‘ TD 15 — Thermodynamique Correction
- Thermodynamique
- ) ] ] i
= des installations industrielles

BLAISE PASCAL
PT 2023-2024

Composants thermodynamiques

[Exercice 1 : Turbine a gaz oral banque PT | @ 2 | % 1]

> Etude d'un composant thermodynamique ;
I]l] > Modéle du gaz parfait ;
ol bl .
> Bilan d'entropie.

Considérons un systeme ouvert. Notons e les grandeurs en entrée et s celles en sortie. Le premier principe s’écrit

‘ D [(hs + €cs + ep,s) - (he + €ce + ep,e)] = Pu+ Pin-

avec h l'enthalpie massique, e. 'énergie cinétique massique et e, 1'énergie potentielle massique du fluide; P, la
puissance mécanique utile qu’il recoit et Py, la puissance thermique regue. Le second principe s’écrit

P
D (Ss - Se) = T_t; + Ocrége

avec s I’entropie massique, Ty la température du thermostat fournissant la puissance thermique Pip, et ocrece le taux
de création d’entropie, c’est-a-dire I’entropie créée par unité de temps.

Le but d’une turbine est de récupérer une puissance mécanique, les pertes thermiques sont donc a priori faibles.
La turbine est horizontale, il n’y a donc pas de variation d’énergie potentielle. En négligeant de plus les variations
d’énergie cinétique, le premier principe appliqué a la turbine devient

D(hs - he) = Pu+Pth,
soit d’aprés la loi de Joule (gaz parfait)
Dcp(Ty — Ty) = Pu + Pon -

Comme les températures sont connues et fixées, alors la somme P, + Pin 'est aussi. Les deux puissances étant
négatives (le fluide céde de la puissance mécanique, et le gaz dans la turbine est plus chaud que lair extérieur), il est
clair que la puissance cédée a la turbine |P,| est maximale lorsque Py, est nulle, c’est-a-dire lorsque 1’écoulement
est adiabatique.

En posant » = R/M, la variation d’entropie massique entre l’entrée et la sortie de la turbine vaut

yr Ty Py
In— —rln—

=-35-102J - K ! . kg™ !.
L B 3,5-10%J g

Ss — Se =

Ce résultat est contradictoire avec I’hypothése d’un écoulement adiabatique : si tel était le cas, ’écoulement
devrait évacuer I'entropie créée dans la turbine, si bien que ’entropie de sortie serait nécessairement supérieure a
Pentropie d’entrée (égale a la limite réversible).

Pour pouvoir faire le calcul, il faut supposer la transformation réversible dans la turbine. Alors, d’aprés le second
principe,
Pin = To D(ss — se) = ToDM (Sms — Sme) = —107kW .

| Le signe est cohérent : la vapeur d’eau cede du transfert thermique a ’extérieur.
On déduit du premier principe

Pu =D (hs — he) — Pin
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qui donne d’apres la loi de Joule pour un gaz parfait

YR

Py = DCP(T2 - Tl) — P = Dm

(T2 — Tl) — Pth~

Finalement,

Py = —493kW .
Ainsi, une puissance de 600 kW est cédée a la turbine.

| Bien que non nulle, la puissance perdue par transfert thermique demeure trés faible.

Le débit massique est relié la vitesse (débitante) v de 1’écoulement par
D=pvk¥

avec p la masse volumique du gaz et ¥ la section de la canalisation. Or pour un gaz parfait, d’apres I’équation d’état,

V n P RT MP
P— = —RT soit —=— d’ou =—.
m m ! p M " P RT
On en déduit
it DRT
V= — soi V= ——.
p MPY
Numériquement, on trouve
Ve =0,52m s~} et ve=17m-s!.
La variation d’énergie cinétique massique vaut donc
2 2
Coo o= o — = =137 kg

Compte tenu du débit D = 1kg-s~!, cela correspond & une puissance de 1,3 W, largement négligeable devant les
600 kW fournis a la turbine. La variation d’enthalpie de la vapeur est donc tres supérieure & sa variation d’énergie
cinétique.

C’est d’ailleurs ce qui explique que la variation de vitesse entre I'entrée et la sortie de la turbine, qui
n’est pas dans le sens « intuitif » (on s’attendrait a vy < v,), n’est pas choquante pour autant car elle
demeure trés faible.

[Exercice 2 : Tuyere calorifugée oral banque PT | ¢ 2 | % 2]

/' > Etude d’un composant thermodynamique;
|]|]|]|] > Modéle du gaz parfait.

Appliquons le premier principe & un volume de constrole délimité par les sections d’abscisse x = 0 et d’abscisse x.
Le fluide ne regoit dans la tuyére ni travail indiqué (pas de piéces mobiles), ni transfert thermique. Ainsi,

1 1
h(z) + iv(x)2 =ho + 51)02 = cte.

On suppose vg = 0. Comme le fluide est un gaz parfait alors d’apres la loi de Joule
h(z) — ho = cp [T(x) — To] donc v(x)? = 2cp [Ty — T(x)]

Or d’une part

1 ynR YR
C = — =
PTm T y—1T My-1)
et d’autre part ’équation d’état s’écrit
PV nRT . P RT . MP
—_— = soit - == d’ou T=—
m m p M Rp
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d’ou finalement

o(z)? = —2B % {Po P(m)}

M(y—1) o px)

o2 (- 58)

et ainsi

Réécrivons

v(x) =

% B[, P
v—1po (1 P(x)P())

La transformation est adiabatique réversible et concerne un gaz parfait, on applique donc la loi de Laplace : PV7 = cte
donne en fonction de p

P Pl/w P 1/~

— =cte soit = cte” d’ou o _ ( 0 )

pY P p(z)  \P(x)
Finalement, on arrive au résultat cherché :

% P P)\ 5
=
o(x) = | L0y ( (x)>
¥—1po Py

[Exercice 3 : Compresseur étagé V2| % 2]

/' > Etude d'un composant thermodynamique;
|]|]|]|] > Modéle du gaz parfait.

La compression est adiabatique réversible : on applique donc la loi de Laplace, sous la forme P1=7T7 = cte.
Ainsi,

Ty =Ty B/ =685K.

La compression est adiabatique, réversible et on néglige les variations d’énergie cinétique et potentielle. D’apres
le premier principe entre la sortie et I’entrée du compresseur,

Ah=w+0

Comme le fluide est un gaz parfait, on a d’apres la loi de Joule Ah = c¢p AT d’ou

~r
v—1

(T2 - TO) )

w =

et en reprenant la question précédente on obtient le résultat voulu,

w = WlTO (/8(7‘1)” — 1) — 412kJ - kg L.

-

Comme un échangeur ne contient pas de parties mobiles, le travail w’ est la somme des travaux regus dans les
étages basse et haute pression.
/ r

r T .
w/:pr+0+pr:%(Tl—%)—l—%(TQ'—TO) o w' = T (T + T - 2Th).

D’apres la loi de Laplace appliqué aux isentropiques qui partent de la méme température Ty,
—1 -1
T1 — TO B§’Y )/ et T2/ — TO Bé’Y )/

ce qui donne bien

r_ T (v=1)/v (v—=1)/v _
w—inlTo(ﬂl + B¢ 2).
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Lorsque P1 = \/POPQ,

Y PyPs . Py . _ Py P,
pr = =y/= =5 et fo=
PO PO \/POP2 Pg

|
|
ot

En repartant de la loi de Laplace,

Ty =T = pO~YT, = 432K.

Cette température est donc nettement moins élevée (250 °C de différence!) que la température T» obtenue en sortie
du compresseur mono-étagé.

@ On déduit de ce qui précede

2
W= zrl (T} — Tp) = 319kJ - kg~!,

ce qui représente un gain d’environ 25 % par rapport au compresseur mono-étagé. En plus de permettre des tempé-
ratures moins élevés, I'utilisation de compresseurs étagés est également plus économique.

Culture industrielle : Le choix d’un compresseur simple ou étagé releve bien siir de la complexité de
P'installation ... mais aussi du role dévolu au compresseur. Par exemple, dans une pompe a chaleur ou
un réfrigérateur, le compresseur a pour role d’augmenter la température du fluide bien plus que d’aug-
menter sa pression. Ainsi, dans ces installations, remplacer un compresseur simple par un compresseur
étagé est évidemment une mauvaise idée !

Machines dithermes

[Exercice 4 : Utiliser le CO2 comme fluide frigorigéne inspiré oral banque PT | & 1| %1 | ]

_ > Cycle frigorifique ;
|]|]|]|] > Exploitation d’un diagramme des frigoristes.

Le cycle est représenté figure 1.

e Etat (1) : on part de vapeur saturante séche, ce qui signifie que I’état (1) est sur la courbe de saturation, a droite
du domaine diphasé.

e Etape (1)—(2) : la compression est isentropique, donc suit une isentrope (courbe bleue). L’état (2) est atteint au
croisement de l'isobare (horizontale) P = P, = 90 bar.

e Etape (2)—(3) : les isobares sont horizontales. Le point (3) est atteint au croisement avec Iisotherme T = T3 =
40°C.

e Etape (3)—(4) : aucun travail n’est échangé dans un détendeur. Comme la détente est de plus adiabatique, alors
d’apres le premier principe elle est isenthalpique, et se représente donc par une verticale. L’état (4) est atteint au
croisement avec l’isobare P = P; = 35 bar.

e Etape (4)—(1) : c’est une isobare, donc une horizontale jusqu’a retrouver I'état (1).

Quel que soit le diagramme, un cycle frigorifique est toujours parcouru en sens trigonométrique, ce qui
correspond bien a ’ordre dans lequel les étapes sont décrites.

L’échange avec la source froide a lieu lors de I'étape (4)—(1). Si elle se fait dans un évaporateur sans échange
de travail mais seulement un transfert thermique massique g¢, alors d’apres le premier principe

hi—hi=0+q  soit |g=90k] kg ']

Dans un cycle frigorifique, c’est le travail de compression Weompr au cours de 1'étape (1)—(2) qui est cofiteux.
On peut supposer ici la source chaude gratuite puisque 1’étape de refroidissement (2)—(3) se fait intégralement & des
températures supérieures a la température ambiante. La compression étant adiabatique, d’apres le premier principe,

ho — h1 = Weompr + 0 soit Weompr = 40kJ - kg™t

@) sc-sa | :
[®) sy-nc-sa 4/15 Etienne Thibierge, 28 novembre 2023, wyw. etienne-thibierge. fr


http://creativecommons.org/licenses/by-nc-sa/4.0/
www.etienne-thibierge.fr

Correction TD 15 : Thermodynamique des installations industrielles Blaise Pascal, PT 2023-2024

100,00+
90,00
80,00

70,00

60,00

50,00

Pressure [Bar]

40,00

30,00

20,00

x=0,10 0,20 0,30 0,40 0,50 0,60 0,70 0,80 -10 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100110

s=1,00 1.20 1,40 1,60 1,80
140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400 420 440 460 480 500 520 540 560 580

Enthalpy [kl/kg]

Figure 1 - Diagramme des frigoristes du CO,.

L’efficacité vaut donc

e=—I _ _99.

Wecompr

Cette valeur d’efficacité est typique des machines frigorifiques. Dans le cas présent, elle pourrait probablement étre
améliorée en laissant 1’étape (2)—(3) se poursuivre jusqu’a une température plus faible, typiquement la température
ambiante.

[Exercice 5 : Cycle de Hirn d’une centrale thermique W 2%1| ]

A Cycle moteur;
il

0 > Exploitation d'un diagramme entropique.

Le diagramme entropique est représenté figure 2.

> La transformation 1 — 2 est une adiabatique réversible, donc isentropique, donc une verticale dans le diagramme
entropique ;

> La transformation 2 — 3 suit l'isobare P = 10 bar;

> L’énoncé ne précise rien sur I’étape 3 — 4, mais on peut considérer que la seconde turbine vérifie les mémes
hypotheses que la premiere : il s’agit donc d’une détente adiabatique réversible ;

> La transformation 4 — 5 est par hypothese isobare, donc isotherme car elle concerne un fluide diphasé;

> La compression 5 — 6 est une adiabatique réversible jusqu’a atteindre 100 bar, mais dans le diagramme entropique
les isobares du domaine liquide sont toutes regroupées sur la courbe d’ébullition, si bien que le passage par la
pompe n’est pas visible sur le diagramme ;

> La transformation 6 — 1 suit ’isobare P = 100 bar en subissant successivement un échauffement de 1’eau liquide
le long de la courbe d’ébullition (en diagramme entropique, toutes les isobares du liquide pur collent & la courbe
de saturation), puis un changement d’état, et enfin un échauffement de la vapeur seéche.

Le cycle est parcouru en sens horaire, ce qui est normal car on étudie une installation motrice.

On lit graphiquement T, = 210°C. Dans I’état 4 ’eau est diphasée, et le titre en vapeur vaut x4 = 0,93.

Le diagramme manque d’isenthalpes pour permettre une lecture précise ... On peut approximativement considérer
hy =3500kJ -kg™!  ho =2850kJ-kg!  hsy=3580k] kg !
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Figure 2 — Diagramme entropique complété.

hg = 2400kJ -kg™'  hs=hg=100kJ -kg~'.

D’apres le premier principe, avoir hs = hg signifie que le travail fourni par la pompe au liquide est négligeable devant
les autres échanges énergétiques, ce qui s’interpréete par le fait que comprimer un liquide incompressible est une
opération relativement facile et donc peu coliteuse en énergie.

Le travail total disponible sur les turbines est 'opposé du travail indiqué regu par le fluide. D’aprés le premier
principe, appliqué a la turbine haute pression,

Ah + Aec + Aepp = w12 + q12
——— ~—~
< Ah =0 adiab

soit
W12 = h2 — h1 .

De méme pour la turbine basse pression,
w3g = hy — h3

et finalement

Wiot = —W12 — W34 donc Wiot = (h1 — ha) + (hs — hy) = 1830kJ - kg~ !.

La puissance mécanique disponible sur la turbine s’écrit Prsca = DmWiot, €t comme Pglec = 0,9 Prgea ON en
déduit

Pélec
0,9w

Dy, = =240kg -s7 1.

@ Par application du premier principe au surchauffeur, qui ne contient aucune piéce mobile (c’est un échangeur),

Ah = wa3 +qo3 d’ou ‘ng =hg —hy =730kJ - kgt . ‘
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D’apres le premier principe appliqué au générateur de vapeur, qui ne contient aucune piece mobile (c’est également
un échangeur),

Ah=we +gs1  dot |ge1 = hi —he =3400k] kg .|
=0

En supposant que le transfert thermique dans le condenseur se fait avec le milieu extérieur et est donc gratuit, on en
déduit le rendement de l'installation sous la forme

~ Wtot

n= =0,44.
q23 + ge1

Attention a ne pas oublier dans le rendement le transfert thermique fourni par le surchauffeur! En
pratique, ou bien le fluide repasse dans les fumées d’échappement de la chaudiére, ou bien de la vapeur
est déviée avant ou pendant son passage dans la turbine haute pression (on parle de soutirage de
vapeur) et elle joue le réle de fluide chaud dans le surchauffeur, le fluide froid étant la vapeur détendue
dans la turbine. On parle alors de soutirage.

[Exercice 6 : Cycle de Rankine d’une centrale nucléaire Q2|%R2| ]

A > Cycle moteur;
ﬂ"l]l] > Exploitation d’une table thermodynamique;

> Tracé qualitatif d’'un diagramme des frigoristes.

Voir figure 3.

P [bar]

Pytr--------=% [ /

Evaporateur

h [kJ - kg™!]

Figure 3 — Allure du cycle dans le diagramme des frigoristes.

L’étape 1-2 du cycle est assez peu crédible : normalement, les changements d’état doivent absolument
étre évités dans une turbine pour éviter une dégradation rapide des ailettes de la turbine sous I'impact
des goutelettes d’eau formées (érosion).
Par additivité de I’entropie, dans un systéme diphasé,
S =Sy + 5L soit ms = my Sy +mp, Sy, .

En introduisant le titre massique en vapeur = my /m et la conservation de la masse m = my + mp, il vient

ms =axmsy + (1 —z)msy, d’ou s::cqut(lfx)sL.‘

La transformation 1 — 2 est adiabatique réversible, donc isentropique. Ainsi, so = s; et on déduit du théoreme
des moments

52—sLa 58162 —0,4763
= — = ~ 4.
= . 8,3960 —0,4763 ~ %7
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Le théoréme des moments appliqué a ’enthalpie massique donne de fagon analogue

hy = xohya + (1 — x2)hp 2 = T2 x 2561,6 + (1 — 29) x 137,8 ~ 1772,2kJ - kg ~*

La turbine étant calorifugée, le premier principe appliqué a a la transformation 1 — 2 donne

| wir = hy —hy = —1001,3kJ - kg |,

D’apres I'identité thermodynamique en enthalpie,
dh =Tds +vdP.

Or la transformation 3 — 4 est adiabatique réversible, donc ds = 0 tout au long de cette transformation. De plus,
elle concerne un liquide incompressible, donc v = cte. Par intégration entre les états 3 et 4, on obtient

h4 —hg :’U(P4 —Pg).

D’apres le premier principe en supposant la pompe calorifugée, on en déduit

| wip = v(Ps — Py) = Tk kg ! |

Cette valeur est négligeable devant le travail prélevé par la turbine.

Partant du mélange diphasique 2, ’état 3 est le liquide juste saturant correspondant. Ainsi,

T3 =T, =306K et x3=0]

Un condenseur ne comporte pas de pieces mobiles, donc

Goc = hy — hy = 137,8 — 1772,2 = —1634,4kJ - kg |.

@ Un GV est un échangeur, sans piece mobile, d’ou

qecy = hy — hy = 2773,5 — 137,8 = 2635,7kJ - kg ™! \

En négligeant le travail fourni par la pompe, il vient

=TT 38
Wip + QeGV qeGV

Le rendement de Carnot associé a un cycle ayant les mémes températures « chaude et froide » donnerait

T,
arnot — 1-—+== a4 .
"Carnot T, 0,453

[Exercice 7 : Cycle de Rankine d’une centrale a vapeur oral banque PT | @2 | 38 2]

/. > Cycle moteur;
I]|]|]|] > Exploitation d'une table thermodynamique ;

> Tracé qualitatif d'un diagramme de Mollier.

La sortie du bouilleur correspond a un état de vapeur saturante : I’état 1 correspond donc au point D. La détente
dans la turbine est adiabatique réversible, donc isentropique, donc verticale dans le diagramme de Mollier : I’état 2
correspond donc au point F. L’état 3 est un état de liquide saturant a méme pression que 2, il s’agit donc du point
A. Enfin, la compression est adiabatique réversible dans la pompe, donc verticale dans le diagramme de Mollier :
I’état 4 correspond donc forcément au point B.
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Le point C représente un état interne au bouilleur, le début de I’ébullition, alors que Ie point E corres-
pondrait a I’état 2 si la détente était irréversible.

Dans la limite du gaz parfait et du liquide incompressible, la loi de Joule indique que dh = ¢, dT : les isothermes
sont donc confondues avec les isenthalpes, c’est-a-dire des horizontales sur le diagramme de Mollier. Par élimination,
on en déduit que les isobares sont donc les courbes en pointillés les plus fins.

Comme dans tous les diagrammes, les isothermes et les isobares sont confondues dans le domaine
diphasé, sous la courbe de saturation.

La détente dans la turbine étant isentropique,

s9 =81 = s.(p1) donc ‘82 =5849J - Kt .kg !,

Avec le théoréme des moments, on en déduit

py= 252 g

Sv(pQ) - SL(pz)

Enfin, on a

hy = &3 hy(pa) + (1 — x3) h(p2) = 17821J - kg ™"

Au cours de I'étape 3-4, eau est a ’état liquide et vérifie la loi de Joule
Ah=cAT =0

si 'on suppose que AT = 0. Appliquons le premier principe industriel a la pompe, en supposant qu’il n’y a pas de

variation d’énergie mécanique,
X = wsg + soit w3q = 0.
3 a1 3

isotherme adiab
Calculons le travail cédé a la turbine, calorifugée, encore avec le premier principe en négligeant les variations
d’énergie mécanique :
Ah=wiz +gg  dolt  wip=hy —hy =hy —hy(p1) = —995k] - kg™ *.
Calculons maintenant le transfert thermique recu au bouilleur, sans travail :
Ah = war+ qu d’ou Qa1 = hy — hy = hy(p1) — h(p2) = 2640kJ - kg ™' .

On en déduit enfin le rendement,

n=—"12 038
qa1
[Exercice 8 : Conditionnement d’air d’un avion V2 %2 ]

/ > Cycle récepteur;
i

0 > Modéle du gaz parfait.

Le fluide frigorigéne d’un climatiseur domestique suit un cycle fermé : apres la détente, il passe au travers d’un
deuxiéme échangeur au contact avec la source chaude avant d’étre ramené en entrée du compresseur. Ainsi, il n’y a
pas d’étape de mélange comme ici. En outre, la détente y est généralement réalisée dans un détendeur au lieu d’une
turbine.

Voir figure 4. Il s’agit d’un « cycle » frigorifique, il n’est donc pas surprenant que le diagramme soit parcouru en
sens trigonométrique.

Avec la loi de Laplace appliquée entre I’entrée et la sortie du compresseur,

T v/ (=)
PITTY = P)TTY don Py = (T> P
2
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T

S

Figure 4 — Cycle de Joule inverse.

d’ou on déduit

k
T
Py = <Tj) P, =45bar.

De méme, en appliquant la loi de Laplace entre I’entrée et la sortie de la turbine,

P\ =0/ P\ ~L/E P\ V/E
PSP’YT; = PALPFYTZ d’ou T, = <Pz> T3 = (Pz) T3 = (P;L) T3

d’out déduit finalement

P\ /E
T4:<PO> T; = 269K = —3°C..
2

La vanne d’équilibrage est par hypothese isenthalpique. D’apres la loi de Joule,
hs —hy = c,(Ts —T1) =0 d’o

@ Un mélangeur isobare est un systéme a deux entrées et une sortie, sans piece mobile et globalement calorifugé.
En négligeant les variations d’énergie cinétique et potentielle, le premier principe s’écrit

Doh@ — (Dh4 + D/h5) == Pi + Pth = 0,
et avec la conservation du débit Dy = D + D’ on en déduit
D(h@ — h4) + D/(hﬁ — h5) =0

et avec la loi de Joule
D%(T(; —Ty) + D’%(TG -T1)=0

On en déduit alors
D(TG - T4) + (DO - D)(Tﬁ - Tl) =0 soit (Tl - T4)D = (Tl - TG)DQ

et ainsi

T — T, T —T.
! 8py=13kg-s' e D =Dy—-D=-2"21

D:
Tl—T4 Tl_T4

D0:2kg-s_1,

Appliquons le premier principe au compresseur, traversé par un débit D d’air,
D(Ah + Aec + Aepp) = Pcompr +Bﬂfﬁ
— S——
<K Ah adiab

et en appliquant la loi de Joule on obtient

Pcompr ? D Cp (TQ - Tl) = 26kW .

Joule

@) ov-nc-sh | '
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De méme, et avec les mémes hypotheéses, la puissance indiquée algébriquement regue par l'air dans la turbine vaut

[Puw = Dy (T — Tz) = —A6KW |

La puissance fournie par le moteur est la différence entre les deux, en faisant attention aux signes :

PM = Pcompr - |Pturb| = Cp(T2 - Tl + T4 - T3) = —20kJ - kg_l .

Ainsi, a en croire nos calculs, le moteur n’aurait pas de puissance mais on pourrait au contraire en récupérer! Ce
résultat pour le moins étonnant vient du fait que la turbine et le compresseur ont été supposés réversibles, ce qui est
trés idéalisé. En tenant compte d’un rendement isentropique inférieur de 1, on pourrait retrouver que le moteur doit
en réalité apporter une puissance non nulle pour entrainer le compresseur, bien que la turbine apporte en pratique a
elle seule la majorité de la puissance nécessaire.

Une fois soufflé dans la cabine, I’air conditionné se réchauffe de la température Ty a la température Ty. Pendant
une durée dt, c’est une masse dm = Dy dt qui est soufflée dans la cabine et se réchauffe de la sorte. En procédant a
un bilan d’enthalpie pour cette masse dm,

AH = Peandt = dmey(Ty—Tp)  don \Pcab = Dy cp (Ty — Ts) = 35kW . \

ler P Joule
Autres installations
[Exercice 9 : Puits canadien inspiré exemple officiel oral CCINP PSI | @ 2 | %2 | ]

A > Systeme ouvert mésoscopique;
I]|]|]|] > Modéle du gaz parfait;
> Analyse de résultats expérimentaux.

La constante a s’exprime en W - K~! - m™!. En dimensions fondamentales,

@] = ML*T3xO0 ' x L' soit [a]=MLO'T3,

Appliquons le premier principe a un trongon de tuyau de longueur dz. On néglige les variations d’énergie cinétique
et potentielle, et ce tuyau ne contient pas de piece mobile, donc

Dy, [h(z 4+ dz) — h(x)] = d® soit Dy, j—h dz = adz [Tso — T(x)]
x

En utilisant la loi de Joule et en simplifiant par dz, il vient

dT
Dpep — 4 a[T(x) — Tso] =0

dz
et ainsi
dT « «
—_ Tx)=—=—Ts0=0
@ Do L@ = g T

ce qui est bien la forme demandée avec £y = Dy,cp/a.
Les solutions de cette équation s’écrivent

T(x) =T + A e/t

N

A Dentrée du tuyau,
T(x=0) = T = Tl + A
CL sol
d’ott on conclut

T(:L‘) =Ty + (Text - Tsol) eiz/fo .

Au maximum, lair au sein du tuyau atteint la température Ty,. On comprend ainsi qu’un puits canadien est
intéressant en hiver ('air qui entre est plus chaud que 'air extérieur, ce qui permet de gagner en chauffage) et

@) ovc-sa :
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en été (lair qui entre permet de rafraichir I'intérieur, ce qui permet par exemple de se passer de climatisation). En
revanche, il est inutile voire génant au printemps et en automne (mieux vaut faire rentrer de l'air extérieur a
14°C plutdt de lair a 11 °C pour un gain en confort, voire en chauffage).

La question consiste a calculer la puissance regue par l'air de la part du sol, qui est autant de puissance que le
systeme de chauffage de la maison n’a pas a fournir. Cette puissance s’écrit

L L
®= / de = / O4(Tsol - T($>)d$
0 0
D’aprés la question précédente,
g L
P = o(Text — Tsol)/ e /o dg = a(Text — Tool) [—Eo e_I/ZO]
0 0

ce qui donne finalement

¢ = a(Text - Tsol) ‘€O (]- - eiL/&)) = Dm cp (Text - Tsol) (1 - eiL/ZO) .

Le résultat peut également s’obtenir en appliquant le premier principe industriel directement entre
Pentrée (x = 0) et la sortie (x = L) de la conduite :

Dyu(hs — he) = Dycp [T(x=L) — T(x=0)] = ® + Py

ce qui donne
d = Dch |:Tsol + (Text - Tsol) eiL/ZO - Text]

et on retrouve exactement la méme expression aprées factorisation.

Au bout d’une longueur L suffisamment élevée,

b ~ Dm cp (Text - Tsol) .
La température extérieure étant uniforme, ® ne dépend plus que de Dy, qui est directement proportionnel au débit
volumique @ car 1’écoulement d’air est incompressible.

La longueur caractéristique £y peut par exemple se déterminer graphiquement en raisonnant sur l'intersection de
la tangente a l'origine et de 'asymptote. En ordre de grandeur, on trouve £y ~ 20 m.

Le réseau de courbe différe par la longueur caractéristique d’augmentation de ®, c’est-a-dire ¢y. Le diametre
intervient dans le coefficient « : ’échange est de type conducto-convectif, directement proportionnel a la surface
d’échange, elle-méme proportionnelle au carré du diametre.

[Exercice 10 : Echangeur a contre-courant V3| % 2]

/‘ > Systéme ouvert mésoscopique ;
l]|]|][| > Echange conducto-convectif.

La température la plus froide est forcément celle du fluide froid, et réciproquement pour la plus chaude. On en
déduit que le fluide froid est représenté en bas et le chaud en haut. Dans I’échangeur, le fluide froid se réchauffe et le
chaud se refroidit, d’ou on déduit que le fluide froid s’écoule dans le sens des x décroissants et le chaud dans le sens
des z croissants. Ces résultats sont récapitulés figure 5.

95°C fl.chaud — 70°C

75°C € f] froid 65°C
i f—
0 L

Figure 5 — Schéma des écoulements dans I’échangeur.

Pour que I’échange thermique ait lieu, il faut avoir Te(x) > Tr(x). Ainsi, en supposant les températures du
fluide chaud inchangées, un échangeur a co-courant ne permettrait pas au fluide froid de dépasser les 70°C, ce
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qui est possible ici car les gradients thermiques sont dans le méme sens dans les deux fluides. Ainsi, I’échangeur a
contre-courant permet de fournir davantage d’énergie au fluide froid qu’un échangeur a co-courant.

Appliquons le premier principe industriel au fluide froid, qui regoit la puissance thermique totale ®. Les variations
d’énergie mécanique sont nulles, et il n’y a pas de piéce mobile donc pas de travail échangé. Ainsi,

DF(hF(JJ:O)—hF(J?:L)) =0 d’ou ‘I’ZDFC(TF(Z‘ZO) —TF(Z‘ZL))

Appliquons le premier principe industriel & une tranche infinitésimale d’échangeur comprise entre = et x + dz, et
de largeur a. La surface de contact entre les deux fluides vaut donc a dz. Le fluide chaud s’écoule dans le sens des x
croissants, cede la puissance ¢(x) adz, et le premier principe s’écrit donc

D¢ (he(z + dz) — he(z)) = —p(z)ade = —h AT (z)adx

T

ler P
dT

s D¢ ce(Te(z + dx) — Te(x)) = chd—xC dx

Joule DL
d’out on déduit ’équation voulue

dT¢ ha
—_— = (x).

dzx c D¢

On procede de méme pour le fluide froid, qui cette fois s’écoule dans le sens des x décroissants et recoit la puis-
sance ¢(x) adz, ce qui conduit &

Dp (hg(z + dz) — hp(x)) = +o(z)ader = +h AT (z) adx

ler P
dT
= Drc(Te(w+de) - Te(2)) = cDFd—xF dz
Joule DL
d’ou on déduit I’équation voulue
dTF ha
—_— == AT(z).
dx ¢ Dy (@)

La variation d’enthalpie dans le premier principe industriel s’écrit sous la forme hgortic — hentrée, C€ QUi
permet de retrouver 'endroit auquel écrire x et x + dx en fonction du sens d’écoulement. En revanche,
les signes qui apparaissent devant le flux viennent de la convention d’algébrisation des échanges : il est
cédé par le fluide chaud, d’ou le signe ©, et regu par le fluide froid, d’ou le signe &®.

Par soustraction des deux équations précédentes, il vient

dx dz = dx c

dTc  dTy dAT:_ha< 1 1 )AT

ce l'on réécrit pour alléger les écritures sous la forme

dAT ha (1 1
AT == 0 = — e e— .
dr + « avec e} p ( Da DF)
Cette équation se résout directement en
|AT(2) = ATye ™ | avec ATy =To(z=0) - Te(z=0).

Remarquons que « peut s’annuler si les deux débits sont égaux, ce qui veut dire que la différence de
température entre les deux fluides est indépendante de x ... mais attention a ne pas faire de confusion,
cela n’est pas contradictoire avec le fait que le fluide froid se réchaufle. Avec les valeurs données dans
I’énoncé, on constate que AT diminue lorsque r augmente, donc sa dérivée est négative, donc o > 0
ce qui veut dire que Dp > Dg¢.

@ On constate avec les valeurs données que 1'on a
1 —alL 1 :
AT(z=L) = ZATO donc ATye = ZATO soit al =1In4.

@) ov-nc-sh | '
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En reprenant I'expression de «, on en déduit

haL [ 1 1 1 1 c
—|=——-——=—)=In4 d’ou —=—+4+—1In4
c (Dc DF> DC DF + halL
et ainsi
Dg
e pona
— n
" hal”"
On vérifie bien que Do < Dp comme prévu par 'analyse précédente. On peut également remarquer
qu’il n’y a pas de proportionnalité entre les débits, contrairement au cas d’un échangeur a co-courant.
[Exercice 11 : Chauffe-eau solaire V3R 2]

> Autre cycle thermodynamique;
ﬂ"l]l] > Transitoire thermique;
> Modeéle du liquide indilatable et incompressible.

Dans tout l'exercice, on néglige les variations d’énergie cinétique et potentielle de 'eau devant ses variations
d’enthalpie.

Appliquons le premier principe entre Ientrée et la sortie du panneau solaire. Celui-ci ne contient pas de piéce
mobile, donc

D(hl — hy) = P d’ou ‘Pth = DC(Tl —Ty) =2,3kW,

d’apres la loi de Joule. La puissance totale regue par les panneaux solaires est de 6 x 600 = 3,6 kW, ce qui donne un
rendement de 64 %.

La chute de température observée entre les points 1 et 2 puis entre les points 3 et 4 est directement imputable a
ces pertes. Par application du premier principe entre ces points (pompe exclue), ot le fluide ne regoit aucun travail,
on en déduit

Pruite = |DC(T2 — Tl) =+ DC(T4 — Tg)‘ = 780W,

ce qui représente presque un tiers de la puissance thermique captée par le fluide! Pour les limiter, il faut entourer les
conduites par un isolant thermique.

Appliquons le premier principe au fluide caloporteur entre 'entrée et la sortie du ballon (systéme ouvert), en
notant Py la puissance thermique cédée par le fluide au ballon :

D(hg — hg) = —730 d’ou PO = DC(T2 — T(t))

car lors de la phase de chauffe T5 = T'(¢).

Procédons maintenant & un bilan d’enthalpie pour ’eau contenue dans le ballon (systéme fermé) au cours d’une
transformation infinitésimale de durée dt¢. Les pertes thermiques étant négligées, elle ne regoit que la puissance
thermique Py. Ainsi,

dH = Podt = p'VdT
191 P .]oTJle
On en déduit

dT
pVdT = De(To —T(t))dt  soit  p'V CIE + DcT = DcTy

ce qui s’écrit sous la forme

dr 1 1 A
+ -T =-1T5 avec sz ¢

— =43-10%s ~ 1h12.
dt 7 T Dc ’ S

La température dans le ballon évolue donc au cours du temps selon
T{) =Ty + Ae™ /™ avec A = cte.

( ) BY-NC-SA 14/15 Etienne Thibierge, 28 novembre 2023, wuw.etienne-thibierge.fr


http://creativecommons.org/licenses/by-nc-sa/4.0/
www.etienne-thibierge.fr

Correction TD 15 : Thermodynamique des installations industrielles Blaise Pascal, PT 2023-2024

A T'instant initial,
Tt=0) =T =Ty+A donc A=T,—T,
G el
et ainsi
T(t) =Ty + (T, — Ty) e /7.

Cherchons maintenant l'instant ¢y auquel la température du ballon atteint sa valeur de consigne,

Ty, — T
T(t=ty) =Ty soit Ty + (T — Ts) e /T =T donc e to/T — Zb T 72
T - T
d’ott on déduit
T —T
to=7ln =2 =46-10%s ~ 1h18.
b — 15

La question est plus subtile! Désormais, il faut considérer le ballon comme un systeme ouvert. Pour la valeur
maximale du débit d’eau chaude D], ., la pompe fonctionne en continu avec le débit D. On applique donc le premier

principe entre lentrée et la sortie du ballon, sachant que ’eau y regoit en continu la puissance Py = De(Ty — T3) en
régime permanent. Ainsi,

Dc(Ty —T:
D! C/(Tch - Tfr) = DC(T2 _ TS) d’oll D - C( 2 3)

=== =% _96kg-h!
max max c/(TCh _ Tfr) g )

ce qui correspond & un débit de 440 litres par minute, largement suffisant pour prendre sa douche tranquillement.

Le systéme constitué du ballon et de la conduite de fluide caloporteur se comporte en fait en fait en
échangeur double flux. L’application du premier principe a ce systéme donne directement le résultat
ci-dessus.

@ Un chauffe-eau solaire est évidemment trés dépendant de la météo! Il est inefficace les jours gris et pluvieux, d’ou
la nécessité d’une résistance chauffante, utile également en cas de grosse consommation. Il peut également conduire
a une surchauffe les jours trop ensoleillés lorsque l’eau chaude n’est pas suffisamment utilisée, d’ou le circuit de
refroidissement. Les soupapes de sécurité permettent d’éviter les surpressions dues a la dilatation thermique de ’eau
glycolée, voire a sa vaporisation en cas de surchauffe excessive.
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