondamentales (4.57) appliquées aux transformations 1-3 et 2-3
donnent, compte tenu des deuxiéme et troisiéme hypothéses :

P3 =P2 =P1 = 1l bar
Nous obtenons finalement la température au point 3 :

_ MTy + MyTy

T. . =287.07K T3 =13.92°C
3 My + M, 3
La pression au point 4 est une donnée :
Py = 2.3bar

Le rendement isentrope de la pompe de circulation est, conformément 3 la
définition (4.251), compte tenu des deuxiéme et cinquieme hypotheses :

4s
J vdP
_ 3 _v(Py— P3)
nps = et = prs
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L’énergie-travail massique regue par la pompe de circulation est, selon (5.159)
et (4.213) :

et = h4 — hy = C(T4 — T3) + 'U(P4 — P3)
La température au point 4 est finalement :

1 —1Dv(Py— P,
T, = Ty + (L/1Ps 3:1)( s — Ps)
Le Premier Principe (1.45), appliqué au condenseur, donne, compte tenu des
hypotheses :
Ms(hs — hq) = Mghg + M7hy — Mghg
L’eau aux points 6 et 7 étant & la méme pression et a la, méme température que
I’eau dans le condenseur, nous avons, compte tenu de (5.84) :

FPg = 0.04 bar

=287.09K Ty =13.94°C

Ts = 28.98°C
he = h' + (h" — h')ze = 2359.85k] /kg
P; = 0.04 bar
T7 = 28.98°C

h? =k + (h" — h')x7 = 364.72kJ /kg

L’état thermodynamique de ’eau au point 8 étant identique & celui de ’eau
dans le condenseur (état saturé), nous avons :

Py = 0.04bar

Ty = 28.98°C

hg = k' =121.41kJ/kg
La variation d’enthalpie massique entre les points 4 et 5 est finalement :
Mghe + Mzhy — Mghs

Ms

Cette variation est aussi, selon (5.159) :

hs — hy = c(Ts — Ty) — v(Py — Ps)
Les équations fondamentales (4.57) appliquées au trongon allant du point 5 &
la tour donnent, compte tenu des deuxiéme et troisiéme hypotheses :

Ps = P, = 1bar
La température au point 5 est finalement :
hs —hy —v(Py — P,)

C

h5 - h4 = = 33.72 kJ/kg

T5=T4+

=295.12K Ty =21.97°C

Puissance mécanique consommée par la pompe de circulation

La puissance mécanique consommeée par la pompe de circulation est :

M3v(Py — P3)
nNpPs

EL = Mzet = = 398.36 kW
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Puissance dissipée dans la pompe de circulation

La puissance dissipée dans la pompe de circulation est, selon (4.214) :
Rp = M34r = EX(1 — np,) = 119.51 kW
Puissance-chaleur transférée dans le condenseur

La puissance-chaleur transférée dans le condenseur est, compte tenu des hypo-
theéses :

Q% = Ms(hs — ha) = 72326 kW

Puissance dissipée dans le circuit d’eau de refroidissement

La puissance dissipée dans le circuit d’eau de refroidissement est égale, compte
tenu de la troisieme hypotheése, & la somme des puissances dissipées dans la
pompe de circulation et dans le trongon 4-5 du condenseur.

La puissance dissipée dans la pompe de circulation Rp a été calculée précé-
demment.

La puissance dissipée dans le trongon 4-5 est, selon (4.189) :
R = Mg 3r = Msv(P; — P5) = 278.85kW
La puissance totale dissipée est finalement :

R=Rp+ R4 = 398.36 kW

14.B Installation motrice de turbine a gaz
en circuit ouvert, industrielle

Description

Considérons la centrale thermique de Beznau (Suisse), faisant ’objet du para-
graphe 14.2.4 et représentée par le schéma simplifié de la figure 14.23 (vol. I).

Hypothéses

e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

* Le régiment est permanent.

e Les puissances consommées pour la préparation du combustible, entre le
réservoir et les injecteurs des chambres de combustion, sont négligées.

¢ Le pouvoir exergétique du combustible est pratiquement égal & son pouvoir
énergétique inférieur.

¢ La puissance d’échauffement de l'air entre 'atmosphére et le point 1 est
négligée.

* L’influence de la teneur en imbriilés (monoxyde de carbone) sur I’enthalpie
et I’entropie des gaz de combustion est négligeable.

¢ Les efficacités des paliers des arbres HP et BP sont pratiquement égales.
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Données
« Etat atmosphérique : P, =1bar 1T, =0°C
e Etat de référence : P° = 1bar 7T° =0°C

o Etat thermodynamique du combustible
dans le réservoir : Pr =1bar Ty =0°C
e Pouvoir énergétique inférieur du combustible,
référé 4 70 = 0°C AR? = 41373.3kJ /kg
e Pouvoir énergétique inférieur du monoxyde de carbone,
référé 3 T° = 0°C : AR?oo = 10100kJ /kg
¢ Débit-masse de combustible : Mgy = 0.6423kg/s
Mrp = 0.4019kg/s

Etats thermodynamiques de 1’air :

Point P T h s k
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kJ/(K kg)] | [kJ/ke]
1 1 5 5.0313 0.0182 0.0600
2 2.38 90 90.5205 0.0374 80.3047
3 2.315 25 24.8757 —0.1538 66.8862
4 3.75 92 92.3563 —0.0882 116.4481
5 3.71 25 24.5714 —0.2902 103.8395
6 8.8 117 | 117.1312 —0.2677 190.2535
7 8.38 | 407.7 | 420.1532 0.3412 326.9544
e Débit-masse d’air : M4 = 90kg/s
e Etats thermodynamiques des gaz de combustion,
relatifs au facteur d’air A = 10.6 :
Point P T h s k
[bar] | [°C] | [kJ/ke] | [kI/(Kkg)] | [kJ/kg]
8 8.3 650 | 704.4982 0.6756 519.9581
9 2.44 | 455.4 | 462.5975 0.7815 249.1308
o Etats thermodynamiques des gaz de combustion,
relatifs au facteur d’air A = 6.52 :
Point P T h s k
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kJ/(K kg)] | [kJ/kg]
10 24 600 | 636.7496 0.9934 365.4024
11 1.018 | 461.5 | 482.4510 1.0305 200.9699
12 1 179.9 | 182.7546 0.5170 41.5361

Degré de combustion, énergétique,
des chambres de combustion :

Bu =1- (AH?IH/AH_?H )
Be =1—(AHYp/(AHY, + AHY )

= (0.998

= 0.998



Exemples d’application des chapitres 10 4 13 413

e Pertes énergétiques des compresseurs,

en valeurs relatives : v = Q7 /Y5 = 0.001
o Pertes énergétiques des turbines,
en valeurs relatives : or = Q;/ Y'F = 0.001
e Perte énergétique de la chambre de combustion V H,
en valeur relative : Goh = Q,./ B AHY,
= 0.010
¢ Perte énergétique de la chambre de combustion V B,
en valeur relative : Oy = Qo /(AH Y, + AHY,
= 0.010
o Perte par diffusion, en valeur relative : P = L4 / MpAK® = 0.025
e Efficacité du réducteur de vitesse : €, = 0.998
« Efficacité de ’alternateur : eg = 0.988
Questions

* Représenter I’évolution thermodynamique de ’air dans un diagramme h-s.
e Calculer la puissance énergétique consommée par 1’installation.

e Calculer les pertes énergétiques relatives & chaque élément de l'installation.
e Calculer Vefficacité motrice de 'installation.

e Calculer la puissance exergétique consommée par l'installation

e Calculer les pertes exergétiques relatives a chaque élément de l'installation.
e Calculer le rendement exergétique de I'installation.

Solution
Calculs préliminaires

Le débit-masse des gaz de combustion sortant de la chambre de combustion
VH est:

Mgy = My + Mpg = 90.6423kg/s

Le débit-masse de gaz de combustion sortant de la chambre de combustion V B
est :

MGB = MGH + MFB = 91.0442kg/s

Evolution thermodynamique de I’air :
Voir le schéma de la figure 14.2.

Puissance énergétique consommeée

La puissance énergétique consommée par I'installation est, compte tenu de la
troisieme hypothese :

3, = (Mpn + Mpp)AhY = 43202kW
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Pertes énergétiques
Compresseur CB
La perte énergétique est, compte tenu de la premiére hypothése :

Qo = 0 Yip = PcMa(hy — hy) = 7.69kW

Nous avons, en valeur relative :

Q5
= =0.02%
> °

La puissance-travail consommée par le compresseur CB est, en vertu des équa-
tions fondamentales (4.57) :

Ecs = (1 + ¢c)Ma(hy — hy) = T701.7kW
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Refroidisseur AM
La perte énergétique est, compte tenu des premiere et troisieme hypotheses
QAM = YAM = MA(hz — h3) = 5908.0kW
Qan
== =13.7%
20

Compresseur CM
= Yoy = pcMa(ha — h3) = 6.0TkW

Com _ 0.01%

>

Ecm = (1 + @c)Ma(hy — h3) = 6079.3kW
Refroidisseur AH

Qan = Yy = Ma(hs — hs) = 6100.6 kW

Qan

AH _141%

2

Compresseur CH

Qo = PGy = pcMa(he — hs) = 8.33kW
Qch

=0.02%
oA

Ech = (1+ ¢c)Ma(he — hs) = 8338.7TkW

Chambre de combustion VH
La perte énergétique est, conformément a la définition o,y :
2o = PunBu Mpa AR? = 265.21 kW
Q_
=0.6%
>

Remarquons que la potentialité chimique des imbriilés n’est pas considérée

comme une perte, car il est possible que la combustion se poursuive dans la
chambre de combustion V B.

Turbine TH
Qt—h = ‘PtYFH = ‘PtMGH(hs — hg) = 21.93kW

Qi
<t — .05 %
21 ’

La puissance-travail fournie par la turbine TH est, en vertu des équations
fondamentales (4.57) :

Erg = (1 — ) Mgn(hs — he) = 21904.5kW
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Chambre de combustion VB
La perte énergétique est, conformément & la définition oy

Q= Cop(Mpp AL + MicorAhgo) = ¢y (Mpp + (1 - Bu)Mru)AR?
= 166.81 kW

Qus

21

Remarquons que la potentialité chimique des imbrilés n’est pas considérée
comme une perte au niveau de la chambre de combustion V B, car elle sera
comptabilisée dans la perte cheminée lors de I'étude détaillée du panache.

=0.4%

Turbine TB
Qp = oYy = p:Mgp(hio — h11) = 14.05 kW
Qu

=0.03%
>, °

ETB = (1 _ LPt)MGB(hIO - hll) = 14034.8kW

Récupérateur R
La perte énergétique est, compte tenu de la premiere hypothese :

Q7 = Mgp(hiy — hiz) — Ma(hs — hg) = 15.55 kW

Q_
T~ =0.04%
>
Panache P

La perte cheminée est calculée en utilisant la méthode exposée au paragraphe
12.2.2. La figure 14.3 représente le systéme constitué par le panache (gaz de
combustion provenant du récupérateur R) et le flux d’air de dilution.

MGA*»
15
[ stmehaty A -}
! I
! [}
\ ]
) 13 !
/
—_ panache /
o0 {
MAf\, ' /
- / )
l4= / Q¢
A /
Lo’ \ /
]
‘\.__ —
12 .
Mg
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La perte cheminée est donnée par le bilan énergétique (12.38) :
QG = AH,]B + (HG + HAoo - HGAoo)

Les surenthalpies H Aoc de lair de dilution et HGAOO du mélange final sont
nulles, puisque l'air et le mélange final sont en équilibre avec ’atmosphére. Le
pouvoir énergétique des imbrilés (CO) provenant de la chambre de combustion
VB est :

AHY g = (1 - BB)(MpsAh] + My ARY)

= (1 - B)(Mrg + (1 — Bu)Mry)ARY = 33.36 kW

La perte cheminée est finalement :

Qg = AHY 5 + Mgphiz = 16672.11kW

Q

201
Arbre BP

L’efficacité des paliers HP et BP est donnée, compte tenu de la sixiéme
hypothese, par le bilan mécanique de I’arbre BP :

E E
o= 2CBT EOM _ 989
Erp
La perte énergétique au niveau des paliers BP est, en tenant compte de la

définition (14.65) :
Qp = (1 — &)Erp = 253.8kW

= 38.6%

le
=2 =06%
>
Arbre HP
Qp, = (1 — &) Erg = 396.1kW
Qn
S 0.9%
2

La puissance-travail fournie par 'arbre HP au niveau de ’accouplement est,
selon le bilan mécanique (14.66) :

Es=e¢Ery — Ecg = 13169.7kW

Alternateur G
La perte énergétique est, en tenant compte des efficacités du réducteur et
de P'alternateur :

Q; = (1 — ¢g)enEa = 15T.TkW

Q;
=04%
>

La puissance électrique fournie par ’alternateur est :
Eg = egenEa = 12986 kW
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Perte énergétique totale

La perte énergétique totale est obtenue a l’aide du bilan énergétique de
I'installation :

Q™ =) —Eg=302164kW

= =69.9%
>, °

Awutres pertes
Les autres pertes sont obtenues par différence & ’aide du bilan des pertes :
Qr =Q — (Q +Qan + Qo + Qin + Qo + Qi + Qi
+Qup+Qp+ Q7 + Q5+ Qp+ Qi + Q)
= 222.3kW
9 _05%
2
Efficacité motrice
L’efficacité motrice de I'installation est, conformément & la définition (10.14) :
_ Eg
(M gy + Mpp)AR?

€m =0.301 =30.1%
Puissance exergétique consommeée

La puissance exergétique consommée par l'installation est, compte tenu des
troisiéeme et quatriéme hypothéses :

22 = (MFH + MFB)AICO = (MFH + MFB)Ah«? = 43202kW

Pertes exergétiques
Compresseur CB

La perte exergétique est donnée, conformément au bilan exergétique, par la
relation générale (10.43), ainsi que selon (10.42) :

LCB = ECB — Ey—CB = Y5B + Qc_b - E;CB = MATG(Sg - sl) + Q;,
= 479.TkW
Nous avons, en valeur relative :
Los
== =11%
22

Refrotidisseur AM
Lam = Efaps = Ma(ka — k3) = 1207.7kW
LAM

22

=28%
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Compresseur CM
Loy = MaTa(sa — 83) + Q,, = 1618.7kW

Lom
=3.7%
20

Refroidisseur AH

Lag = Ma(ks — ks) = 1134.8kW

Lan
=2.6%
2

Compresseur CH

Low = MaTa(se — s5) + Q, = 561.5kW

Low _ 39
22

Chambre de combustion VH
La perte exergétique est, selon le bilan exergétique (12.18) :

Lyy = 6aMra((1 — ¥)AK°) - -r;‘;H
avec
Sy = MFékzO — MAKY
MEpAKO
Remarquons que, dans ce bilan, les produits de combustion sont référés 4 1"état
(P%,T°) (et non pas (P?,T°)) ce qui nécessite la correction (1 — ;) du pouvoir

exergétique, correspondant & leur diffusion dans ’atmosphere (voir conventions,
§11.6.1).

En tenant compte des hypothéses, nous avons finalement :

fve = BuMru (1 — ¥4)ARY) + Maks — Mgrks = 8153.6kW

Lve _189%
20

Turbine TH
La perte exergétique est, selon le bilan exergétique :

Lra = MgaTa(se — ss) + Qp, = 2643.9kW

Lra _ 619

22
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Chambre de combustion VB
La perte exergétique est, selon le bilan exergétique :

Lyp =6p(Mpp + (1 — 6u)Mpu) (1 — ) AR°) — By p
En tenant compte des hypothéses, nous avons finalement :

Lve = Be(Mrp + (1 — Bu)Mrr) (1 — ¥3)ARY) + Mguke — Mapko

= 5545.54 kW
LVB
=128%
pIP
Turbine TB

Lre = MgpTa(s11 — 510) + Q = 936.68kW _
Lrp
22
Récupérateur R
La perte exergétique est, selon (10.229), (10.230) et (10.231) :
Lr = Mgp(kiy — k12) — Ma(kr — k) = 2211.5 kW

=22%

L

=2 _51%

22
Panache P

La perte exergétique due au transfert-chaleur panache-atmosphére est, confor-
mément au bilan exergétique donné par la relation générale (10.43) :

Ltcfx = E;p = (1 - ¢:1)_A_K(1)B + (Kclz + KAoo - KGI:}) = 6dék(I)B + Ku
Cette perte exergétique est finalement, en tenant compte des hypotheéses :

LE = (1 — ¢)AHY 5 + Mgpkiz = 3814.1kW

Lg,

== =8.8%

22

La perte exergétique due a la diffusion des produits de combustion dans ’at-
mospheére est, conformément aux données :

Ld = ’QD&(MFH + MFB)AICO = 1080kW
La

—— =25%

22

Arbre BP
LAB = ETB - ECB — ECM = Ql-b = 253.8kW
Las

22

=0.6%
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Arbre HP

Lan

=09%
2

Alternateur G
Le =Q; = 157.7TkW
Lo _04%
22

Perte exergétique totale

La perte exergétique totale est obtenue & I'aide du bilan exergétique de
I'installation :

L= Zz — E; =30216kW

L 699%
29

Autres pertes
Les autres pertes sont obtenues par différence & I’aide du bilan des pertes
exergétiques :
Lxa=L- (LCB+LAM +Lom+ Lag + Loy + Lyy + Lry

+Lv3+LTB+LR+Lg+Ld+LLB+LAH+LG)
= 20.93kW

Lxa _0.05%
2

Le groupement des autres pertes avec la perte par diffusion donne bien :
Lx = Lxa+ Lq=1101kW
Lx

X =25%
2

Rendement exergétique

Le rendement exergétique de l'installation est, conformément & la définition
générale (10.165) :
E; 1l L

= (Nfrn + Mrp)AKO (Men + Mgp)AK®
Nous constatons que la perte exergétique totale et le rendement exergétique
de D’installation sont respectivement égaux a la perte énergétique totale et a
lefficacité motrice. Cela est correct, car 'installation consomme une énergie
noble (énergie chimique) et fournit de ’énergie noble (énergie électrique). Mais
il est important de remarquer que la répartition des pertes exergétiques est

=0.301 =30.1%
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trés différente de celle des pertes énergétiques (voir tableau 14.4, vol. I). C’est
bien 'analyse exergétique qui permettra le plus aisément d’optimiser la qualité
thermodynamique de I’installation et qui conduira aux résultats les plus précis.
A noter que linstallation considérée dans cet exercice est ancienne. L’appli-
cation des derniers développements en technologie de turbine & gaz devraient
permettre, avec la méme configuration de cycle mais des températures max
plus élevées, d’atteindre des rendements nettement supérieurs.

14.C Installation motrice a cycle combiné gaz-vapeur

Description

Il s’agit d’étudier ’installation motrice a cycle combiné gaz-vapeur, représentée
par le schéma simplifié de la figure 14.4.

M,

chambre de 4 8
combustion
" cycle & vapeur

QE ‘$ générateur w M
9 A //I\\ QE < de vapeur !

compresseur 3

turbine & vapeur
5 . /
EG O =] :- ————— ?I‘é #0 E'l;
71
‘

turbine A gaz C
! 3

cycle a gaz

Fig. 14.4

L’installation comporte un cycle & gaz (circuit ouvert) et un cycle & vapeur.
Le cycle a gaz absorbe de ’air atmosphérique et consomme de I’énergie chimique
au niveau de la chambre de combustion. Il fournit de 1’énergie mécanique a
Tarbre de la turbine & gaz et de 1'énergie thermique au cycle a vapeur, au
niveau du générateur de vapeur, puis rejette des gaz dans l’atmosphere.

Le cycle & vapeur consomme de I’énergie thermique au niveau du générateur de
vapeur et de ’énergie mécanique au niveau de la pompe. Il fournit de 1’énergie
mécanique a P’arbre de la turbine & vapeur et céde de 'énergie thermique a
I’atmosphére, au niveau du condenseur.
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Hypothéses

Le débit-masse de combustible est négligeable vis-a-vis de celui de I'air.
Tous les éléments de I'installation sont parfaitement calorifugés.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

La dissipation est négligée dans la chambre de combustion, le generateur de
vapeur, les conduites et les paliers.

Le régime est permanent.

La chambre de combustion est remplacée par un générateur de gaz chaud et
les gaz de combustion sont assimilés & de 1’air.

L’eau liquide est incompressible.

* La chaleur spécifique de ’eau liquide est constante.

Données

» Température atmosphérique :

* Etats thermodynamiques de Dair :

~

. P T h 8
Point | tpar] | °C] | [k/ke] | [K3/(K ke)]
1 1 20 294 6.8486
2 6 320 600 7.0653
3 6 880 1224 7.8015
4 1 520 815 7.8797
5 1 80 354 7.0363

» Etats thermodynamiques de I'eau :

7

. P T h
Point | thar] | €] | [kd/ke]
6 0.07 39 163.4
7 45.00 — 168.4
8 45.00 | 480 3395.0
9 0.07 39 2330.0

Volume massique de I’eau liquide :
Chaleur spécifique de l’eau :

* Puissance mécanique regue par la pompe :

Questions

Calculer la température de I’eau au point 7.
Calculer le débit-masse d’eau parcourant le cycle a vapeur.
Calculer le débit-masse de gaz parcourant le cycle a gaz.
Calculer Vefficacité motrice du cycle & gaz.
Calculer D'efficacité motrice et le rendement exergétique du cycle & vapeur.
Calculer l’efficacité motrice du cycle combiné gaz-vapeur.

T, = 20°C

v = 0.001 m3/kg
¢ = 4.18kJ/(K kg)
Ep = 50kW
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Solution

Température de 1’ean au point 7

La température de I’eau au point 7 est, selon (5.159) et compte tenu des sep-
tieme et huitiéme hypothéses :

hr=he —v(Pr =B _ 31998k Ty = 30.12°C

Ty =Te +
c

Débit-masse d’eau

Le Premier Principe (1.45), appliqué & la pompe, donne, compte tenu des hy-
potheéses :

E; = Mvap(h'7 - h6)
Le débit-masse d’eau parcourant le cycle & vapeur est donc :
. Et
vap h7 — he 10 g / S
Débit-masse de gaz

Le Premier Principe (1.45), appliqué au générateur de vapeur, donne, compte
tenu des hypotheses :

Mo(ha ~ hs) = Map(hs — h7)

Le débit-masse de gaz parcourant le cycle & vapeur est donc :
M vap (h8 - h7)
hy — hs

Efficacité motrice du cycle 4 gaz
L’efficacité motrice du cycle & gaz est, selon (14.72) :
E'_
G
EmG = ——
Q&
La puissance utile fournie par le cycle & gaz est, selon (14.66) et (14.67) et
compte tenu des premiere, quatriéme et sixiéme hypothéses :

Ei=Er~Ec= M,y ((h3 — ha) — (h2 — h1)) = 7.21MW

La puissance-chaleur regue par le cycle & gaz est, compte tenu des hypothéses :
Q& = My(hs — hy) = 43.67TMW

L’efficacité motrice du cycle & gaz est finalement :
€mc = 0.165 = 16.5%

Efficacité motrice et rendement exergétique du cycle 4 vapeur

L’efficacité motrice du cycle a vapeur est, selon (14.3) et (14.4) et compte tenu
de la troisieme hypothese :

M, = = T0kg/s

Ey
€mVv = ——-
Qf
emy = 18" ho —(h1—he) _ 0y 33%

hg—h7
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Le rendement exergétique du cycle a vapeur est, selon (14.7) :
Ery — Ep . E;
— = =
EqE EqE
Les puissances mécaniques fournie par la turbine & vapeur et consommée par

la pompe sont respectivement, selon (14.2) et compte tenu de la troisiéme
hypothese :

ETV = Mva,p(hg had hg) = 10.65 MW
Ep = Myap(h7 — hg) = 0.05 MW
E; =Erv ~ Ep

nv =

L’exergie-chaleur regue par le cycle & vapeur au niveau du gaz est, conformé-
ment au bilan exergétique (10.234), compte tenu des hypothéses, de (10.35) et
de (10.230) :

E;E E* = E = M,(ks — ks)
= My (h4 - h5 - Ta(84 - 35)) = 14.96 MW
Le rendement exergétique du cycle & vapeur est finalement :
nv = 0.709 = 70.9%

Efficacité motrice du cycle combiné gaz-vapeur
L’efficacité motrice du cycle combiné gaz-vapeur est :

emGy = Eg +Ey _ 408 = 408%
Q¢

Remarquons que la puissance-chaleur Qg transférée dans le générateur de va-
peur ne figure pas dans ’expression ci-dessus, car il s’agit d’'une opération
interne par rapport a I’ensemble de 'installation. Remarquons enfin que ’effi-
cacité du cycle combiné gaz-vapeur n’est pas égale & une combinaison simple
des efficacités des cycles a gaz et & vapeur. La formule approchée (14.106) donne
une efficacité de cycle combiné légerement supérieure car elle est basée sur une
utilisation compléte de la surenthalpie des gaz de combustion ce qui n’est pas
le cas ici. Par ailleurs il convient de noter qu’il s’agit 1a d’une turbine & gaz
ancienne et que les turbines & gaz modernes ont une température d’entrée su-
périeure a 1200 °C et conduisent 4 des efficacités de cycles combinés de 'ordre
de 50 % et plus.

14.D Installation motrice de turbine a gaz,
en circuit fermé, & deux lignes d’arbres

Description

Soit une installation motrice & gaz (hélium), en circuit fermé, améliorée a ’aide
de deux refroidissements intermédiaires, d’un réchauffage intermédiaire et d’une
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Installation motrice de turbine & gaz, en circuit fermé, a deux lignes d’arbres

récupération. Les turbomachines sont montées sur deux lignes d’arbres, la puis-

sance utile étant fournie par celle qui comporte les turbomachines & haute pres-
sion (fig. 14.5).

—

AAAA

N

compresseurs

ECB ECM

12 1 2 3 4 5

récupérateur R

turbines & gaz

"VW W1 'M refroidisseur
\ AB 1 Af’-’l aH |
D
Q4B Qam Qan
Fig. 14.5

atmosphere T,

=N

générateur de
{ gaz chaud E

-QEH
élément
chauffant T,

Ve
=QEB

rv Qun

=== )&

LT

J

L’hélium parcourant I’installation décrit le cycle thermodynamique représenté
dans la figure 14.6.
Les pertes de charge dues a la dissipation dans les refroidisseurs, le récupérateur

et le générateur de gaz chaud sont caractérisées par les rapports de pression
Tipe €t mpy définis comme suit :

Trce = TAM * TAH

Trt = TRH "TEH "TEB *TRB * TAB

Hypotheéses

Les turbomachines sont adiabates.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

Le régime est permanent.
L’hélium est assimilable & un gaz parfait.
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QeB

)
(T) 8/ 4 10

Fig. 14.6
Données
* Rapports de pression : Tre = Tpp = 1
e Température au point 1 : T, = 30°C
e Température au point 8 : Ty = 600°C
e Chaleur spécifique isobare de I’hélium : cp = 5.19kJ/(K kg)
e Facteur calorifique de ’hélium : =04
e Rendement isentrope des compresseurs : ncs = 0.85
e Rendement isentrope des turbines : nrs = 0.90
» Efficacité du récupérateur selon (14.91) : er = 0.75
+ Efficacité des paliers : € = 0.98
Questions

Etablir les relations donnant les rapports de pression dans le compresseur
haute pression, la turbine basse pression et la turbine haute pression, en
fonction du rapport de pression global et du rapport de pression dans le
compresseur basse pression.

Etablir la relation donnant la puissance-travail utile fournie.

Etablir les relations donnant les températures aux points 6, 9 et 11.

Etablir la relation donnant la puissance-chaleur consommée au niveau du
générateur de gaz chaud.

Etablir la relation donnant ’efficacité motrice de 'installation et tracer un
diagramme pour les rapports de pression mgp = 1.5-1.75-2.0.
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Solution

Rapport de pression
Les rapports de pression sont liés par ’équation :
TCB TAM "TCM " TAH *TCH "TRH "TEH "TTH " TEB *TTB " TRB " TAB

=1

En admettant que la compression 1-4 est une paraisotherme théorique, nous
avons :

TCB = TCM
En posant le rapport de pression global :

B
Py

nous obtenons, en tenant compte des définitions des rapports de pression 7,
et Tre -«

T =TCB'TAM "TCM " TAH ' TCH =

7T
TCH = —3
TeB - Tre

1
Ty = ———————
T-TTTB * Myt
Le bilan mécanique de I’arbre basse pression est :
Erg —Quw—Ecs —Ecm =0
En introduisant Vefficacité des paliers ¢, = (Erp — Ql”b) / Erp, nous obtenons :

eErg — Ecg — Ecy =0

Les puissances-travail fournies par la turbine et consommées par les compres-
seurs sont données par (14.67) :

Erp = Mcynrs(1 — m55)Tho
1

Ecp = Mc, (rEg — 1T
nCs

. . 1 r

ECM = MCp (7rCM - 1)T3
Nlcs

Le bilan mécanique devient, avec T} = T3 et Tz = T19 :
1

eMcpnrs(1 — nhp)Ts — 2Mec, o

(&g —1)T1 =0

Nous en déduisons finalement le rapport de pression :

2 T, r )1/ r
mrg=|1————(mgp—1
B ( NCsTNTsElL Ts( ¢~
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Puissance-travail utile

Le bilan mécanique de ’arbre haute pression est :
E- =Ery— th —Ecn

En introduisant V’efficacité des paliers ¢; = (ET H— Ql—h) / Ery, nous obtenons :
E~ =e¢Ery — Ecn

Les puissances-travail fournies par la turbine et consommées par le compresseur
sont données par (14.67) :

ETH = MCPUTS(I - W%“H)TS

1
(775}1 - 1)T5
nces

ECH = M Cp
Le bilan mécanique devient, avec 15 et T :

1
Nes

E~ = Mc, (est(l — )T — (n&y — 1)T1>

Températures aux points 6, 9 et 11
Les températures aux points 6, 9 et 11 sont, selon le tableau 4.8 (vol. I) :

1

C's
Ty =Ts (1 - nrs(1 — L)
Tin =T (1 — nrs(1 — 71p))

Puissance-chaleur consommeée

La puissance-chaleur consommée au niveau du générateur de gaz chaud est :
Qf = Qby +Qfs
avec :
; EH = M(hs bt h7) = Mcp(Ts - T7)
QEB = M(hlo - hg) = Mcp(Tlo - Tg)
En introduisant Vefficacité du récupérateur ¢r définie par (14.91), nous avons :
QEy = Mcp(Ts — Ts — er(T1y — Ts))
QL = Mcp(Ts — €rTi1 — (1 — €g)Ts)

En tenant compte des expressions des températures Ty, Tg et 717, nous obtenons
finalement :

. . 1
Qg = Mcp (Tg — GRTg(l — T]Ts(l — 71'53)) — (1 — GR)Tl (1 + —~

(n&r — 1))

8

+ Tanrs(l — TF”FH))
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Efficacité motrice de I’installation
L’efficacité motrice de I'installation est donnée par la définition (10.17) :
E._

€ = ——
Q%

1
enrs(l — mhy)Ts — (még — 1T

€m = NCs
(€4 nre(er(l = whp) + (1 — 7E))) Ts — € (1 +

1
Ncs

(&~ 1) Ti
avec £ = (1 — eg)

La figure 14.7 représente I’efficacité motrice de I'installation ¢, en fonction de
T, avec Tcp en parametre.

en §

0.4 4

0.3 -

0.2

e

T T Y

o 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15

™

Fig. 14.7

14.E Installation de thermopompe a compression

Description

Il s’agit d’étudier I'installation de thermopompe & compression, faisant ’objet
du paragraphe 14.4.2 et représentée dans la figure 14.28 (vol. I). Les figures
14.29 et 14.30 (vol. I) représentent le cycle thermodynamique de I'installation
dans les diagrammes T-s et In P-v.

Le but de I’exercice est de retrouver les performances énergétiques et exergé-
tiques de l'installation, indiquées dans le tableau 14.6 (vol. I).
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Données
o Etat atmosphérique : P, =1bar T, =0°C
e Température des locaux a chauffer : Th = 20°C
e Température de la source froide : Ts =5°C
o Etats thermodynamiques du fluide frigorigéne :
. P T h s T M
POt | tar) | [°C) | [k/ke] | k3/(Kke)) |~ | [ke/s]
1 3.42 21.8 | 365.876 1.6397 - 0.0522
2 23.49 | 127.7 | 432.968 1.7039 — —
3 23.49 | 46.2 | 256.415 1.1855 — —
4 23.49 | 30.6 | 236.261 1.1207 - -
5 3.42 | —15.5 | 236.261 1.1433 0.34 —
6 3.42 | —6.61 | 345.974 1.5688 - -

» Etats thermodynamiques de la saumure et de 'eau :

=

Point P T h s T M
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kI/(Kkg)] | — | [kg/s]
7 2 —4.9 — - — | 0.5632
8 1.92 | —8.2 — — - -
9 2 46.0 | 192.68 0.6508 - | 0.2811
10 1.8 53.7 | 224.87 0.7506 - -
e Masse volumique de la saumure : ps = 1195kg/m3
e Chaleur spécifique de la saumure : ¢s = 3.0581kJ/(K kg)
» Puissance de chauffage : Qp = 9.069kW
» Efficacité globale du groupe moteur-piston
du compresseur : €. = 0.9153
e Puissance électrique du moteur du réseau
de chauffage : Ef = 0.05kW
» Efficacité globale du groupe moteur-rotor
de la pompe du réseau de chauffage : en, = 0.40
o Puissance électrique du moteur du réseau
de préléevement : E; = 0.05kW
+ Efficacité globale du groupe moteur-rotor
de la pompe du réseau de prélévement : €, = 0.40
Questions

e Calculer la puissance électrique du moteur du compresseur, ainsi que la puis-
sance énergétique consommée par I'installation.
¢ Calculer la puissance-chaleur prise par le réseau de prélévement, a la source

froide, et la puissance-chaleur recue par l’évaporateur, de l’atmosphere
(défaut d’isolation).
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e Calculer les pertes énergétiques relatives a chacun des éléments de I'installa-
tion.

¢ Calculer la puissance-chaleur fournie par le réseau de chauffage a l’air des
locaux.

o Calculer 'efficacité de chauffage de V'installation.

s Calculer l'exergie-chaleur prise par le réseau de préléevement, a la source
froide, I'exergie-chaleur regue par 1’évaporateur, de ’atmosphere, et la puis-
sance exergétique consommée par ’installation.

e Calculer les pertes exergétiques relatives a chacun des éléments de l'installa-
tion.

¢ Calculer I'exergie-chaleur fournie par le réseau de chauffage a ’air des locaux.
¢ Calculer le rendement exergétique de 'installation.

Solution
Puissances consomimées

La puissance électrique du moteur du compresseur est :

Ef= Yo _ Mi(ha—h) _ 3.826 kW

€ €c
La puissance énergétique consommée par I'installation est donc :
Y., = Et+ Ef + Ef = 3.926kW
Nous avons, en valeurs relatives :
Ef Ef - EY
L =915% FH=121% Z=1271%
2 2 >
Puissances-chaleur
Le bilan énergétique du réseau de prélévement est, en vertu du Premier Principe
(1.45) :
QY = My(hy — hs) — (B - Q7)
La variation d’enthalpie de la saumure est, selon (5.159) :
P; — B
hy — hg = cs(Ty — Ts) + 7—p—8 = 10.098kJ /kg

8

La puissance-chaleur prise par le réseau de prélevement a la source froide est
alors :

Q% = Mz(hy — hg) — e, EY = 5.66TkW
Qs
2

La puissance-chaleur regue par ’évaporateur, de I’atmosphere (défaut d’isola-
tion) est, en vertu du Premier Principe (1.45) :

QY = My(hg — hs) — M7(hy — hg) = 0.04kW
QF
2

=144.3%

=1%
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Pertes énergétiques
Le Premier Principe (1.45) permet de calculer les pertes énergétiques qui suivent.
Groupe moteur-piston du compresseur

Qc = (1 €)EL = 0.324kW

Q¢ _g39

21

Condenseur

Qc_d = Mi(hg — h3) — My(h1o — hg) = 0.167 kW

Qe
=£2 —4.3%
21
Détendeur
Q7 = 0kW

Transmetteur interne
Q7 = My(hs — hy) — My(h; — hg) = 0.013kW
Q5
2

=0.3%

Groupe moteur-rotor de la pompe de réseau de chauffage
Qn = (1 — ex)Ef; = 0.03kW
9 _08%
2

Groupe moteur-rotor de la pompe du réseau de prélévement
Q7 = (1 —€)EY =0.03kW
Qs
>

=08%

Installation
La perte énergétique totale de l’installation est :
Q: = Qo +Qu+Q7 +Q7 +Q; +Q; =0.565kW
Q _ 1449
21
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Puissance-chaleur fournie

La puissance-chaleur fournie par le réseau de chauffage & l'air des locaux est,
en vertu du Premier Principe (1.45) :

Qf = enEfy + My(hip — he) = 9.069 kW

Qu

2
Efficacité de chauffage

L’efficacité de chauffage de I'installation est, selon (13.91) :

Qu

€ = ——

21

Calculs exergétiques préliminaires

=231%

=231 =231%

* Les coenthalpies massiques aux différents points du circuit frigorigéne sont,
selon (10.35) :

ki1 = —82.008kJ /kg ko = —32.452kJ /kg

k3 = —67.404 kJ /kg k4 = —69.858kJ /kg

ks = —76.031 kJ /kg ke = —82.544 kJ /kg
La variation de coenthalpie massique de la saumure dans ’évaporateur est,
selon (5.160) et (10.35) :

kg —ky = hg —h7 — Tye,In Z:—j = 0.241kJ/kg

La variation de coenthalpie de 1’eau dans le condenseur est, selon (10.35) :
k1o — kg = h1o — hg — T, (810 — 89) = 4.93kJ /kg
Exergies-chaleur
L’exergie-chaleur prise par le réseau de prélévement a la source froide est,
conformément & la définition (10.38) :
. T .
+ e + _
El = (1 TS)QS = 0.102kW

L’exergie-chaleur regue par I'évaporateur, de 'atmosphére (défaut d’isolation)
est nulle :

R T .
Ef = (1 - T—“) QE =0kW
a
La puissance exergétique consommée par ’installation est :
Y, = EBE+Ef+ Bf + B + Bl = 4.028kW

Nous avons, en valeurs relatives :

Jops Et
=< —95% X =124%
PN 23
B} B,
S —124% 95 _ 959

s s
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Pertes exergétiques

Le bilan exergétique (10.43), compte tenu de (10.35) et (10.103), permet de
calculer les pertes exergétiques qui suivent :

Groupe moteur-compresseur
Lc = Bf — E}p = EE — My(k2 — ki) = 1.239kW
Lc
— =30.8%
23

Condenseur

Lea = EJ, — Ez5 = My(ka — k3) — Mg (k1o — ko) = 0.439 kW
yB

Lea

s

Détendeur

=10.9%

Lp = E}p = My(ks — ks) = 0.322kW

L

=D _ g9

223
FEvaporateur

Lp = E}Y — Ej5 = Mi(ks — k) — M7 (ks — k) = 0.204 kW
L

E
=51%
s
Transmetteur interne
Lg = E}, — E;, = Mi(ks — kg) — My (ky — k¢) = 0.1kW
Ly
—— =25%
2.3

Réseau de chauffage
Ly =Eh+ E}; — E,y = Ef; + Mo (ko — ko) — (1— —)QH
= 0.81TkW
Ly
= =20.3%
23

Réseau de prélévement
Ls = Ef + Efy + E}s = EY + My(ks — ky) + E}s = 0.288kW
L
=L =71%
23
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Installation

La perte exergétique totale de I’installation est :

LZL0+LCd+LD+LE+LR+LH+L3=3.409kw

L
= =84.6%
23

Exergie-chaleur fournie

L’exergie-chaleur fournie par le réseau de chauffage a 'air des locaux est, selon
(10.38) :

. T, .
Ejy = (1 - Tr;) Qg = 0.619kW

En

=15.4%
S, °

Rendement exergétique
Le rendement exergétique de I'installation est, conformément & la définition
générale (13.93) :

Eq_H

=Y,

=0.154=154%

14.F Installation de frigopompe & compression

Description

1l s’agit d’étudier linstallation de frigopompe & compression, faisant I'objet du
paragraphe 14.4.3 ct représentée dans la figure 14.32 (vol. I). Les figures 14.33
et 14.34 (vol. I) représentent le cycle thermodynamique de I'installation dans
les diagrammes T'-s et In P-v de 'ammoniac NHs.

Le but de I'exercice est de retrouver les performances énergétiques et exerge-
tiques de l'installation, indiquées dans le tableau 14.8 (vol. I).

Données
¢ Etat atmosphérique : P, = 1bar ’f“a =20°C
e Température de 'air de la chambre froide : Tf = —20°C

+ Etats thermodynamiques de 'ammoniac et de ’eau :
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Point P r h 5 z M
bar) | POl | [k/kg] | kI/Kkg) | — | [ke/s]
1 1.095 | —25 | 1735.75 7.1587 — 0.1842
2 3.45 | 56.78 | 1905.04 7.2087 - -
3 3.45 | —5.7 | 1754.80 6.6932 1 0.2468
4 15.55 | 131.4 | 2047.69 6.8809 — -
5 15.55 40 686.51 2.6306 0 -
6 345 | —5.7 | 686.51 2.6989 0.1659 -
7 3.45 | —5.7 | 474.03 1.9044 0 -
8 1.195 | —30 474.03 1.9269 0.0805 -
9 1.195 | —30 | 1722.89 7.0631 1 0.1842
10 2 27 — — - 16.032
11 1.85 32 - - — —
e Masse volumique de l'eau : p = 1000kg /m3
e Chaleur spécifique de Veau : c = 4.19kJ/(K kg)
 Puissance de réfrigération : QF = 222.04kW
« Efficacité globale du groupe moteur-piston
du compresseur BP : €5 = 0.9018
du compresseur HP : e.n = 0.9015
¢ Puissance électrique du moteur du réseau
de refroidissement : E} = 1.50kW
 Efficacité globale du groupe moteur-rotor de la pompe
du réseau de refroidissement : g = 0.70
Questions

Calculer les puissances électriques des moteurs des compresseurs BP et HP,
ainsi que la puissance énergétique consommée par l'installation.

Calculer les puissances-chaleur reues de ’atmosphére par la chambre froide,
le transmetteur interne, et la conduite d’aspiration du compresseur BP (dé-
fauts d’isolation).

Calculer les pertes énergétiques relatives & chacun des éléments de l'installa-
tion.

Calculer la puissance-chaleur éliminée par le réseau de refroidissement, vers
I’atmosphere.

Calculer 'efficacité de réfrigération de l'installation.

Calculer les exergies-chaleur recues de 'atmosphere par la chambre froide, le
transmetteur interne et la conduite d’aspiration du compresseur BP (défauts
d’isolation), ainsi que la puissance exergétique consommée par I'installation.
Calculer les pertes exergétiques relatives a chacun des ¢léments de 'installa-
tion.

Calculer I'exergie-chaleur fournie par la chambre froide a la charge frigori-
fique.

Calculer le rendement exergétique de I'installation.
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Solution
Puissances consommées
Les puissances électriques des moteurs des compresseurs BP et HP sont :

Yop _ Mi(ho — hy)
€cb €cb

Elg = = 34.58 kW

: Yoy  Ms(ha—h
Ef, =-CH - alha —ha) _ g0 15w
€ch €ch

La puissance énergétique consommeée par l’installation est :
Zl =E}g+Ely + Ef =116.26kW

Nous avons, en valeurs relatives :

Elp Ely E}
—X¢B —9297% =% =69% =4 —-13%
Zl Zl Z:l

Puissances-chaleur

Le bilan énergétique de la chambre froide est, en vertu du Premier Principe
(1.45) :

QF +QF = Qf, = Mi(hg — hg) = 230.04 kW
f

La puissance-chaleur regue par la chambre froide, de I’'atmosphére (défaut d’iso-
lation) est donc :

Qf = QL — Qf =8kW

Qf
== =6.9%
>, ’

La puissance-chaleur regue par le transmetteur interne, de ’atmosphere (défaut
d’isolation) est, en vertu du Premier Principe (1.45) :

QF = Ms(hs — he) — My (hy — hy) = 0.062kW
Q:
>

La puissance-chaleur recue par la conduite d’aspiration du compresseur BP,
de Patmosphere, est, en vertu du Premier Principe (1.45) :

QF = My(hy — he) = 2.3TkW
Qt
>

=01%

=2%
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Pertes énergétiques
Le Premier Principe (1.45) permet de calculer les pertes énergétiques qui suivent.
Groupe moteur-piston des compresseurs BP et HP

Q= (1 —exp)Elg =3.4kW

Qu
=< =29%
21
Q= (1 —en)Ely = T.9kW
Qe
PN
Condenseur

@z = Ms(ha — hs) — Mio(h11 — hag)
La variation d’enthalpie de I'eau est :

PP
h11 — hio = e(T11 — Tho) + —“p—“’ = 20.935kJ /kg

Nous obtenons alors :

Q5 = Ma(hg — hs) — Myo(h11 — hio) = 0.31kW

QE_;: ~03%
Détendeurs HB et BP

Qg = 0kW

Qg = 0kW

Réseau de refroidissement

0o, = (1 —€a)Ef = 0.45kW

ar

Yor _04%

2
Installation

La perte énergétique totale de I'installation est :
Q7 = Q5 + Qo + Qe + U + Qg + Qg = 1205kW
Qi _104%
2
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Puissance-chaleur du réseau de refroidissement

La puissance-chaleur éliminée par le réseau de refroidissement, vers 1'atmo-
sphére, est, en vertu du Premier Principe (1.45) :

Q:‘ = ean‘_ —+ M]O(hll — h]()) = 336.68 kW
Qa
== = 289.6%
2
Efficacité de réfrigération
L’efficacité de réfrigération de l'installation est, selon (13.100) :
Qi
€f = —=—=191=191%
%,
Calculs exergétiques préliminaires
Les coenthalpies massiques aux différents points du circuit d’ammoniac sont,
selon (10.35) :
k1 = —362.82kJ /kg ko = —208.19kJ /kg ks = —207.31kJ/kg
k4 = 30.55k]J kg ks = —84.65kJ/kg ke = —104.67kJ /kg
ky; = —84.24kJ /kg ks = —90.84kJ/kg kg = —347.66kJ /kg
La variation de coenthalpie massique de l'’eau dans le condenseur est, selon
(10.35) et (5.160) :

T
ki1 — k1o = h11 — hio — Tacln T—“ = 0.642kJ /kg
10

Exergies-chaleur

Les exergies-chaleur regues de ’atmospheére par la chambre froide, le transmet-
teur interne et la conduite d’aspiration du compresseur BP sont nulles :

Ef. =0kW  Ef, =0kW  EJ, =0kW
La puissance exergétique consommée par 'installation est :
>, =EBép+Ebg + Ef + Bjp + Efs + Ejp = 116.26kW
Nous avons, en valeurs relatives :
B}

EéB E(JJrH

=£ =20.7% =69% == =13%
>3 23 >3

Pertes exergétiques

Le bilan exergétique (10.43), compte tenu de (10.35) et (10.40), permet de
calculer les pertes exergétiques qui suivent.

Conduite d’aspiration
Ls = E}s = My(ko — k1) = 2.7T9kW
Ls
= =24%
>3
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Groupe moteur-compresseur BP et HP

LCB = E(’;LB - Ey-CB = Eé_B - M](klg — k‘l) =6.1kW

LCB
=52%
23
Lon = EYy — Epoy = Ely — Ma(ks — k3) = 21.48kW
Len
=18.5%
23
Condenseur

LCd = E;;x - Ey—ﬂ = M3(k4 - k‘5) — Mlo(ku —_ k'lO) = 18.14 kW
LCd

== =156%

23

Détendeurs HP et BP

Lpn = E;DH = Ms(ks — ke) = 4.94kW

Lpn

=4.3%
23
LDB = E;DB = Ml(k7 - ks) =1.21kW
LDB
=1%
23
FEvaporateur

. . . . T, .

LE = E;_E' - EqE = Ml(kg - kg) - (T— - 1) Q+ = 10.96 kW
f

Lp

= =94%

23

Transmetteur interne

Lr = E}, — Ej; = Ms(ke — k3) — My (kr — ko) = 2.5kW
Lr

=r—22%

23

Réseau de refroidissement
La=Ef —El, —Ej, = EX + Myg(k11 — ko) = 11.79kW
Ly

== =10.1%
>, ’
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Chambre froide

. T .
O = (—:‘i - 1) QF = 1.26kW

Ty
La
=tF _ 119
23
Installation

La perte énergétique totale de l'installation est :

L=Ls+LCB+LcH+LCd+LDH+LDB+LE+LR+LA+L?F

= 81.18kW
L
= =69.8%
23
Exergie-chaleur

L’exergie-chaleur fournie par la chambre froide a la charge frigorifique est, selon
(10.38) :

o T -
Erp= (T—f—l)Q = 35.08kW

E

qF
—= =302%
23

Rendement exergétique
Le rendement exergétique de l'installation est, conformément & la définition
générale (10.165) :

_ Eqgr

n= v =0.302 =30.2%
2a

14.G Installation de production d’hélium liquide
Description
Considérons l'installation de production d’hélium liquide, du type Claude, re-
présentée par la figure 14.8.

L’hélium parcourant le cycle subit les transformations suivantes :

1 4+ 24-2 : mélange entre I’hélium gazeux qui est introduit et I’hélium provenant
du transmetteur F1;

2-3 : compression dans le compresseur refroidi C';

3-4 : refroidissement dans le transmetteur E1 par la vapeur d’hélium provenant
du transmetteur F2;

4-5 4 6 : soutirage du débit-masse My destiné 3 la turbine TH ;
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Fig. 14.8

6-7 : refroidissement dans le transmetteur E2;

7-8 : refroidissement dans le transmetteur E3;

8-9 + 10 : soutirage du débit-masse My destiné & la turbine TB;
10-11 : refroidissement dans le transmetteur F4;

11-12 : refroidissement dans le transmetteur E5;

12-13 : détente de type Joule-Thomson dans le détendeur D ;

443

Q
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13-14 + 15 : séparation, dans le séparateur S, de la vapeur d’hélium et de
I’hélium liquide, qui est finalement extrait;

15-16 : échauffement dans le transmetteur E5;

16 + 17-18 : mélange avec I’hélium provenant de la turbine T'B;
18-19 : échauffement dans le transmetteur E4;

19-20 : échauffement dans le transmetteur E3;

20 + 21-22 : mélange avec I’hélium provenant de la turbine T'H ;
22-23 : échauffement dans le transmetteur E2;

23-24 : échauffement dans le transmetteur E1;

5-21 : détente dans la turbine TH ;

9-17 : détente dans la turbine T'B.

Les puissances électriques fournies par les turbines TH et TB participent a
Ientrainement du moteur du compresseur C.

Hypotheses

¢ Tous les éléments de l'installation, & ’exception du compresseur, sont par-

faitement calorifugés.
 Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

» La dissipation est négligeable dans les transmetteurs, le séparateur et les
conduites.

e Le régime est permanent.

Données
o Etat atmosphérique : P, = 1bar Ty, =27°C
¢ FEtats thermodynamiques de ’hélium :

. P T h s

Point
Par | (K] | [ki/kg] | [kI/(K k)]

1 1 300.15 | 1573.70 31.4406

2 1 288 1510.60 31.2260

3 14 293 1540.86 25.8318

4 — 60 327.10 17.5591

8 - 15 81.047 9.8486
« Etat critique de I'hélium : P.=2216bar T.=52K
¢ Etat de saturation de 1’hélium :

P T h/ hll 7 s/’

[bar] | [K] | [kI/kg] | [kJ/ke] [kJ/(sK kg)} | [kJ/(K kg)]
1 [420] 9.426 | 30.946 3.3927 8.5159




¢ Etats thermodynamiques de ’hélium relatifs
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aux pressions de 1 bar et 14 bar :

P T h s
bar] | [K] | [k3/kg] | [KI/(K kg)]
1 5 36.228 9.6682
1 6 42.371 10.7894
1 7 48.190 11.6869
1 8 53.825 12.4396
1 20 | 117.840 17.3477
1 21 | 123.085 17.6036
1 22 | 128.326 17.8474
1 23 133.562 18.0801
14 288 | 1514.88 25.7423

Débit-masse d’hélium au point 2 :
Rapports des débits-masse de soutirage :

Rendement isotherme du compresseur :
Rendement isentrope de la turbine TH :
Rendement isentrope de la turbine T'B :
Efficacité globale du groupe moteur-rotor
du compresseur :

Efficacité globale du groupe rotor

de la turbine 7T H-alternateur :

Efficacité globale du groupe rotor

de la turbine T B-alternateur :

Questions

M, = 0.5kg/s
ms = Ms/ M, = 0.25
mg = Mg/M2 = 0.50

nce = 0.80
Nras = 0.85
nres = 0.84
e. = 0.94
€thp — 0.92
€tp = 0.92

Représenter qualitativement le cycle thermodynamique de I'installation dans

le diagramme diagramme 7-s de I’hélium.

Calculer le débit-masse de I’hélium liquéfié.

Calculer 'énergie électrique consommée pour produire 1 kg d’hélium liquide

a la pression de 1bar.

Etablir le bilan énergétique de 'installation.

Calculer Pefficacité de ’'installation.

Etablir le bilan exergétique de 'installation.

Calculer le rendement exergétique de l'installation.

Solution

Cycle thermodynamique

Le cycle thermodynamique de l'installation est représenté dans le diagramme
T-s de la figure 14.9.
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1+24=2
20 + 21 = 22
16 + 17 =18
-

Fig. 14.9
Débit-masse d’hélium liquéfié

Le Premier Principe (1.45), appliqué & l'installation, donne, compte tenu des
hypotheses, le bilan énergétique :

Et — Qg + Mihy — Mishis =0

La puissance électrique consommée par le compresseur est donnée par le bilan
électrique :

E*=Ec—Ery — Erp
Le bilan de masse donne :
M; = My
Le débit-masse d’hélium liquéfié est donc :
My QE - E* _ Q(_; — (B¢ — Eruy — ErB)
hl - h14 hl - h14
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L’enthalpie de I'hélium au point 14 (liquide saturé) est, compte tenu de la
troisieme hypothese :

his = B/ (P14) = 9.426 kJ /kg

Les puissances électriques fournies par les turbines TH et
T B sont, compte tenu de (4.222) :

Ery = esnnrusmsMa(hs — hais) = 20.032kW
avec hz]s = h(P],S5) = 122.173 kJ/kg
Erp = ewnrpsmoMa(hg — hi7,) = 8.468 kW

avec hy7s = h(Py, s9) = 37.216 kJ /kg
La puissance électrique consommeée par le compresseur C' est, compte tenu de
(4.223) :

Ma(hat — ha — Ta(s3t — s2))
€chct

= 1052.916 kW

Ec =
avec

h3s = h(P3,T3) = 1514.88kJ/kg et s3; = s(Ps,T2) = 25.7423kJ/(K kg)
La puissance électrique consommée par l'installation est :

Et = Ec - ETH - ETB = 1024.4 kW
La puissance-chaleur cédée par le compresseur est, selon le Premier Principe
(1.45) :

Qg = Ec — Ma(hs — ha) = 1037.8kW
Le Premier Principe (1.45), appliqué 4 l'installation, donne le débit-masse d’hé-
lium liquéfié :
Qc — EY
hi — hia

Energie électrique consommée

My, = = 0.008547 kg /s

L’énergie électrique consommeée pour produire 1kg d’hélium liquide est :

Et
et = — = 119858 kJ /kg Heliq
M14

Bilan énergétique

Le Premier Principe (1.45) donne le bilan énergétique :
E*t —Qz+Y*t=0

dans lequel la puissance-transformation Y+ de ’hélium est, selon (1.52) :
Y+ = Mys(hy — hia) = 13.37kW

Efficacité

L’efficacité de ’installation est, par analogie avec (13.100) :

7+
€= Y— =0.013=13%
E+



448 Installation de frigopompe & turbocompression

Bilan exergétique

La relation générale (10.57) donne le bilan exergétique :
ey
By —E* L

dans lequel 'cxergie-transformation E; de ’hélium est, compte tenu des deuxiéme
et quatriéme hypothéses, selon (10.35) et (10.40) :

E; = M14(k14 - 1{,’1) = M14 (h14 - hl - Ta(314 - Sl)) = 58.583 kW
Rendement exergétique

Le rendement exergétique de l'installation est, conformément & la définition
générale (10.165) :

E
n=-Y =0.057=57%
E+

14.H Installation de frigopompe a turbocompression

Description

Il s’agit d’étudier 'installation de frigopompe & turbocompression représentée
par le schéma simplifié de la figure 14.10. L’installation utilise un fluide frigo-
rigene.

turbine compresseur

évaporateur

mélangeur
‘. + °\ +
) bouilleur &
T, Ty
Qa
< condenseur

1
pompe

détendeur

Fig. 14.10
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L’installation comporte deux cycles :

e cycle moteur comprenant un bouilleur, une turbine, un condenseur et une
pompe; :

¢ cycle de pompe a chaleur comprenant un évaporateur, un compresseur, un
condenseur et un détendeur.

La puissance-travail fournie par la turbine sert uniquement & entrainer le com-

presseur.

Les états thermodynamiques aux points 3, 6 et 9 sont saturés.

Hypothéses

* Tous les éléments de P'installation sont parfaitement calorifugés.

* Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

* La dissipation est négligée dans tous les éléments de 'installation, sauf le
détendeur.

* Le régime cst permanent.

Données
» Température atmosphérique : T, =20°C
¢ Température de la source chaude : T, = 110°C
* Température de la source froide : Ty = -10°C
* Etats de saturation du fluide frigorigene :
Point P T R h Y s T
[bar] | [°C]| [kd/kg] | [kI/kg] | [kI/(K kg)] | [kI/(K kg)] | —
3 35.8900 | 104 | (537.30) | 589.16 (4.53530) 4.67278 1
6 10.5900 | 44 460.56 | (586.22) 4.32233 (4.71855) 0
9 1.8266 | —15 | (404.30) | 562.69 (4.12875) 4.74225 1
* Etats thermodynamiques du fluide frigorigene (vapeur surchauffée) :
P T h s
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kI/(K kg)]
10.59 45 587.04 4.72089
10.59 50 591.01 4.73343
| 10.59 | 55 | 594.90 | 4.74555

* Volume massique moyen du fluide frigorigéne liquide
entre les points 1 et 2 : 2 =10.8-10"3m?/kg

Questions

e Déterminer les états thermodynamiques (P, T, h, s) des points du cycle et
calculer le rapport des débits-masse de fluide frigorigéne parcourant respec-
tivement les cycles moteur et générateur.

* Représenter qualitativement les cycles dans un diagramme In P-h.

* Calculer Pefficacité de réfrigération de I’installation.

* Calculer le rendement exergétique de I’'installation.
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Solution

Etats thermodynamiques et rapport des débits-masse

Les points 6, 1 et 7 ayant le méme état thermodynamique, nous avons, compte
tenu des hypotheses :

P; = P = Pg = 10.59 bar
Ty =Ty = Ts = 44°C
h7 = hy = hg = 460.56 kJ /kg
s7 = 81 = s¢ = 4.32233kJ/(K kg)
La relation (2.2), compte tenu des premiére et troisieme hyposhéses, montre
que les transformations 1-2, 3-4 et 9-10 sont isentropes. Nous avons donc :
s2 = s1 = 4.32233kJ /(K kg)
ss = s3 = 4.67278kJ /(K kg)
s10 = Sg = 4.74225kJ /(K kg)

Les équations fondamentales (4.57) appliquées au bouilleur, au condenseur, a

I’évaporateur et au mélangeur 4+10-5 donnent, compte tenu des deuxieme et
troisieme hypotheéses :

P3 = P2 = 35.89 bar
P10 = P6 = P5 = P4 = 10.59 bar
Pg = Pg = 1.8266 bar

Comme s4 < s"(Py) = s""(Ps), le point 4 est sous la courbe de saturation. Le
titre de vapeur en ce point est alors, selon (5.85) :

84 — S¢
s"(Pes) — s6
L’enthalpie massique au point 4 est, selon (5.84) :

hy = he + (R"(Ps) — he)z4 = 571.7kJ /kg
La transformation 1-2 étant isentrope, nous avons, selon (5.160) :

dT =0 Ty =T, =44°C
L’enthalpie massique au point 2 est alors, selon (5.159) :

he = hy + 9(P, — P;) = 462.58kJ /kg
La température et I’enthalpie massique au point 10 sont déterminées par inter-

polation a l’aide de la table des états thermodynamiques de la vapeur surchauf-

fée du fluide frigorigéne, & partir des valeurs P)g et h;o connues. Nous obtenons
finalement :

Tio = 53.64°C
hio = 593.84kJ /kg

Le bilan mécanique de l’arbre des turbomachines donne, compte tenu de la
troisieme hypothese :

Er=Ec

= 0.88

Tg4 =
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Les puissances-travail fournie par la turbine et consommeée par le compresseur
sont respectivement, selon (4.213), compte tenu des hypotheses :

Ep = My(hs — hy)
Ec = Mio(hio — hs)

Le rapport des débits-masse de fluide frigorigéne parcourant les cycles moteur
et de pompe & chaleur est donc :

My _ hio— he
MIO hB - h4

L’enthalpie massique au point 5 est, en vertu du Premier Principe (1.45), ap-
pliqué au mélangeur, compte tenu des hypotheéses :

_ Mahg + Myohyo _ (My/Mig)hy + hao
M; Ms /Mo

Comme hy < h”(Ps) = h""(Ps), le point 5 est sous la courbe de saturation. Le
titre de vapeur en ce point est alors, selon (5.84) :

_ hy—he
= W'(Ps) — he

L’entropie massique au point 5 est, selon (5.85) :
85 = s¢ + (8" (Ps) — 36)x5 = 4.69785kJ/(K kg)

Les équations fondamentales (4.57) montrent, compte tenu des deux premiéres
hypothéses, que la transformation 7-8 est isenthalpe. Le point 8 est sous la

courbe de saturation, sur le palier correspondant & la pression Py = Py. Nous
avons donc :

hs = h7 = 460.56 kJ /kg
Ty = Ty = —15°C

= 1.78

hs

= 579.65kJ /kg

Ts5 =0.95

Le titre de vapeur au point 8 est, selon (5.84) :
_ hs =K (P)
" hg — W(P)
L’entropie massique au point 8 est, selon (5.85) :

sg = 8'(Py) + (s¢ — ' (Ps))zs = 4.34666 kJ /(K kg)
Nous obtenons aussi le rapport de débits-masse :

s _MatMo M 1o
Mo Mo Mo

La figure 14.11 montre bien que l'installation comporte deux cycles :
¢ cycle moteur 1-2-3-4-5-1 tounant dans le sens des aiguilles d’une montre,

e cycle de pompe & chaleur de réfrigération 7-8-9-10-5-7 tournant dans le sens
trigonométrique positif.

Irs = 0.36
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lnP‘

Fig. 14.11

Efficacité de réfrigération
Le bilan énergétique de l'installation est, selon la relation générale (1.45) :
~Qr=Eb+QE~ Q5

L’efficacité de réfrigération de I’installation est, par analogie avec la définition
(13.100) :

5+
€f = _4-%
Qh + P
La puissance-travail reque par la pompe, ainsi que les puissances-chaleur recues
par I'évaporateur et le bouilleur sont respectivement, selon (4.213) :

E} = My(hy — hy)
QL = Mig(hg — hsg)
Q?: = My(hs — hs)

L’efficacité de réfrigération de l'installation est finalement :

€f = M = 0.445 = 44.5%
! My(hs — hy) '
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Rendement exergétique
Le bilan exergétique de l'installation est, selon la relation générale (10.43) :
o e pa .
EqF—EP+th—L
Le rendement exergétique de l'installation est alors, conformément a la défini-
tion générale (10.165) :
n= ‘—Eq-F
= — —

Les exergies-chaleur fournie au niveau de la source froide et consommée au

niveau de la source chaude sont respectivement, conformément 3 la définition
(10.38) :

. T, R
b= () @
. T.\ -
Ef = (1 - T_h> Qn
Le rendement exergétique de 'installation est finalement :

_ Mo ((Ta/Ty) — 1) (kg — hs)
My (ha — hy + (1 = (Ta/Th)) (hs — h2))

=0.205=20.5%

14.1 Installation a vapeur, simple

Description

Il s’agit d’étudier 'installation & vapeur, simple, faisant ’'objet du paragraphe
14.1.2 et représentée par la figure 14.2 (vol. I).

Données

¢ Température atmosphérique : T, =12°C
+ Etats thermodynamiques de l'eau :

=~

P T h
[bar] | [°C] | [kI/kg]
1 1002337 | 20 | 83.86
2 100 | 21 | 97.35
3 100 | 530 | 3450.20
4 |0.02337 | 20 | 2305.64

Point

» Débit-masse d’eau parcourant le cycle : M = 6kg/s
e Exergie-chaleur regue par 'ean,

au niveau du générateur de vapeur : E;E = 15.179 MW
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Questions

e Calculer I’efficacité motrice ¢, de I'installation.
¢ Calculer le rendement exergétique n de 'installation.

Réponses

* e, =034=34%
en =045=45%

14.]J Installation & vapeur, a resurchauffe

Description

11 s’agit d’étudier 'installation & vapeur, & resurchauffe, faisant ’objet du pa-
ragraphe 14.1.3 et représentée par la figure 14.5 (vol. I).

Données
e Température atmosphérique : Tq = 12°C
e KEtats thermodynamiques de I'eau :

. P T h

POt | toar] | 1°C] | [k/ke]

1 0.02337 | 20 83.86

2 180 21.7 | 107.86

5 180 530 | 3359.00

6 28 355 | 3133.50

3 28 530 | 3525.30

4 0.02337 | 20 | 2320.70
e Débit-masse d’eau parcourant le cycle : M= 6kg/s
¢ Exergie-chaleur regue par 1’ean,

au niveau du générateur de la chaudieére : E';E = 16.681 MW

Questions

¢ Calculer lefficacité motrice ¢€,, g de 'installation.
e Calculer le rendement exergétique ngr de 'installation.

Réponses

* ¢nr=039=39%
®* 7R =051=51%

14.K Installation & vapeur, a soutirage

Description

Il s’agit d’étudier l'installation & vapeur, & soutirage, faisant 1’objet du para-
graphe 14.1.4 et représentée par la figure 14.7 (vol. I).
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Données
! e Température atmosphérique : Ta = 12°C
, ¢ Etats thermodynamiques de 'eau :

Point p OT h z
1 [bar] C] | k/kg] [ —
1 0.02337 20 83.86 0
25 20.2 87.19 -
10 20 130 547.50 -
11 20 131.56 | 554.15 —
12 100 134.4 564.82 -
100 530 3450.20 -

3

7 10 180 2776.50 | —
4 0.0237 20 2305.64 | 0.91
8 10 138.8 584.50 -
9 20 139.0 585.83 —

o Débit-masse d’eau au point 3 : M; = 6kg/s
e Exergie-chaleur recue par l'eau,

au niveau du générateur de vapeur : Elp = 13.174MW
Questions

e Calculer le débit-masse Mg de soutirage.
e Calculer Defficacité motrice €,,s de l'installation & soutirage.
« Calculer le rendement exergétique ns de I'installation & soutirage.

Réponses

e« Mg =1.041kg/s
e €ms = 0.364 = 36.4%
e s =0478=47.8%

14.1L Installation a vapeur, en régime quasi permanent

Description

11 s’agit d’étudier l'installation & vapeur, en régime quasi permanent, faisant
I’objet du paragraphe 14.1.5 et représentée par la figure 14.9 (vol. I).

Données

« Etat atmosphérique : P,=1bar T, =20°C
e Altitude du point le plus bas
de l'installation : Ze=0m
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e Altitude moyenne de la bache : Z =10m
e Section de la bache : S = 50m?
» Etat thermodynamique de ’eau dans la bache (vapeur et liquide saturés) :
P T o " R h" Y s"
[bar]| [°C] | [m®/kg] | {m®/ke]| [kJ/kg]| [kJ/kg]| [kI/(K kg)]| [kI/(K kg)]
3 |133.54(0.0010735| 0.6056 | 561.43 | 2724.7 1.6716 6.9909

+ Enthalpie massique et entropie massique
de ’eau liquide & (P,,T,) : h, = 84kJ/kg

sq = 0.2963kJ/(K kg)
¢ Vitesse de déplacement du niveau

d’eau de la bache : dZ/dt = —0.15m/h
e Puissance-travail fournie par la turbine

& vapeur : E; = 150 MW
e Puissance-travail consommée par la pompe

d’extraction : Epp = 0.3MW
* Puissance-travail regue par la pompe

d’alimentation : Epa = 1MW
» Puissance-chaleur regue par 'eau,

au niveau du générateur de vapeur : QF = 348 MW
e Exergie-chaleur regue par l'eau,

au niveau du générateur de vapeur : E;E = 198 MW
e Accélération terrestre : g = 9.81m/s?

Questions

o Calculer la puissance-transformation ¥t du réseau d’eau de V'installation.
e Calculer ’exergie-transformation E; du réseau d’eau de l’installation.

e Calculer Defficacité motrice €, de 'installation.

¢ Calculer le rendement exergétique n de l'installation.

Réponses

e Yt =917.7KW
« B} =142.0kW
o €, = 0.426 = 42.6 %
e =0.750="750%

14.M Installation & vapeur de cogénération

Description

Il s’agit d’étudier I'installation de cogénération, faisant I’objet du paragraphe
14.1.7 et représentée par la figure 14.13 (vol. I).
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Données
« Etat atmosphérique : P, =1bar T, = 25°C
e Etats thermodynamiques de ’eau du réseau de chauffage :
Point P T h 5
[bar] | [°C] | [kJ/ke] | [kI/(K ke)]
1 15 95 399.05 1.24865
2 13 180 763.3 2.1389

e Débit-masse de ’eau du réseau de chauffage : Mp = 96 kg/s
o Puissance-travail fournie par la turbine

a vapeur : E; =T7TMW
e Puissance-travail consommée par ’ensemble

des pompes : Ep = 0.62MW
e Puissance-chaleur consominée : QE = 45.5 MW
* Exergie-chaleur regue : E;E = 38.2MW
Questions

e Calculer la puissance-transformation Y, et 'exergie-transformation Ey_ D
fournies au réseau du chauffage & distance.

e Calculer Vefficacité ep et le rendement exergétique np de 1'installation de
cogénération. ]

 Calculer la perte exergétique L de l'installation de cogénération.

Réponses

o Y, =34.96 MW E,, = 9.49MW
*ep=0909=909%  np =0415=415%
o [ =2233MW

14.N Installation a gaz, en circuit ouvert

Description

Soit I'installation motrice & gaz, en circuit ouvert, améliorée & 1’aide d’un récu-
pérateur, représentée par le schéma de la figure 14.12.

Le cycle thermodynamique relatif a cette installation ne peut pas étre représenté
dans un diagramme h-s unique, & cause du changement de composition des gaz,
di & la combustion. Il doit ’étre dans deux diagrammes séparés, relatifs 1'un a
I'air et Pautre aux gaz de combustion (fig. 14.13).

Hypothéses

e La combustion est complete.
e Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.
e L’air et les gaz de combustion sont assimilables a des gaz parfaits.
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récupérateur R

1 WA

chambre de l
‘ combustion Ch|

5[ .
compresseur C 3 6 / Q
[ -] .
z - L0

2 turbine T

canal d’aspiration A

Fig. 14.12

h§ h§

«y

air gaz de combustion

Fig. 14.13

Données
¢ Etat atmosphérique : P, =1bar T, =25°C
¢ Surenthalpie du combustible : hy = 220kJ/kg



Exemples d’application des chapitres 10 & 13 459

* Pouvoir énergétique inférieur du combustible,
référé & TO = 25°C Ah? = 42800k /kg
¢ Rapports de pression : wa = Py/P; =0.99
TRA = P4/P3 = 0.97
TCh = P5/P4 = 0.96
TRG = P7/P6 = 0.98

e Chaleur spécifique isobare de I'air : cpa = 1.022kJ/(K kg)
» Facteur calorifique de ’air : I'pn = 0.282
e Température des gaz au point 5 : Ts = 700°C
o Chaleur spécifique isobare des gaz
de combustion : cpe = 1.100kJ /(K kg)
¢ Facteur calorifique des gaz de combustion : I'e = 0.261
¢ Puissance-travail utile : E- = 30MW
* Rendement isentrope du compresseur : ncs = 0.85
¢ Rendement isentrope de la turbine : nrs = 0.89
» Efficacité du récupérateur : erg = 0.70
o Efficacité de la chambre de combustion : €n = 0.97
» Efficacité des paliers : € = 0.98
Questions

¢ Calculer le rapport de pression 7. du compresseur correspondant au travail
utile massique maximal, en négligeant le débit-masse du combustible dans
les gaz de combustion.

» Calculer I’état thermodynamique (P,T") en chaque point du cycle pour le
rapport de pression 7ce.

« Calculer les débits-masse M4 d’air et Mg de combustible pour le rapport de
pression mge.

¢ Calculer 'efficacité motrice ¢,,. de I'installation.

Réponses
e Toe = 5.31
Point [tf:,r] [ojé]

1 1 25
2 0.99 25
3 5.25 | 235.85
4 5.10 | 366.44
5 4.89 700
6 1.02 | 409.18
7 1 287.85

o My =2969kg A/s My =287kg F/s
o €me = 0.245=1245%
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Installation de thermopompe avec compresseur semi-hermétique

14.0 Installation de thermopompe
avec compresseur semi-hermétique

Description

Soit la thermopompe & compression, représentée par le schéma de la figure
14.14.

8 9 réseau de chauffage

condenseur Cd

détendeur D

évaporateur E

compresseur
semi-hermétique C

/.___.—.—_—___—-—-_—\

6 réseau de prélévement

Fig. 14.14

Le fluide frigorigéne subit les transformations suivantes :
1-2 : préchauffage par récupération des pertes du moteur;
2-3 . compression adiabate;

3-4 : condensation, jusqu’a I’état de liquide saturé, par transfert-chaleur avec
I’eau du réseau de chauffage;

4-5 : détente dans une vanne;

5-1 : vaporisation et surchauffe par transfert-chaleur avec ’eau du réseau de
prélevement.
Hypotheéses

Tous les éléments du systeme sont parfaitement calorifugés.
Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligées.

La dissipation dans le condenseur, I’évaporateur et les conduites est négligée.
e Le régime est permanent.
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Données
» Etat atmosphérique : P, = 1bar Ta =10°C
¢ Température aux points 1, 4 et 5 : Ty =5°C
Ty = 50°C
Ts = 0°C
» Etats thermodynamiques de la vapeur surchauffée du fluide frigorigéne :
P T h ]

[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kI/(K keg)]
4.9759 | 5 | 408.969 1.7649
10 | 412567 | 17777
15 | 416.159 1.7903
20 | 419.749 1.8026
19.423 | 75 | 442.258 1.7593
80 | 446.828 1.7723
85 | 451.337 1.7850
90 | 455.796 1.7973
95 | 460.214 1.8094

Etats de saturation du fluide frigorigéne au niveau de ’évaporateur,
respectivement du condenseur :

P T h G s’ g
[bar] | [°C] | [kJ/ke] | [kI/ke] | [kJ/(K ke)] | [kI/(K keg)]
4.9759 0 200.000 | 405.361 1.00000 1.75179
19.423 | 50 | 263.264 | 417.839 1.20811 1.68643
e Températures de I’eau du réseau
de préléevement : T = 10°C T7=5°C
de chauffage : Tg = 40°C Ty = 47°C
e Chaleur spécifique de I’eau liquide : a = 4.18kJ/(K kg)
e Puissance électrique consommée : E} = 10.176 kW
¢ Rendement isentrope du compresseur : nes = 0.92
+ Efficacité du moteur : €, = 0.803
Questions

» Tracer qualitativement le cycle thermodynamique de la thermopompe dans
un diagramme T-s.

e Calculer 1’état thermodynamlque (P, T, h, s) en chaque point du cycle.

e (Calculer les deblts'masse Mp de fluide frlgorlgene, MCd d’eau dans le réseau
de chauffage et Mg d’eau dans le réseau de prélévement.

e Calculer lefficacité de chauffage ¢} de la thermopompe.

e Calculer le rendement exergétique 1 de la thermopompe.
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e Calculer les pertes exergétiques de chaque élément de la thermopompe.
¢ Calculer le rendement exergétique 7’ dans le cas de thermofrigopompe ot on
comptabilise les services énergétiques de chauffage et de refroidissement.

Réponses

ai

Fig. 14.15

* | Point P T h 8
bar] | °C] | ky/ke] | [kI/(K ke)]
1 4.9759 5 408.969 1.7649
2 4.9759 | 18.98 | 419.02 1.8001
3 19.423 | 94.88 | 460.105 1.809
4 19.423 50 263.264 1.20811
5 4.9759 0 263.264 1.2316

o Mp =0.199kg/s
e €, =3.85=38%

Mcg = 1.339kg/s Mg = 1.387kg/s

o 7 =0.407 = 40.7%

e Compresseur C :
Condenseur Cd :

Détendeur D :
Evaporateur E :

e ' =0.43

Lc = 2.491 kW
Lecg=1.165kW
Lp =1.324kxW
Lg = 0.795kW
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14.P Installation de frigopompe avec sous-refroidisseur

Description

Soit I'installation de frigopompe & compression, fonctionnant avec de ’ammo-
niac, représentée par le schéma de la figure 14.16.

Q, atmosphere T, = 20°C

+ réseau de |
refroidissement l

— -
# détendeur <condenseur Cd
DH

L;:
- compresseur CH

8 ' 3' E'E H

séparateur S

refroidisseur R Qr

détendeur
DB

0T0TO 0, %0T0T0TOT0I0 80,0,%, %
5

)

compresseur CB |

0078 eTe% %" L

chambre froide F /

~— Dproduits & refroidir

LN

PRIDOCTRANSAX XXX XIS

e,

'6%0%s70T070T9 0 0 0 0 0 9 ¢,0

Fig. 14.16

Il s’agit d’une installation en circuit fermé, comprenant :

e un compresseur basse pression C B, consommant la puissance électrique Eg B

e un refroidisseur R, éliminant la puissance-chaleur QE a la température 7',
de ’atmosphere ;

e un compresseur haute pression C'H, consommant la puissance électrique
Edy;
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un condenseur Cd, éliminant la puissance-chaleur Q; a la température T,
de 'atmosphere ;

un détendeur haute pression DH ;

un séparateur S, recevant un mélange humide en 7 et donnant du liquide
saturé en 8 et de la vapeur saturée en 10;

un détendeur basse pression DB ;

un évaporateur E placé dans une chambre froide F', permettant d’extraire la
puissance-chaleur Q}; a la température Ty de Pair de la chambre.

La vapeur sortant du refroidisseur R au point 3 est mélangée avec la vapeur
saturée provenant du séparateur S au point 10.

Hypothéses

Tous les éléments de l'installation sont parfaitement calorifugés.

Les variations des énergies cinétique et potentielle sont négligeables.

La dissipation dans le refroidisseur, le condenseur, le séparateur, [’évapora-
teur et les conduites est négligée.

Le régime est permanent.

Les puissances électriques E; et EZ consommeées par les pompes de circula-
tion des réseaux de refroidissement sont négligées.

Données

o Etat atmosphérique : ' P, = 1bar T, = 20°C
e Température de 'air de la chambre froide : Tf = —-20°C

¢ Etat thermodynamique au point 1 : P, =15bar z; =1

e FEtat thermodynamique au point 6 : Py = 11 bar Ts = 25°C
¢ Pression au point 7 : P; = 4.5bar

o Température au point 3 : T5 = 30°C

Etats thermodynamiques de la vapeur surchauffée d’ammoniac :

p T h s
[bar] | [°C] | [kJ/kg] | [kJ/(K kg)]
45 | 25 | 1823.45 6.8139
30 | 1835.78 |  6.8549
45 | 1872.10 |  6.9718
50 | 1884.04 7.0091
70 | 1931.25 7.1508
75 | 1942.97 | 7.1847
11 | 90 |1955.50 | 6.8004
95 | 1968.20 |  6.8351
115 | 2018.38 |  6.9679
120 | 2030.82 |  6.9997

Chaleur spécifique de 'ammoniac liquide : c = 4.58kJ/(K kg)
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¢ Etats de saturation de ’ammoniac :

S

P T hl hll sl S/l
[bar] | [°C] | [kI/ke] | [kJ/kg] | [kI/(Kkeg)] | (kI/(K kg)]
1.5 | —25.21 | 386.07 | 1729.78 1.5641 6.9837
4.5 1.26 505.79 | 1762.43 2.0210 6.6005
11 28.03 629.72 | 1784.47 2.4482 6.2834
e Puissance de réfrigération : ;,: = 10kW
+ Rendement isentrope des compresseurs : ncs = 0.7
Questions

¢ Tracer qualitativement le cycle thermodynamique de la frigoppompe dans un
diagramme In P-h en chaque point du cycle.

¢ Calculer I’état thermodynamique (P, T, h, s) en chaque point du cycle.

e Calculer les débits-masse Mg et My d’ammoniac comprimés respectivement
dans les compresseurs & basse et & haute pression.

¢ Calculer efficacité ey de réfrigération de I'installation.

e Calculer le rendement exergétique nr de 'installation.

» Calculer la perte exergétique de chaque élément de I'installation.

Réponses

In P?

Fig. 14.17
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=

. P T h s
POt | bar] | [°C) | [ki/ke] | [kJ/(K ke)]
1 1.5 —25.21 | 1729.78 6.9837
2 4.5 73.11 1938.54 7.1719
3 4.5 30.00 1835.78 6.8549
4 4.5 27.40 1829.37 6.8336
5 11 115.84 | 2020.46 6.9566
6 11 25.00 615.84 2.4019
7 4.5 1.26 615.84 2.4221
8 4.5 1.26 505.79 2.0210
9 1.5 —25.21 505.79 2.0470
10 4.5 1.26 1762.43 6.6005

Mp = 8.17-10"3kg/s
erp = 2.927=292.7%
nr = 0.462 = 46.2%

Compresseur basse pression CB :

Refroidisseur R :
Mélange M :

Mp = 8.953-10 3 kg/s

Compresseur haute pression CH :

Condenseur Cd :

Détendeur haute pression DH :

Séparateur S :

Détendeur basse pression DB :

Evaporateur E :
Total :

Lcp = 0.4507kW
Lpr = 0.0804kW
Ly = 0.0024 kW
Len = 0.3230kW
LCd = 0.6216 kW
Lpr = 0.0529 kW
Lg=0kW

Lpp = 0.0622kW
Lg = 0.2436 kW
L =1.8367kW



CHAPITRE 15

Thermodynamique linéaire

des phénomenes irréversibles

15.A Source d’entropie dans un barreau
Description

Soit le barreau solide de section S et de longueur L représenté par la figure 15.1.
Les extrémités du barreau sont soumises a des températures et des potentiels
électriques différents.

J, T, 9, Ty, &,
Jff
"
B T L
Fig. 15.1

Hypotheéses

¢ Les flux sont unidimensionnels.

Données
¢ Longueur du barreau : L=1m
e Section du barreau : S =104 m?
o Températures aux extrémités du barreau : T = 500K T, =300K
 Potentiels électriques aux extrémités
du barreau : $; =1V P=0V

o Coefficient de Seebeck : (fig. 15.2)

 Coefficient de résistivité électrique : (fig. 15.3)
 Coefficient de conduction thermique : (fig. 15.4)
Questions

¢ Exprimer les flux J, et J, selon 'axe z a 'extrémité 2 du barreau.
o Exprimer la source d’entropie o, en fonction des flux, et en déduire les
expressions des forces généralisées K;.
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Solution
Flux J, et J,

Nous avons un systeme avec couplage entre les phénoménes de conduction

thermique et de conduction électrique. Les relations (15.68) et (15.70) donnent,
compte tenu de 'hypothése :

dT do
Jg=—(A+ €26T)— — -—
q (A+ €k )dz eanx
dT do
S= TG &

Les caractéristiques physiques A, € et K du matériau constituant le barreau
dépendent de la température. Comme celle-ci varie selon la section considérée,
nous en déduisons que les flux J, et J. sont fonction de la coordonnée z.

A Textrémité 2 du barreau, la température est de 300K, de sorte que nous
avons les valeurs :

A=1L7TW/(Km) €=09-10"*V/K x=1251/(2m)

Jo(Ly= 17003 9L _ 337542
dz =L dz x=L

J(L)=~-00113 3| _ 19592
dr |,_, dz |,_,

Source d’entropie o,

La source d’entropie o, en fonction des flux J, et J. est, selon (15.45) et I’hy-
pothese formulée :

JodT'  J.do
T2dx T dz
En développant (15.17), nous obtenons :
Og = Jqu + JBKQ
Les forces généralisées K; sont donc, en identifiant les deux relations qui pré-
cedent :
14T 1d¢

KB=rmy f--7g

15.B Thermocouple

Description

Considérons un thermocouple utilisé dans la technique de mesure des tempéra-
tures, constitué de chromel-constantan et installé selon le schéma de la figure
15.5.

La source froide est maintenue & une température T) constante, alors que la
source chaude est & une température T, variable.
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chromel
e N
constantan
r— g
: |
)
1 / ]
: l
{
| 4 |
I J
E
T, Ty = cste
Fig. 15.5

Hypotheses
e L’enceinte E est isotherme.
e Le courant circulant dans le circuit est négligeable.
¢ Le phénomeéne est unidimensionnel.
Données
o Température de la source froide : Ty = 0°C

o Force électromotrice du chromel-constantan en fonction de la température
de la source chaude :

T [°C] 0| 10 | 20 | 30 | 40 | 50
A®[mV] | 0059 |1.19]1.89 | 242 3.05

T [°C] 60 | 70 | 80 | 90 | 100 | —
AP [mV] | 3.68 | 4.33 | 4.98 | 5.65 | 6.32 | —

Questions

« Etablir par interpolation une loi du type A® = a+bT +cT?, dans l'intervalle
donné, et calculer la force électromotrice pour une température de 75°C.

o Calculer le coefficient de Peltier pour une température de 75°C.

e Calculer la différence des coeflicients de Thomson, relatifs aux deux maté-

riaux.
Solution

Force électromotrice A &

En utilisant la méthode des moindres carrés, avec une loi polynéminale du type
A® = a + bT + cT'?, nous obtenons :
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a=—13.235mV
b=3.781-10"2mV/K
c=3904-10"°mV/K?

En utilisant ces résultats, nous obtenons la force électromotrice pour une tem-
pérature de 75°C :

A®(348.15K) = 4.651 mV

Coefficient de Peltier

Le pouvoir thermoélectrique est, selon (15.96) et la loi polynéminale :

d(A9)
dT

Le coefficient de Peltier est alors, conformément a la définition (15.104) :

Moy = (b+ 2¢T)T

En utilisant ces résultats, nous obtenons le coefficient de Peltier pour une tem-
pérature de 75°C.

,,(348.15K) = 22.63mV

€qp = =b+ 2T

Coefficients de Thomson

Les coefficients de Thomson sont respectivement, pour chaque matériau, confor-
mément & la définition (15.90) :

deg _dep
W=l ™= g’
Leur différence est, compte tenu de la définition (15.95) et de ce qui précede :
degp d?(Ad)
= = T
™ Te= g L= Tare

La différence des coefficients de Thomson relatifs aux deux matériaux est donc
finalement :

Ta — To = 2T

15.C Générateur thermoélectrique

Description

1l s’agit d’étudier le générateur thermoélectrique, faisant I’objet du paragraphe
15.6.1 et représenté par la figure 15.6 (vol. I).

La composition des éléments semi-conducteurs est la suivante :

e élément de type n : 75 % Big Teg — 25 % Biz Ses

e élément de type p : 25 % Bis Teg — 75 % Sba Tes

Les grandeurs & optimiser sont l'efficacité €,, et la puissance électrique utile E,
du générateur thermoélectrique. Les variables indépendantes sont le produit
7 = (RupK), qui détermine les dimensions des éléments semi-conducteurs,

et le rapport des résistances 7 = R/Ry,,, qui définit les caractéristiques de
P’utilisateur.
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Données
¢ Longueur des éléments semi-conducteurs : L=1cm
* Section de ’élément semi-conducteur

de type n : F, = 1lcm?
e Température de la source chaude : Tn = 300°C
» Température de la source froide : ) T, = 100°C

Relations approchées pour les caractéristiques

des éléments semi-conducteurs, valables dans les domaines suivants :
300 K < T < 700 K pour 'élément de type n

300 K < T < 600 K pour I’élément de type p

Coefficients de Seebeck

5 i—1
T ¥
e ¢, =10"° z (aij <%) ) avec T en Kete; en V/K
j=1

Type Coeflicients des polynémes de ¢;

? ail a;2 a;3 aiq a;s

n —82.2095 | 202.5039 | —507.7741 |280.6929 | —44.7255
p |—1272.5058|3278.1268 | —2531.0677|812.4973 | —98.4550

%‘Ei-loﬁ

"

100 \

N
0
- 100
'/
€n /
~ 200 S~ —
T
>
300 400 500 600 700 K

Fig. 15.6
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T
300

j-1
) ) avec T en K et g.; en Q m

Type Coefficients des polynoémes de g;
l b; big bis bia bis
n 149.2479 | —340.7804 | 289.6774 | —99.3961 | 11.6909
P —0.16835 —3.7591 5.5572 13.3537 | —6.2826
b Qm ? Qe; - 108
ge,p
20 p
J/ A N
a2v=d
10
T
0 >~
300 400 500 600 700 K
Fig. 15.7
Coefficients de conduction thermique
5 i—1
T J
. ,\i=jz=:1 (Cij (ﬁO) ) avec T en K et A\; en W/(K m)
Type Coeflicients des polynoémes de A;
t Ci1 Ci2 Ci3 Cia Cis
n —12.1145 | 30.9853 [ —25.6630 | 9.0430 | —1.1560
P —16.5623 | 45.4064 | —41.6795 | 16.5301 | —2.4549
. LAY B
Km
-
1.2 X
4 N A
\\
08
\\)\p
N r
04 -
300 400 500 600 700 K

Fig. 15.8
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Questions

Etablir la relation donnant 'efficacité ¢, du générateur thermoélectrique en
fonction du produit 7 et du rapport .

Etablir la relation donnant le produit « en fonction du rapport des sections
f = F,/F, des éléments semi-conducteurs et en déduire la section Fp. du
semi-conducteur de type p correspondant a ’efficacité maximale €, max-
Calculer le rapport 7. des résistances électriques correspondant a 'efficacité
maximale.

Etablir la relation donnant I’efficacité maximale €,, max €n fonction du rapport
r et calculer efficacité de Carnot relative au générateur, ainsi que la valeur
de €mmax-

Calculer la puissance électrique utile E; correspondant a l'efficacité maxi-
male.

Calculer le rapport des résistances électriques 7. correspondant a la puissance
électrique utile maximale E‘emax, ainsi que la valeur de cette derniere et
Pefficacité correspondante €.

Calculer le rendement exergétique maximal 7Jmax du générateur thermoélec-
trique.

Solution

Calculs préliminaires

Les valeurs moyennes des caractéristiques des éléments semi-conducteurs du
générateur thermoélectrique sont :

coefficients de Seebeck moyens :

I 3
n Th —T /en(T)dT 0.1959 - 107° V/K

-3
€p = Th—T /ep(T)dT 0.1741-107° V/K

» résistivités électriques moyennes :

h
1
Oen = mi—— enT = 1. ° -5
0 Th_Ta/Q (T)dT =1.4534-107°Q m

Th
_ 1 _
er = m /er(T)dT = 2.0299 -10 5 Q m

Ta
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 coefficients de conduction thermique moyens :

Th

- 1 .

)\'n m‘ / /\n(T)dT = 12355 W/(K m)
Te

il

Ty

_ 1

Y= / Ap(T)dT = 1.0255 W /(K m)
Ta

Le pouvoir thermoélectrique moyen est, conformément 3 la définition (15.95) :

&pn = & — & = —0.37-1073V/K

Efficacité

La tension aux bornes du générateur thermoélectrique est donnée, selon (15.1 18)
par la relation : ’

Uy = épn(Th — To) — Rppl = RI
L’intensité du courant est donc :
Epn(Th - Ta)

R+ Ryp

En remplacant I dans la relation (15.122), nous obtenons 1’efficacité du géné-
rateur thermoélectrique en fonction de r et du produit = :

€ = Th - Ta T

=

T, 1+T_Th~Ta+(1+’I‘)27T
2Th 6—12771’1-1h

L'efficacité est donc fonction des deux variables indépendantes r et . cette
derniére étant elle-méme fonction de la géométrie du générateur. ’

I=

Produit 7 et section F),. optimale

La résistance électrique de la portion n-p du circuit est :

5 Oen L éepL
Rpp = 222 +
P~ F, ' F,

Le coefficient de conduction thermique des éléments n et p est, selon (15.109) :
K:&&+&g
L

En posant f = F,/Fy,, nous obtenons :

- - And -
T = RnpK = )\nQe'n + Aerp + nj?ep + Apéenf

. 9 e .
Selon la relation donnant I'efficacité ¢, en fonction de r et 7 (voir premiére

question), I'efficacité maximale €, max €st calculée en minimisant le produit 7
et en annulant la dérivée de €, par rapport i 7.



476 Générateur thermoélectrique

Le minimum de 7 est obtenu en annulant sa dérivée par rapport a f :

on

—Z =0
of
ce qui fournit les valeurs optimales :
Fpe Anep
== =,4/= = 1.297
fe F, n Ap(._)e'n

e = 0.7744 - 107* QW/K

La section de ’élément semi-conducteur p correspondant & 'efficacité maximale
est donc :

Fpe = Fpfe = 1.297cm? = 1.297 - 10™* m?
Rapport 7

Le rapport des résistances électriques r. correspondant & ’efficacité maximale
est calculé en annulant la dérivée de ¢,, par rapport a r :

Oem _ Eg;n Th + T,
o 2
ce qui fournit la valeur optimale :

e, Th+T,
r€=\/1+—’ﬂw=1.355

+1—-r2=0

Te 2
Efficacité maximale

L’efficacité maximale €,,max €st, selon la relation donnant efficacité ¢, (voir
premiere question) :

Th_ — Ta, Te
Tn 1471 (Th —T,/2Th) + ((1 + 7‘5)27r€/(E?mTh))

Le premier terme du second membre n’est autre que l'efficacité du cycle de
Carnot fonctionnant entre les sources & températures T, et T}, :

€mmax =

Ty — T,
Op =1 _"%_-0349=349%
Th
L’expression de r. donne le rapport :
Me T+ T,

2, 202-1)

L’efficacité maximale est donc finalement :
re —1

e, — ¢ -~

i re + (Ta / Th)

Puissance électrique utile

=0.062=62%

€mmax =

La puissance électrique utile est, selon (15.115) et les résultats de la premiere
question :

T C?m(Th - Ta)2
(1+7r)2 R.p

E; =U,I=RI*=

R -2 2
_ R -y =
(R+ Rpp)? ?
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La résistance électrique de la portion n-p du circuit correspondant & V’efficacité
maximale est :

5 éenL éepL

Rype = +

npe F'n Fpe

La puissance électrique utile correspondant & I’efficacité maximale est donc :

E- = Te E?m(j}l - Ta)2

“ (14+7)? Rype

Puissance électrique utile maximale

=3.0183-107%Q

=04431W

La puissance électrique utile maximale E_,, .. est calculée en annulant la dérivée
de E7 par rapport a r.

dE;
or
ce qui fournit la valeur optimale :
Te =1
La puissance maximale est donc :
1 €;2m(Th - Ta)2

=0

E- == = = 0.4534'W
€ max 4 Rnp
L’efficacité correspondant & la puissance maximale est :
Th — T, Te
= =0.06 =6
em Th l+r — T, - T, + (1 + re)27r€ %
€ 2T, e, Th

Rendement exergétique maximal
Le rendement exergétique maximal du générateur est, selon (15.124) :

Tmax = 202X _ 0177 = 17.7%
7%

Dans le cas d’un générateur réversible, nous aurions, selon (15.126) :

n =1

15.0 Module Thermoélectrique

Description

Il s’agit d’étudier le module thermoélectrique représenté par le schéma de la
figure 15.9.

Ce module est constitué de N couples d’éléments semi-conducteurs de types n
et p reliés par des plaques conductrices intermédiaires d et disposés en parallele
au point de vue thermique et en série du point de vue électrique. 1l est traversé
par un courant électrique I et joue le role d’une frigopompe thermoélectrique
soutirant la puissance-chaleur QF & la chambre froide (source froide & tempé-
rature T¢) et donnant la puissance-chaleur Q7 & Patmosphere (source chaude
a la température atmosphérique T',,).
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i Q
(oo —————t—————————=— ——
3 3 1 T, source chaude
L o ey ap oA S p oy e S (atmosphére)
n P n p
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U
- — — — —— e e —a

Fig. 15.9

Hypotheéses

o L’effet Thomson est négligé.

e Les valeurs moyennes du pouvoir thermoélectrique, de la résistance électrique
et du coefficient de transfert-chaleur par conduction sont les mémes pour le
domaine de fonctionnement considéré.

Données

¢ Température atmosphérique : T, = 0°C

e Température de la source froide : Tf = —-20°C
« Différence de potentiel aux bornes du module : U = 1.76 V

» Relations approchées pour les caractéristiques d’un couple
d’éléments semi-conducteurs n et p, valables entre —80 et 150°C :

Pouvoir thermoélectrique

5
* €pn = ZaiTi_l avec T en K et ¢y, en V/K

=1

Coefficients des polynémes de €,n

ai az as a4 as
0.6218 - 10-4]0.8971 - 10~0.1066 - 10-8|0.3141 - 10~ ! | —0.1628 - 10~!3

Résistance électrique
e Ryp= E?=1 b;T"~! avec T en K et Rpp en

Coefficients des polynémes de R,y
by bo b3 by bs
0.9135-1072{—0.3934 - 10~4]0.2754 - 10~7|0.8775 - 1072 | —0.1408 - 10~}
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Coefficients de transfert-chaleur par conduction

o Kpp= ZciTi_l avec T en K et K,,, en W/K
i=1

Coefficients des polynoémes de K, l

c1 Co C3 C4 Cs
—0.1871-1071{0.4201 - 10~3|—0.2415 - 10~°(0.5588 - 1078|—0.4292 - 10—1*

 Nombre de couples d’éléments semi-conducteurs : N =31

Questions

Etablir les expressions des puissances-chaleur Q}L extraite de la chambre

froide et Q; cédée a I’atmosphere, en fonction de la température Ty dela
source froide et du courant électrique I traversant le module.

Etablir ’expression Q}' en fonction de Ty et de la différence du potentiel U
aux bornes du module. )

Tracer dans un diagramme Q}*-Tf la courbe représentant Q}’ en fonction de
Ty, pour la valeur de U donnée.

Pour les valeurs de T et de U données, calculer Q;, Q; et I. Situer ce point
de fonctionnement (point I) sur la courbe précédente.

Etablir ’expression de la puissance-chaleur maximale Q}* max qU’il serait pos-
sible d’extraire de la chambre froide, en fonction de T}, et déterminer la
différence de potentiel optimale U, correspondante. Tracer la courbe cor-
respondante dans le diagramme Q}'-Tf.

Pour la valeur de Ty donnée, calculer Q; max €t le courant optimal I p¢ cor-
respondant. Situer ce point de fonctionnement (point II) sur la courbe pré-
cédente.

Déterminer la température minimale Ty, de la source froide qu'il serat
possible d’atteindre, ainsi que la valeur de Iop correspondante. Situer ce
point de fonctionnement (point IIT) dans le diagramme Q1-T5.
Pour les points de fonctionnement I, II et III, calculer l’ei{icacité de réfrig-
ration et le rendement exergétique.

Solution

Calculs préliminaires
Les valeurs moyennes des caractéristiques d’un couple n — p sont obtenues?
partir des relations approchées figurant dans les données :

pouvoir thermoélectrique moyen :
Ta

/ epn(T)dT = 0.3511-1073 V/K

Ty

1
P T~ T

résistance électrique moyenne :

R,, = / R, (T)dT = 0.9933 - 1072 Q

T,—T; T
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o coefficient moyen de transfert-chaleur par conduction :

1 a
a f

Ces valeurs moyennes seront maintenues constantes pour tout le domaine de
fonctionnement considéré (deuxiéme hypothese).

Puissances-chaleur Q}" et Q‘ en fonction de Ty et de I

Les puissances-chaleur Q"' extraite de la chambre froide et Q cédée 3 l'at-
mosphere sont respectlvement selon (15.127), compte tenu des effets Peltier et
Joule, ainsi que du phénomeéne de conduction (I’effet Thomson étant négligé
selon la premiére hypothese) :

. 1= _
Qf =N (EpanI — 5 Rupl® — Knp(Ta - Tf)>

. _ 1. _
Q; =N (epnTaI + 5Rn,,I? — Knp(T, — T,))

Puissance-chaleur Q} en fonction de Ty et de U
La différence de potentiel aux bornes du module est, selon (15.127) :

U = N (epn(To — T§) + Rnpl)

Le courant électrique traversant le module est donc :

1 Uu _
I= R_np (F — Gpn(Ta — Tf))

En portant cette relation dans ’expression de Q}"(Tf,l ), nous obtenons la
puissance-chaleur :

: _ U2 UgmTa  NewTi
= —=—T; + NK,,Tf — — — —F + —&— + NK,,T
Q=3 f K <2NR,,,, Rnp 2R, npta
Diagramme Q}*‘-Tf
Pour la valeur de U donnée, I’expression de Q}’ se traduit dans un diagramme
Q;—Tf par une branche de parabole (fig. 15.10).

Point I de fonctionnement

Pour les valeurs de Ty et U données, les relations précédentes conduisent aux
valeurs :

Q}=631W Q7 =1512W
L =5A

Le point I de fonctionnement est situé sur la courbe Q}L (T¥) tracée dans la
figure 15.10.
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Fig. 15.10

Puissance-chaleur maximale, )
différence de potentiel optimale et courbe Q}'M(Tf)
La puissance-chaleur maximale qu’il serait possible d’extraire de la chambre
froide est obtenue en posant :
3+
oy
oU
ce qui donne la relation :
Uopt — NépnTo =0
La différence de potentiel correspondante est donc :
Uospt = NeppTq = 2.97V
En portant cette relation dans l’expression de Q}‘(Tf,U ), nous obtenons la
puissance-chaleur maximale :
or - N &,
max 2 Rnp

=0

T? + NKnpTy — NEKppT,
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Remarquons que cette expression est indépendante de U. Elle se traduit dans

le diagramme Q 7 -T¢ par une branche de parabole pouvant étre déduite de la
premiére par une translation verticale (fig. 15.10).

Point II de fonctionnement

Pour la valeur de Ty, 'expression de ijm conduit & la puissance-chaleur
maximale :

QF max = 8TW

Le courant optimal correspondant est, compte tenu des relations précédentes :

1 U, - EpnT
It = Rnp ( opt Epn(Ta — Tf)) = —pf—;;—: =8.95A
Remarquons que ce courant ne dépend pas de la différence de potentiel U aux
bornes du module, mais seulement de la température T de la source froide. Le

point II de fonctionnement est situé sur la courbe Q}Lmax(Tf) tracée dans la
figure 15.10.

Température minimale de la source froide (point III de fonctionnement)

L’expression Q}Lmax(Tf) peut étre mise sous la forme :

1 & QF
—'—T2 T T max —
2 BBy f T T ( t VK& ) 0

np
On appelle figure de Merit ’expression :
zZ= B _ 0.00212K™!
= Bkoy

La résolution de I’équation précédente, qui est du deuxiéme degré en Ty, donne
la température de la source froide :

1+2Z|T +Q}r“““‘ -1
\ " NKp,

Nous constatons que 75 prend une valeur minimale pour Q}'max =0.
La température minimale de la source froide qu'il serait possible d’atteindre
est finalement :

VI+2ZT, -1 R
Tf min = + = z =221.28K T min = —51.87°C

Le courant électrique optimal correspondant est :
é_p'rz.z} min
Ry
Le point ITI de fonctionnement est situé 3 lintersection de la courbe QF  max (Ty)

et de I'axe de la température T} (fig. 15.10).

Iopt I = =T78A
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Efficacité de réfrigération et rendement exergétique
L’efficacité de réfrigération est, selon (15.131) :

=% _9
F=EFrTUI
Nous obtenons, pour les trois points de fonctionnement considérés, les valeurs :
€ 1=@=0715=71.5%
=T
€f1 = h =0.327=327%
UoptIopt II
€fm =0

Le rendement exergétique est, selon (15.133) :
E; (T
n= .—qf = (—a - 1) €f
E! Ty
Nous obtenons, pour les trois points de fonctionnement considérés, les valeurs :

T
m = (_i - 1) €f1=0.057=57%
Ty

T
m = (-——a — 1) €rnn = 0.026 = 2.6 %
Ty

T
i1 (Tf )ffm

15.E Thermopompe thermoélectrique

Description

Considérons la termopompe thermoélectrique, faisant 'objet du paragraphe
15.6.2, et représentée dans la figure 15.7 (vol. I).

Données
e Température de la source chaude : T = 50°C
e Température de la source froide : Ta = 20°C
¢ Intensité du courant électrique : I=9A
s Pouvoir thermoélectrique moyen : €&n = 0.0119V/K
» Résistance électrique de la portion R,, = 0390902
e Coefficient de transfert-chaleur
par conduction global : K =0.19492W/K
Question

e Calculer 'efficacité €5, de la thermopompe.

Réponse
e ¢, =1279=1279%
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