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 ملخص

 

هزا انعًم يكشط نذساسح جذوي يفهىو جذَذ نًجًىعرٍُ يٍ انرحىل انحشاسٌ يع الايرصاص انًرسهسم لاسرعادج الاتاس انحشاسَح راخ 

فٍ حانرُا ، ذكىٌ نىحح شًسُح يسطحح راخ ذحىَم حشاسٌ يٍ . انطالح انًُخفضح كطالح َظُفح ويرجذدج  تذوٌ ذهىز و يسرذايح

 دسجح إنً جاَة جهاصٍَ آخشٍَ لإَراج انطالح  نرحمُك انهذف انثاتد انًرًثم فٍ ذهثُح احرُاجاخ 373.15 دسجح إنً 343.15

 15يسكٍ  ويرطهثاخ طالح كهشتائُح اسًُح ذثهغ 100انكهشتاء فٍ انًذٌ انغُش يرصهح تشثكح كهشتائُح تكثافح سكاَُح يمذسج  ب  

.                                                                                                                                                        كُهىواخ  

 انزٌ   َعًم وفماً  وانطالحالأول فٍ  يشكة  (انكهشتائُح)    ذى اخرُاس يحشن إسَكسىٌ انحشاسٌ كجهاص لإَراج انطالح انًُكاَُكُح 

.                              ، فٍ حٍُ ذى اخرُاس جهاص ذحىَم َعًم وفماً نذوسج ساَكٍُ انعضىٌ فٍ انًشكة انثاٍَ (جىل)نذوسج تشاَرىٌ 

                                                        

،  يٍ  ( كُهىواخ15)َثٍُ ذحهُم هزا انًفهىو يذي لاتهُح انرشكُة انطالىٌ انثاٍَ ويشالثح ذشغُهه نرهثُح يرطهثاخ انطالح فٍ َطاق  

وأخُشًا ، يٍ انًهى انرأكُذ عهً أٌ انًُىرج . طشف إيذاداخ انطالح انًُخفضح و انرٍ هٍ عثاسج عٍ يجًعاخ انطالح انشًسُح انحشاسَح

يٍ . جعم يٍ انًًكٍ انعثىس عهً انًعاَُش انًثهً نكم دوسج يشكثح  نًشكة انطالح  فٍ ظشوف انطالح انمصىي انرٍ ذمذيها انرىستُُاخ

.                                                                تٍُ أيىس أخشي ، ذى ذسهُظ انضىء عهً ذأثُش انًعاَُش انًخرهفح عهً عًم انذوسج

                                                                     

                                                                                          

  ؛ لىج يرُاهُحذسهسم  ال ⸵(الايرصاص والايرضاص)انرحىل انحشاسٌ   ⸵ نىحح شًسُح يسطحح ⸵اسرشداد انحشاسج: مفتاحيةلكلمات الا

. دوسج ساَكٍُ انعضىَح ⸵ دوسج تشاَرىٌ ⸵ ذشكُة انطالح⸵انصغش  
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Résumé 

Le présent travail est consacré à l'étude de la faisabilité d’un nouveau concept  de deux assemblages de 

thermo-transformation à sorption en cascade pour la valorisation des puits de chaleur de bas potentiel 

en tant qu'énergie propre, renouvelable, sans pollution et durable. Dans notre cas c’est un panneau 

solaire plan d’une conversion thermique de l’ordre de 343.15K à 373.15K  couplé avec deux autres 

dispositifs de production de micro-puissance pour l’objectif fixé de satisfaire les besoins en électricité 

dans les cites non raccordées à un réseau électrique avec une habitation de 100 foyers et un besoin en 

puissance électrique  nominale de 15kWe. 

En qualité de dispositif de production du puissance mécanique (électrique), dans le premier schéma de 

l’installation énergétique a été choisi le moteur thermique d'Ericsson fonctionnant selon le cycle de 

Brayton (Joule). Tandis que, dans le deuxième schéma a été sélectionnée une machine de conversion 

fonctionnant selon le cycle de Rankine organique.  

L’analyse de ce concept montre bien la faisabilité de la deuxième configuration et vérifier son 

fonctionnement pour satisfaire les besoins dans la gamme de puissance envisagée (15kWe) à partir une 

faible alimentation de capteurs solaires thermiques. Enfin, il est important de souligner que le modèle 

a permis de retrouver les paramètres optimaux de chaque cycle de l’installation énergétique pour les 

conditions de la puissance maximale délivrée par la turbine. Entre autres, l’influence des différents 

paramètres sur le fonctionnement de cycle a été mise en évidence. 

 

Mots clés : Valorisation de chaleur ; panneau solaire plan ; thermo-transformation à 

sorption(absorption et adsorption); la cascade ;  micro-puissance ; installation énergétique; cycle de 

Brayton ; cycle de Rankine organique . 
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Abstract 

The present work is devoted to the study of the feasibility of a new concept of two cascade sorption 

thermo-transformation assemblies for the upgraded of low-potential heat sinks as clean, renewable, 

pollution-free and sustainable energy. In our case it is a flat solar collector with a thermal conversion 

of the order of 343.15K to 373.15K coupled with two other micro-power generation devices for the 

objective of meeting the electricity requirements in areas not connected to a power grid with  

dwelling of 100 households and a nominal power requirement of 15kWe. 

As a device for the production of mechanical (electrical) power, in the first power(energy installation) 

plant schematic diagram was chosen the Ericsson thermal engine operating according to the Brayton 

cycle (Joule). While, in the second power plant schematic diagram was selected a conversion machine 

operating according to the organic Rankine cycle.  

The analysis of this concept shows the feasibility of the second configuration and verify its operation 

to satisfy the power needs in the envisaged power range (15kWe) from a low power supply of solar 

thermal collectors. Finally, it is important to point out that the model has made it possible to find the 

optimal parameters of each cycle of power plant configurations for the conditions of the maximum 

power delivered by the turbine. Among other things, the influence of the different parameters on the 

cycle operation was highlighted. 

 

Keywords :Heat recovery; flat solar collector; sorption thermo-transformation (absorption and 

adsorption); cascade; micro-power; energy installation; Brayton cycle; organic Rankine cycle . 
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Introduction générale 

 

Des efforts considérables doivent être dépensés pour limiter les conséquences fatales de l’épuisement 

des ressources mondiales en énergie fossile et thermonucléaire, des changements climatiques et de la 

croissance démographique. Pour le faire correctement, il serait important  de suivre simultanément les 

recommandations et les consignes suivantes: - une meilleure gestion des ressources existantes, -

amélioration des installations et implantation des technologies à haute performance énergétique et - 

enfin la valorisation utile et bénéfique de l’énergie (tel que la valorisation des rejets thermiques) et la 

vulgarisation de l’utilisation des énergies renouvelables alternatives. Portant, l’exploitation des 

différentes sources alternatives d’énergie comme l’énergie thermique se développe de plus en plus en 

raison des différents avantages qu’elle offre. Parmi les avantages qui sont en faveur du développement 

de l'énergie thermique, il y a lieu de citer sa présence en grande quantité et variété. Elle n’est pas 

uniquement disponible dans les éléments naturels (soleil, géothermie,..), mais elle peut aussi provenir 

des processus innombrables issus de l’activité humaine (industrie,..). Cependant, son exploitation reste 

pour une grande partie de processus inconcevable en raison de leur potentiel qui reste moins attractif 

pour les différentes applications énergétiques. 

En fait, la chaleur perdue contient toujours une grande quantité d'énergie et d'exergie qui peuvent être 

réutilisées pour fournir de la chaleur, du froid ou du travail grâce à des technologies de récupération de 

chaleur appropriées [1]. Dans ce contexte, la valorisation et la récupération de la chaleur perdue 

(énergie thermique de bas potentiel) constitue donc une voie prometteuse pour la réduction de la 

consommation d’énergie fossile, l’optimisation énergétique et pour  la promotion de l’accès à une 

électricité propre et sûre à ceux qui en ont le plus besoin partout dans le monde. Une solution 

pertinente pour l’exploitation du potentiel énergétique des sources de chaleurs abondantes et sans 

grand intérêt consiste à utiliser les procédés de la thermo-transformation à sorption qui s’avèrent 

hautement attractifs sur les plans énergétique et économique. 

Dans le même égard, toujours selon [1] une récupération rationnelle de ce type d’énergie par des 

technologies de thermo-transformation efficaces est sensé jouer un rôle important dans les économies 

d'énergie et de développement durable.  Les systèmes de la thermo-transformation à ab- et ad- sorption 

apparaissent comme une alternative prometteuse. En effet, les fluides frigorigènes utilisés sont neutres 

vis-à-vis de la couche d’ozone et leur impact sur le réchauffement climatique est faible. 

C’est pour ces raisons que les technologies de la thermo-transformation ont été qualifiées de 

«technologies futures qui seront importantes pour l’utilisation de l’énergie au 21ème siècle» par 

l’Agence internationale de l’énergie [2]. 

Dans ce sens, un nouveau concept de cascade constitué de transformateurs de chaleur à sorption 

alimentés à partir d'une énergie à faible exergie est proposé dans cette thèse. Le concept sera exposé en 

détail et analysé du point de vue thermodynamique. 
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La chaleur valorisée à la sortie de la cascade des thermo transformateurs sera utilisée pour la 

production de micro puissance. Pour le faire, il en faudra prévoir l’utilisation de dispositifs de 

conversion en énergie mécanique ou électrique.  Par ailleurs, il est important de préciser qu’il n’existe 

pas de définition stricte de la taille de micro et petits systèmes électriques et les limites ne sont pas 

claires et normalisées. Selon Dong et al. [3], le concept de la génération d’électricité à petite échelle 

signifie des systèmes de la génération d’électricité avec une puissance électrique inférieure à 100 kWe, 

tandis que la génération à micro-échelle est également souvent utilisée pour désigner les systèmes 

d'une capacité électrique inférieure à 15kWe.  

En réalité, il y a lieu de rappeler que dans le domaine de la micro puissance, la conversion de l’énergie 

thermique en énergie mécanique ou électrique ne semble pas avoir le même développement que pour 

les grandes puissances. Ce manque de succès, pourtant pour un segment de puissance très important, 

est dû au manque de systèmes adaptés à ce créneau, bien que, le segment de puissance visé est celui 

qui couvre les besoins domestiques, telles que les cas des sites isolés, les bâtiments commerciaux 

(écoles et immeubles de bureaux) et les bâtiments domestiques des maisons unifamiliales ou 

multifamiliales. 

Pour pallier aux objectifs préétablis, deux configurations d'installations énergétiques sont proposées 

pour satisfaire aux besoins domestiques en électricité dans les régions non raccordées au réseau 

électrique (agglomération urbaine de 600 à 700 personnes) dans les pays en voie de développement 

principalement en Afrique avec un besoin de puissance crête de 15 kWe à partir d’une source de bas 

potentiel (capteur solaire plan d’une  température de l’ordre de 343.15 à 373.15K). 

 

Cette thèse est divisée en cinq parties (chapitre) : 

 

          Le premier chapitre dresse un état de l'art des différentes techniques de la valorisation et la 

conversion de l’énergie thermique de bas potentiel. Il renferme une vue globale sur le principe de 

fonctionnement du transformateur de chaleur à sorption et les cycles de conversion thermodynamique, 

les différents couples de travail (fluide de travail)  et les différentes architectures des cycles étudiés qui 

pourraient remplacer ceux conventionnellement utilisés. Les méthodes d’évaluation de leurs 

performances à partir de la première et la seconde loi de la thermodynamique et le potentiel de leur 

application sont ensuite présentées.  

            Le deuxième chapitre concerne les différents aspects théoriques utiles à la compréhension du 

comportement thermodynamique des cycles thermodynamique étudiés, mettant l’accent sur le 

transformateur de chaleur à ab/ad-sorption physique et les cycles de Joule et de Rankine organique. Ici 

même sont mentionnés d'abord une description détaillée sur leurs modes de fonctionnement, leurs 

diagrammes thermodynamiques utilisés, suivis par les différents fluides de travail (couple réactif) mise 

en jeu, leurs critères d’évaluation et les différentes pistes d’amélioration. Le chapitre est clôturé  par 
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une classification des différentes architectures possibles pour chaque système, dans le but d’identifier 

des configurations des cycles candidats au remplacement des cycles simples. 

Quant aux modèles thermodynamiques utilisés, elles sont exposées dans le troisième chapitre. 

Ici même sont mentionnés  les travaux publiés en relation avec la modélisation des déférents cycles 

thermodynamiques envisagés tout en les adaptant lorsque cela semblait correspondant à nos attentes 

en termes de fiabilité.   

           Le quatrième chapitre porte sur la méthodologie utilisée pour l’élaboration d’un modèle 

thermodynamique et l’optimisation afin d’analyser le fonctionnement des deux installations 

énergétique de production de micro puissance proposés dans cette étude. Ce modèle thermodynamique 

sera utilisé également pour prévoir les conditions optimales de leurs fonctionnement, de cibler les 

paramètres déterminants le bon fonctionnement de l’installation nécessitant d’améliorations. 

 

            De plus, les résultats de analyse thermodynamique des deux installations énergétique de 

production de micro puissance proposés sur la base de la première et deuxième loi de la 

thermodynamique est présentée dans le dernier chapitre. La première partie de ce chapitre porte sur 

l'étude de sensibilité des performances sur toute la plage de fonctionnement de chaque machine, qui a 

permit de comprendre l'influence des variables de décision sur  les critères d’évaluation et 

d'optimisation envisagés. Dans la seconde partie, l'étude s'élargit aux installations complètes en 

étudiant le comportement de ces critères d'optimisation et en comparant entre les deux configurations 

proposées en fonction des régimes de températures optimisés. 

 

 

 

 

 

[1] Z. Ma , H. Bao, A. P. Roskilly (2016). Performance analysis of ultralow grade waste heat upgrade using 

absorption heat transformer. Applied Thermal Engineering 101, pp. 350–361.                                                     

[2] A. Sözen, H.S. Yücesu (2007). Performance improvement of absorption heat transformer. Renewable Energy 

32,pp.267–284.                                                                                                                                                          

[3] Leilei Dong, Hao Liu, and Sa_a Ri_at. Development of small-scale and micro-scale biomass-fuelled chp 

systems{a literature review. Applied thermal engineering, 29(11):2119{2126, 2009. 

 



 

 

 

CHAPITRE I  

 

Recherche bibliographique : 

état de l’art 



4 
 

Chapitre I : Recherche bibliographique : état de 

l’art 

Introduction  

La première phase d’étude consiste à réaliser un état de connaissances  sur les différentes technologies 

de valorisation de l’énergie thermique de bas potentiel, plus particulièrement ceux en relation avec le 

procédé de la thermo-transformation á sorption (absorption et adsorption). Plus encore, dans cette 

partie seront exposés le principe de fonctionnement du transformateur de chaleur à sorption, les 

différents cycles de thermo-transformateurs à sorption, les méthodes d’évaluation de leurs 

performances à partir de la première et la seconde lois de la thermodynamique, les différents couples 

réactifs utilisés et les résultats des différentes expériences d’intégration de ces cycles dans les procédés 

industriels et naturels (tel que la valorisation du potentiel des bassins solaires).  

La seconde partie de l’étude permet de répertorier l’ensemble des  dispositifs utilisés pour la 

production de micro puissance mécanique  à partir de puits thermique de bas potentiel.  Cependant, 

plusieurs techniques sont adoptées pour la récupération et la conversion de chaleur comme  les cycles 

thermodynamiques (les cycles  de Stirling,  d’Ericsson, de Joule, de Rankine, de Kalina) qui sont  

brièvement présentés ci-dessous. Ces différents aspects des technologies de valorisation et conversion 

de l’énergie thermique de bas potentiel sont abordés suffisamment dans la littérature. Par ailleurs, leur 

passage en revue permettra d’actualiser l'état de l'art des travaux en relation avec ces technologies et 

de même permettra de faire ressortir les différents axes de recherches. 

I.1. Recherche bibliographique sur les thermo-transformateurs à absorption (évaluation de la 

performance, optimisation et le potentiel d’application) 

Dans la littérature, il est rapporté que le principe de base d’un transformateur de chaleur à absorption à 

été décrit pour la première fois par Altenkrich 1913-1920 [1]. Ce dernier a proposé les principes de 

base du cycle idéal d’un thermo-transformateur à absorption. Nesselmann [2] a repris en 1933 l’idée 

de la valorisation de la chaleur en vue d’améliorer la qualité d’énergie dans sa publication intitulée « la 

théorie de la transformation de la chaleur ». 

En 1983, un état de l’art de la thermo-transformation a été présenté par Trepp [3], qui décrit l’histoire 

et la théorie de base détaillées des transformateurs de la chaleur. Une revue de connaissances sur les 

thermo-transformateurs à absorption à été publiée en 1984 par Stephan et Seher [4].  

D’autres études de recherche sont consacrées à l’évaluation des performances des cycles de thermo-

transformateurs par le biais de modèles mathématiques élaborés sur la base de la première et deuxième 

loi de la thermodynamique. Ces études, en plus qu’elles viennent enrichir la théorie des cycles 
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thermodynamiques, elles contribuent aussi à l’amélioration et à l’optimisation des transformateurs de 

chaleurs à absorption. 

Dans le premier contexte, il y a lieu de citer l’étude d’Eisa et al. [5]  qui présente une analyse 

thermodynamique des performances d’un thermo-transformateur à absorption fonctionnant avec le 

couple bromure de lithium/eau (LiBr/H2O). L’analyse met en évidence les températures de 

fonctionnement, les concentrations, le taux de circulation et les enthalpies. Plus encore, on y retrouve 

aussi une évaluation  des niveaux de température de chaque évolution du cycle. Les résultats indiquent 

que les plages de températures sont entre 50°C et 140°C pour l’absorbeur, 30°C et 90°C pour 

l’évaporateur et le générateur et enfin 10°C et 50°C pour le condenseur. Elle montre aussi la relation 

entre les différentes températures de fonctionnement exprimée par le coefficient théorique de Carnot. 

Des études identiques ont été effectuées pour deux autres fluides actifs qui sont le chlorure de 

calcium/eau et l’ammoniac/eau. Elles avaient pour but l’examen des plages de température de 

fonctionnement de chaque élément de la machine à absorption. Par ailleurs, les plages de températures 

pour le premier fluide sont : entre 50°C et 100°C pour l’absorbeur, 30°C et  80°C pour l’évaporateur, 

40°C  et  80°C pour le générateur et 10°C et 50°C pour le condenseur. Pour le deuxième fluide les 

plages de températures sont entre 40°C et 120°C pour l’absorbeur, 30°C et  70°C pour l’évaporateur, 

40°C  et  90°C pour le générateur et 10°C et 50°C pour le condenseur [6,7].  

En 1991,  Liu et al. [8]  ont présenté  les trois principaux critères pour l’évaluation d’un transformateur 

de chaleur à absorption (COP, le saut thermique et le contenu énergétique des fluides utilisés) 

exprimés en fonction des données thermodynamiques du couple de travail. L’intérêt de cette étude est 

porté d’une part sur la relation entre ces trois critères et d’autre part sur l’influence de ces critères sur 

l’optimisation de la performance de ce cycle. 

D’autres critères d’évaluation tels que l’effet des températures de fonctionnement et la croissance de la 

température (le saut thermique GTL) ont été étudiés et vérifiées expérimentalement par George et al. 

[9] pour un transformateur de chaleur à absorption avec une capacité calorifique de 3 kW utilisant le 

R21-DMF comme fluide de travail. 

En 1995, Ismail [10] a établi un modèle mathématique d’un cycle de transformateur thermique à 

absorption fonctionnant avec le couple de travail ammoniac/ eau. Il a utilisé les équations d’états pour 

calculer les propriétés de mélange de travail. Une évaluation de la performance a été effectuée par 

l’utilisation d’un critère quantitatif (COP) et le taux de circulation. L’analyse des résultats obtenus 

montre d’une part l’influence de plusieurs paramètres (le niveau de la chaleur perdue, la température 

du condenseur et l’efficacité des échangeurs de chaleur), et d’autre part l’identification du champ des 

conditions de fonctionnement.                                     
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Une autre étude théorique a été présentée durant la même année par Chen [11]. Elle a permis d’établir 

un modèle d’un cycle endoréversible avec un écoulement continu d’un thermo-transformateur à 

absorption utilisant la théorie des temps finis. Cette dernière prend en considération les résistances 

thermiques qui couvrent le parcours des flux de chaleur dans les échangeurs et les réservoirs de 

chaleur. Cette étude montre que la performance de cette machine est non seulement influencée par des 

paramètres classiques (GTL, le taux de circulation et l’effet des températures de fonctionnement), mais 

aussi par d’autres paramètres telles les résistances thermiques qui ont un grand potentiel pour 

l’amélioration de la performance et la conception optimale des transformateurs de chaleur à 

absorption. 

En 1998, Mostofizadeh et al. [12] ont effectué une analyse thermodynamique d’un thermo-

transformateur à absorption à simple et à double effet fonctionnant avec le fluide H2O/ LiBr. Les 

résultats obtenus de la simulation des performances du transformateur thermique à simple effet 

montrent que la croissance du saut thermique (GTL) de 40°C à 50°C le COP atteint la valeur de 0.5, et 

pour une croissance u GTL de 55°C à 65°C, le COP est de l’ordre de 0.4. Tandis que le banc 

expérimental et la simulation du transformateur de chaleur à double absorption montrent que ce cycle 

peut atteindre une élévation de température de 90 °C à 145 °C avec un COP de 0.483. 

En 1999, Scott et al. [13] ont développé un modèle mathématique pour décrire le comportement 

hydrodynamique, ainsi que les caractéristiques du transfert de chaleur d’un nouveau thermo-

transformateur à absorption multi-compartiments pour les différentes températures de la source chaude 

et en régime stationnaire. Ils ont constaté que ce modèle est la pièce maitresse pour prévoir l’état 

d’équilibre, le comportement stationnaire, transitoire et dynamique de cette machine. Des simulations 

ont été effectuées dans la même étude pour examiner la relation entre l’énergie utile produite par le 

transformateur de chaleur à absorption et le COP.  

Rivera et al. [14, 15] ont développé un modèle mathématique pour une simulation thermodynamique 

de plusieurs configurations du système de la thermo-transformation couplé avec une source de chaleur 

d’origine solaire. Une évaluation des performances a été effectuée par l’utilisation de deux critères 

quantitatifs à savoir le coefficient de performance (COP) et le saut thermique (GTL). 

Selon le même contexte, il y a lieu de citer le travail de Barragán Reyes et al. [16] qui ont confirmé  

que l’étude de la performance des transformateurs thermiques dépend principalement de ces deux 

critères. Les auteurs indiquent également que ces deux paramètres sont fortement liés aux propriétés 

thermodynamiques du fluide de travail utilisé et aux différentes configurations des cycles. 

 

En 2002, Zhao et al. [17,18] ont mené deux études pour effectuer une analyse et une simulation 

thermodynamique d’un nouveau thermo-transformateur à double absorption fonctionnant avec le 
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couple de travail bromure de lithium/eau, en se basant sur les propriétés de la solution binaire. Il a été 

tenu compte dans cette étude des bilans de masses et d’énergie. 

En 2003, Bhardwaj et al. [19] ont effectué une optimisation d'un transformateur thermique à 

absorption irréversible utilisant la théorie des temps finis. L'étude paramétrique présente la variation 

du COP, des températures du fluide actif et du taux de transfert de chaleur entre le système et ses 

réservoirs thermiques en fonction des paramètres de fonctionnement. 

 

En 2006, Sencan et al. [20] ont présenté une étude théorique d’un transformateur de chaleur à 

absorption utilisant un mélange ternaire des hydroxydes composés de sodium, potassium et de césium 

dans les proportions 40:36:24 (NaOH:KOH: CsOH) pour augmenter le potentiel des bassins solaires. 

La modélisation théorique de ce système par l’utilisation de plusieurs méthodes telles que : la méthode 

de la régression linéaire LR (linear regression), la méthode PR (pace regression) , la méthode de 

l’optimisation séquentielle minimale SMO (sequential minimal optimization), le modèle en arbre M5 

(model tree), M5 '(rules) et la méthode BPN (back propagation neural network). Il en ressort que les  

meilleurs résultats sont obtenus par la méthode BPNN qui utilise en qualité de critères quantitatifs le 

COP et le taux de circulation pour l’évaluation quantitatif du modèle de thermo transformateur. Cette 

dernière méthode s’est avérée plus précise et nécessite moins de temps pour les calculs. 

En 2007, Siqueiros et al. [21,22] ont utilisé la 1ière loi de  la thermodynamique pour étudier l’effet de la 

température de la source chaude sur la performance d’un thermo-transformateur à absorption intégré 

dans un procédé de purification de l’eau.  

Une autre façon de la détermination de la performance du système de la thermo-transformation  est de 

prédire le modèle en établissant une loi de transfert de chaleur généralisée. Qin et al. [23] ont présenté 

une relation générale entre le COP et la puissance du chauffage en appliquant la loi de transfert de 

chaleur, en tenant compte de l'effet de la résistance, des pertes thermiques et des irréversibilités 

internes. Les résultats permettraient d’optimiser un système de transformateur de chaleur à absorption 

réel. 

Horuz et Kurt [24,25] ont développé un code de simulation pour étudier l’effet des différentes 

températures de fonctionnement d’un thermo-transformateur à simple et à double étage. Les auteurs  

ont conclu que les valeurs élevées du COP et de l’énergie utile produite au niveau de l’absorbeur 

correspondent aux faibles températures de condensation et hautes températures de la source chaude, 

qui alimente à la fois le générateur et l’évaporateur. La modélisation est basée sur les lois de la 

conservation de chaleur et de masse au niveau de chaque élément. 

Une étude similaire a été menée par deux équipes [26,27] pour examiner la performance d’un 

transformateur de chaleur avec les différentes configurations (double et triple absorption de H2O/ 
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LiBr). Ils ont développé un modèle mathématique avec le software EES (engineering equation solver), 

pour estimer et optimiser les performances de ces cycles en fonction des paramètres classiques de 

fonctionnement tels : les températures de fonctionnement, la concentration de solution riche et pauvre 

en réfrigérant, le taux de circulation et les efficacités de l’échangeur de chaleur (économiseur). 

Les résultats d’optimisation montrent que les  meilleures performances obtenues par le cycle à double 

et triple absorption atteignent respectivement un COP  de  0.332  et de 0.2491. 

 

En 2016, Golasi et al.[28] ont proposé une approche méthodologique pour évaluer la performance des 

procédés de la thermo-transformation compte tenu des paramètres physico-chimiques du fluide actif 

utilisé, telle que la chaleur de la solution (définie comme la chaleur absorbée lorsqu'une mole d'un 

composant donné est mélangée avec la quantité de l'autre composant nécessaire pour générer la 

solution souhaitée à une certaine température et pression) dans le but  d'examiner son influence sur le 

cycle étudié,  en utilisant deux fluides différents qui sont généralement utilisés.  

Ces deux fluides de travail ont été examinés et traités par l’utilisation des données expérimentales 

fournies par la littérature. Il s’agit du NH3/H2O et du H2O/LiBr pour valoriser une source de chaleur de 

température avoisinant les 50°C. L’analyse méthodologique montre que le premier fluide présente une 

meilleure efficacité dans cette plage de température. 

 

Dans le second contexte, plusieurs études ont été également effectuées pour examiner les 

performances des transformateurs de chaleur à absorption en se basant sur la 2éme loi de la 

thermodynamique ou bien l’analyse exergétique.  

Une analyse thermodynamique d’un transformateur de chaleur à absorption utilisant l’ammoniac-eau 

comme fluide de travail a été menée par Stephan et Seher en 1984. Les auteurs se sont appuyés dans 

leur analyse sur un modèle mathématique qui prend en considération les irréversibilités du système 

étudié.  Les résultats montrent que pour une valorisation de chaleur de 90°C à 130°C, le cycle atteint 

une efficacité exergétique de l’ordre de 0.45. [29].   

Ciambelli et Tufano [30] ont présenté un modèle mathématique simplifié pour évaluer la performance 

d’un transformateur de chaleur à absorption utilisant l’eau- acide sulfurique comme fluide de travail. 

Trois critères d’optimisation ont été considérés dans cette étude, les deux premiers représentent 

respectivement les valeurs de l’éxergie et de l’enthalpie de la chaleur utile. Le troisième critère est le 

coût d’exploitation du thermo-transformateur. 

Une autre  analyse thermodynamique détaillée des systèmes à absorption utilisant le H2O/LiBr comme 

fluide de travail (basée sur la première et la seconde loi de la thermodynamique) a été effectuée par 

Chang et Shih [31] pour déterminer l’efficacité énergétique (COP) et exergétique de ces systèmes. Les 

meilleures performances ont été obtenues par les systèmes de pompe à chaleur par rapport aux 
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systèmes de la thermo-transformation et de refroidissement. L’analyse des résultats obtenus montre 

aussi que l'efficacité exergétique était la plus élevée pour la pompe à chaleur, modérée pour  le 

transformateur thermique et la plus basse pour le refroidisseur. 

 

Duarte et Bugarel [32] ont discuté les paramètres d’évaluation de performance d’un transformateur de 

chaleur à absorption idéal fonctionnant avec le couple H2O/LiBr, pour enfin déterminer les conditions 

de fonctionnement optimales de la machine en question. Par ailleurs, l’étude a permis d’introduire un 

autre paramètre d’évaluation. Il s’agi de l’indice d’éxergie lié directement à l’efficacité exergétique. 

Les auteurs ont présenté aussi deux types d’optimisation. La première  est énergétique et suppose une 

efficacité thermodynamique maximale. Tandis que la deuxième est  économique pour laquelle la 

connaissance des coûts de l'énergie et des équipements sont nécessaires. 

Jernqvist et al. [33] ont développé un programme informatique pour simuler la conception et 

l’évaluation des thermo-transformateurs à absorption fonctionnant avec le couple NaOH/H2O, qui 

prend en considération  les efficacités thermodynamique et exergétique. L’analyse des résultats 

obtenus montre que le COP n’est pas toujours une mesure adéquate pour décrire l'efficacité des cycles 

à sorption et qu’il ne peut être utilisé que pour comparer les différents transformateurs de chaleur à 

absorption pour le même taux de circulation. Cependant l’efficacité exergétique est considéré comme 

une mesure plus adéquate pour évaluer l’efficacité d’un TTA, car elle tient compte à la fois des pertes 

de chaleur, de l'échange thermique et du saut thermique. Les auteurs ont conclu également que 

l’efficacité exergétique devrait être considérée comme une alternative à l’efficacité thermodynamique, 

puisque d’une part elle est mathématiquement convenable, et d’autre part elle prend en compte d’une 

manière appropriée les pertes d’exergie qui se produisent inévitablement dans le système. Ceci 

confirme que l’analyse exergétique devrait être utilisée en complément à l’analyse énergétique.  

En 2012, Zebbar et al. [34] ont étudié le  cycle endo-irréversible d’un transformateur thermique à 

absorption fonctionnant au LiBr/H2O. L’étude est basée sur l’analyse structurelle des liens. Elle 

montre l’impact du changement de l’irréversibilité d’un élément donné sur le fonctionnement de tout 

le cycle. Cet impact est exprimé par un coefficient de liaison structurelle (CSB) fonction à son tour des 

variables thermodynamiques (T, P et X). Cette analyse a permis, d’une part de montrer l’influence des 

conditions de fonctionnement sur la performance du cycle et d’autre part de déterminer les paramètres 

optimaux de fonctionnement du thermo transformateur. 

 

Bisio [35] a présenté une analyse thermodynamique sur la génération d’entropie et la destruction 

d’exergie pour les machines à absorption utilisant le couple LiBr/H2O. Son étude porte sur les 

transformateurs de chaleur à absorption, les cycles à absorption et de résorption, ou sur leurs 

combinaisons. Une étude théorique a été également menée pour classifier les différents systèmes 

thermodynamiques en se basant sur les facteurs de Carnot. 



10 
 

En 1999, Ishida et al. [36] ont examiné les pertes exergétiques dans un thermo-transformateur à 

absorption à un seul étage à l’aide de  la méthode des graphes d’exergie ou bien le concept des 

diagrammes d’utilisation de l’énergie (DUE). Les auteurs montrent que ce concept fournit des 

informations détaillées sur les phénomènes internes telles que les forces motrices et la répartition de la 

perte d’exergie dans chaque sous système. Ils ont conclu que la perte d’exergie dans l’absorbeur est 

significativement importante, ce qui conduit à proposer un absorbeur à compartiments multiples pour 

générer de la chaleur utile à haute température afin de réduire les pertes d’exergie. 

De leur part, Lee et Sherif [37] ont appliqué la deuxième loi de la thermodynamique pour analyser 

théoriquement les performances des transformateurs de chaleur d'absorption à plusieurs étages 

utilisant le couple LiBr/H2O comme fluide de travail. Les résultats de cette étude ont fourni une base 

théorique pour déterminer le régime de fonctionnement optimal des transformateurs de chaleur à 

absorption ainsi que pour leur conception. 

 

En 2004, Sozen [38] a développé un modèle mathématique pour simuler la performance d’un thermo-

transformateur à absorption fonctionnant avec le couple H2O/NH3 afin d’augmenter le potentiel de la 

température d’un panneau solaire. L’auteur a évalué l’effet des irréversibilités de chaque élément du 

cycle. L’analyse thermodynamique classique des performances indique que le COP maximal a été 

obtenu à 0.4 avec un ∆T de 93.5°C avec une température maximale au niveau du l’absorbeur égale à 

150°C. L’analyse exergétique indique que  les pertes d’exergie au niveau de l’absorbeur et du 

générateur sont respectivement de l’ordre de 70% et de 10-20%. L’auteur conclut que l’absorbeur et le 

générateur ont le plus grand potentiel pour améliorer l’efficacité énergétique du cycle. 

Une étude comparative des différentes méthodes d’analyse de la performance d’un transformateur 

thermique à absorption à double étage et à double absorption fonctionnant avec le couple LiBr/H2O, 

utilisant l’analyse énergétique et exergétique a été effectuée par certains auteurs [39,40]. Les résultats  

montrent l’influence des irréversibilités de chaque composant du cycle sur la détérioration de 

l’efficacité et le COP du système. Les différents avantages et limitations des différentes méthodes 

d’analyse étaient présentés dans cette étude. 

 

En 2007, Sozen et Yucesu [41] ont décrit la performance d’une nouvelle configuration d’un  

transformateur de chaleur à absorption. Il s’agit d’un cycle d’un transformateur de chaleur injecteur – 

absorption. Ce cycle est alimenté par une source chaude d’origine solaire (panneau solaire) et 

fonctionnant avec le couple ammoniac/ eau. Les résultats de simulation ont été obtenus en appliquant 

la première et la seconde loi de la thermodynamique. Il est intéressant de noter une réduction de 12% 

et 10% des pertes d’exergie au niveau du l’absorbeur et du générateur, tandis que le COP et l’efficacité 

exergétique sont respectivement de l’ordre de 14% et 30%. 

 



11 
 

Le même cycle a été étudié par Sozen et al. [42,43] pour déterminer les paramètres de performance en 

fonction de la température et les pertes d’exergie en utilisant l’approche ANN (Artificial Neural 

Network Approach). Cette méthode  facilite la complexité d’analyse thermodynamique du système 

étudié par la détermination des pertes d’exergie de chaque composant de transformateur de chaleur 

injecteur – absorption. 

En 2009, Gomri  [44] effectua une analyse thermodynamique du système de dessalement de l'eau 

intégrée dans un transformateur de chaleur solaire  utilisant le couple bromure de lithium/eau comme 

fluide actif. Un modèle mathématique a été développé pour simuler les performances de cette 

combinaison. Une analyse énergétique et exergétique de chaque élément du système de dessalement 

solaire a été effectué pour estimer les efficacités énergétique et exergétique. Les résultats indiquent 

que les irréversibilités les plus élevées sont présentées par l’absorbeur suivi par le générateur. 

 

Martinez et Rivera [45] ont élaboré un modèle mathématique pour simuler les performances d’un 

transformateur thermique à double absorption de LiBr/H2O. L’analyse du cycle thermodynamique 

proposé a été effectué en se basant sur la première et la seconde loi de la thermodynamique, pour 

estimer les différents paramètres d’évaluation ; le coefficient de performance, le coefficient de 

performance d’exergie, l'exergie totale, la destruction d’exergie dans le système et la destruction de 

l'exergie dans chacun des composants principaux, en fonction des températures du système, de 

l'efficacité de l'économiseur, du saut thermique et du taux de circulation. Les résultats indiquent que 

les irréversibilités (destruction d’exergie) du générateur sont les plus élevées contribuant à environ 

40% de la destruction totale des exergies dans l'ensemble du système.  

 

Une étude similaire a été effectuée par Rivera et al. [46] pour examiner la performance d’un thermo-

transformateur à absorption de LiBr/H2O intégré dans un procédé de purification de l’eau. Cette étude 

menée pour analyser à la fois la destruction d’exergie de chaque composant de transformateur de 

chaleur par l’application de la deuxième loi d’analyse thermodynamique et les performances d'une 

expérience d’un système de purification de l'eau. Les auteurs ont constaté que les irréversibilités les 

plus élevées se sont produites par l'absorbeur, qui représente plus de 30% des irréversibilités du  

système, suivi du condenseur auxiliaire avec environ 25%.  Par ailleurs  les irréversibilités les plus 

faibles (inférieur à 5%) ont été trouvées au niveau des pompes et de l'économiseur. 

 

En 2011, Colorado et al. [47] ont proposé une méthodologie pour diminuer les irréversibilités totales 

d'un transformateur thermique à un seul étage, en utilisant la première et la deuxième loi de la 

thermodynamique ainsi que l’approche d’ANNi (Artificial Neural Network inverce). La méthodologie 

proposée pourrait calculer les paramètres d'entrée optimaux qui devraient être utilisés pour faire 

fonctionner le transformateur de chaleur  avec des faibles irréversibilités. La validation mathématique 
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de ANNi a été réalisée avec une comparaison entre les irréversibilités totales du cycle obtenue 

thermodynamiquement et celles déterminés en utilisant l'ANNi. Les résultats ont montré un écart 

moyen de 0,9%. 

 

En 2012. Zebbar et al. [48] ont traité l’optimisation thermodynamique d’un transformateur thermique 

à absorption utilisant le fluide de travail (LiBr /H2O) par l’introduction d’un nouveau coefficient 

appelé MCSB (modified coefficient of structurel bands) ou le coefficient des liens structuraux modifié 

aux calculs des entropies générées et des irréversibilités totales et locales au niveau de chaque élément 

du transformateur de chaleur.  Cette étude a permis de montrer l’influence de l’irréversibilité locale sur 

l’irréversibilité globale du système. 

 

Donnellan et al. [49] ont effectué une analyse énergétique et exergétique d’un nouveau thermo-

transformateur à absorption de triple étage utilisant le couple LiBr/H2O. Les résultats indiquent que 

pour une valorisation maximale (élévation de la température) de 140°C,  atteinte par l’absorbeur du 

cycle étudié, la performance obtenue est de l’ordre de 0.2.  Les auteurs concluent que le générateur 

présente la valeur la plus élevée de l’exergie détruite dans le cycle suivi par les deux absorbeur-

évaporateurs. 

 

Plusieurs études axées sur les performances des systèmes à absorption plus particulièrement les 

transformateurs thermiques et leurs optimisations montrent que ces derniers sont fortement liés aux 

propriétés physico-chimiques et thermodynamiques des fluides de travail utilisés [50], et à la 

conception du cycle [16]. 

 

Selon le premier contexte, plusieurs fluides de travail ont été suggérés dans la littérature, une 

investigation faite par Marcriss et al. [51,52] sur les fluides a permis d’établir une liste d’environ 40 

réfrigérants et 200 absorbants potentiels. II convient de préciser que les critères recherchés pour le 

choix optimal des fluides utilisés ont été cités par Holmberg et Berntsson [53].  

 

En effet deux couples de travail ont attiré une attention croissante depuis 1981, grâce à ces meilleures 

performances comparées aux autres. Il s’agit de bromure de lithium avec de l’eau (LiBr/H2O) et 

l’ammoniac avec de l’eau (H2O/NH3). 

 

Le premier fut étudié par Nokanichi [54], Watanabe [55], Kripalani et al. [56], Suhr [57], Grossman 

[58], Mashimo [59] et Berntsson et al. [60]. Ces chercheurs montrent la qualification de ce couple 

(LiBr/H2O)  grâce à plusieurs avantages caractérisés par une enthalpie d’évaporation élevée, une très 

bonne capacité de transfert de chaleur et de masse, absence de toxicité, non explosif et non volatil 

[61]. 
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Le second (H2O/NH3) fut étudié par Rojoy et al. [62], Estas et al. [63],  Ismail [10], Sozen [38], Sozen 

et Arcaklioglu [43], Colorado et al. [47] et Kherris et al. [64]. Les résultats de ces études montrent 

l’adaptation de ce mélange binaire dans les cycles à absorption à cause de ses propriétés 

thermodynamique assez intéressantes [65]. 

 

La compétition entre ces deux fluides  a été limitée  auparavant par le travail de Horuz [66], pour les 

machines frigorifiques à absorption suivie par le travail de Kurem et al. [67], qui ont effectué une 

étude comparative entre ces deux fluides dans un transformateur de chaleur à absorption. Pour les 

mêmes conditions de travail, le cycle utilisant le bromure de lithium avec l’eau comme fluide actif 

donne des meilleures performances qu’avec le couple eau/ ammoniac. Ils ont également conclu que le 

couple LiBr/H2O est bien adapté aux transformateurs de chaleur à absorption malgré les contraintes  

présentées par ce dernier (corrosif, viscosité importante, solubilité limitée, limite de température et 

risque de cristallisation), par contre le deuxième couple H2O/NH3 est préféré pour les systèmes de 

production de froid malgré son caractère le moins corrosif par rapport au LiBr/H2O. 

 

De surcroit l’usage du couple NH3 - H2O comme fluide actif dans des transformateurs de chaleur sera 

limité à cause de sa haute pression de travail et de son faible niveau de sécurité. De plus l'ammoniac 

est toxique, inflammable, corrosif envers le cuivre et volatil donc il y a un besoin d'une rectification 

des vapeurs du réfrigèrent [36, 68].  

 

En effet, les limitations de NH3/H2O et H2O/LiBr ont conduit à la recherche de nouvelles paires de 

fluides. Deux directions de recherches ont été étudiées : la première consiste à utiliser les paires des 

fluides bien connues et de changer certaines de leurs propriétés pour améliorer leur fonctionnement. 

En effet, diverses études ont été développées pour améliorer les propriétés de LiBr/H2O qui est 

souvent limité par la cristallisation de l'absorbant.  

 

Il y a lieu de citer l’étude de Iyoki et Uemura [69] qui ont amélioré l'efficacité des cycles de H2O/LiBr 

par l’addition des additifs inorganiques sous forme de sels en modifiant l'absorbant tout en améliorant 

la solubilité. Il s’agit de la solution aqueuse bromure de lithium-chlorure de zinc-bromure de calcium 

avec de l’eau (LiBr-ZnCl2-CaBr2/H2O)  avec un ratio massique respective (1.0 :1.0:0.13). Les 

performances des différentes systèmes à absorption (réfrigérateur à absorption, pompe à chaleur à 

absorption et thermo-transformateur à absorption) ont été analysées par l’utilisation de diagramme 

enthalpie/ concentration, afin de déterminer les propriétés physiques (masse volumique, viscosité, 

solubilité et pression de vapeur) et les propriétés  thermiques (capacité calorifique massique et chaleur 

de mélange) des solutions aqueuses de (LiBr-ZnCl2-CaBr2/H2O). 
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Les mêmes auteurs ont effectué aussi une étude théorique des performances des différentes cycles à 

absorption fonctionnant avec la solution aqueuse (LiBr/ZnCl2/CaBr2/ H2O). L’analyse des résultats 

obtenus montre que ce fluide de travail est approprié  généralement pour les transformateurs 

thermiques à absorption et particulièrement celui à double effet [70]. 

 

En 1990, Iyoki et al. [71,72] ont développé une approche pour l’évaluation de la capacité calorifique 

massique des systèmes bromure de lithium-bromure iodure/eau (LiBr-LiI/H2O) et de la pression de 

vapeur du bromure de lithium- bromure de zinc-chlorure de lithium/eau (LiBr-ZnBr2-LiCl2/H2O). Les 

résultats obtenus sont validés par des données expérimentales pour tester ces différents mélanges basés 

sur le couple bromure de lithium/eau. Les auteurs concluent que, ces deux propriétés des fluides sont 

des paramètres essentiels dans l’étude et la conception de la technologie de la thermo-transformation. 

 

Une autre étude menée en 1993 par Iyoki et al. [73] est consacrée à l’analyse théorique de la 

performance de systèmes binaires et ternaires, pour les machines frigorifiques à absorption, les 

pompes à chaleur à absorption et les transformateurs de chaleur à absorption, en utilisant les enthalpies 

à plusieurs températures, pressions et concentrations d'absorbant. Les résultats de comparaison des 

différentes systèmes binaires et ternaires à la base de bromure de lithium utilisant le méthanol comme 

réfrigérant (bromure de lithium/ méthanol; bromure de zinc/ méthanol; bromure de lithium –chlorure 

de zinc/ méthanol; iodide de lithium-bromure de zinc/ méthanol; bromure de lithium-bromure de zinc/ 

méthanol; bromure de lithium -éthylène glycol/ méthanol et  iodide de lithium/éthanol) montrent que 

le bromure de lithium/ méthanol est adapté pour les machines frigorifiques à absorption. Par ailleurs, 

les couples : iodide de lithium-bromure de zinc/ méthanol ; bromure de lithium-bromure de zinc/ 

méthanol et le bromure de lithium/ méthanol,  sont adaptés pour les pompes à chaleur à absorption,  la 

solution de bromure de lithium-bromure de zinc/ méthanol est présentée comme étant adaptée aux 

transformateurs thermiques à absorption. 

 

Une étude similaire a été effectuée par la même équipe qui propose l’utilisation d’une nouvelle 

solution à la base de bromure de lithium avec de nouveaux additifs inorganiques (bromure de lithium- 

Nitrate de lithium/eau). Cette même étude a permis de déterminer les propriétés physiques (la densité, 

viscosité, solubilité, la tension de surface et pression de vapeur) et les propriétés  thermiques (capacité 

calorifique massique et chaleur de mélange) pour la solution proposée. Les auteurs ont conclu que les 

propriétés thermodynamiques de ce mélange présentent les meilleurs caractéristiques pour les cycles 

de la thermo-transformation [74]. 

 

Un autre fluide à base de LiBr a été proposé par Bourouis et al. [75] utilisé comme fluide actif dans un 

transformateur thermique et  comparé avec le couple LiBr/ H2O. Il s’agit d’un mélange de sels 

(LiBr+LiI+LiNO3+ LiCl) utilisant l’eau comme fluide frigorigène. La comparaison a permis de 
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prouver qu’avec ce nouveau mélange on obtiendrait une meilleure performance par rapport au LiBr/ 

H2O. L’analyse des résultats montre aussi que ce mélange de sels présente une plus grande solubilité 

par rapport au fluide conventionnel qui est moins corrosif. Un autre avantage de ce mélange est que la 

température de cristallisation est de 30°C qui est inférieure à celle du LiBr. 

              

Dans le même contexte et dans le but d’améliorer les propriétés du couple H2O/LiBr, des additifs 

organiques ont été ajoutés à la solution.. Une telle étude a été menée par Revera et Cerezo [76]. Elle  

supposait l’amélioration des propriétés  du transfert de masse et de chaleur par l’addition des sels 

organiques. L’ étude expérimentale de l’utilisation de 1-actonal et 2-ethyl-1 hexanol comme additifs 

dans la solution de H2O/LiBr exploité dans un thermo-transformateur à absorption montre que, pour 

les mêmes conditions de fonctionnement adoptées pour le fluide conventionnel (H2O/LiBr), l’ajout de 

400 ppm de 2-ethyl-1 hexanol à la solution de H2O/LiBr conduit à une augmentation de 5°C de la 

température au niveau de l’absorbeur et une croissance de 40 % du COP.. La même équipe a montré  

que ce fluide présente un inconvénient majeur caractérisé par le risque de cristallisation lié aux 

concentrations élevées du bromure de lithium (LiBr) [77]. 

 

Rivera et al. [78,79] ont proposé une nouvelle solution (eau/carrol)  à la base de LiBr, en ajoutant du 

sel organique éthylène glycol [CH2OH]2 avec un rapport (ou ratio) massique (1:4.5), utilisant l’eau 

comme fluide frigorigène. Ils ont effectué une étude comparative du fonctionnement du thermo 

transformateur à simple effet avec le nouveau couple proposé et le couple conventionnel LiBr/H2O en 

calculant le débit, la croissance de température, la concentration des solutions et la performance. Les 

résultats de cette étude montrent que la solution proposée permet d’atteindre une croissance de 

température maximale de l’ordre de 52°C contre 45°C pour le fluide conventionnel. Ainsi, le mélange 

(carrol/eau) permet d’atteindre des COP supérieurs par rapport au couple LiBr-H2O. Un autre 

avantage de ce mélange est qu’il permet  d'améliorer la solubilité du réfrigérant ce qui réduit le risque 

de cristallisation. 

 

La même solution (carrol/eau) a été utilisée dans un  transformateur thermique à double effet [15]. La 

simulation a permis de prouver que cette solution présente les meilleures performances et une 

croissance de température supérieure par rapport au fluide conventionnel. 

 

Une seconde direction consacrée à la recherche des nouveaux fluides alternatifs et adéquats aux 

fluides conventionnels permet de faire fonctionner des transformateurs thermiques à haute 

température. Plusieurs travaux de recherche pour les systèmes de transformateurs thermiques à 

absorption ont été réalisés avec la modification de l'absorbant en adoptants les différents sels dans 

l’objectif d’améliorer l'efficacité des cycles.  
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Il convient de rappeler le travail de Barragán et al, qui ont mené une série d’études expérimentales 

pour tester les couples binaires LiCl/H2O [80], CaCl2/H2O[81] et MgCl2/H2O[82]. Il en est de même 

pour les fluides ternaires tels que le chlorure de calcium- chlorure de zinc avec de l’eau (CaCl2-

ZnCl2/H2O) et le chlorure de lithium- chlorure de zinc avec de l’eau (LiCl-ZnCl2/H2O) [83]. Les 

résultats de comparaison montrent que la faible élévation de température  (saut thermique) est obtenue 

par le CaCl2/H2O et le MgCl2/H2O par rapport au LiCl/H2O à cause de leurs faibles solubilités dans 

l’eau. Aussi, l’élévation de la température atteinte par les solutions ternaires est comparée à celle 

atteinte par les solutions binaires. Cette comparaison présente la valorisation la plus élevée atteinte par 

LiCl-ZnCl2/H2O qui est de l’ordre de 37.5°C et qui est supérieure à celle du cycle équivalent de 

LiBr/H2O auparavant analysé. Les auteurs concluent aussi que l’addition de ZnCl2 à la solution 

ternaire pourrait réduire la viscosité de la solution et éliminer le risque de cristallisation. 

 

Ainsi, Barragán Reyes et al. [84] ont proposé la modélisation de la performance d’un thermo-

transformateur à absorption à simple effet fonctionnant avec les couples actifs LiCl/H2O et 

CaCl2/H2O. La modélisation a permis de prouver que l’élévation de la température maximale est 

obtenue par le  transformateur thermique à cycle de LiCl-H2O mais avec un COP inférieur à celui du 

transformateur thermique à simple effet utilisant le couple CaCl2/H2O.  

 

Récemment, Parham et al. [85] ont testé la performance d’un transformateur thermique à absorption 

utilisant le LiCl/H2O comme fluide de travail et l’ont comparé avec le LiBr/H2O. L’étude avait pour 

objectif de mettre en évidence l’effet de la température d'évaporation sur le coefficient de performance 

la température de génération, la concentration des solutions et le débit. Les résultats obtenus montrent 

que pour des conditions de fonctionnement optimales, le coefficient de performance du cycle 

fonctionnant avec le couple LiBr/H2O est d'environ 1,5-2% plus élevé à celui fonctionnant avec le 

couple LiCl/H2O. 

 

Zhuo et Machielsen [86] ont proposé un nouvel absorbant : alkitate avec l’eau comme fluide 

frigorigène pour les différents types de transformateurs thermiques ;  les cycles comparés sont des 

cycles à simple étage, double effet et triple effet. L'alkitate est un mélange de sels de nitrate de métal 

alcalin et d'eau. Cette étude est menée essentiellement pour répondre aux problèmes de températures et 

de faible élévation de température du couple dominant bromure de lithium /eau. Pour les mêmes 

conditions de fonctionnement, l’analyse des résultats montre que les COP pour les deux couples 

utilisées sont comparables, voir supérieures pour l'alkitate. De plus, l'alkitate permet de travailler à des 

températures supérieures à 260 °C, cependant ce dernier présente 1'inconvénient de ne pas pouvoir 

travailler à des températures de condensation du réfrigérant (eau) inferieures à 50 °C. II apparait donc 

qu'il s'agit d’une solution qui permet de travailler à haute température, ce qui était impossible à réaliser 

avec le couple bromure de lithium/eau du fait de son caractère corrosif. 
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Rivera et  Romero [87] ont présenté des tableaux des combinaisons possibles de températures et des 

concentrations de fonctionnement pour un transformateur thermique à absorption utilisant un mélange 

ternaire d'hydroxydes à base de sodium, potassium et de césium(NaOH, KOH, CsOH )  avec les 

rapports massiques respectives (0.4:0.36:0.24). 

 

Sencan et al. [20] ont utilisé le même mélange ternaire d’hydroxydes pour modéliser la performance 

d’un transformateur thermique destiné à valoriser les bassins solaires. Aussi ce mélange ternaire 

d’hydroxydes a été étudié par Romero et al. [88]. La modélisation thermodynamique d’un dispositif 

expérimental d’un thermo-transformateur à absorption à triple effet a permis de prouver qu'avec ce 

nouveau mélange on obtiendrait une élévation de température (valorisation) de 72 °C avec un  COP de 

l'ordre de 0.32. 

 

Srinivas et al. [89] ont suggéré la comparaison de nombreuses combinaisons basées sur les sels comme 

absorbant et l’eau comme réfrigérant pour un système de la thermo-transformation dans un procédé de 

distillation de l'eau de mer. Les différents mélanges  utilisés étaient les suivants: [LiBr/H2O] ; 

[LiI/H2O] ; [LiCl/H2O] ; [LiBr+LiI/H2O(4:1)] ; [LiCl+LiNO3/H2O (2.8:1)] ; 

[LiBr+LiNO3/H2O(4:1)] ;[LiBr+ZnBr2/H2O(2:1)] ;[LiBr+LiI+C2H6O2/H2O(3:1:1)] ;[H2O/LiBr+Li

Cl+ZnCl2(3:1:4)] ; [LiBr+ZnCl2+CaBr2/H2O(1:1:0.13)] ;[LiBr+ZnBr2+LiCl2/H2O(1:1.8:0.26)] ; 

[LiNO3+KNO3+NaNO3/H2O(53:28:19wt)] ;[LiCl+CaCl2+Zn(NO3)2/H2O(4.2:2.7:1)] ; 

[LiBr+LiNO3LiI+LiCl/H2O (5:1:1:2)]. Les résultats de cette investigation montrent que la meilleure 

performance a été obtenue par  le mélange [LiCl+LiNO3/ H2O] et qui est de l’ordre de 0.56. Tandis 

que la production la plus élevée d’eau distillée enregistrée par [LiCl+CaCl2+Zn (NO3)2/ H2O] est de 

l’ordre de 16m3 / h. 

 

D’autres fluides ont été développés pour améliorer la performance du cycle de la thermo-

transformation, en modifiant le fluide frigorigène. En général, c’est le TFE (2,2,2 trifluoéthanol) qui a 

été testé par plusieurs chercheurs en raison de ses propriétés (haute stabilité thermique, une courbe de 

pression de vapeur plate,….)[61].  

 

 Zhuo et Machielsen [90] ont testé la performance du TFE avec le pyrrolidone PYR pour un 

transformateur thermique à absorption et  l'ont comparé avec le LiBr/ H2O ; la comparaison  a permis 

de prouver qu'avec le H2O/LiBr on obtiendrait une augmentation de 20 % du COP et de la chaleur 

utile qu’avec  le  nouveau mélange TFE/PYR. Cependant le LiBr/ H2O est corrosif, ce qui limite le 

fonctionnement à des températures supérieures à 150°C, tandis que le mélange alternatif pourrait 

fonctionner à des températures supérieures à 200°C. 
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Genssle et Stephan [91] ont testé la performance du même fluide frigorigène (TFE) avec un autre 

absorbant organique. Il s’agit du tetraéthylene glycol dimethylether (TEGDME correspond au E181) 

pour un transformateur thermique à simple effet et l’ont comparé avec les couples conventionnels 

comme le LiBr/ H2O et le NH3/ H2O. Les résultats de comparaison montrent que le couple TFE/E181 a 

une pression de fonctionnement plus basse et un COP de 1.05 à 1.1 fois  supérieur au couple NH3/ 

H2O. Cependant  le couple LiBr/ H2O  permet d'atteindre un COP de 15 à 20% supérieur à celui du 

couple TFE/E181. 

 

Une étude similaire a été effectuée par Zhao et al. [92,93] pour évaluer la performance de ce mélange 

organique (TFE/E181) pour un transformateur de chaleur à absorption à double effet. Les résultats ont 

montré que, lorsque la température au niveau du générateur excède les 100°C et l’élévation de la 

température égale à 30°C,  le COP du système atteint les 0.58 contre 0.48 dans le cas du cycle à simple 

effet. Cependant, cette augmentation est encore inférieure aux performances d'un transformateur 

thermique à double effet utilisant le couple LiBr/ H2O qui affiche un COP égal à 0.64. Les auteurs ont 

conclu également  que ce couple est stable à des températures supérieures à 250 °C ce qui permet de 

valoriser l'énergie thermique à des températures élevées. 

 

Une autre étude menée par Shinning et al. [68] pour tester le TFE avec un autre absorbant organique 

NMP (N-methyl-2-pyrrolidone). L’analyse de performance révèle que le COP obtenu est compris 

entre 0.17 et 0.21. Cette combinaison proposée est intéressante également du fait de l’absence du 

phénomène de cristallisation, d'avoir une pression de fonctionnement basse, un point de congélation 

du fluide frigorigène bas, ainsi qu'une bonne stabilité des mélanges à haute température. Toutefois,  

son inconvénient est la nécessité de l’utilisation  d’un rectificateur. 

   

Yin et al. [61] ont comparé les performances de ces différents fluides organiques [NMP(N-methy1-2-

pyrrolidone)/TFE (2,2,2-tri-fluoroethanol) ;  E181(dimethylethertetra-ethyleneglycol)/TFE (2,2,2-tri- 

fluoroethanol) ; PYR(2-pyrrolidone)/TFE (2,2,2-tri-fluoroethanol)]  avec le fluide classique LiBr/ 

H2O. Les résultats indiquent que  le COP le plus élevé est atteint avec le couple LiBr/H2O, mais 

l'élévation de température est basse tandis que les trois autres fluides présentent des performances de 

fonctionnement similaires. Les auteurs ont conclu que le couple LiBr/H2O est adapté pour les basses 

températures et offre une possibilité de valorisation thermique assez limitée. Toutefois, les trois autres 

couples sont plutôt adaptés aux hautes températures jusqu’à 200°C. 

 

Wang et al. [94] ont étudié la possibilité de combiner un cycle de transformateur thermique 

fonctionnant avec le couple LiBr/ H2O à basse température avec un autre transformateur thermique 

fonctionnant avec le couple NMP/TFE  à haute température et deux autres transformateurs bi-étagés 

similaires. Le premier utilise uniquement le couple LiBr/H2O et le second utilise uniquement le couple 
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TFE/NMP. Cette superposition de cycles utilisant deux fluides différents permet d'obtenir une chaleur 

utile de température plus importante de l’ordre de 90°C au niveau de l’absorbeur du second étage par 

rapport au transformateur thermique bi-étagé utilisant uniquement le couple LiBr/ H2O. Cette 

combinaison permet aussi d'obtenir les mêmes niveaux de température pour le transformateur bi-étagé 

utilisant uniquement le couple NMP/TFE, mais avec un COP supérieur (0.25). Toutefois, le COP le 

plus élevé (0.3) est obtenu par le transformateur bi-étagé utilisant uniquement le couple LiBr/ H2O. 

 

D’autres nouveaux mélanges basés sur les fluorocarbones comme réfrigérant et des absorbants 

organiques ont été proposés. En général, il s’agit des réfrigérants : R21(dichlofluométhane), le R22 

(monochlorodifluométhane, CHClF2) et le R134a (1,1,1,2 tetrafluoroethane, CH2FCF3) testés avec 

les absorbants organiques suivants : dimethyl formamide (DMF) ; dimethylether tetraethyleneglycol 

(DMETEG) ; dimethyl acetamide (DMA) ; N-methyl-2- pyrrolidone (NMP) ; dimethylether 

diethylene glycol (DMEDEG) ; dimethylether triethylene glycol (DMETrEG).  

 

Une étude similaire a été menée par George et Murthy. [95] axée sur la performance d’un 

transformateur thermique fonctionnant avec le DMF/R21 et le DMETEG/R21. Les résultats montrent 

que le couple DMF/TFE  présente des performances supérieures au couple  R21/ DMETEG. II permet 

d'atteindre un COP de 0,45 à 0,498 supérieur à celui de DMETEG/R21 qui atteint un COP de 0,41 à 

0,442 une efficacité (un rendement) du transfert de masse dans l’absorbeur qui varie entre 0,3 et 0,9. 

Les mêmes auteurs ont constaté que la variation de l’efficacité du transfert de masse au niveau du 

générateur de 0,3 à 0.9, permet d'augmenter le COP du cycle utilisant le  DMF/R21 de 0,445 à 0,479 et 

le COP du cycle utilisant le DMETEG/R21 de 0,391 à 0,425 [96]. Ils ont constaté également que les 

performances du cycle utilisant le DMF/R21 passe de 0,417 à 0,509 contre 0,405 0.446 pour le cycle 

utilisant le DMETEG/R21 pour une efficacité du transfert de masse qui varie de 0,3 à 0,9 au niveau de 

l’échangeur de chaleur [97]. 

 

Une étude comparative des performances d’un thermo-transformateur à simple étage utilisant les 

différents couples de fluides LiBr/ H2O, DMF/R21, DMF/R22 et DMETEG/R22 a été effectué par 

Kriplani et al. [56]. Pour les mêmes conditions de travail, les meilleures performances présentées par 

DMF/R21 avec un COP compris entre 0,48 et 0,60 contre un COP de 0,48 et 0,53 pour le cycle 

utilisant le LiBr/H2O. Toutefois, les performances les plus basses sont obtenues par le couple 

DMF/R22 (comprises entre 0,35 et  0,44). 

 

Pour le réfrigérant R22, une étude a été menée par Fatouh et Murthy [98] pour tester cette 

combinaison avec les six absorbants suivants : diméthylformamide (DMF), acétamide diméthyl 

(DMA), méthyl-2-pyrrolidone (NMP), diméthyléther diéthylène glycol (DMEDEG),  diméthyléther 

tétraéthylèneglycol glycol (DMETEG) et le diméthyléther triéthylène glycol (DMETrEG) pour un 
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transformateur thermique. Les résultats indiquent que les meilleures performances ont été obtenues par 

les transformateurs de chaleur utilisant les couples DMA/R22 et le DMF/R22. Le coefficient de 

performance maximal  atteint avoisine les 0,4 pour une élévation de température maximale et des taux 

de circulation faibles. Les auteurs ont conclu également que le DMA et le NMP étaient des solvants 

préférables pour le R22. 

 

Zehioua et al. ont testé sur un transformateur de chaleur à absorption le fluide frigorigène R134a avec 

les absorbants organiques suivants : DMF[99] , DMEDEG et DMETrEG [100]. Ces études ont été 

menées essentiellement pour pouvoir choisir le fluide frigorigène présentant des propriétés 

frigorifiques favorables et une meilleure performance par rapport à celle des fluides frigorigènes 

existant. L’analyse thermodynamique basée sur la fonction d'excès de Gibbs a été effectuée pour 

étudier le comportement des différents couples considérés. Les résultats de modélisation de l’équilibre 

liquide-vapeur des couples expérimentés (DMF/ R134a, DMEDEG/ R134a et DMETrEG/ R134a) 

favorisent le modèle basé sur l’utilisation de l’équation d’état de Peng-Robinson combinée avec la 

fonction alpha de Mathias – Copeman, les règles de mélanges de Huron Vidal (HV et MHV1) et le 

modèle d’activité Non Random Two Liquids (NRTL) qui permet d’avoir une meilleure prédiction de 

la solubilité. Les auteurs ont conclu également que l’effet de ce comportement se reflète directement 

sur le calcul d’enthalpie, qui est une propriété clef pour l’évaluation des performances des cycles à 

absorption. Par conséquence, les couples considérés dans l’étude mentionnée ont montré de bonnes 

performances par rapport aux couples conventionnels.   

 

D'autres couples de fluides ont été proposés par Tyagi et al. [101] tels que l’ammoniac/1,4 butaneidol ; 

ammoniac/2, 3butaneidol ; ammoniac/triethylenglycol diméthylique éther (TEG-DME) et le dioxyde 

de soufre /diméthylacétamide (SO2/DMA) pour étudier les performances théoriques d’un 

transformateur de chaleur à absorption. Les résultats de cette étude montrent que pour les conditions 

suivantes la température de la source de chaleur égale à 60°C, la température du condenseur égale à 

30°C et le ∆X =16%, le COP atteint les valeurs de 0.593, 0.541, 0.503, 0.498 et 0.487 respectivement 

pour les mélanges NH3/H2O, SO2/DMA, NH3/1,4 butadeinol, NH3/2,3 butadeinol et NH3/TEG-

DME. 

 

La quête de nouveaux fluides de travail plus performants occupe une bonne partie des travaux de 

recherche au cours des deux dernières décennies. L’utilisation des mélanges binaires constitués d’un 

liquide ionique et un solvant semble être prometteuse pour le remplacement des fluides de travail 

conventionnels [102-105]. Les liquides ioniques sont des sels liquides qui se différencient de 

l’ensemble des sels fondus classiques par une température de fusion inférieure à 100°C. La plupart de 

ses sels sont liquides à la température ambiante [106]. 
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Dans ce contexte, on y retrouve dans la littérature un nombre important d’articles consacrés à l’étude 

thermodynamique des propriétés thermo physiques des différentes combinaisons d’eau et de liquides 

ioniques [107, 108, 109-113]. Ces études mettent aussi en évidence les performances des cycles 

d’adsorption fonctionnant avec les nouveaux couples combinés.    

Ainsi He et al. [109] ont recommandé l’utilisation de ce liquide ionique 1,3-dimethylimidazolium 

dimethylphosphate ([MMIM][DMP]) avec les différents réfrigérant eau, éthanol et le méthanol comme 

fluides dans les cycles d’absorption. L’analyse des performances de cette proposition montre que ces 

solutions binaires sont bien adaptées pour les cycles de la thermo-transformation à absorption en 

raison de leurs meilleures caractéristiques. 

 

Pour le couple ([MMIM][DMP]/ H2O) une étude similaire a été menée par Zhang et Hu [102] pour 

simuler la performance d’un transformateur thermique à absorption. Cette étude comprend aussi une 

comparaison du fonctionnement du cycle à absorption avec le couple en question  avec deux autres 

couples différents, le LiBr/ H2O et le E181/TFE. Les auteurs concluent que pour les différentes 

températures consignées égales à 90°C, 90°C, 35°C et 130°C respectivement au niveau du générateur, 

de l’évaporateur, du condenseur et de l’absorbeur les couples ([MMIM][DMP]/H2O et le LiBr/H2O)  

affichent un COP égal à 0,481 et 0,494 respectivement contre 0,458 pour le couple E181/TFE . 

Toutefois, le couple [MMIM][DMP]/ H2O semble avoir de meilleures caractéristiques en comparaison 

avec les autres couples, à savoir : une pression de vapeur négligeable, absence de cristallisation et 

enfin une tendance à la corrosion plus faible envers les matériaux de fer – acier.  

 

Ayou et al. [114] ont testé deux liquides ioniques ; le tétrafluoroborate de 1-éthyl-3-

méthylimidazolium ([emim][BF4]) et le tétrafluoroborate de 1-butyl-3-méthylimidazolium 

([bmim][BF4]) comme absorbants et le 2,2,2 trifluoéthanol (TFE) comme réfrigérant dans deux 

différentes configurations de transformateurs thermiques. Les cycles étudiés sont des cycles à simple 

étage et à double étage. Cette étude est menée essentiellement pour évaluer la performance de ces 

nouveaux fluides de travail et sa comparaison avec celle du fluide classique LiBr/H2O et du fluide 

organique TEGDME/TFE. Les résultats obtenus montrent que les fluides de travail basés sur les 

liquides ioniques sont des candidats alternatifs possibles aux solutions classiques. Ils permettent de 

remédier aux problèmes de corrosion, de température limite maximale et aussi au problème de 

cristallisation du bromure de lithium. Le couple de travail composé de liquide ionique  permet 

d'obtenir une élévation de température (valorisation) plus élevée par rapport à celle obtenue par le 

fluide organique TEGDME/TFE. 

 

Récemment, El-Shaimaa et al. [115] ont proposé  deux mélange ioniques comme absorbants. Le 

premier est le 1, 3-diméthyl imidazolium methylsulfate [DMIM] [MeSO4], alors que le deuxième est  

1-ethyl-3-methylimidazolium methylsulfate [EMIM][MeSO4].  Le fluide frigorigène dans les deux 
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mélanges proposés est l’eau. L’étude avait pour but d’évaluer les performances du  thermo-

transformateur à absorption en mesurant expérimentalement les propriétés thermodynamiques 

(équilibres liquide-vapeur, capacité calorifique, densité et les enthalpies d’excès). L’ensemble des 

résultats expérimentaux ont été corrélés à l’aide de modèles adaptés. La simulation a permis de 

prouver qu'avec ces systèmes binaires contenant de l’alkylsufate on obtiendrait  des meilleures 

conditions de fonctionnement. Les auteurs concluent également que ces combinaisons sont présentées 

comme étant adaptées aux transformateurs thermiques. Toutefois, les performances en termes de COP 

de ces nouveaux fluides restent légèrement inferieurs à celles enregistrées par le fluide conventionnel 

LiBr/H2O. 

 

En effet, les limitations techniques et environnementales liées aux propriétés des différents couples des 

fluides de travail proposés et examinés montrent qu’aucun couple n'a été identifié en tant que seul et 

unique option pour améliorer les performances dans les cycles de la thermo-transformation à 

absorption. Dans ce contexte, plusieurs études ont entrainé la recherche d’autres solutions afin de 

remédier aux problèmes cités auparavant. Parham et al. [116] ont démontré que certaines 

modifications de la configuration de base du cycle d’un thermo-transformateur pourraient réduire le 

risque de cristallisation. 

 

Le cycle d’un transformateur thermique à simple effet est le plus utilisé à cause de sa simplicité. Il 

peut augmenter d’environ 50 % de la température de la chaleur résiduelle avec une élévation de 

température de ~ 50°C [117] et une possibilité d'atteindre des performances de l’ordre de 0,5 pour un 

cycle conventionnel à simple effet utilisant la combinaison  LiBr/H2O [49].  

 

Le principe de base d'un transformateur thermique à simple effet ou mono-étagé a été décrit 

précédemment dans de nombreuses publications [1-4]. En général, ce cycle est  constitué d’un 

générateur, d’un absorbeur, d’un  évaporateur et d’un condenseur. Deux niveaux de pression sont 

présents : un haut niveau pour l’absorbeur et l’évaporateur et un bas niveau pour le générateur et le 

condenseur. Les espaces des deux niveaux communiquent á travers un détendeur et une pompe de 

circulation [118]. Un échangeur thermique est utilisé entre le générateur et l'absorbeur qui préchauffe 

le mélange en utilisant la chaleur dégagée par la solution pauvre d'où le nom «échangeur de solution ». 

Son intérêt est d'augmenter le COP.  L’évaporateur et le désorbeur prélèvent de la chaleur d’une 

source de chaleur de bas potentiel à température intermédiaire pour obtenir des flux énergétiques de 

niveau beaucoup plus élevé au niveau de l’absorbeur [119]. 

 

En effet, la nécessité de pouvoir faire fonctionner des transformateurs thermiques à haute température 

pour avoir une valorisation élevée qui donne la possibilité d'atteindre des performances supérieures à 
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celles du cycle conventionnel à simple effet  a entrainé l'apparition de nouvelles différentes 

configurations de cycles de la thermo-transformation.  

 

Selon ce contexte, Zebbar et al. [118] ont discuté l’utilisation d’une cascade de thermo-transformateur 

par la communication de plusieurs transformateurs thermiques du même ou de différentes types qui 

permet d’augmenter le COP et le rendement thermodynamique. 

 

À cet égard, deux terminologies différentes ont été rapportées dans la littérature. D’une part le terme 

multi-étage (double étage et triple étage…) qui indique le nombre de fois que la chaleur introduite à la 

source chaude, et d'autre part, le terme multi-effet (double effet, triple effet...) ou absorption qui 

indique le nombre de niveaux de pression. 

 

Selon la première terminologie, les transformateurs de chaleur à absorption à double étage se 

composent essentiellement de deux transformateurs de chaleur à simple étage. Cette configuration 

permet d'obtenir des élévations de température de l'ordre de 80 °C avec un COP situé autour de 0,36 

[40], et peut être couplé de trois façons différentes. La première (TTADe de type I) consiste à 

connecter l’absorbeur du premier étage à l’évaporateur du deuxième étage, donc la chaleur livrée par 

l’absorbeur permet l’évaporation du fluide de travail dans le second étage. Cette façon présente une 

simplicité concernant la technique de réalisation et une élévation de température maximale par rapport 

aux autres configurations [15, 39, 88, 120-122]. La deuxième façon consiste à coupler l’absorbeur de 

premier étage au générateur de second étage, ceci permet d’atteindre un COP élevé mais une élévation 

de température plus basse. La troisième voie consiste à  répartir la chaleur délivrée par l’absorbeur du 

premier étage entre le générateur et l’évaporateur du second étage. Cette combinaison permet d'obtenir 

une élévation de température maximale mais avec un faible COP, ce qui est intéressant uniquement 

dans les cas où la source thermique est très basse et/ou les besoins d'élévation de température sont  

trop importants [123]. Cependant, ce cycle à tendance à devenir très complexe et nécessite un 

appareillage spécial ce qui augmente le coût d’investissement [124]. 

 

Romero et al. [88] ont modélisé la performance d’un transformateur thermique à double étage 

expérimental, utilisant un mélange ternaire d’hydroxydes basé sur les sels de sodium, potassium et de 

césium comme des fluides de travail. Les résultats obtenus montrent qu’il est possible d’atteindre une 

élévation de température de l’ordre de 72°C avec un COP de 0,32 contre 0,5 pour un cycle à simple 

étage et une légère  élévation de température. 

   

Ji et Ishida [122] ont étudié un système de la thermo-transformation à double étage du type I où  

l’absorbeur et le générateur ont été particulièrement conçus avec deux ou plusieurs compartiments 

intérieurs. L’analyse des performances indique une amélioration de l’élévation  de la température de 
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10,7 °C et l’efficacité exergétique de 48,14 % à 54,95 %. Toutefois le coefficient de performance est 

descendu de 0,314 à 0,293 en raison de cette modification. 

 

Une étude comparative des performances d’un transformateur thermique à deux étages dont le premier 

fonctionnait avec le couple LiBr/H2O et le second avec le couple TFE/NMP a été réalisé par Wang et 

al. [94]. Les résultats de cette comparaison montrent que la superposition du cycle utilisant 

uniquement le LiBr/H2O permet d'obtenir  un COP de 0.3 avec une élévation de température de l’ordre 

de 80°C, tandis que les mêmes élévations de température sont obtenus par les transformateurs bi-

étages utilisant uniquement le couple TFE/NMP, mais avec un COP élevé. Cependant le COP et 

l’élévation de la température obtenus par la combinaison utilisant deux fluides différents sont 

respectivement 0.25 et 90°C. La même superposition a été analysée avec d’autres fluides de travail par 

Zhuo et  Machielsen [65], Iyoki et Uemura [70] et  Best et al. [125]. 

 

Selon la deuxième terminologie,  le transformateur thermique à double absorption est très similaire à 

un transformateur de chaleur à un seul étage, avec la seule différence qu’il inclut un absorbeur-

évaporateur supplémentaire. Cette configuration consiste à effectuer un soutirage du fluide frigorigène 

à la sortie du condenseur et un soutirage à la sortie de l'absorbeur. Les pressions de ces deux fluides 

sont alors élevées et abaissés à une pression intermédiaire afin de faire fonctionner un second 

absorbeur. L'énergie dégagée par cet absorbeur est utilisée afin d'évaporer la fluide haute pression 

issue du condenseur [126].  

 

Rivera et al. [121] ont effectué une analyse de la performance d’un thermo-transformateur à absorption 

à double absorption de type I fonctionnant avec le couple LiBr/H2O, utilisant une partie de la solution 

diluée de l’absorbeur de haute température comme solution concentrée pour l’absorbeur de basse 

température. Les résultats des performances obtenues sont comparés avec ceux du cycle à un seul et à 

double étage examiné précédemment. Pour les mêmes conditions de fonctionnement, les résultats 

montrent que les transformateurs thermiques à double étage ainsi que les transformateurs thermiques à 

double absorption (TTDA de type I) présentent des performances et un saut thermique similaires. 

Tandis que la meilleure performance atteinte avec un transformateur thermique à simple étage, mais 

avec un saut thermique inférieur à ceux des  cycles comparés. Les auteurs ont conclu également que 

les transformateurs de chaleur mono-étage étaient les plus simples et les plus efficaces que les cycles à 

double étage ou à double absorption qui étaient en général moins efficaces et techniquement plus 

complexes. 

 

Le même cycle a été étudié par Martinez et Rivera [40] en utilisant la première et la seconde loi  de la 

thermodynamique. Les auteurs ont conclu que ce système pourrait générer une élévation de 

température de l’ordre de 74 ° C. En outre, ils ont estimé que l’irréversibilité thermodynamique la plus 
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élevée, qui était d’environ 40 % de la destruction totale d’exergie est présentée par le générateur. Les 

résultats aussi ont montré que les rendements selon la première et la seconde loi dépendent forcément 

des différentes températures du cycle, du taux de circulation et de l’efficacité de l’échangeur de 

chaleur (économiseur). 

 

Dans une autre étude, Barragán Reyes et al. [84] ont présenté la modélisation thermodynamique d’un 

transformateur thermique à double absorption de type I utilisant la solution CaCl2 – H2O comme fluide 

actif. Les résultats de cette étude montrent que lorsque la température au niveau de l’absorbeur est 

située entre 80°C et 120°C,  l’élévation de température pouvant etre enregistrée est égale à 35 - 40°C. 

 

Zhao et al. [17] décrivent la possibilité de modifier légèrement la configuration proposée par [121] 

(TTDA type I) sous le nom d'un transformateur thermique de type II, en faisant un soutirage au niveau 

de l'entrée de l’absorbeur haute température et non au niveau de la sortie dans laquelle l’absorbeur-

évaporateur et absorbeur obtiennent leur solution concentrée directement  de l’entrée de l’absorbeur de 

haute température, ce qui permettra d’avoir une température dans l’absorbeur basse température plus 

haute (une augmentation de l’élévation de température de 5 à 10°C), tandis que  le COP se verra 

diminuer légèrement de 0,01 par rapport au cycle conventionnel étudié auparavant.  

 

Une configuration similaire de celle proposée par Zhao et al. [17] a été examinée récemment par Wang 

et al. [27], dans laquelle l’absorbeur-évaporateur et l’absorbeur obtiennent leur solution concentrée 

directement du générateur. La modélisation thermodynamique basée sur la première loi  de la 

thermodynamique a été développée pour étudier la performance de cette configuration. Les résultats 

de simulation montrent que pour les conditions de fonctionnement de températures adoptées égales à  

130, 80, 80, 105 et 30 au niveau de l’absorbeur, de l’évaporateur, du générateur, de l’absorbeur-

évaporateur et du condenseur respectivement, le COP le plus élevé atteint la valeur de 0.332. 

 

Une autre étude a été menée par Mostofizadeh et al. [12] qui décrivent la performance d’une autre 

configuration différente d’un transformateur thermique à double absorption (appelé TTDA type III) 

fonctionnant avec le couple bromure de lithium/eau, dans laquelle toute la quantité de la solution 

diluée provenant de l’absorbeur de haute température est renvoyée vers l’absorbeur de basse 

température comme solution concentrée. Par la suite, la solution diluée obtenue à la sortie de 

l’absorbeur de basse température est renvoyée directement vers le générateur. Il s’agit d’un cycle 

composé d'un échangeur de chaleur supplémentaire. Ceci présente l'avantage d’avoir une absorption 

d'une partie du réfrigérant à haute pression ce qui entraine une augmentation de la température de la 

production thermique. 
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Une étude comparative entre ces différentes configurations ont été proposées par les différents auteurs 

[12 17 et 121]. Les résultats indiquent que la troisième configuration, c'est-à-dire celle décrite par 

Mostofizadeh et al. présente la meilleure performance dans la mesure où elle permet d'obtenir des 

élévations de température de l'ordre de 60 °C a 100 °C avec un COP maximal situé autour de 0.32.  

 

Selon le même contexte, Horuz et Kurt [127] avaient simulé une application industrielle de deux 

différentes configurations de transformateurs de chaleur à double absorption (Types II et III) dans une 

entreprise de textile pour l’obtention de l’eau chaude. Les configurations ont été  comparées avec un 

transformateur de chaleur à absorption  composé d’un seul étage. 

 

Une autre version de transformateur de chaleur à double absorption a été proposée pour l’obtention 

d’une plus grande efficacité du système sous le nom d’un transformateur de chaleur à double effet. 

Dans cette composition deux générateurs sont utilisés au lieu de deux absorbeurs à deux  différents 

niveaux de pression.  

 

Zhao et al. [93] ont démontré que l’utilisation d’un transformateur de chaleur à double effet permet 

d’obtenir  des performances supérieures d’environ 20%, mais avec une faible élévation de température 

de l’ordre de 30°C en comparaison avec un transformateur de chaleur à simple effet. Les auteurs ont 

conclu que le cycle à double effet est bien adapté dans les cas où la température de la source thermique 

est élevée et où les besoins d'élévation de température ne sont pas trop importants. 

 

Gomri [128] a étudié numériquement le potentiel d’un transformateur thermique à simple et à double 

effet utilisé pour purifier l’eau de mer en utilisant les propriétés thermodynamiques de la solution 

aqueuse de bromure de lithium. Les résultats de la simulation ont permis de comparer les 

performances des deux cycles proposés et d’étudier l’influence de la température de la source chaude 

et de la température de la source valorisée (la température de l’absorbeur) sur les efficacités 

énergétique et  exergétique et sur la production d’eau douce par les deux systèmes. Les auteurs ont 

conclu que pour une température de la source chaude donnée, la plage de température de 

fonctionnement de l’absorbeur du cycle à simple effet est plus large que celle du cycle à double effet. 

 

Une autre étude comparative a été effectuée récemment par Ma et al. [129]. Elle se penche sur des 

thermo transformateurs à simple étage, à double absorption et à double effet destinés pour valoriser 

des températures ultra basses allant de 40 à 60 °C. Les résultats de l’analyse sont comparés pour le 

coefficient de performance et de l’élévation de la température. Il y a lieu de noter que    la meilleure 

performance est obtenue par le TTA à simple étage avec un COP à 0,471 ~ 0,475 et une élévation de 

température de 17,1 ~ 34,7 °C. Pour les cycles à double absorption, la meilleure performance de 

l’ordre de 0.3, est atteinte par la configuration du TTA de type III. L’élévation de température 
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enregistrée dans ce cas est dans la plage de 31,8 ~ 68,6 ° C. Tandis que le COP le plus élevé de l’ordre 

de 0.65 est atteint avec un transformateur thermique à double effet, mais avec une baisse de l’élévation 

de température par rapport à celle enregistrée par le TTA à simple étage et à double absorption. Les 

auteurs ont conclu que l'utilisation d'un cycle à double effet n’est pas recommandée pour la 

valorisation de la chaleur résiduelle d’ultra basse qualité. 

 

Afin d'améliorer la performance et la valorisation (le saut thermique) des cycles de la thermo-

transformation, il est possible d'utiliser des cycles à plusieurs étages d’absorption. Selon [130], les 

cycles à simple et à double étages permettent d’atteindre une valorisation (élévation de température) 

d’environ 50°C et 80°C respectivement. Cependant, l’obtention de quantités de chaleur importantes et 

à des températures élevées  à partir  des  sources de chaleur  à hautes températures (applications 

industrielles) supérieure à 200 °C ne suffit pas avec les transformateurs thermiques à simple et à deux 

étages.  Dans des situations pareilles, il serait véritablement possible d’obtenir des quantités de chaleur 

importantes et à des températures élevées avec l'effet de multiplicité des étages. Ce dernier sous-

entend l’utilisation du cycle de  transformateur thermique à triple étages d’absorption ou à absorption 

triple. Selon Donnellan et al. [49] cette version est composé de 9 unités de base ; d’un condenseur, un 

générateur, un évaporateur, de deux absorbeur-évaporateurs, trois échangeurs de chaleur et un 

absorbeur. 

 

Les mêmes auteurs ont effectué une analyse plus détaillée pour étudier la performance d’un cycle  de 

la thermo-transformation à triple  absorption en utilisant la première et la seconde loi  de la 

thermodynamique. Cette étude permet d’identifier les points de fonctionnement optimal pour chaque 

variable dans le système suivi par l’effet de températures de fonctionnement sur la performance du 

cycle et leur optimisation [49]. 

  

Cette configuration fait partie de l’étude de Zhuo et  Machielsen [65]. Les auteurs ont déduit que 

l'utilisation de ce  cycle permet d’atteindre une élévation de température de l’ordre de 145°C tout en 

maintenant une un COP à la valeur de  0.2. Il y a lieu aussi de citer le travail de Lee et Sherif [37] qui 

ont étudié les bases théoriques de la performance d’un transformateur thermique à triple étages 

d’absorption. Les résultats de cette étude montrent que cette configuration présente de faibles  

performances et efficacité exergétique contre une élévation de température supérieure à celle 

enregistrée par des TTA  à un seul étage et à double étages.  

 

Khamooshi et al. [26] ont développé un modèle mathématique qui utilise le software EES (engineering 

equation solver) pour estimer et optimiser les performances de la version modifiée d’un transformateur 

thermique à triple d’absorption standard fonctionnant avec le couple LiBr/H2O. La modification 

susmentionnée concerne  les trois échangeurs de chaleur réorganisés par Donnellan et al. [131]. La 
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meilleure performance obtenue est égale à 0.2491. L’effet de certains paramètres importants sur le 

rendement du cycle est mis en évidence dans cette étude.  

 

Donnellan et al. [131] ont présenté six différentes configurations de transformateurs de chaleur à triple 

absorption utilisant le LiBr/H2O comme fluide de travail, afin de déterminer le nombre optimal et les 

emplacements des échangeurs de chaleur interne au sein du cycle de base. Les résultats de la 

modélisation thermodynamique qui utilise la technique (heat exchange network) montrent que 

l’arrangement des échangeurs de chaleurs pour le cycle conventionnel est moins performant par 

rapport au nouveau arrangement  qui affiche une augmentation de performance égale à 11.7%. Tandis 

que l’ajout d’un ou deux échangeurs de chaleur supplémentaires permet d’augmenter la performance 

de 16,4 % et 18,8 %, respectivement.  

 

L'effet de multiplicité des étages  a tendance à compliquer les installations et exige souvent 

l’utilisation de dispositifs spéciaux et donc un cout d’investissement élevé compte tenu des puissances 

mises en jeu et qui sont relativement petites de  l'ordre de quelques kilowatts. Dans ce contexte, 

certains chercheurs se sont orientés vers l'étude des nouvelles solutions compte tenu des contraintes 

susmentionnées afin d’améliorer les performances de cycle de la thermo-transformation. 

  

Selon Horuz et Kurt [24], il est possible de modifier légèrement la configuration du cycle de base de 

telle sorte que la source chaude se dirige vers l’évaporateur en premier, ensuite vers le générateur du 

transformateur de chaleur à absorption de type II, soit en installant un autre  échangeur de chaleur au 

lieu de l’échangeur de solution pour préchauffer le liquide de refroidissement de l’absorbeur du 

transformateur de chaleur à absorption de type III, soit par l’introduction d’un autre échangeur de 

chaleur au sein de la configuration modifiée (TTA type III) introduit à l’entré de l’évaporateur (TTA 

type IV). Les résultats de l’analyse montrent que ces trois nouvelles configurations réduisent la risque 

de la cristallisation du LiBr – H2O utilisé comme fluide de travail et améliorent  de 14,1 % la 

performance, de 158,5 %  la capacité thermique de l’absorbeur et la de 3,59 % la production de l’eau 

chaude par rapport au système de base de  transformateur thermique à absorption. 

 

Une étude similaire a été effectuée par Parham et al. [132] dans laquelle une analyse de performance et 

optimisation de quatre différentes configurations utilisant le couple de travail  LiBr/H2O intégrées dans 

un système de dessalement. Plus encore,  l’optimisation réalisée dans cette étude utilise le logiciel EES  

qui a permis de mettre en évidence l’effets des différents paramètres sur les performances des quatre 

configurations proposées et du système de dessalement. Selon les résultats de l’analyse et de 

l’optimisation, l’application des différentes modifications peut réduire le risque de la cristallisation du 

LiBr et par conséquent permet d’augmenter le coefficient de performance (COP) et la productivité du 

système de dessalement. Il est intéressant de noter que pour les mêmes conditions de fonctionnement 
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(TC = 25 °C, TE = 80 °C et TU1 = 130 °C), les performances obtenues sont égales à 0.4584, 0.4976 et 

0,516 respectivement pour les configurations de type I, type II et type III contre 0.4876 obtenue par la 

configuration conventionnel. 

 

II existe d’autres cycles de thermo-transformateur à absorption qui ont été étudiés. Nous pouvons ainsi 

citer les cycles d’un transformateur de chaleur à absorption à multi-composants 

d’absorbeur/générateur et les cycles à éjection/absorption. Les cycles à multi-composants ont été 

proposés par Ishida et Ji [36,122] décrit en détail précédemment.  

 

Scott et al. [133-135] ont mené une série d’études théoriques et expérimentales pour développer un 

cycle de transformateur de chaleur à absorption ouvert qui exploite les chaleurs sensible et latente de 

l’absorbeur et du générateur tous deux composés de plusieurs compartiments. Le COP le plus élevé 

atteint par ce système est de l’ordre de 0.495.   

 

Shiming et al. [68] étudièrent la performance d’un nouveau cycle de transformation de chaleur à 

absorption avec auto-régénération dans lequel le compartiment le plus froid dans l’absorbeur est utilisé 

pour chauffer le compartiment le plus chaud de générateur. 

 

En effet les cycles d’un transformateur de chaleur injecteur – absorption utilisant le LiBr − H2O 

comme fluide actif furent proposés et rapportés par Shi et al. [123]. En général, il s'agit de cycles 

utilisant un éjecteur à l'entrée de l'absorbeur, ceci entraine un meilleur mélange entre la solution 

concentrée provenant du générateur et la vapeur saturante issue de l'évaporateur tout en augmentant la 

pression de la vapeur  saturante dans l’absorbeur par la chaleur de la solution concentrée entrante dans 

l’absorbeur. Les résultats de cette étude indiquent que, pour un taux de compression de 1.2, l’élévation 

de température peut augmenter de 5°C avec une diminution du COP  de 0.4%. Les auteurs ont conclu 

que le cycle proposé présente la plus simple configuration comparé au cycle à double absorption et 

aux transformateurs de chaleur de deux étages.  

 

Le même cycle utilisant le H2O/NH3 comme fluide de travail a été testé et comparé avec le cycle 

conventionnel par Sözen et al. [41-43]. Les résultats de la modélisation indiquent que pour les mêmes 

conditions de fonctionnement, le COP, l’efficacité exergétique et l’élévation de la température sont 

améliorés respectivement de 14%, 30% et 6°C. Cependant, le taux de circulation est 57% plus faible 

par rapport à sa valeur dans le cycle conventionnel sans éjecteur. 

 

Une autre étude a été effectuée parallèlement par Niang et al. [136-138] et Alonso et al. [139-141] sur 

le nouveau cycle de thermo transformation connu sous l'appellation absorption – démixtion opérant 

avec un mélange partiellement miscible, dans lequel l’absorbeur est remplacé par  une colonne de 
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rectification inverse. Son principe de fonctionnement est basé sur la séparation du mélange de travail 

en utilisant la démixtion (la décantation gravitaire) au lieu de la désorption, où la quantité d’énergie 

libérée lors de la condensation est rejetée vers un puits de niveau thermique plus élevé. Dans la 

configuration proposée par Niang et al. dont le mélange utilisé est partiellement miscible 

(C3H3OC)CHO/H2O), la performance maximale est égale à 0.86.  

 

Alonso [139] a conçu ensuite le premier transformateur de chaleur à absorption démixtion 

fonctionnant avec le mélange de travail n-heptane/N, N-diméthylformamide (DMF). Les résultats 

obtenus montrent que l’élévation de température maximale obtenue est de l’ordre de 8°C  pour un  

COP compris entre 0,3 et 0,4.  

 

Dans une autre étude, Alonso et al. [140,141]  ont montré la faisabilité de cette machine par un test 

expérimental et une simulation  de la même configuration avec d’autres mélanges n-heptane/ Furfural ; 

Cyclohexane/DMSO et le Méthylcyclohexane/ Furfural. Les performances enregistrées sont comprises 

entre 0.27 et 0.42 avec une élévation de température maximale avoisinant les  50°C. 

 

Plus tard, cette configuration a été optimisée par Halima [142] dans sa thèse de 2010. Cet auteur a 

effectué une modification légère au niveau de ce thermo-transformateur à absorption démixtion en 

remplaçant le générateur par un simple décanteur. Le développement d’un outil de simulation 

numérique a été mis en évidence, dans lequel une identification des caractéristiques optimales propres 

au mélange de travail  du thermo-transformateur à absorption démixtion permettant d’obtenir une 

valorisation (élévation de température) importante (au moins 30°C) pour une application industrielle. 

La recherche de nouveaux mélanges du travail a été également effectuée lors de  cette étude. On notera 

une meilleure valorisation de l’ordre de 32°C pour le n-heptane/DMF, contre 21°C obtenue par le 

hexane/DMF. Cependant, les résultats du teste expérimental indique que, l’élévation de température 

maximale atteinte par la configuration modifiée est de l’ordre de 11°C pour un rendement thermique 

de 50%. 

 

Quelques résultats d'intégration de transformateurs de chaleur à absorption dans les procédés 

industriels tels que la distillation dans les usines chimiques, l’évaporation et la récupération de la 

chaleur résiduelle des procédés industriels et le dessalement ou purification de l'eau qui sont rapportés 

dans plusieurs publications.  

 

L’année 1981 marqua la conception du premier transformateur de chaleur à absorption, utilisant pour 

son fonctionnement une chaleur perdue à une température de 98°C pour la production de l’eau chaude 

à une température de 133°C, avec un COP et une puissance thermique produite avoisinant les 0,45 et 

2354 KW respectivement [59].  
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Dans la même année, plusieurs transformateurs de chaleur à absorption avaient été mis en service, 

principalement au Japon [60]. 

 

L’année 1984 a vu l’installation du premier transformateur de chaleur à absorption industriel européen 

en Allemagne. Ce dernier pouvait transformer la chaleur perdue à une température de 100°C en une 

chaleur utile de 145°C avec une puissance thermique produite d’environ 1 MW [57]. 

 

L’année 1985 marqua l’apparition aux pays bas du premier transformateur de chaleur à absorption 

industriel mis en service avec une élévation de température de 45°C et une production du puissance 

thermique de 780KW à partir d’une source de chaleur de 100°C [143]. 

 

Eisa et al. [144] et Tufano et al. [145] étudièrent numériquement le potentiel de la technologie de la 

thermo-transformation à simple et à double étage utilisée pour la récupération de la chaleur des 

procédés de distillation. Les auteurs ont conclu que l’intégration des thermo-transformateurs permet de 

récupérer de 10% à 60% de l’énergie perdue au niveau de la  colonne de distillation ce qui entraine 

l’amélioration du rendement du procédé. Ils ont conclu également que  la technologie de la thermo-

transformation à absorption est une alternative possible à la technologie des pompes à chaleur à 

compression mécanique. 

 

Revira et al. [146] ont présenté ensuite l’avantage de l’introduction des cycles de la thermo-

transformation (à simple et double absorption) dans un procédé de distillation de butane et pentane 

dans une raffinerie au Mexique. Les auteurs ont conclu que l’installation d’une thermo-transformation 

à simple étage avec une colonne de distillation permet de réduire les besoins thermiques de la 

chaudière de 26% à 43%, tandis que la configuration à double absorption conduit à une réduction de 

28% à 33%. 

 

En 1993, Artamo [147] a discuté l’intégration du transformateur de chaleur à absorption dans un 

procédé industriel d’une usine d’acier. Ce système permet de récupérer de la chaleur résiduelle de 

l’eau de refroidissement à 90°C et la valorisé à une température de 130°C avec une production 

thermique de 4,2 MW. 

 

D’autres résultats d’intégration d’un thermo transformateur à absorption dans une usine de production 

de l’acide sulfurique ont été abordés par Jeday et al. [148] pour valoriser une source chaude de 

température de 106°C afin de produire une vapeur préchauffée à température de 180°C avec  un COP 

de 0,4. 

 



32 
 

Durant la même année, Arh [149] présente les résultats de l’utilisation d’un thermo transformateur à 

absorption couplé avec une  machine à  absorption dans les industries agroalimentaires, pour répondre 

à des besoins de chaleur et de froid simultanés nécessaire à cette industrie. La combinaison proposée 

utilise une source chaude (rejets thermiques) à la température de 90°C et permet sa valorisation  

jusqu'à 120°C et d'avoir un refroidissement à 7°C avec un rejet thermique de 30°C pour un COP 

(froid+chaud) de l’ordre de 0.27. 

 

L’intégration d’un thermo transformateur à absorption dans une usine de caoutchouc synthétique pour 

récupérer la chaleur de l’eau à partir de 95°C à 100°C est abordée dans un article publié par Ma et al. 

[150]. Les résultats obtenus concernant cette application indiquent que la performance atteinte est de 

l’ordre de 0.47 avec une production en terme de la puissance thermique de l’ordre de 5000 KW, pour 

une élévation de température de 25°C.  

 

De plus Horuz and Kurt.[24] ont publié une étude sur un transformateur de chaleur à absorption utilisé 

dans l’industrie du textile pour valoriser une source de chaleur perdue de 90°C température jusqu’à 

120°C. 

 

La même équipe a analysé une autre application pour produire de la vapeur par le biais de 

transformateur de chaleur à simple et à double absorption utilisant le LiBr/H2O comme fluide actif. 

Les auteurs ont déduit que pour une source d’alimentation de 90°C, les températures atteintes aux 

niveaux des absorbeurs de tels transformateurs de chaleur sont de l’ordre de 130°C et 160°C 

respectivement avec un COP de 0.482 et 0.377 [25]. 

 

D’autres résultats d’intégration des cycles de la thermo-transformation dans les différents procédés  

industriels existent et sont rapportés dans diverses publications (Aly et al. [151], Rivera et al. [152], 

Scott et al. [135], Cortés et Rivera [153], Zhang et al. [154] et Donnellan et al. [155]). 

 

D’après les travaux les plus récents, il est intéressant de noter que l’intégration du transformateur de 

chaleur à absorption dans les procédés de purification de l’eau a fait l’objet de nombreuses 

publications de la part de concepteurs et de chercheures. Il y a lieu de citer celles de Bourouis et al. 

[75], Siqueiros et Romero [21], Romero et al. [22], Srinivas et al. [89],  Rosenberg et al. [156], 

Contreras-Valenzuela et al. [157], Hernández et al. [158], Velazquez et al. [159] et Escobar et al. 

[160].  

 

Huicochea et al. [161] ont présenté les résultats d’un exemple de réalisation d’un procédé de 

production de l’eau potable à partir d’un système de dessalement intégré avec un transformateur 

thermique à absorption de capacité de 1KW et une source d’alimentation de cycle d’un transformateur 
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thermique de 68 à 78°C. Par ailleurs, le système de dessalement est alimenté en chaleur à partir de 

l'absorbeur.  La quantité de l’eau de mer évaporée arrive par la suite au condenseur auxiliaire et se 

condense en produisant du l’eau purifiée. La performance obtenue est comprise entre 0,1 et 0,3 avec 

une production de l’eau distillée variant entre 200 et 500 ml/h. 

 

Sekar et Saravanan [162] ont évalué la performance d’un transformateur thermique à absorption 

couplé avec un système de dessalement de l’eau de mer avec une source chaude  de capacité de 5 KW 

et de température comprise entre 60 et 80°C. Les résultats indiquent que la performance obtenue est 

comprise entre 0,3 et 0,38 avec une production de 401 kg/h. 

 

Huicochea et Siqueiros [163,164] ont étudié le même système avec une puissance thermique (capacité) 

de 700 W et une source d’alimentation du TTA de température de 70°C. Le COP le plus élevé atteint 

est de l’ordre de 0,432 avec une production maximale de l’eau distillée de 684 ml/h. Les auteurs ont 

rapporté également que  la valeur typique du COP  est augmentée par la récupération de chaleur dans 

le système de purification. 

 

Dans le même contexte, les résultats obtenus de la modélisation par [21, 22, 157] montrent que 

l’introduction de la technologie de la thermo-transformation dans les procédés de dessalement permet 

d’une part de produire de l’eau douce et d’autre part d’améliorer la performance de plus de 120%. 

  

Dans son travail [44] Gomri a effectué une analyse énergétique et exergétique du système de 

dessalement de l'eau intégrée dans un transformateur de chaleur solaire. Le même auteur [129] affirme la 

possibilité d'utiliser des transformateurs de chaleur à simple et double effet pour le dessalement de l’eau 

de mer. 

 

L’intégration du cycle de la thermo-transformation avec les différentes configurations dans un système 

de purification de l’eau a été étudiée par Parham et al. [132]. Ils ont montré que l’introduction de ces 

différentes modifications conduit à une augmentation de la performance du cycle de la thermo-

transformateur jusqu'à une valeur proche de 0.55, ce qui entraine aussi l’augmentation  de la productivité 

du système de dessalement  jusqu’à 0,2435Kg/s d’eau distillée. 

 

Dans le même contexte, l’intégration de six différentes configurations d’un transformateur de chaleur à 

triple absorption a été effectuée par Khamoochi et al. [165]. Les résultats indiquent que les 

configurations modifiées permettent d’améliorer la productivité du système de dessalement par rapport 

au système conventionnel. La productivité optimisée est de 0,1307 kg/s d’eau distillée avec un COP 

maximal de 0,25 et une puissance de production destinée au cycle de la thermo-transformation 

avoisinant les 1200 kW. 



34 
 

 

En continuation, il y a lieu de citer quelques résultats d’utilisation de cette technologie pour valoriser 

le potentiel des bassins solaires. Rivera [166] a effectué une évaluation expérimentale d’un 

transformateur de chaleur à absorption à  simple étage de capacité de 1 kW, fonctionnant avec le 

couple de travail carrol/eau. L’objectif de l’étude était de montrer l’efficacité de cette technologie dans 

la valorisation du potentiel thermique des bassins solaires. Cette combinaison permet d’obtenir une 

élévation de température maximale de 50°C pour un COP de l’ordre de 0.14 à 0.36 et une température 

valorisée à la sortie de l’absorbeur de 132°C. 

 

Murugesan et al. [167] étudièrent numériquement le potentiel d’un transformateur thermique à 

absorption utilisant le R134a comme réfrigérant et les deux absorbants organiques(DMAC et  

DMETEG) comme mélange de travail pour augmenter la température des bassins solaires (Solar 

ponds). Cette étude montre que les COP pour les deux paires utilisées sont similaires, voire supérieurs 

pour le R134a/DMAC. Pour les deux mélanges, le COP atteint  une valeur comprise entre 0.1 et 0.34 

avec une élévation de température entre 10 et 30°C. 

 

Rivera et al. [15] ont  développée un modèle mathématique pour simuler les performances des 

différentes configurations du cycle d’un transformateur thermique à absorption couplés avec un 

panneau solaire. Les résultats indiquent que les transformateurs thermiques à simple étage ainsi que 

les transformateurs thermiques à double absorption sont bien adaptés pour cette application. Le COP 

le plus élevé (0.45) est atteint par le transformateur thermique à simple étage mais avec une élévation 

de température (∆T=50) inferieure à celle d’un TTA à double absorption (∆T=100) avec un COP de 

0.33. 

D’autres résultats d’utilisation de cette technologie pour valoriser le potentiel des bassins solaires ont 

été rapportés par Sencan et al. [20] et Sozen [38]. 

 

I.2. Recherche bibliographique sur les thermo-transformateurs à adsorption (évaluation de la 

performance, optimisation et le potentiel d’application) 

Selon la littérature, les transformateurs de chaleur à absorption ont attirés un intérêt considérable 

depuis de nombreuses années. Cependant ce type du cycle de la thermo-transformation est limité à 

l'utilisation d'une gamme de températures de la source de bas potentiel relativement basse. En plus la 

nécessité de pouvoir faire fonctionner des transformateurs thermiques à haut niveau de température 

pour avoir des températures de valorisation supérieures et donc une possibilité d'atteindre des 

performances supérieures reste difficile en raison des propriétés des fluides de travail utilisés dans ce 

type de technologie [168,169]. 
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En effet, ces contraintes ont conduit à la recherche d’autres solutions afin de remédier aux problèmes 

cités auparavant. Dans cet égard, l'apparition de nouveau cycle de la thermo-transformation sous 

entend l’utilisation du phénomène d’adsorption plus particulièrement l’adsorption physique. Ce 

nouveau cycle a été suggéré par certains chercheurs pour une valorisation de haute température [168-

174]. Cependant, les transformateurs de chaleur à adsorption n’ont pas reçu beaucoup d’attention 

[175] et le même développement que les  transformateurs de chaleurs à absorption. Jusqu'à présent, la 

plupart des recherches sont axées sur la performance du système, les cycles thermodynamiques et la 

sélection des couples de travail. 

Les premiers travaux ont commencé à partir de 1981 par Nonnenmacher et Groll [176],  Alefeld et al. 

[177] suivi par le travail de Restuccia et al. [178], Chandra et Patwardhan [175], Than et Zhu [168] et 

Jeong et al. [169].   Ces travaux renferment des descriptions détaillées sur les pompes à chaleurs à 

adsorption et les thermo-transformateurs à adsorption. Ils mettent en évidence également les principes 

de base du cycle d’un transformateur de chaleur à adsorption. 

D’autres études sont consacrées à l’évaluation des performances des cycles des transformateurs de 

chaleurs à adsorption et sont basées sur la première loi de la thermodynamique. Elles ont fourni une 

étude bibliographique sur l’amélioration et l’optimisation de ce système énergétique. Il y a lieu de citer 

celle de Restuccia et al. [178] qui présente une évaluation théorique de trois différents cycles à 

adsorption (pompe à chaleur, transformateur thermique et système de refroidissement) en se basant sur 

un critère quantitatif (COP) exprimé en fonction des quantités de chaleurs échangées par ces systèmes 

énergétiques. 

En 1990, Chandra et Patwardhan [175] ont effectué une analyse thermodynamique d’un cycle 

conventionnel d’un thermo transformateur à adsorption avec quelques conceptions alternatives 

renfermant de deux à quatre réservoirs et fonctionnant avec le couple zéolite/ eau. L’analyse des 

résultats montre que cette technologie peut être utilisée pour une valorisation de la température 

pouvant avoisiner les 50 ° C et COP assez bon. 

La performance d’un transformateur de chaleur à adsorption dépond fortement des propriétés 

thermodynamique [179] et dynamique [180] de l’adsorbant. Dans ce contexte trois matrices ont été 

suggérés dans la littérature comme matériaux adsorbants (les zéolites, les gels de silice et les charbons 

actifs) [181] et (l’eau, méthanol, éthanol et l’ammoniac) comme frigorigène pour les applications de la 

thermo-transformation à adsorption physique [182,183]. 

Pour les zéolites, une étude a été menée par Restuccia et al. [178] pour plusieurs types de cette matrice 

avec de l’eau (zéolite 13X, 13Xd, 3A, 4A et 5A) pour les cycles à adsorption suivants : transformateur 

de chaleur, pompe à chaleur chimique et un système de refroidissement. Les résultats obtenus montre 

que la zéolite 13Xd semble être la plus appropriée pour tous les systèmes énergétiques proposés suivi 
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par les zéolites 3A, 4A et le 5A pour les pompes à chaleur chimique. Tandis que la zéolite 13X a les 

mêmes performances, d’ailleurs les meilleures que la zéolite 13Xd  dans le cas de son utilisation dans 

le  transformateur thermique à adsorption.  

D’autres études menées par Grenier et al. [184], chandra et Patwardhan [175], Than et Zhu [168] et 

Jeong et al. [169] confirment l’adaptation de la zéolite13X pour les transformateurs de chaleurs à 

adsorption. Cette combinaison  présente une grande augmentation de température (environ 70 ° C) par 

rapport au charbon actif-méthanol qui présente une légère élévation de température (environ 30 ° C). 

Ainsi, la paire charbon actif-méthanol n'est pas stable à haute température, de sorte qu'elle n'est pas 

recommandée à l’utilisation à une température supérieure à 150 °C [185]. Cependant l’adsorption et la 

désorption de l’eau sur le lit de zéolite sont très lentes, ce qui risque d’encombrer d’avantage le 

système [186].   

Selon Wang et al. [187] le gel de silice/eau appartient à des paires de travail pouvant être exploitées 

pour les basses températures de fonctionnement (environ 75°C). Les auteurs  ont affirmé que ce couple 

est bien adapté pour les systèmes de refroidissement. 

En effet, ces contraintes ont conduit à la recherche de nouvelles paires réactives adaptées aux 

transformateurs thermiques à adsorption qui permettent d’avoir une valorisation élevée. Plusieurs 

nouvelles classes de matériaux ont été suggérées pour les cycles à adsorption, qui semblent être très 

prometteurs, tels que les MOFs (structures organiques méthaliques) [188], aluminophosphate 

[189,190] et le SWSs (gel de silice mésoporeux imprégné de CaCl2) [191]. Certains de ces matériaux 

présentent de meilleures performances par rapport aux matériaux couramment utilisés [192]. 

Selon Frazzica et al. [193] beaucoup de matériaux adsorbants dont les caractéristiques n’ont jamais été 

étudiées pour les applications de la thermo-transformation à adsorption. 

En effet, il est important de signaler que le cycle à adsorption physique fonctionne d’une façon 

discontinue notamment lorsqu’on utilise un seul lit, ce qui influe négativement sur la performance du 

cycle. Dans cet égard, certaines études sont orientées vers la recherche de nouvelles solutions qui 

permettent d’une part d’améliorer les performances de cycle et d’autre part de limiter la contrainte 

citée précédemment. 

Selon Chandra et Patwardhan [175], il est possible de proposer des améliorations au niveau de la 

conception du cycle de base (conventionnel) d’un transformateur de chaleur à adsorption. Il s’agit d’un 

cycle de transformateur thermique à deux réservoirs, à trois réservoirs et un cycle à quatre réservoirs 

utilisant la zéolite/ eau comme couple réactif. La première configuration proposée consiste à connecter 

deux réservoirs, le premier pour l’eau tandis que le deuxième contient l’adsorbant solide. Lors de la 

phase d’adsorption, le second réservoir obtient sa vapeur d’eau chaude directement à partir du premier 

réservoir chauffé par un flux de chaleur de moyenne température où elle est adsorbée par le solide 
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dans le second réservoir accompagnée d’un dégagement de chaleur d’adsorption à haute température. 

Par la suite, la phase de désorption est réalisée par l'écoulement du fluide caloporteur subit à la 

température moyenne dans le second réservoir. Par la suite l'eau déshydratée, se condense dans le 

premier réservoir par un refroidissement à la température ambiante.  

Ces deux phénomènes sont terminés lorsque l'équilibre est atteint entre les deux réservoirs. La 

deuxième conception est très similaire à celle de deux réservoirs, sauf qu’elle comprend un autre 

réservoir supplémentaire avec de l’eau froide. Dans cette configuration une adsorption est effectuée 

suite au couplage du troisième réservoir qui contient de l’adsorbant solide avec le premier réservoir 

qui contient de l’eau chaude. Par la suite, pondant la phase de désorption, le réservoir 2 est relié au 

réservoir 3, la vapeur  d’eau qui se désorbe dans le réservoir 3 par l'écoulement du fluide caloporteur à 

la température moyenne. La vapeur est condensée par la suite dans le deuxième réservoir par un flux 

de chaleur de basse température. 

 La dernière conception se compose de quatre réservoirs interconnectés entre eux par deux 

électrovannes. Les deux premiers réservoirs sont destinés pour l’eau chaude et froide.  Tandis que le  

troisième et le quatrième réservoir qui contiennent l'adsorbant solide sont munis de dispositions 

distinctes selon les besoins (adsorption ou désorption).  

L’analyse comparative entre ces différentes configurations proposées montre que le système à 4 

réservoirs donne une valeur de COP bien améliorée par rapport aux systèmes à 2 et à 3 réservoirs pour 

les mêmes conditions de fonctionnement. Les auteurs ont conclu que l'amélioration des valeurs du 

COP enregistré dans le système à 4 réservoirs est principalement dû en partie à la réduction des pertes 

de chaleur sensibles qui surviennent habituellement pendant l'opération intermittente.   

Par ailleurs, la nécessité de pouvoir faire fonctionner des transformateurs thermiques à haute 

température en continu a entrainé l'apparition de thermo-transformateur à adsorption chimique. Leur 

fonctionnement est basé sur les processus d’adsorption et de désorption de gaz (adsorbat ou 

réfrigérant) par des composés chimiques [194].  

Selon Wu et al. [195], les transformateurs de chaleur à adsorption chimique présentent des avantages 

tels que : -avoir une haute capacité de stockage, -avoir une température de fonctionnement stable et -

une large plage de température de fonctionnement par rapport aux transformateurs de chaleur 

d'absorption et d'adsorption physique. 

De nombreuses substances chimiques existent pouvant être utilisées avec les différents gaz réactifs  

dans les transformateurs thermiques à réaction chimique. Il y a le système d'ammoniac (sels alcalins / 

ammoniac ; sels alcalino-terreux ou halogénures métalliques / ammoniac ; nitrates ou phosphates / 

ammoniac ; monométhylamine / ammoniac), le système à dioxyde de soufre (oxydes / dioxyde de 

soufre), le système de la vapeur d'eau (oxyde / vapeur d'eau ; sels / vapeur d'eau), le système de 
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dioxyde de carbone  (oxydes / dioxyde de carbone) et le système hydrogène (métaux ou alliages de 

métaux / hydrogène), etc. [196].  

 

Pour des raisons de sécurité l'hydrure métallique / hydrogène et le chlorure / ammoniac sont les paires 

les plus utilisées grâce à leurs potentiel d'approvisionnement de la couche d'ozone (ODP) et le 

potentiel de réchauffement planétaire (GWP) nul [197].  

 

À cette fin, Huston et Sandrock [198] ont étudié les propriétés physico-chimiques à savoir la relation 

pression-température, capacité hydrogène, capacité thermique,.., des différentes combinaisons 

possibles d’hydrures métalliques, tel que LmNi4.85 Sn0.15, LmNi4.49 Co0.1 Mn0.205 Al 0.205, La LmNi4.4 

Co0.2 Mn 0.2 Al0.2, comme matériau d’adsorption. Ces différentes combinaisons présentent un saut 

thermique de l’ordre de 16 à 110 C [199]. 

 

Les transformateurs de chaleur  à hydrure métallique/hydrogène  furent étudiés par plusieurs 

chercheurs. L’hydrure en question présente plus d'avantages pour les transformateurs de chaleur  à 

absorption ou à adsorption, en raison de leur cinétique rapide qui leur permet  d’adsorber et de 

désorber de grandes quantités d'hydrogène à température et pression constantes avec un rapport 

hydrogène / métal variable [186]. 

Les mêmes auteurs ont évalué la performance d’un transformateur de chaleur à réaction chimique 

fonctionnant avec l’hydrure métallique/hydrogène. Ce dernier se compose de deux paires de réacteurs 

avec deux différents types d’hydrure métalliques pour obtenir de chaleur utile continue. La première 

paire de réacteur (R-l 1 et R-21) contient l'hydrure de métal à haute température LaNi4.5Al0.5 et la 

seconde paire de réacteur (R-12 et R-22) contient le LaNi5 comme hydrure de métal à basse 

température. Ces deux paires de réacteurs sont interconnectées de sorte que l'hydrogène peut s'écouler 

de l'un à l'autre par différence de pression. Les résultats montrent que la performance obtenue par ce 

cycle  peut atteindre  un COP de l’ordre de 0.45 et 0.54 pour une alimentation en température de 383 

et 393 k respectivement. L’effet des conditions de fonctionnement a été mis en évidence par les 

auteurs sur les différents paramètres tels que  la période de cycle, la croissance de la température de la 

source de bas potentiel, l'efficacité de l'échangeur de chaleur interne et le coefficient de transfert de 

chaleur par convection de l'hydrure métallique au milieu d'écoulement.  

 

Ainsi, Yanoma el al. [200] ont testé expérimentalement la performance d’un transformateur de chaleur  

à hydrure métallique/hydrogène pour identifier les points de fonctionnement optimales. Selon le même 

travail les auteurs suggèrent trois types d'hydrure métalliques pour les transformateurs de chaleur à 

deux ou plusieurs étages d’adsorption pour améliorer la performance [201]. 
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Une  autre attention a été accordée aux systèmes à hydrure métallique/hydrogène pour la récupération 

des chaleurs perdues au niveau de l’industrie [199,202]. 

Selon [203-206], le couple chlorure métallique / ammoniac semble être très approprié pour la 

valorisation de l’énergie thermique industrielle de bas à moyen potentiel en raison de leurs propriétés 

thermochimiques. 

 

Dans ce même contexte, on en retrouve l’étude théorique menée par Goetz et al. [207] pour tester les 

différentes combinaisons de chlorure métallique pour les procédés de la thermo-transformation à 

réaction chimique. Il s’avère que les réactifs probables à utiliser seront parmi les chlorures de Ca, Mn, 

Mg, Fe, Ni, Ba, Sr.  

 

Par la suite, l’étude expérimentale réalisée par Chen et Tan [208] a permis de vérifier la même 

conclusion de [207]. 

 

Récemment, Wu et al. [195] ont étudié et analysé la faisabilité d’un thermo-transformateur à 

adsorption chimique pour une grande valorisation (saut thermique élevé) utilisant deux couples 

réactifs MnCl2-SrCl2/NH3. Les résultats expérimentaux montrent  que le projet de la thermo-

transformation à réaction est faisable pour une amélioration de la chaleur à basse température de 96°C 

à 161°C en utilisant le MnCl2/ NH3 et le SrCl2-NH3 comme couples réactif avec  une efficacité 

exergétique et  énergétique  élevés  égale à 0,75 et 0,43 respectivement. 

 

D’autres  recherches sur les transformateurs thermiques à adsorption chimique  se sont aussi axées sur 

les cycles thermodynamiques. Le cycle à simple effet (également le cycle de base) est le moyen le plus 

simple pour atteindre une valorisation de température [207]. Cependant l’usage de ce cycle sera limité 

à cause de sa faible valorisation thermique due à la limitation du la pression de système [195]. 

 

Dans ce sens, des études sont donc menées sur de nouveaux cycles de la thermo-transformation à 

réaction chimique pour augmenter le potentiel thermique de mise en valeur  et donc l’efficacité 

thermique. Il y a lieu de citer les cycles à deux lits(sel) [186, 207], les cycles à deux lits avec 

récupération de la chaleur interne [209], les cycles à trois lits avec récupération de la chaleur interne 

[210], les cycles à quatre lit avec récupération de la chaleur interne [211], les cycles multi-sels [212], 

les cycles à double étages et deux lits [209], les cycles à double étages et trois lits [201], les cycles à 

double étages et trois lits avec récupération de la chaleur interne[210], et les cycles à double effet et 

trois-sel [213]. 
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Cependant, ces cycles de transformateurs de chaleur seraient très compliqués et ont quelques 

inconvénients pour une application pratique. [196,210]. Donc il est nécessaire de résoudre les 

différents  problèmes théoriques et pratiques tels que la cinétique chimique compliquée, le problème 

de sécurité, l’efficacité basse du système et enfin diminuer les investissements [196].  

 

I.3. Recherche bibliographique sur les dispositifs de conversion de l’énergie thermique  

(évaluation de la performance, optimisation et le potentiel d’application) 

La thématique de la récupération de l’énergie thermique perdue est assez récente dans l’histoire des 

environnements intelligents. Selon Danel [214], cette technique connait un regain d’intérêt à partir des 

années 2000 suite à la brusque hausse du prix du pétrole en 2007. Les méthodes de la récupération de 

la chaleur perdue incluent la captation et le transfert de la chaleur perdue d’un processus par l’emploi 

d’un gaz ou d’un liquide comme source d’énergie supplémentaire [215].  

Cette source d’énergie supplémentaire peut être utilisée soit pour créer une chaleur supplémentaire 

(préchauffage d’un procédé, chauffage des locaux, etc..), soit elle est convertie en autre forme 

d’énergie (énergie mécanique ou électrique) pour la production d’une puissance [216]. 

Selon le second contexte, plusieurs techniques sont applicables à la conversion de chaleur perdue : les 

cycles thermodynamiques, les turbines de puissance auxiliaires à expansion directe, et les générateurs  

thermoélectrique qui sont également suggérés pour la récupération de la chaleur perdue. Le choix du 

système de conversion de chaleur perdue en énergie  mécanique ou autre dépond fortement de la 

nature et le niveau de la température de la chaleur perdue [217]. 

 

Selon l’objectif de la présente étude, la conversion à petite échelle permet de produire de faibles 

(micro) puissances à partir des puits de chaleur de bas potentiel suffisantes pour alimenter des 

dispositifs à basse consommation (besoin domestique).  Par ailleurs, il y a lieu de rappeler que dans le 

domaine de micro puissance, la conversion de l’énergie thermique en énergie mécanique ne semble 

pas avoir le même développement que pour les grandes puissances. Ce manque de succès est dû au 

manque de systèmes adaptés à ce créneau. Bien que, la production de puissance à petit échelle peut 

être envisagée en utilisant un cycle thermodynamique  ou une machine thermique répertorie par 

référence à un cycle thermodynamique théorique supposé qui décrire leur fonctionnement, tel que 

l’exemple, des machines à cycle de Joule, à cycle de Rankine, à cycle d'Otto, et à cycle de Kalina... Or 

une machine à cycle de Joule peut faire référence aussi bien à une turbine à gaz de grande puissance, 

qu’à une petite machine alternative comme l’était le moteur de Joule à l'origine. D’autre expression 

concernant  les machines de détente volumétrique alternatives de conversion d'énergie qui se 

présentent comme étant une très bonne solution pour la conversion de l'énergie thermique en énergie 

mécanique de façon respectueuse pour l’environnement. Particulièrement, les moteurs à air chaud ou 
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moteurs à apport de chaleur externe (Stirling et Ericsson) qui peuvent fonctionner selon le cycle 

théorique de Stirling, et n’ont rien à voir avec les moteurs Ericsson qui fonctionnent selon un cycle 

thermodynamique d’Ericsson. Ce dernier fonctionne généralement selon un cycle thermodynamique 

de Brayton-Joule! [218, 219]. 

 

Il y a lieu de rappeler que le cycle de Stirling a été inventé et breveté par Robert Stirling en 1816 

[221]. C’est un moteur à piston qui se décline en 3 configurations de base respectivement nommées α, 

β et γ. [222]. Plusieurs travaux de recherche ont été rapportés dans la littérature sur les performances 

du moteur Stirling [223-225]. 

 

Les principales variantes du moteur Stirling sont mises en évidence par Alaphilippe et al. Ces 

variantes fonctionnent avec les différents fluides de travail et les différents niveaux de température. De 

nombreux travaux scientifiques ont été menés dans les années 1980, sur l'utilisation des différents 

fluides afin d'améliorer les performances énergétiques des moteurs Stirling. Les premières 

investigations sur le moteur à un fluide composé d'un seul composant et de deux phases à été mis en 

œuvre dans les années 1930 par l’ingénieur Anglais, John Malone, qui mis au point un moteur 

fonctionnant avec de l'eau liquide comme fluide de travail. L'eau passe de l'état liquide à un état situé 

dans la région supercritique [226]. 

 

 Malone aurait utilisé différents fluides pour son moteur comme le mercure, l'huile et l'eau. L'eau a 

donné les meilleurs résultats [226]. Les deuxièmes investigations sur le moteur concernent le fluide de 

travail datent de 1972 [226] puis 1980 [227]. L'idée consiste à utiliser un fluide constitué de deux 

composants sous deux phases afin d’améliorer les performances énergétiques de ces moteurs.  

 

Dans ce contexte, les principales variantes sur un moteur Stirling autour du fluide de travail ont 

présenté par le travail d’Alaphilippe et Stouffs [218].  Son objectif était d'associer gaz et vapeur 

comme fluide de travail et de confirmer l'avantage des évolutions quasiment isothermes pendant les 

phases de compression et de détente.  Les mêmes auteurs affirment que, cette variation présente un 

rendement de Carnot qui nous incite à travailler avec de grandes différences de température (HDT), de 

faibles différences de température (LDT) et par conséquent l'avantage de conduire à des procédés 

simples et de faibles coûts. 

 

D’après [218], le domaine de la conversion d’énergie thermique d’origine solaire a été le premier à 

s’intéresser à la production de petites puissances depuis 1984 à partir de la transformation de cette 

chaleur par des moteurs de Stirling dans les systèmes de Dish-Stirling. 
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En continuation, il y a lieu de citer quelques résultats expérimentaux dont la vocation est l’utilisation 

de cette technologie pour la conversion de potentiel des bassins solaires [228-232] et des rejets 

thermiques à basse et moyenne température [233-238] pour la production de petites puissances. 

 

Dans ce contexte, Thombare et al. [239] ont montré que le moteur de Stirling présente une efficacité 

élevée pour une source de chaleur de bas niveau de température. Ils ont conclu également que l’air et 

l’hélium sont généralement des fluides de travail les plus appropriés pour ce cycle.  

 

Cependant, le moteur Stirling, une des rares solutions à apport de chaleur externe est commercialisé 

pour des applications de petites puissances. D’après Kongtragool et Wongwises [229], la clé du succès 

du moteur Stirling pour les applications à basse température est d’inventer des nouveaux matériaux et 

assurer le  bon transfert thermique du fluide de travail. 

 

Le moteur Ericsson est en train de connaître un regain d'intérêt de la part de la communauté des 

chercheurs dont le rôle de transformer l’énergie thermique en énergie mécanique. Ce dernier 

représente une partie de la famille des moteurs thermique. Suivant l’état de l’art des publications 

scientifiques de moteur d’Ericsson, on en distingue trois déférentes études.  La première étude est 

consacrée aux  moteurs Ericsson à combustion interne et est rapportée dans les travaux de R.W.Moss 

et al. [240]. L’étude en question s’articule sur la possibilité de réaliser un moteur alternatif de Joule de 

petite puissance (1-10KW),  qui se trouve très adapté à la micro-génération. 

 

Un brevet de Holtzapple et Rabroker [141] d´un moteur à piston en cycle de Brayton (Joule). Il s´agit à 

nouveau d´un moteur à combustion interne avec des cylindres de compression et de détente séparés 

mais avec une possibilité de remplacer les cylindres par des configurations rotatives avec possibilité de 

variation du volume mort. Les auteurs montrent la possibilité de faire varier ces volumes dans les deux 

enceintes  et ainsi contrôler la pression et le rapport de pression à tout instant. 

 

La deuxième catégorie de travaux concerne les moteurs dont le cycle théorique est d’Ericsson. On en 

retrouve le développement d’un prototype de moteur d’Ericsson à apport de chaleur externe exposé 

dans le travail de Hussey [242]. Une autre étude de la même catégorie sur cycle théorique d’Ericsson 

solaire basée sur la thermodynamique en temps fini a été effectuée par David  et al. [243].  

 

Golub [244] qui a aussi étudié le moteur d'Ericsson a établi à partir de mesures expérimentales une 

relation empirique entre la courbe géométrique et la fonction de puissance du moteur à cycle 

d'Ericsson.  
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Chen et al. [245] ont aussi étudié l’influence des irréversibilités sur les performances du cycle 

théorique d’Ericsson.  

Dernière vue de travaux est consacrée aux  moteurs d’Ericsson  à cycle du Joule. Cette configuration 

est référencée par plusieurs chercheurs [246-253]. 

Dans ce contexte, Bjerkle et Warren[246]  sont parmi les premiers chercheurs à étudier un moteur 

alternatif de faible puissance à cycle de Joule- Brayton. Ces auteurs ont séparé les cylindres de 

compression et de détente et installé une chambre de combustion « isobare » avant le cylindre de 

détente. Cela est la configuration traditionnelle des turbines à gaz lorsqu’on remplace les 

turbomachines par des systèmes piston cylindre. 

 
D’après [247], le modèle de transformations thermodynamiques adiabatiques, correspondant à un 

cycle de Joule, s’avère plus proche de la réalité. C’est pourquoi, la machine d’Ericsson est 

généralement modélisée selon le cycle de Joule et est ainsi appelée machine d’Ericsson à cycle de 

Joule (cycle de Brayton) [254].  

 

Dans le même contexte, une étude de modélisation numérique d’un moteur à apport de chaleur 

externe, à soupapes, à cycle de Joule est menée par Wojewoda et Kazimierski [251]. Cette 

modélisation montre que la réalisation d’un tel moteur n’est pas aisée à cause des niveaux élevés de 

pression et les problèmes de lubrification. 

On en retrouve aussi l’étude de Bonnet et al. [253] consacrée à l’analyse énergétique et exergétique 

complétée par l'étude technico-économique d'un moteur Ericsson utilisé pour la micro-cogénération.  

 

Frost et al.[255] ont examiné  la performance du cycle de Brayton par le bai d’un modèle 

mathématique élaboré (bilan énergétique) sur la base de la première loi de la thermodynamique.  

D’autres études ont été menées par le Roux et al. [256] et Binyang et al.  [257]. Elles ont mis en 

évidence  les différents domaines d’applications du  cycle de Brayton.  Il est important de souligner 

que ce cycle est le plus souvent étudié pour des applications de grandes puissances, mais rarement 

pour les faibles puissances [258, 259].   

 

D’autre cycle de puissance ont été suggérés tels que le cycle de Rankine, le cycle de Kalina,  et les 

cycles trilatéral. Ces cycles sont des technologies typiques pour transformer la chaleur perdue en un 

autre type d'énergie comme l'énergie électrique et mécanique [260].  

 

Parmi ces technologies, le cycle de Rankine est la technologie la plus intéressante à mettre en place 

pour la production d’électricité à partir de source d’énergie avec des niveaux bas de température [261-

263]. Il s’agit  d’un cycle thermodynamique où  la chaleur est transférée de l’extérieur à une boucle 

fermée qui utilise l’eau comme fluide de travail [264].  
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Wiser a discuté dans son travail [265] l’utilisation des moteurs à vapeur d’eau pour générer d’environ 

90 % d’électricité consommée dans le monde. 

 

D’après Marion et al. [266], l’utilisation de l’eau comme fluide de travail est justifiée par sa grande 

disponibilité et par ses propriétés thermiques et thermodynamiques intéressantes. Ce  fluide de plus 

qu’il est thermiquement et chimiquement stable, est non-toxique, ininflammable, peu-couteux, possède 

des propriétés excellentes de transfert de chaleur et possède un ODP (potentiel d’appauvrissant de la 

couche d’ozone) et un GWP (potentiel de réchauffement global) nuls.  C’est pourquoi, il est souvent 

utilisé dans des centrales thermiques et dans des applications à haute température et de puissance 

importante, cependant, pour les applications où la source de chaleur est de basse qualité énergétique et 

plus particulièrement dans des applications de relative faible puissance, l’eau, comme fluide de travail, 

n’est technologiquement ou économiquement pas la meilleure sélection [264]. 

D’après le même auteur [264], le cycle ORC utilisant un composé organique (ex. réfrigérant) comme 

fluide de travail présente des intérêts par rapport au cycle traditionnel pour la génération d’électricité à 

partir des sources de chaleur de basse et de moyenne température. 

 
Selon Davidson [267] et Walraven  et al. [268], l’avantage majeur du COR réside dans le fait que les 

caractéristiques des fluides organiques permettent  la génération d’électricité de faible puissance (3-20 

kWe) pour des sources de chaleur à basse température (90-200C). 

 

Plusieurs recherches se focalisent aujourd’hui sur l’amélioration de la performance du cycle comme 

celles de Van Long et al. [264,269] , de  Kiari [270]  et de Kosmadakis et al. [271]. 

 

Quelques résultats du potentiel d’application du cycle Organique de Rankine dans les différents 

domaines  et processus plus particulièrement les applications de faible puissance sont rapportées par 

plusieurs chercheurs. Telles que la conversion des énergies renouvelables géothermiques [272-277],  

solaires[278-286], biomasse[274, 276, 277, 287 et 288] et la récupération de la chaleur résiduelle des 

procédés industriels [271,289-293]. 

 

Une autre variante du cycle de Rankine a été suggérée pour la conversion de la chaleur perdue en 

énergie mécanique sous le nom  du cycle de Kalina. Dans lequel le fluide cyclé est un mélange de 

deux fluides qui sont l’eau et l’ammoniac et où le mélange cyclé se vaporise et se condense de manière 

non isotherme [247]. 

 

Comparé au cycle d’un seul liquide (cycle de Rankine), ou le fluide de travail est uniformément 

chauffé à une température d’ébullition constante, dans les cycles à mélange binaire (cycle de Kalina) 
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la température de chaque liquide est séparément augmentée jusqu’à son point d’ébullition variable (le 

même principe s'applique pendant la phase de condensation). Ceci aboutira à un profile de la 

température du fluide de travail correspond à celui des gaz de chauffage dans le générateur de vapeur 

et le fluide de refroidissement dans le condenseur, ce qui rend le transfert de chaleur plus efficace et 

réversible. Contrairement au cycle de Kalina, le cycle de Rankine utilisant un seul liquide comme 

fluide de travail avec la température de changement de phase constante par conséquent les profils de 

température dans le bouilleur et le condenseur ne complètent pas résultant en pertes et rendant le cycle 

hautement irréversible [294]. 

 

Selon la littérature, les connaissances  sur le cycle de Kalina et leurs applications sont encore limitées 

de nos jours peut-être parce que le processus n’a été inventé que récemment soit en 1983 par le Dr. 

Kalina [295]. 

 

En continuation, il y a lieu de citer quelques résultats de comparaison de ce cycle  avec d’autres cycles 

pour la production de micro puissance.  Chen [296] a déduit que le cycle de Kalina présente de 

meilleures performances par rapport au cycle de Rankine conventionnel.  

 

Une étude comparative du cycle de Kalina avec le cycle conventionnel de Rankine  a été abordé  par 

Korobitsyn [297] et Poullikkas [298]. Les résultats indiquent que le cycle de Kalina est en capacité de 

produire une puissance de l’ordre de  10 à 30% supérieure à celle du cycle Rankine à vapeur d’eau. 

 

Zhang et al. [299] ont examiné la performance d’un cycle de Kalina. Ils ont  signalé que le cycle de 

Kalina présente une meilleure efficacité énergétique et exergétique par rapport  au COR. 

 

De même, le cycle de Kalina est censé fournir une puissance de 15 à 50% supérieure à celle des cycles 

organiques de Rankine pour la même source d’alimentation. [300-303] 

  

Selon [260],  les avantages présentés par le cycle de Kalina ont permis de montrer que ce type de cycle 

est réservé aux applications de récupération de la chaleur perdue dans les centrales électriques, de 

récupération de la chaleur résiduelle des procédés industriel, de l’énergie géothermique, de l’énergie 

solaire et d'autres. 

 

Cependant l’usage de cette technologie sera limité à cause de la fraction élevée  de la vapeur dans la 

chaudière et du comportement corrosif de l'ammoniac qui peut endommager le cuivre, le zinc et l'acier 

doux [304]. De surcroit, le teste commercial du cycle de Kalina a été limité par rapport au cycle 

Organique de Rankine [305]. 
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Par ailleurs, cette dernière étude expose également d’autres technologies d’intérêts potentiels encore 

en phase de développement telle que la technologie des cycles trilatéraux (TLC). Ce cycle est une 

alternative très prometteuse de récupération de la chaleur perdue en raison du transfert thermique très 

efficace entre la source chaude et le fluide de travail, de sa  meilleure performance liée à la pression de 

travail relativement faible durant la phase de compression et de sa la température d’admission faible à 

modéré [306, 307].  

 

En général, il s’agit d’un cycle thermodynamique très similaire à celui de Rankine, sauf que le fluide 

de travail n’est pas évaporé pendant la phase de chauffage, mais se dilate à partir de l'état liquide 

saturé sous forme d'un mélange à deux phases [308].  En évitant la part de l’ébullition, l’addition de la 

chaleur à partir de la source thermique au fluide de travail est plus efficace [264]. 

 

D’après Lai et Fischer [309], le cycle Trilatéral est la technologie la plus intéressante à mettre en place 

dans le cadre la récupération et la conversion de l’énergie thermique à bas niveau de température. 

 

Fischer [306] a également déduit que l’adaptation du cycle trilatéral pour les systèmes de conversion 

de bas niveau de température est due à la haute efficacité de transfert thermique présentée par ce 

dernier, qui est certainement plus importante pour l’amélioration de la performance des systèmes de 

conversion plus particulièrement la conversion de la chaleur de bas potentiel. 

    

Dans le même contexte, Smith et al. [310] ont rapporté que le cycle trilatéral atteint une efficacité 

supérieure de 14 à 85% par rapport le  ORC. 

  

Les résultats de la modélisation thermodynamique du cycle trilatéral effectuée par Zhi Li et  al. [311] 

indiquent que ce cycle permet d’obtenir des valeurs supérieures de la puissance nette produite, de 

l’efficacité énergétique et du coefficient de transfert de chaleur total par rapport au cycle basique de 

Rankine Organique et le  Cycle Organique de Rankine à condensation (OFC pour Organic Flash 

Cycle). 

 

Ferreiro et al. [312] ont également étudié la façon de sélectionner un fluide de travail pour chaque 

plage de température, afin d'obtenir des rendements élevés.  D’autres recherches qui se focalisent sur 

le choix des fluides de travail ont été réalisés par Zamfirescu et al. [313] ; Lai et al. [310] et Steffen et 

al. [307]. 

 

Une autre configuration de cycle trilatéral a été proposée par Smith et Martin en 1985 sous le nom du 

cycle trilatéral-flash à vapeur humide abrégé par la suite en cycle trilatéral-flash [314]. Il s'agit d'un 
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cycle de puissance, particulièrement adapté à la récupération de la chaleur à partir des sources de 

chaleur non isothermes de température faible à modérée [315]. 

 

Une étude menée par Smith et al. [314, 316 et 317] a été consacrée à l’évaluation de la performance du 

cycle trilatéral-flash. Ils ont rapporté que le l'efficacité adiabatique de la turbine peut atteindre 70% et 

que le cycle trilatéral-flash peut produire une puissance de 1,8 fois supérieure à celle produite par 

cycle de Rankine conventionnel pour une source chaude de 100-200 °C. 

 

Oreijah et al. [318] ont testé expérimentalement la performance d’un cycle trilatéral-flash et l’ont 

comparé par la suite au cycle de Rankine organique. Les résultats montrent que le cycle trilatéral-flash 

présente une production d'énergie plus grande que celle produite par le COR. Cependant, la turbine du 

cycle de Rankine organique peut fonctionner à une vitesse de rotation inférieure par rapport au cycle 

trilatéral-flash. 

 

En effet, selon les connaissances théoriques, le cycle TFC présente de nombreux avantages en termes 

d’efficacité et de simplicité de configuration, ce qui en a fait un objectif potentiel d’une recherche 

novatrice dont la réalisation  reste actuellement difficile en raison de l’absence de turbines diphasiques 

avec un haut rendement isentropique. C’est en fait l’obstacle principal pour la mise en œuvre du cycle 

trilatéral à grande échelle [264].  

 

Selon Chen [319], aucune centrale à cycle instantané trilatéral ne serait en fonctionnement, car il est 

encore au stade de la recherche pour le développement technique. Cependant, des démonstrations 

pilotes ont été menées par Smith, Stosic et Kovacevic [320]. 

 

Conclusion  

 

Ce chapitre est un passage en revue des différentes technologies de la valorisation et la conversion de 

l’énergie thermique de bas potentiel.   Il a été montré que ces procédés constituent une des solutions 

les plus attractives à l’heure actuelle pour la réduction de la consommation de l’énergie.  

Nous avons montré que de tels systèmes peuvent être pertinents, en insistant d’une part sur 

l’évaluation et l’optimisation thermodynamique, d’autre part sur le potentiel d’application que 

représente la valorisation énergétique.  Cette dernière permet de donner dans un premier temps une 

vue globale de l’interaction des conditions de fonctionnement des cycles et de préciser les verrous 

technologiques,  techniques et phénoménologiques à étudier sur les cycles pour améliorer leurs 

performances et  identifier des configurations des cycles candidats au remplacement des cycles 

simples et une recherche concernant les divers fluides de travail qui peuvent substituer les paires de 
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fluides conventionnellement utilisées. Dans un deuxième temps, l’étude détaillée sur les cycles de 

valorisation énergétique  est nécessaire.  

Nous avons ensuite brièvement recensés différentes technologies de  moteurs thermiques,  permettant 

de répondre, au moins partiellement, aux objectifs visés : pour produire de l’électricité à petit échelle, 

on peut recourir à les cycles thermodynamiques  basés sur les moteurs à air chaud ou moteurs à apport 

de chaleur externe (Stirling et Ericsson), à des cycles ORC, à des cycles de Kalina. Néanmoins, tous 

les systèmes basés sur ces différents moteurs thermiques ne répondent que partiellement aux objectifs 

recherchés, notamment, pour les plus pertinents d’entre eux comme les moteurs Stirling, en terme de 

coût et de niveau de technologie. 
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Chapitre II : Aperçu sur la thermo-transformation à 

sorption et les dispositifs de conversion de l’énergie 

thermique 

Introduction  

Après avoir donné dans le premier chapitre un aperçu historique sur les travaux de recherche portant 

sur les procédés de la thermo-transformation à sorption physique (ab ou ad-sorption) et les dispositifs 

de conversion de l’énergie thermique et plus particulièrement les machines fonctionnant aux cycles de 

Joule et de Rankine Organique, il serait approprié de compléter leurs descriptions dans ce deuxième 

chapitre par l’examen des différents aspects théoriques utiles à la compréhension du comportement 

thermodynamique de ces systèmes, de leurs modes de fonctionnement, des diagrammes 

thermodynamiques utilisés, des différents fluides de travail (couple réactif) mis en jeu, et finalement 

des critères d’évaluation de ces systèmes énergétiques et des différentes pistes pour les améliorer. Ce 

chapitre regroupera également une classification des différentes architectures possibles pour chaque 

système. 

 

II.1. Zoom sur la thermo-transformation à sorption  

 

Face aux prévisions d’épuisement inéluctable des ressources mondiales en énergie fossile (pétrole, 

gaz, charbon...), en énergie d’origine thermonucléaire (uranium, plutonium...), face aux multiples 

crises pétrolières, économiques, aux changements climatiques dus à l’effet de serre et face à la 

croissance du cout énergétique liée a l'augmentation de la demande et à la diminution des stocks due 

aux rejets thermiques(naturels et industriels) non valorisés à cause de son potentiel qui reste moins 

attractif pour les différentes applications énergétiques.  

 Dans ce contexte, la valorisation et la récupération des rejets thermique de bas potentiel constitue 

donc une voie prometteuse pour la réduction de la consommation d’énergie fossile et l’optimisation 

énergétique. Une solution pertinente pour exploiter le potentiel énergétique des nombreuses chaleurs 

qui sont abondantes sans grand intérêt  par le biais des pompes à chaleur, est une mesure attractive aux 

niveaux énergétique et économique. Cette machine pouvant technologiquement faire passer la chaleur 

d'un niveau de température bas vers un autre plus élevé. C’est donc un système qui permet de valoriser 

utilement de l’énergie sous forme de chaleur lors de son aspiration d’une source froide pour être 

refoulée vers une source chaude à température plus élevée. [1]  

Le principe de fonctionnement  des pompes à chaleur est basé soit sur un cycle à compression 

mécanique, ou sur un cycle à compression thermique. La première catégorie consiste à utiliser pour 
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produire de la chaleur (chauffage domestique), ou encore du froid (les réfrigérateurs domestiques) et 

de la chaleur de manière alternée (groupes réversibles) ou simultanée (les installations de climatisation 

automobiles et domestiques). Les principaux éléments d’une telle pompe à chaleur à compression 

mécanique  sont : le compresseur, le condenseur, le détendeur et l’évaporateur (voir Figure II.1(a)) ou 

les vapeurs issues (réfrigérant ou frigorigène) de l’évaporateur sont comprimés et chauffés à une 

pression et température plus élevées par un compresseur mécanique (entraîné par un moteur électrique 

ou thermique). Ce type des pompes à chaleur sont les plus répandues en raison de leur simplicité de 

conception, consommant exclusivement de l’énergie mécanique, elles entrent dans la catégorie des 

systèmes au moins dithermes [2]. Cependant, ces dernières  présentent des inconvénients tels que : le 

brui causé par leurs fonctionnement, les couts élevés due entre autre à la maintenance des 

compresseurs et les émissions des fluides employés dans ces machines (CFC, HCFC et HFC) qui sont 

suspectés d’augmenter l’effet de serre [3]. 

 

 

 

 

Figure II.1. Schéma représentatif des différentes pompes à chaleur  

 

La deuxième catégorie comprend les pompes à chaleur à compression thermique de vapeur qui se 

différencient des pompes à chaleur à compression mécanique par le fait que c’est un système qui 

fonctionne avec trois source de chaleur (tritherme).  Dans lesquels la compression mécanique du fluide 

frigorigène est remplacée par une compression thermique (système à sorption) couplé à un générateur 

de chaleur. Parmi celles-ci, on peut citer les PAC à absorption (figure II.1(b)) et les PAC à adsorption 

(figure II.1(c)). Le fluide véhiculé dans le système selon le cycle thermodynamique d'une PAC à 
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absorption est un couple frigorigène/absorbant. Tant que le couple adsorptif est composé d’un 

adsorbant (solide) et adsorbat (réfrigérant)  selon le cycle thermodynamique d'une PAC à adsorption. 

L’aspiration de la vapeur de frigorigène se fait par l’intermédiaire d’un liquide absorbant dans 

l’absorbeur qui présente une grande affinité pour ce fluide ou dans l’adsorbeur par l’intermédiaire d’un 

solide adsorbant c’est-à-dire que l’adsorption (fixation) se fait sur la surface du solide qui présente une 

grande affinité pour le frigorigène et elle peut se fixer de deux manières: soit par l’adsorption 

physique ou physisorption correspondant à des liaisons physique plus faible du type Van der Waals. 

Elle se produit sans modification de structure moléculaire, mettant en jeu une chaleur d’adsorption 

assez faible (de l’ordre de 5 à 25 KJ/mole), parfaitement réversible [4,5] et qui est en outre favorisée 

par une basse température [6]; soit par l’adsorption chimique ou chimisorption correspondant à des 

liaisons chimiques très importantes de type liaisons ioniques ou covalentes avec transformation de la 

structure chimique des molécules de l’adsorbant [7]. La chaleur d’adsorption mise en jeu est en 

général assez grande, dépassant les 80 KJ/mole [4,5]. L’adsorption chimique est souvent irréversible 

(ou difficilement réversible) et favorisée par une haute température [6]. Par conséquent seule 

l’adsorption physique sera abordée dans ce travail.  

 

Cauchepin [8] est cité l’intérêt énergétique de l’utilisation des pompes à chaleur à compression 

thermique qui dû à la plus grande disponibilité de la chaleur par rapport à l’énergie mécanique qui 

dépend de différentes sources surtout électriques qui sont parfois assez couteuses.  D’autre part pour 

assurer une même tâche donnée, les PAC à compression mécanique nécessitent un équivalent 

d’énergie mécanique W plus grand que celui consommé par les deuxièmes.  

Par ailleurs toute transformation d’énergie faisant intervenir de l’énergie mécanique est source 

d’irréversibilité. Il est donc plus intéressant de développer des systèmes trithermes qui ne nécessitent 

pas de travail mécanique et pour lesquels on peut espérer des sources d’irréversibilités moins élevées, 

c’est-à-dire un meilleur rendement thermodynamique [9]. 

De surcroit les pompes à chaleurs trithermes peuvent être globalement considérées comme plus 

simples et peut être aussi plus efficaces que celles à compression mécaniques [8]. 

 

L’intérêt environnemental de l’utilisation des pompes à chaleur à compression thermique peut être 

exprimer par  l’utilisation des fluides inorganiques non nocifs pour l’environnement, par contre celles 

à compression mécaniques qui nécessite l’utilisation fluides frigorigènes tels que (CFC, HCFC et 

HFC)  qui ont été considérées comme responsables de la détérioration de la couche d'ozone de notre 

planète (effet de serre et l'accroissement de la température moyenne globale de la planète)[9].  

 

Le  cycle fondamental à sorption de gaz (d’ab et d’ad-sorption)  dans une solution liquide ou sur la 

surface d’un solide comportent deux processus principales : l’un des processus est endothermique 

producteur de gaz (frigorigène) dans un ensemble (condenseur/désorbeur), l’autre processus est 
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exothermique consommateur de gaz dans l’ensemble (évaporateur/ab ou ad-sorbeur). Le fluide 

frigorigène est alors de nouveau désorbé du l’absorbant ou du l’adsorbant  par un apport de chaleur 

supplémentaire pour assurer la réversibilité de système. 

 

Les machines thermiques à sorption de gaz permettent la production ou le stockage de froid et/ou de 

chaleur [10].  La différence entre ces différentes configurations consiste à la différence du niveau de 

pression dans les deux ensembles des échangeurs thermiques (le condenseur/désorbeur et 

l’évaporateur/ab ou ad-sorbeur), qui influe sur les niveaux de température des flux de chaleur. 

 

Selon le but recherché (la production ou le stockage de froid et/ou de chaleur), plusieurs 

configurations possibles : une configuration à une fonction de stockage lorsque le niveau de la 

pression au cours de deux processus est le même. D’autres cas où les deux processus s’effectuent à des 

pressions différentes, les niveaux de température sont également différents : la configuration peut alors 

fonctionner comme pompe à chaleur ou en production de froid ou encore un transformateur de chaleur 

[10].   

Comme mentionné précédemment, ce travail concerne les machines thermiques à sorption mais avec, 

cependant, un intérêt particulier pour la dernière configuration des cycles à sorption « transformateur 

de chaleur à sorption » qui est juste exposée dans la section suivante. 

 

II.1.2. Les thermo-transformateurs à absorption  

Les thermo-transformateurs (transformateur de chaleur) sont des machines trithermes (nécessitent au 

moins trois sources de chaleurs) capables de revaloriser le potentiel thermique des chaleurs perdues 

inexploités (naturelles ou industrielles) à un niveau moyen de température en chaleur utile à un 

potentiel thermique élevé et en chaleur rejetée vers l'atmosphère à température proche de celle 

ambiante(production du froid). Cette partie est centrée sur l’étude des machines ou des systèmes de la 

thermo-transformation à absorption capables de fonctionner avec un niveau intermédiaire de 

température et de répondre à la question « Comment valoriser l’énergie thermique de bas potentiel ? ». 

Selon [11], l’analyse de l’intégration de procédés de conversion énergétique implique habituellement 

une approche basée sur l’adéquation entre les sources et puits énergétiques d’une part, les demandes et 

rejets du procédé à mettre en œuvre d’autre part, enfin les irréversibilités. Dans le cas ou les sources et 

puits, demandes et rejets sont uniquement thermiques, il ne s’agit de mettre en œuvre que des 

transformations énergétiques dans ces procédés, comme la souligné Bittrish et Hebecker [12], et non 

de la conversion comme le traite Alefeld et Radermacher [13]. Les transformateurs de chaleur à 

absorption sont des processus physico-chimiques qui reposent sur l’équilibre physique qui existe 

lorsque une phase gazeuse (l’absorbat) diffuse vers le film d’une phase liquide (l’absorbant) dans 

lequel l’opération (absorption) est un processus exothermique où la chaleur valorisée produite à niveau 

élevé de température est considéré comme énergie noble. Ce phénomène est parfaitement réversible, 
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par lequel l’absorbat se détache du l’absorbant par un processus endothermique nommé la désorption 

grâce à un apport d’énergie à moyen niveau thermique. Les deux phénomènes se produisent dans 

certaines conditions physiques (pression, température). 

 

II.1.2.1. Mode de fonctionnement d’un thermo-transformateur à absorption  

La figure II.2 représente schématiquement le principe de fonctionnement d’un thermo-transformateur 

à absorption mono-étagé. Celui-là est constitué d’un générateur (désorbeur), d'un absorbeur, d'un 

évaporateur, d'un condenseur, d'un échangeur de solution, de deux pompes et d'un détendeur. La 

solution riche en frigorigène reçoit une quantité de chaleur QG de la source de bas potentiel à la 

température intermédiaire. Ceci provoque la désorption d’une partie du fluide frigorigène dissout dans 

la solution. À la sortie du générateur la vapeur de frigorigène  arrive dans le condenseur (au point 7) 

ou elle subit une condensation (rejet de la chaleur QC). Le fluide à l’état liquide (au point 8) est pompé 

et  pressurisé à la pression  de l’évaporateur (au point 9). Dans ce dernier, l'évaporation s'effectue par 

un apport de chaleur à la température moyenne et à haute pression. La vapeur issue de l’évaporateur 

(au point 10) est admise dans un absorbeur contenant une solution dite “pauvre”, provenant du 

générateur (au point 3), elle se dissout  de manière exothermique dans cette solution, provoquant 

l’enrichissement de la solution. Il s'agit donc, de l’absorption accompagnée d'un dégagement de 

chaleur QAbs (QU1) au niveau de l’absorbeur vers un puits de niveau thermique plus élevé à TAbs (TU1). 

Le mélange est de nouveau préchauffé par un échangeur thermique (au point 5) en utilisant la chaleur 

dégagée par la solution pauvre d'où le nom «échangeur de solution ». Son intérêt est d'augmenter le 

COP. Par la suite, le mélange est détendu dans le détendeur (point 6). Il entre dans le désorbeur pour 

recommencer le cycle. 
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Figure II. 2. Schéma représentatif d'un transformateur de chaleur à absorption simple effet (AbHT). 

 

II.1.2.2. Les fluides de travail utilisés 

L'exigence fondamentale que doivent avoir les cycles à absorption plus particulièrement les cycles de 

la thermo-transformation est un mélange de travail pour faire fonctionner le cycle. Ce mélange binaire 

est constitué d’un composé léger (réfrigérant) et d’un composé lourd (absorbant). Les couples de 

travail pour les cycles à absorption, doivent posséder  un certain nombre de caractéristiques communes 

avec l’application à laquelle la machine est destinée et donc des températures des sources froide et 

chaude 

Selon le travail de [14-16], parmi les conditions requises pour qu’un couple donné soit approprié, il 

faut d'une part que l’absorbant ait une grande affinité vis à vis du réfrigérant, et d'autre part que ce 

dernier soit beaucoup plus volatil que l’absorbant, afin que la séparation des deux constituants soit la 

meilleure possible. De surcroît, ce mélange binaire doit posséder une bonne miscibilité dans la plage 

des températures de fonctionnement du cycle [9].  

II convient de préciser d’autres critères plus importants pour un cycle de la thermo-transformation à 

absorption pour chaque partie du couple :  
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II.1.2.2.1. Critère technique  

a- L’absorbant  

 La différence  entre les températures d'ébullition de fluide frigorigène et l’absorbant doit être 

plus importante possible afin que la séparation des deux constituants soit la meilleure possible. 

 L’absorbant ait une grande affinité vis à vis du réfrigérant. 

 L’adsorbant doit avoir une viscosité, une tension superficielle et une capacité thermique le 

plus faible possible. (Ces caractéristiques facilitent la mise en circulation des solutions 

liquides et favorisent les transferts de chaleur et de matière lors de l’absorption [17] 

L’adsorbant doit avoir des bonnes propriétés thermochimiques aux conditions de 

fonctionnement (avoir un point de fusion maximal admissible de l'absorbant afin d’éviter la 

possibilité de cristallisation) 

 L'absorbant doit être chimiquement et thermiquement stable, non corrosif, non toxique et  non 

explosifs. 

b-  Le réfrigérant  

 

 Le réfrigérant doit avoir une chaleur latente de vaporisation et une affinité élevée avec 

l'absorbant afin d'avoir un taux de circulation faible entre le générateur et l'absorbeur. 

 Le réfrigérant doit être caractérisé par des propriétés qui favorise le meilleur transfert de 

masse et de chaleur (faible viscosité et tension superficielle, conductivité thermique élevée,...)  

 Le réfrigérant doit avoir des bonnes propriétés thermochimiques aux conditions de 

fonctionnement (La température critique du réfrigérant doit être très supérieure à la 

température maximale du cycle et sa température de congélation doit être inférieure à la 

température minimale du cycle, ainsi la pression du réfrigérant à la température la plus basse 

du cycle soit au moins égale à la pression atmosphérique pour éviter le fonctionnement à sous-

vide et le problème des fuites) 

 le réfrigérant devrait être non toxique et non corrosif. 

 

II.1.2.2.2. Critère écologique  

 

 Le réfrigérant et l'absorbant doivent être utilisés sans aucun risque pour l'environnement, dont 

le potentiel de déplétion de la couche d'ozone (ODP) devrait être nul et le potentiel de 

réchauffement planétaire (GWP) devrait rester sous une certaine valeur déterminée par la 

législation européenne (1300-1800). 

 

II.1.2.2.3. Critère économique (coût d’investissement et d’exploitation)  

 

 Le réfrigérant et l'absorbant doivent être peu couteux (prix abordable) et disponibles. 
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Plusieurs fluides de travail ont été suggérés dans la littérature, une investigation faite par Marcriss et 

al. [18,19] sur les fluides a permis d’établir une liste d’environ 40 réfrigérants et 200 absorbants 

potentiels. Cependant, le NH3/ H2O et H2O/ LiBr sont les seuls couples qui soient utilisés pour les 

cycles à absorption car ils remplissent le plus de critères. 

La comparaison entre ces deux fluides concernant son adaptation pour les cycles de la thermo-

transformation à absorption  a été effectuée par plusieurs études [14, 20, 21]. Cette comparaison 

montre que le couple LiBr/H2O est plus performant et donc bien adapté aux transformateurs de 

chaleur à absorption malgré les contraintes  présentées par ce dernier ( corrosif, viscosité importante, 

solubilité limitée, limite de température et risque de cristallisation), par contre le deuxième couple 

H2O/NH3(haute pression de travail et faible niveau de sécurité) est préféré pour les systèmes de 

production de froid malgré son caractère le moins corrosif par rapport le LiBr/H2O. 

 

II.1.2.3. Diagrammes thermodynamiques utilisés  

II.1.2.3.1. Diagramme d’Oldham (Diagramme log p /– 1/T)  

Ce diagramme est le plus utilisé et le plus pratique pour une étude d’une machine à absorption ; l’axe 

des abscisses est gradué en (-1/T) et l’axe des ordonnées en (Ln(p)). La figure II.3, montre un tel 

diagramme qui ressemble beaucoup au diagramme d’Oldham du couple ammoniac-eau. Néanmoins 

certaines différences apparaissent : 

 

 Seule figure, à gauche, la pression de vapeur du frigorigène, l’eau en l’occurrence. La courbe 

de sel absorbant, le bromure de lithium, ne figure pas à droite ; 

 On voit apparaître, en bas et à droite deux courbes de cristallisation de deux hydrate différents 

: LiBr, H2O et LiBr, 2 H2O ; à partir de ces courbe, vers le bas et la droite, la phase solide 

apparaissant, les mélanges ne sont plus utilisables dans le système frigorifique ; 

 Il n y’a pas de courbes correspondant aux teneurs de la phase gazeuse. Celle-ci est toujours 

constituée d’eau pure [22]. 
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Figure II.3. Diagramme d’Oldham relatif au  couple Eau/ Bromure de Lithium (LiBr). 

 

II.1.2.3.2. Diagramme de Merkel (enthalpie-concentration) 

Le diagramme d’Oldham permet d’avoir une représentation du cycle, il ne permet ni l’étude 

énergétique, ni le dimensionnement de la machine [23]. Cependant le diagramme de Merkel permet 

une étude complète du cycle à absorption car il donne plus de renseignement sur le bilan énergétique 

des différents constituants du cycle. Il s’agit d’un diagramme enthalpie-concentration paramétré en 

pression et température pour l’absorbant et en pression  pour le réfrigérant. 
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Figure II.4. Diagramme de Merkel relatif au  couple Eau/ Bromure de Lithium (LiBr). 

 

II.1.2.4. L’efficacité énergétique et exergétique d’un thermo-transformateur à absorption  

 

L'efficience est une mesure de l'efficacité et / ou de la performance d'un système. Bien qu'il puisse 

prendre différentes formes et différents noms selon l'application et le but du système [24], il peut 

généralement être défini comme étant la ration de la sortie désirée par rapport au entrée requise. Parce 

que la sortie désirée est différente pour une pompe à chaleur et un thermo-transformateur, leur 

efficacité est définie différemment. Dans ce cas, les performances  d'une pompe à chaleur et un 

thermo-transformateur peuvent être exprimées par son coefficient de performance (COP). 
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L’efficacité (la performance) énergétique et exergétique d’un système sont évaluées essentiellement 

par le bai des critères quantitatifs caractérisant la fiabilité du système et établis sur la base de la 

première et seconde loi de la thermodynamique.  

L’analyse thermodynamique selon la première loi de la thermodynamique stipule que l’énergie doit 

être conservée dans tout le système. Ainsi, cette loi impose simplement la restriction au cycle selon 

laquelle l'énergie thermique sortant du système doit être égale à l'énergie thermique totale qui y 

pénètre plus toute énergie créée. Ce type d'analyse permet donc de quantifier les attributs du cycle tels 

que la fraction de chaleur résiduelle recyclée par le système. Cependant l’analyse thermodynamique 

selon la seconde loi de la thermodynamique doit être utilisée pour quantifier toutes les irréversibilités 

et les non-idéalités au sein des composants [25]. De même Jernqvist et al. [26] ont déduit que l’analyse 

selon la seconde loi thermodynamique (le rendement exergétique) devrait être considérée comme une 

alternative à l’analyse selon la première loi thermodynamique (efficacité thermodynamique), puisque 

elle prend en compte d’une manière appropriée les pertes d’exergie qui se produisent inévitablement 

dans le système. Ceci confirme que l’analyse  selon la seconde loi thermodynamique devrait être 

utilisée en complément de l’analyse selon la première loi. 

Les paramètres d’analyse de la première loi thermodynamique utilisés sont le coefficient de 

performance du système (COPI)   tandis que les paramètres de la seconde loi sont les paramètres 

exergétique (COPII). 

 

      II.1.2.4.1. Le coefficient de performance 

Le coefficient de performance du cycle de la thermo-transformation est défini comme étant le rapport 

de la quantité de chaleur utile produite évacuée au niveau de l’absorbeur et la somme des quantités de 

chaleur consommées par le générateur et l’évaporateur et l’énergie mécanique fournie aux pompes. 

 

a- Le coefficient de performance théorique  

Le coefficient de performance d’un cycle idéal (Carnot) réversible d’une machine tritherme en mode 

thermo -transformateur (COPc) qui échange de la chaleur à trois niveaux de température (Qh à haute 

température Th évacuée au niveau de l’absorbeur ; Qi à température intermédiaire Ti consommée par 

le générateur et l’évaporateur  et Qb à basse température Tb atteinte au niveau du condenseur), sans 

perte de charge et qui ne nécessitant pas de travail mécanique pour assurer la circulation de fluide est 

exprimé comme :  

                                                     COPc =
Qh

Qi
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Figure II.5. Système tritherme. 

 

L’application du premier (conservation quantitative de l’énergie) et du second (dégradation qualitative 

de l’énergie)  principes de la thermodynamique (conservation quantitative de l’énergie), conduit à :    

 

 

        Qh + Qb = Qi                                                                                                                (II.1) 

 

      
Qh

Th
+

Qb

Tb
=

Qi

Ti
+ ∆Scré e                                                                                                                   (II.2) 

  

On divise les deux équations par  𝑄𝑖  , on obtient : 

                    

      
Qb

Qi
= 1 −

Qh

Qi
                                                                                                                                (II.3) 

 

    
Qh

Qi
∗  

1

Th
+

Qb

Qi
∗

1

Tb
=

1

Ti
                                                                                                       (II.4) 

 

Dans le cas d’un cycle réversible, la production d’entropie est nulle ; 

De (II.3) on tire : 
Qb

Qi
= 1 − COPAbHT,c que l’on remplace ensuite dans l’équation (II.4) pour obtenir : 

   COPAbHT,c ∗ 
1

Th
+ (1 − COPAbHT,c) ∗

1

Tb
=

1

Ti
→ 𝐶𝑂𝑃AbHT,c =

1

Ti
 − 

1

Tb
1

Th
 − 

1

Tb

                                 (II.5) 

 

L’expression (II.5) devient après simplifications : 

  COPAbHT,c =
(Tb−Ti)

Ti
∗

Th

(Tb−Th)
 =

(TC−TE)

TE
∗

TU1

(TC−TU1)
                                                             (II.6) 
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Avec TU1, TE et TC les températures supposées constantes au niveau de l’absorbeur, l’évaporateur et le 

condenseur, respectivement 

b- Le coefficient de performance pratique  

 

Le COP d’un cycle réel  de la thermo-transformation est défini comme étant la ration de la quantité de  

chaleur utile produite évacuée au niveau de l’absorbeur par rapport aux quantités de chaleur 

consommées par le générateur et l’évaporateur et l’énergie mécanique fournie aux pompes 

   COPI,AbHT =
QU1

QE+QG+∑ẆP
                                                                                                    (II.7) 

      

      II.1.2.4.2. L’exergie  

 

L’exergie ou bien le coefficient de performance exergétique, elle est définie comme le travail maximal 

qui peut être extrait d’une source de chaleur. Cette dernière est considérée comme  conservée dans un 

processus idéal, mais détruite dans les processus réels. Ce paramètre d’évaluation, il est défini comme 

le rapport de l’exergie utile à l’exergie investie [17].  

Selon les mêmes auteurs [17], le rendement exergétique représente l’efficacité du système en ce qui 

concerne l’usage de l’exergie. 

 

   COPII,AbHT =
|QU1|∗(1−

T0
TU1

)

|QG|∗(1−
T0
TG

)+|QE|∗(1−
T0
TE

)+∑|Ẇp|
                                                                                 (II.8) 

 

Lorsque  la température de la source froide (TC) est égale à celle de milieu environnant (T0), nous 

obtenons : 

COPII,AbHT =
|QU1|∗(1−

Tc
TU1

)

|QG|∗(1−
Tc
TG

)+|QE|∗(1−
Tc
TE

)+∑|Ẇp|
                                                                           (II.9) 

 

Lorsque l'énergie thermique  fournie au générateur et à l'évaporateur est à la même (température Ti), 

nous obtenons : 

 

COPII,AbHT = COPI,AbHT ∗
(Tb−Th)

TU1
∗

Ti

(Tb−Ti)
=

COPI,AbHT

COPAbHT,c
                                                     (II.10) 
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II.1.2.5. Paramètre de contrôle et les pistes d’amélioration pour un thermo-transformateur à 

absorption  

   

II.1.2.5.1. Le taux de circulation (le débit spécifique de solution)  

 

Ce paramètre présente une influence importante dans la conception et l'optimisation de la machine à 

absorption, car il est directement lié à la taille et le coût du générateur, absorbeur de l'échangeur de 

chaleur, et la pompe. Donc,  il donne une indication de la taille de la machine à absorption par unité de 

production de chaleur [17]. Il est exprimé comme la ration  des flux massiques de la solution pauvre 

en frigorigène ou concentré (ṁc) entrantes dans l’absorbeur par rapport aux flux massiques de la  

vapeur de fluide frigorigène (ṁf)  sortant du générateur. 

                                                               

F =
ṁc

ṁf
=

ṁ3

ṁ10
=

ṁ1

ṁ7
                                                                                                        (II.11) 

 

L’influence de ce paramètre est perceptible une fois examinée l’expression de coefficient de 

performance établir en fonction des enthalpies massiques au niveau des différents points du cycle. La 

méthode suivie pour la détermination de ces dernières sera décrite ultérieurement. 

                              

COP =
F∗h3+h10−(F+1)∗h4

F∗h1+h7−(F+1)∗h6+h10−h9+∑Ẇp
                                                                                          (II.12) 

 

La valeur du débit spécifique de solution devrait être bien choisie (l'objectif général est de minimiser 

sa valeur) de façon à réduire au maximum la puissance absorbée par la pompe. 

 

II.1.2.5.2. Le saut thermique 

Appelée aussi gain de température brute (GTL) ou bien élévation de la température, ce paramètre 

représente l’élévation maximale de température qu’il est possible d’obtenir. Ce dernier permet de 

quantifier le potentiel thermique de la valorisation qui  est l’objectif des procédés de la thermo-

transformation. Il est défini comme la différence de température entre celle atteinte au niveau de 

l'absorbeur et celle atteinte au niveau de l'évaporateur. Ce paramètre est considéré comme un critère 

d’évaluation et d’optimisation à la fois, Plus la valeur de (GTL) est importante plus la machine est 

puissante. 

   GTL (AbHT) = TU1 − TE                                                                                                          (II.13) 
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II.1.2.5.3. Efficacité de l'échangeur de chaleur (économiseur)  

Est utilisé essentiellement pour récupérer l'énergie thermique du cycle et donc d'augmenter la 

performance, en particulier dans les transformateurs de chaleur à absorption où un échangeur de 

chaleur supplémentaire installé entre le générateur et l’absorbeur sous le nom d’un échangeur de 

solution. Ce dernier utilisé pour préchauffer la solution riche en frigorigène provenant du l’absorbeur 

en utilisant la chaleur dégagée par la solution pauvre en frigorigène allant de générateur au 

l’absorbeur. Des études expérimentales ont montré qu’un échangeur de solution devrait faire partie de 

toute installation puisqu’il permet d'augmenter le COP d’environ 60 % [27]. 

Selon Barragán et al. [28] et Parham et al.[29], l’introduction d’un autre échangeur de chaleur au sein 

d’un cycle conventionnel d’un transformateur de chaleur à absorption au lieu de l’échangeur de 

solution pour préchauffer le liquide de refroidissement de l’absorbeur (TTA type III) permet d’ 

augmenter le COP de la SSHT standard d'environ 10%, ou bien l’introduction d’un autre échangeur de 

chaleur supplémentaire au sein du configuration modifiée (TTA type III) introduit à l’entré de 

l’évaporateur (TTA type IV) à un effet améliorant sur la performance  et  l'efficacité globale du cycle.   

L'efficacité de l'économiseur (ꜫ ) peut être définie comme le rapport de la puissance thermique 

réellement échangée à la puissance d’échange maximum théoriquement possible. 

                                                           

    ꜫ =
Qréel

Qmax
 =

T3−T2

T4−T2
=

T4−T5

T4−T2
                                                                                                          

(II.14)   

Avec   𝟎 ≤ꜫ≤ 1  

 

II.1.2.5.4. Paramètres opératoires 

a- Influence des différentes températures de fonctionnement 

Les performances techniques et économiques des thermo-transformateurs à absorption dépendent des 

températures des puits et sources de chaleur disponibles et le niveau thermique souhaité. Ainsi 

l’interaction entre ces conditions de fonctionnement affecte le COP et limite le fonctionnement du 

cycle, voyons que ces paramètres peuvent être modifiés pour améliorer la performance du cycle 

étudié. L’influence des différentes températures de fonctionnement sur les performances d’un cycle de 

la thermo-transformation sera présenté plus en détaille dans le dernier chapitre. 

b- Influence de la pression de travail 

La pression de travail est essentiellement liée aux dimensionnement et le cout de la conception de la 

machine.  Les cycles conventionnels d’un transformateur de chaleur à absorption  opèrent à deux 

niveaux de pression ; une basse et haute pression  correspond  à la température de condensation et 
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d’évaporation respectivement. Une autre pression de travail pourra être envisagée si elle permet de 

trouver un couple de travail permettant le fonctionnement optimal du cycle.   

c- Influence du pincement thermique (∆T)  

Le pincement thermique est défini comme étant la différence minimale de température entre les fluides 

chauds et froids dans les échangeurs de chaleur, c'est-à-dire les pincements thermiques entre les deux 

milieux intérieur et extérieur de l’échangeur de chaleur (le condenseur, l’absorbeur, le générateur et 

l’évaporateur). Selon [30], le pincement thermique a une influence sur la performance des cycles de la 

thermo-transformation (COPI, COPII et ExD). Ce paramètre soit la plus faible possible sur le plan 

économique.  

II.2.5.5. La destruction d'exergie (ExD)  

La destruction d’exergie totale est une mesure quantitative du potentiel de travail perdu par rapport à 

celui alimenté au système [17].Ce paramètre est généralement utilisé pour quantifier les irréversibilités 

dans les processus irréversibles. Comme indiqué dans le premier chapitre, l’estimation de la quantité 

d'irréversibilité dans un système de thermo-transformation à absorption selon l’analyse exergétique  à 

un potentiel pour améliorer l’efficacité énergétique du cycle de façon que cette quantité  doive être  

minimisée en tout temps. Ce paramètre est quantifié en additionnant la destruction d’exergie pour 

chaque composant (i) donnée par:  

 

ExD,Totale = ∑ (ExD)ii=1                                                                                                                (II.15) 

 

II.1.2.5.6. Caractéristiques du fluide de travail 

La paire de fluides de travail utilisée dans un transformateur thermique à absorption peut influencer de 

façon significative la performance, le coût d'investissement initial de l'unité et les opérations 

d'entretien requises [17]. En effet les  fluides conventionnels (NH3/H2O et H2O/LiBr) présentent 

certains limitations malgré leurs l’adaptation dans les cycles à absorption plus particulièrement les 

transformateurs de chaleur, à cause de ses propriétés thermodynamique assez intéressantes. Ces 

limitations  obstruent l’amélioration  du fonctionnement des cycles de la thermo-transformation vers 

des niveaux de température plus difficiles à atteindre (saut thermique supérieur) tout en conservant un 

COP acceptable. Cependant, la recherche de nouveaux fluides alternatifs et adéquats fait toujours 

l’objet de plusieurs travaux de recherches, dans ce contexte un très grand nombre de composés 

chimiques ont été suggérés dans la littérature, notamment  les additifs, combinaison eau-sel, les 

hydroxydes,  paires à réfrigérant tetrafluoroethylene et glycol, les absorbants organiques, paires a 

réfrigérant fluorocarbon,  alcanes, des alcools, des éthers, des halogénures d'alcanes et  les  liquides 
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ioniques, ces fluides considérés sont examinés dans des travaux mentionnés dans l’état de l’art 

(chapitre I). 

Selon le critère environnemental, Certains fluides sont non-conformes, voire certains fluides sont 

désormais interdits dans certaines régions du monde. Tendis que le critère technique permet d'éliminer 

les combinaisons les moins performantes et qui ne permettent pas d’atteindre un saut thermique le plus 

élevée possible.  

 

II.1.2.5.7. L’architecture du cycle et le choix des composants 

L’exigence fondamentale de pouvoir faire fonctionner le transformateur de chaleur à absorption à des 

hautes températures avec une possibilité d’atteindre des performances supérieures, ne peut pas être 

favorisé par le cycle conventionnel d’un transformateur de chaleur à absorption. Dans ce contexte, la 

modification au niveau de l’architecture du cycle permet d’atteindre les objectifs souhaités ; soit par 

l’inclusion des composants additionnels aux cycles de base (conventionnel) tels qu’un deuxième 

échangeur de chaleur, un deuxième générateur ou absorbeur/évaporateur ou la communication de 

plusieurs transformateurs thermiques du même ou de différentes types, soit par la conception des 

nouveaux cycles dont les éléments constitutifs fonctionnant selon de nouveau principe tels que les 

cycles à multi compartiments absorbeur/générateur ou les cycles à éjection ou les cycles 

absorption/démixtion. Les performance de ces différentes modifications ainsi la comparaison entre ces 

architectures sont étudiées et discutés dans  la partie état de l’art dans le premier chapitre. En ce qui 

concerne, le mode de fonctionnement de chaque configuration sera détaillé à la section suivante. 

II.1.2.6. Les cycles d’un transformateur de chaleur à absorption améliorés 

II.1.2.6.1. Le cycle d’un transformateur de chaleur à absorption à simple effet 

a- Le cycle à récupération de chaleur interne 

Le cycle d’un transformateur de chaleur à absorption à simple effet (conventionnel) avec les 

différentes parties comme le générateur (désorbeur), le condenseur, l’évaporateur,  l’absorbeur, deux 

pompes et d'un détendeur est le plus utilisé à cause de sa simplicité. En général, un échangeur 

thermique est utilisé entre le générateur est l'absorbeur qui préchauffe la solution riche en frigorigène 

en utilisant la chaleur dégagée par la solution pauvre en frigorigène d'où le nom « échangeur de 

solution ». Sont intérêt est d'améliorer  la performance du cycle. Dans ce système l’évaporateur et le 

générateur prélèvent de la chaleur d’une source à température intermédiaire  en même temps sous le 

nom d’un transformateur de chaleur à absorption de type I (voir la figure II.6). Cependant cette 

architecture du cycle  a été  identifié par un  taux de valorisation (saut thermique) faible dans la mesure  

de 50°C au maximum (pour le couple eau/bromure de lithium).  
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Figure II.6.Schéma représentatif d'un thermo-transformateur par absorption  à simple effet de type I. 

 

La  modification légère de l’architecture du cycle conventionnel (également de type I) d’un thermo-

transformateur à absorption à simple effet permet de ressortir plusieurs versions améliorées (avancés). 

La première avait une configuration très similaire à un cycle basique d’un transformateur de chaleur à 

un seul étage, sauf que la source chaude se dirige vers le l’évaporateur en premier, puis le générateur 

sous le nom d’un transformateur de chaleur à absorption à simple effet de type II (figure II.7). 

 

 

Figure II.7. Schéma représentatif d'un thermo-transformateur par absorption  à simple effet de type II. 
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 Une autre variante possible de telle sorte que l’introduction  d’un autre  échangeur de chaleur au lieu 

de l’échangeur de solution pour préchauffer le fluide de refroidissement de l’absorbeur sous le nom 

d’un transformateur de chaleur à absorption de type III (figure II.8). La dernière version (TTA type 

IV) a incorporé la deuxième et troisième configuration avancées avec l'ajout d'un échangeur de chaleur 

introduit à l’entré de l’évaporateur  (circuit de réfrigérant)  (Figure II. 9). 

 

Figure II.8. Schéma représentatif d'un thermo-transformateur par absorption  à simple effet de type III. 

                  

Figure II.9. Schéma représentatif d'un thermo-transformateur par absorption  à simple effet de type IV. 
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b-  Le cycle à multi-composants d’absorbeur/générateur 

Le concept de cette configuration est semblable à un transformateur de chaleur à absorption à simple 

effet ; la seule différence c'est que l’absorbeur et le générateur utilisé sont  à  compartiments multiples, 

dans lequel le générateur et  l’absorbeur ont été répartis dans les différentes sections pour fonctionner 

à différentes températures et donc une absorption et désorption à plusieurs compartiments ont été 

effectuées. Alors l'utilisation d’un tel cycle permettra à séparer le mélange de travail à partir de faible 

température  et à générer de la chaleur utile à haute température  afin de réduire les pertes d’exergie. 

 

c- Le cycle à éjection  

 En général, il s'agit d’un cycle utilisant un éjecteur à l'entrée de l'absorbeur qui fait la liaison 

générateur-absorbeur-évaporateur et donc renverser l'égalité de pression entre l’absorbeur et 

l’évaporateur. Ceci entraine un meilleur mélange entre la solution pauvre en frigorigène provenant du 

générateur et la vapeur saturante (fluide frigorigène) issue de l'évaporateur tout en augmentant la 

pression de la vapeur  saturante dans l’absorbeur à une pression supérieure à celle de l'évaporateur par 

la chaleur de la solution partiellement riche en frigorigène entrante dans l’absorbeur (l'absorption se 

déroule partiellement dans l'éjecteur) et ainsi d’atteindre une température maximale plus élevé à la 

sortie de l’absorbeur.  

L'éjecteur ensuite joue un double rôle, dont de conduire le phénomène d'absorption partielle, et de 

faire la compression de la solution résultante de l'éjecteur à pression supérieure à celle de 

l'évaporateur. Ainsi, l'éjecteur remplace à la fois un compresseur mécanique et une partie de 

l’absorbeur [17]. 
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Figure II.10. Schéma représentatif d'un thermo-transformateur à absorption - éjection. 

 

d- Le cycle à démixtion  

Une nouvelle architecture dont les éléments constitutifs fonctionnent selon un nouveau principe 

consiste à remplacer l’opération de séparation (la désorption) qui consomme un apport de chaleur   par 

une séparation gratuite (décantation gravitaire ou la démixtion) en utilisant un mélange liquide 

partiellement miscible (présentant une lacune de miscible) au lieu de fluide de travail habituellement 

homogène sous l'appellation thermo-transformateur à absorption – démixtion. La conception de cette 

configuration consiste en un simple décanteur (générateur simple), une colonne de rectification inverse 

au lieu de l’absorbeur, un évaporateur, un condenseur et deux pompes  de circulation. Le mélange 

opérationnel partiellement miscible se sépare dans le générateur par une décantation gravitaire 

(démixtion) pour obtenir deux courants liquide, l’un pauvre en frigorigène (point 1) et l’autre riche en 

frigorigène (point 2), en libérant de la chaleur QG vers un puits de chaleur à basse température. Le 

courant riche en frigorigène pénètre l’évaporateur où elle est subit une évaporation par un apport de 

chaleur à moyenne température QE (point 2'). La vapeur produite (3) s’écoule dans une colonne de 

rectification inverse où elle est re-mélangé avec le deuxième courant provenant du générateur (point 

1'). Le mélange obtenu est constitue de deux phases ; phase liquide enrichi  sortant en pied (point 4) de 

la colonne de rectification inverse est  renvoyé vers le générateur et phase vapeur appauvrie sortant en 

tête de la colonne de rectification inverse(point 5)  est renvoyé vers le condenseur, où elle se condense 

en libérant une quantité de la chaleur QC vers un puits de niveau thermique plus élevé (supérieur à 

celle de l’évaporateur), ceci donc définit la performance de cycle. Par la suite, la phase condensé 

sortante du condenseur (point6) est renvoyé à nouveau le générateur pour recommencer le cycle. 
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Figure II.11. Schéma représentatif d'un thermo-transformateur à absorption – démixtion. 

 

II.1.2.6.2. Le cycle d’un transformateur de chaleur à absorption à double étage 

Cette configuration se compose essentiellement de deux transformateurs de chaleur à simple étage, qui 

peut être imbriqué de trois façons différentes. La première (de type I) consiste à connecter l’absorbeur 

du premier étage à l’évaporateur du deuxième étage, donc la chaleur livrée par l’absorbeur permet 

l’évaporation du fluide de travail dans le second étage (QAbs1 = QE2). La deuxième façon (de type II) 

consiste à coupler l’absorbeur de premier étage au générateur de second étage (QAbs1 = QG2). La 

troisième (de type III)  voie consiste à  répartir la chaleur délivrée par l’absorbeur du premier étage 

entre le générateur et l’évaporateur du second étage (QAbs1 = QE2 + QG2). 
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Figure II.12.Schéma représentatif d'un thermo-transformateur par absorption à double étage de type I

 

Figure II.13.Schéma représentatif d'un thermo-transformateur par absorption à double étage de type II. 
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Figure II.14.Schéma représentatif d'un thermo-transformateur par absorption à double étage de type III 

 

II.1.2.6.3. le cycle d’un transformateur de chaleur à double absorption 

a- le cycle d’un transformateur de chaleur à double absorption type I 

Cette configuration est très similaire à un transformateur de chaleur à un seul étage, avec la seule 

différence qu’il inclut un  absorbeur-évaporateur supplémentaire. Ceci présente l'avantage de pouvoir 

avoir une absorption d'une partie du réfrigérant à pression très élevé (trois niveaux de pression au lieu 

de deux). Le mélange de travail est chauffé  dans générateur grâce à un apport de chaleur à 

température moyenne(QG), ce qui provoque la désorption partielle des vapeurs de frigorigène qui sont 

dirigées vers le condenseur, où elles subissent une condensation en rejetant de la chaleur vers un puits 

de chaleur de basse température (QC). A la sortie de condenseur, le débit de frigorigène est réparti en 

deux courants : L’un d’entre eux est pompé à une pression plus élevée, ensuite évaporé dans 

l’absorbeur-évaporateur par un apport de chaleur disponible à température supérieure à celle qui 

alimente l’évaporateur(QAE) et inférieure à celle libérée par l’absorbeur. Cette vapeur de frigorigène 

est alors absorber au sein de l’absorbeur par la solution pauvre en frigorigène (solution à haute 

concentration d’absorbant) provenant du générateur. La chaleur libérée lors de cette phase est rejetée 

vers un puits de chaleur à un niveau thermique plus élevé (QA). Le mélange ainsi obtenu est une 

solution partiellement riche en frigorigène (solution à concentration intermédiaire d’absorbant). Cette 

dernière est divisée en deux courants. L’un passe au générateur après avoir préchauffé la solution 

pauvre en frigorigène  à travers l'échangeur de chaleur. L'autre passe à l'absorbeur-évaporateur pour 

absorber le deuxième courant de  frigorigène vaporisé à une pression et température moyenne 
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provenant de l'évaporateur et délivrant la quantité de chaleur QAE. Enfin, la solution riche (solution à 

faible concentration d’absorbant) sortant de l'absorbeur-évaporateur revient au générateur. 

 

 

Figure II.15. Schéma représentatif d'un thermo-transformateur à double absorption de type I. 

 

b- Le cycle d’un transformateur de chaleur à double absorption de type II 

D’autre cycle de thermo-transformateur de chaleur à double à absorption sous le nom d'un 

transformateur thermique de type II, qui est considéré comme une version améliorée de la 

configuration mentionnée précédemment d’une manière en faisant un soutirage au niveau de l'entrée 

de l’absorbeur et non au niveau de la sortie dans laquelle le flux de la solution pauvre en frigorigène 

est réparti entre l’absorbeur-évaporateur et l’absorbeur. 
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Figure II.16. Schéma représentatif d'un thermo-transformateur à double absorption de type II. 

 
c-  Le cycle d’un transformateur de chaleur à double absorption de type III 

D’autre variante de cycle de thermo-transformateur de chaleur à double à absorption (appelé TTDA 

type III). Il s’agit d’un cycle très similaire de ceux mentionnés précédemment, avec la seule différence 

qu’il inclut un échangeur de chaleur supplémentaire. Dans laquelle toute la quantité de la solution 

riche en frigorigène provenant de l’absorbeur est renvoyée vers l’absorbeur/évaporateur comme 

solution pauvre (concentré). Par la suite, la solution riche obtenue à la sortie de 

l’absorbeur/évaporateur est renvoyée directement vers le générateur.  
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Figure II.17. Schéma représentatif d'un thermo-transformateur à double absorption de type III. 

 

II.1.2.6.4. le cycle d’un transformateur de chaleur à absorption à double effet  

Une autre version de transformateur de chaleur à double absorption a été introduite sous le nom d’un 

transformateur de chaleur à double effet. Dans laquelle deux générateurs opérant pour un même 

Absorbeur : le premier générateur opère à la pression du condenseur (bas générateur) et le deuxième 

opère à une pression intermédiaire (haut générateur). En plus deux échangeurs de chaleur sont 

introduits pour mieux récupérer la chaleur entre les solutions riche, moyenne et pauvre en réfrigérant. 

Le mélange de travail (la solution riche en frigorigène) quittant l'absorbeur est refroidi dans les deux 

échangeurs de chaleur en solution avant d'entrer dans le bas générateur. Une vapeur riche en 

frigorigène et une solution partiellement pauvre en frigorigène (moyenne) sont obtenus. La vapeur est 

dirigée vers le condenseur tandis que la solution moyenne est pompée vers le haut générateur. Ceci est 

chauffé par une source de chaleur à moyenne température (QGH), qui faire bouillir plus de réfrigérant 

et pour concentrer la solution partiellement pauvre avant qu'elle ne soit concentrée (solution pauvre) et 

la transféré à l'absorbeur. Les vapeurs frigorigènes produites sont ensuite utilisées comme source 

d'énergie alimenter le bas générateur (QGB) ce qui permet de séparer davantage du frigorigène. 
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Figure II.18. Schéma représentatif d'un thermo-transformateur par absorption à double effet. 

 

II.1.2.6.5. le cycle d’un transformateur de chaleur à triple absorption 

Cette version est similaire aux systèmes à double absorption, mais avec un étage supplémentaire à 

température plus élevée. Ce configuration est composé de 9 unités de base ; d’un condenseur, un 

générateur, un évaporateur, deux absorbeur-évaporateurs (à différente températures), trois échangeurs 

de chaleur et un absorbeur. Le mélange de travail est séparé dans le  générateur grâce à apport de 

chaleur à moyenne température. A la sortie de générateur, une vapeur riche en frigorigène et une 

solution pauvre en frigorigène sont obtenus.  Le flux de la solution pauvre en frigorigène est divisé en 

trois fractions, tendis que le  frigorigène condensé quitter le condenseur avec un rejet de la chaleur à 

basse température (QC) est subit également une répartition en trois courants. Le premier est pompé à 

une pression P1 avant d’entrer dans l’évaporateur où il est évaporé par un apport de chaleur à 

température moyenne (généralement la même source qui alimente le générateur). La vapeur de 

frigorigène produite est alors absorbée au sein de premier absorbeur-évaporateur-1 par la première 

fraction de la solution pauvre provenant du générateur en rejetant une chaleur (QAE1) à une 

température supérieure à celle qui alimente l’évaporateur. Le deuxième courant de frigorigène 

condensé est pompé à une pression P2 (supérieure à P1) vers le premier absorbeur-évaporateur-1, où il 

est subit une évaporation en utilisant la chaleur libérée lors de la première phase d’absorption (QAE1).  

Cette vapeur produite est ensuite absorbée dans le deuxième absorbeur-évaporateur-2 par la deuxième 
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fraction de la solution pauvre provenant du générateur, en rejetant une chaleur  (QAE2) à une 

température supérieure à celle de premier absorbeur-évaporateur-1. Le dernier courant de frigorigène 

condensé est pompé à une pression P3 (supérieure à P2) vers le deuxième absorbeur-évaporateur-2, où 

il évaporé grâce à une chaleur  d’absorption libérée lors de la deuxième phase d’absorption (QAE2). 

Cette vapeur produite est alors absorbée au sein de l’absorbeur par la dernière fraction de la solution 

pauvre provenant du générateur, en rejetant une chaleur (QAbs) à une température plus élevé 

(supérieure à celle de deuxième  absorbeur-évaporateur 2).  Les solutions riche ainsi obtenus dans les 

l'absorbeur-évaporateur-1, l'absorbeur-évaporateur-2 et l'absorbeur sont utilisés pour préchauffer les 

fractions de solution concentrée avant d’être  renvoyés  vers le générateur et effectué à nouveau le 

cycle. 

 

Figure II.19. Schéma représentatif d'un thermo-transformateur à triple absorption. 
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II.1.3. Les thermo-transformateurs à adsorption  

Les transformateurs de chaleur à adsorption (AdHT) sont considérés comme une alternative à des 

machines  à compression et d'absorption. Ces dernières unités sont déjà utilisées pour convertir la 

chaleur à basse température de sources renouvelables [31-33]. Le concept de la thermo- transformation 

à adsorption est très semblable à celle de l’absorption, dont le but de revaloriser le potentiel thermique 

des chaleurs perdues en énergie utile à un potentiel thermique élevé, sauf que cette catégorie comprend 

le phénomène d’adsorption plus particulièrement l’adsorption physique qui est considéré comme une 

transformation d’état du réfrigérant (adsorbat) d’une phase gazeuse à une phase adsorbée à une 

pression et température constantes traduit par l’augmentation de la concentration des molécules de gaz 

(adsorbat ) à la surface de l’adsorbant avec un dégagement de chaleur appelé chaleur isostérique 

d’adsorption (processus exothermique). Ce phénomène est parfaitement réversible et plus favorisée 

par des basses à moyennes température  par lequel les molécules adsorbées sur la surface du solide 

s’en détachent, notamment sous l’action de l’élévation de la température, se nomme la désorption, ce 

dernier se traduit par la diminution de la concentration des molécules de l’adsorbat gazeux à la surface 

par rapport à la concentration initiale du l’adsorbat adsorbé à la surface de l’adsorbant. Ce processus 

est endothermique, car l’adsorbant libère l’adsorbat lorsqu’on lui apporte de la chaleur.  

II.1.3.1. Mode de fonctionnement d’un thermo-transformateur à adsorption  

La figure (II.19) présente les différents constituants d’un transformateur de chaleur à adsorption. La 

machine comporte un générateur contenant l’adsorbant solide  en contact avec une source chaude, joue 

le rôle d’un adsorbeur dans la phase d’adsorption, et le rôle d’un désorbeur dans la phase de 

désorption ; un évaporateur ; un condenseur ; deux vannes et une pompe centrifuge. 

Le générateur est soumis à un flux de chaleur à température moyenne dans la phase (1,2) (voir la 

figure II.19), ce qui provoque la désorption partielle de l’adsorbat, qui entraine la diminution de taux 

de remplissage de l’adsorbant. À ce stade la vanne  de  communication entre le désorbeur et le 

condenseur (V1) est ouverte. Le chauffage de générateur continue jusqu'à ce que la température de 

désorption atteigne la température maximale T2. L’adsorbat pur subit une condensation dans la phase 

(1,2ʹ)  à PC et se poursuit sous l’effet de la désorption dans le générateur, accompagné d’un 

dégagement d’une quantité de chaleur (QC) à basse température Tb. Une fois toutes les vapeurs 

désorbées, elles sont aussitôt condensées, la vanne (V1) est fermée.  

En parallèle, le lit chaud est isolé par la fermeture des deux vannes. Tout en continuant le chauffage, la 

pression et la température du lit augmentent du point 2 au point 3 du cycle. Cette phase de 

pressurisation s’achève dès que la pression devient égale à celle qui règne dans l’évaporateur PE. Lors 

de cette phase l’humidité reste constante, ce qui est exprimé par  une transformation isostérique.     

Par la suite, la vapeur condensée est pompée et pressurisée à la pression de l’évaporateur PE. Cette 

dernière est soumis à un flux de chaleur de moyenne température Tm dans la phase (3'ʹ,4) dans 
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l’évaporateur, ce qui permet l’évaporation partielle de condensat accompagnée par une augmentation 

de la température de celui-ci de Te à T4. 

Une phase d’adsorption 3-4 : au cours de cette transformation, le générateur est mis en communication 

avec l’évaporateur par la vanne (V2). Durant cette phase la vapeur issue de l’évaporateur admise dans 

l’adsorbeur conduit à une augmentation du taux de remplissage de l’adsorbant accompagné d’un 

dégagement de la chaleur QAds (QU2) à la température TAds (TU2) supérieur à la température 

d’alimentation Tm. 

L’adsorbant saturé en adsorbat isolé par la fermeture des deux vannes subit un refroidissement ce qui 

fait baisser la pression de système adsorbat-adsorbant. Cette chute de pression est assurée par le fait de 

l’extraction de la chaleur QAds dégagée lors de la phase d’adsorption. La pression de générateur 

(adsorbeur) diminue jusqu'à sa plus basse valeur PC égale à celle dans le condenseur pour 

recommencer le cycle. 

 

Figure II.20. Schéma représentatif d'un transformateur de chaleur à adsorption conventionnel (AdHT). 

II.1.3.2. Le couple réactif utilisé 

Le choix du couple adsorptif (réactif) adsorbant/adsorbat est en fonction des niveaux de température 

de l'utilisation envisagée. Pour une application donnée, le choix du couple adsorptif repose 

essentiellement sur le cycle thermodynamiques de fonctionnement du système à laquelle la machine 

est destinée. Tant que le couple adsorptif est composé d’un adsorbant (solide) et adsorbat (réfrigérant);  

La première partie du couple adsorptif (adsorbants) sont des matériaux poreaux ayant des tailles des 

pores variant de quelque angström à quelques centaines d’angströms. La surface de ce dernier est 

caractérisée par une structure microporeuse qui peut être décrit par plusieurs paramètres physiques et 

traduit  en distribution volumique des pores et une surface spécifique.  Les adsorbants couramment 
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utilisés pour les cycles à adsorption physique sont le gel de silice, l’aluminium activé, les charbons 

actifs ainsi que les adsorbants à tamis moléculaires comme les zéolithes. La seconde partie du couple 

adsorptif est  l’adsorbat (ou le réfrigérant) constitué de molécules de petite taille facilement 

adsorbables. L’identification et le choix de couple adsorptif est basé sur trois critères (technique, 

écologique et économique), une étude séparée de chaque partie du couple est nécessaire: 

II. 1.3. 2. 1. Critère technique  

Adsorbant   

 L’adsorbant doit avoir une grande capacité d’adsorption qui considéré comme caractéristique 

la plus importante pour avoir une grande quantité de chaleur d’adsorption 

 L’adsorbant doit avoir des pores de dimensions proches à celle des molécules de l’adsorbat 

choisi pour être compatible avec l’adsorbat choisi, ce qui faciliter l’adsorption de ce dernier. 

 L’adsorbant doit possède une forte conductivité thermique pour favoriser un meilleur transfert 

de chaleur 

 L’adsorbant doit être stable thermiquement et chimiquement : non toxique, non corrosif et ne 

présentant aucune détérioration avec le temps d’usage. 

Adsorbat  

Le choix de l’adsorbat est dicté par un ensemble des contraintes techniques (pression, propriétés 

thermodynamiques et sécurité) très semblables à celles dictés pour le cycle de la thermo-

transformateur à absorption cités auparavant. 

 L’adsorbat doit posséder une grande chaleur latente d’évaporation. 

 L’adsorbat doit avoir une faible viscosité et chaleur spécifique, une grande conductivité 

thermique 

 L’adsorbat doit être compatible avec les dimensions des pores de l’adsorbant (constitué de 

petites molécules facilement adsorbables) et le matériau de construction de la machine. 

 L’adsorbat doit avoir des  bonnes propriétés thermochimiques aux conditions de 

fonctionnement (pression, température,..) 

 L’adsorbat doit avoir une composition chimique stable dans les conditions de fonctionnement 

de la machine (non toxique, ininflammable et non explosif en mélange avec l’air). 

II.1. 3. 2. 2. Critère écologique 

L’utilisation et la fabrication des adsorbats et adsorbants doivent être réalisées sans aucun effet négatif 

sur l’environnement prendre en considération le potentiel de déplétion de la couche d'ozone (ODP) et 

le potentiel de réchauffement planétaire (GWP).  

II.1. 3. 2. 3. Critère économique (coût d’investissement et d’exploitation) 

Selon l'offre et la demande, il convient de dire que l'adsorbat a un coût raisonnable du fait de sa 

disponibilité à l'échelle industrielle.  
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II.1.3.3. Diagrammes thermodynamiques utilisés  

L’équilibre thermodynamique entre les deux parties d'un couple adsorptif dans un cycle à adsorption 

tel que le cycle de la thermo-transformation peut être caractérisé et estimé par diverses approches 

théoriques et empiriques. L’étude expérimentale  d’adsorption peut être représentée par des équations 

d'équilibre et des graphiques décrivent l’équilibre thermodynamique et les paramètres du contrôle de 

ce phénomène. Généralement l’équilibre thermodynamique d’un cycle d’adsorption peut être contrôlé 

par une relation bivariante entre trois grandeurs: masse, pression et température (m, P et T).  

Selon [6], la caractérisation de cet équilibre dépond de notre besoin de connaître une grandeur en 

fonction des deux autres. Il s’agit de la loi décrivant la quantité de matière adsorbée en fonction de la 

température et de la pression ; donc pour un couple adsorbant/adsorbat donné, la masse adsorbée est 

donnée par : m = f (T, P). Cette dernière représente l’approche utilisée pour corréler les variables T et 

P. 

On peut constater que l’équilibre peut être décrit de trois façons : 

- à température constante m = f (P), nous obtenons des courbes isothermes (voir figure II.2(a)); 

- à pression constante m = f (T), nous obtenons des courbes isobares (voir figure II.2(b)); 

- à masse constante P = f (T), nous obtenons des courbes isostérique; l’expérience et la théorie 

montrent que ces dernières sont approximativement des droites dans le diagramme de Clapeyron 

(LnP,−1/T ) (voir figure II.2(b)). Ce diagramme permet d’avoir une représentation des différents états 

thermodynamiques qui constituent le cycle.  
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(a)                                                                         (b) 

 

                                                                         (c)                                                 

Figure II.21. Représentation graphique de différents types de l'équilibre d'adsorption a) isotherme, b) 

isobare, c) isostère [6] 
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Figure II.22. Le cycle d’un thermo-transformateur à adsorption dans le diagramme de Clapeyron. 

 

II.1.3.4.  L’isotherme d’adsorption (équilibre d’adsorption)  

La modélisation des cycles à adsorption physique nécessite une bonne modélisation du phénomène 

d’adsorption. Donc, il est essentiel de maitriser des informations concernant l’équilibre, ce dernier 

nécessite un choix convenable de modèle d’adsorption (isotherme d’adsorption) qui peut décrire 

correctement les propriétés d’adsorption du couple utilisé. Les isothermes d’adsorption sont souvent 

connues expérimentalement. Elles sont ensuite corrélées par des modèles mathématiques qui doivent 

les représenter au mieux dans une plage étendue de concentration et de température  [34]. Les théories 

sur l'adsorption utilisent deux modèles :  

 

II.1.3.4.1. Les modèles cinétiques (moléculaires) 

Ces modèles donnent une description moléculaire du phénomène d'adsorption à partir de la 

spécification de la cinétique et du nombre de couches de molécules adsorbées [35]. Ce modèle a été 

exprimé et développé par la théorie de Langmuir et la théorie de Brunauer, Emmet et Teller. La 

première théorie traite l’adsorption dans le cas d’une seule couche (monomoléculaire). Tendis que la 

deuxième (modèle de B. E. T.) généralise la première pour l’adsorption en multicouches. 

II.1.3. 4. 1. 1. Isotherme de Langmuir [34]. 

Langmuir fut le premier à proposer une relation entre la quantité d’un gaz adsorbé et sa pression 

d’équilibre en 1918. Il définit l’équilibre comme un processus dynamique entre les molécules arrivant 

sur la surface et celles quittant la surface. 

La théorie de Langmuir repose sur les hypothèses suivantes: 
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- l’adsorption se fait en couche monomoléculaire d’adsorbat (voir figure II.23). 

- Les interactions intermoléculaires de la phase adsorbée sont négligeables. 

- Tous les sites sont équivalents et la surface est uniforme.  

 

  

Figure II.23.  Modèle d’adsorption en monocouche [34]. 

On écrit les équations de la variation du taux de recouvrement en fonction du temps: 

  
dθ

dt
= Ka(1 − θ) − Kdθ                                                                                                               (II.16) 

 

Le taux de recouvrement est défini par θ, il est donné par θ= m/m0. 

m : est la masse adsorbée  

m0 : est la masse d’adsorbat nécessaire pour former une couche monomoléculaire et P est la pression 

du gaz à l’équilibre. 

 Ka et Kd sont les constantes de vitesse d’adsorption et de désorption. 

On définit : 𝑏 =
𝐾𝑎

𝐾𝑏
 la constante d’équilibre d’adsorption, elle ne dépend que de la température. 

À l’équilibre  
𝑑𝜃

𝑑𝑡
= 0 , on obtient l’équation de Langmuir : 

  θ =
b p

1+b p
                                                                                                                         (II.17) 

 
Le modèle de Langmuir décrit les isothermes d’adsorption de type I (voir le chapitre III) avec une 

saturation vers une pression infinie. Il ne représente bien le phénomène d’adsorption que lorsque les 

interactions sont fortes et voisines des liaisons chimiques. Il est uniquement valable pour une surface 

d’adsorption homogène. 
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II. 1.3. 4. 1.2. Isotherme de Brunauer, Emmet et Teller (B. E. T) [34] 

La validité de l’équation (III.2) pour l’adsorption en multicouche était l’une des insuffisances majeures 

de la théorie de Langmuir. Cette remarque était l’origine de la théorie de Brunauer, Emmet et Teller, 

ces derniers qui ont développé un modèle appelé modèle de B. E. T et ont utilisé le postulat de base de 

Langmuir en supposant de plus que: 

- Dans toutes les couches adsorbées, sauf la première, la chaleur d’adsorption est égale à la chaleur de 

condensation. 

- La vitesse d’évaporation des molécules adsorbées dans une couche est égale à la vitesse de 

condensation de l’adsorbat sur la couche précédente. 

Les interactions gaz-gaz et gaz-solide sont prises en considération et chaque molécule adsorbée dans 

une couche est un site d’adsorption pour une molécule de la couche suivante (voir la figure II.23). 

Figure II.24. Modèle d’adsorption en multicouches [34]. 

L’équation de B. E. T. s’écrit traditionnellement pour l’adsorption sur un adsorbant poreux sous la 

forme:  

   
m

m0
=

C X

1−X
 

1−(n+1)Xn+n Xn+1

1+(C−1)X−C Xn+1                                                                                                          (II.18) 

 

Avec : n est le nombre de couches moléculaires d’adsorbat. 

𝑋 =
𝑃

𝑃𝑠
  Est la pression relative où P est la pression d’équilibre et  Ps est la pression de saturation de 

l’adsorbat liquide. 

m : est la masse adsorbée de l’adsorbat. 

m0 : est la masse d’adsorbat nécessaire pour former une couche monomoléculaire. 
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C : est une constante caractéristique du gaz, elle est donnée approximativement par l’équation 

suivante: 

   C = exp (
∆HAds−∆HC

RT
)                                                                                                              (II.19) 

 

ΔHAds : est la chaleur d’adsorption de la première couche. 

ΔHC : est la chaleur de condensation de l’adsorbat. 

Généralement, l’expression (III.3) est en bon accord avec les isothermes expérimentales dans le 

domaine de température et de pression relativement moyennes (0.05< 
𝑃

𝑃𝑠
 < 0.3). 

Pour n = 1, l’équation (II.3) se réduit à celle de Langmuir. 

Pour n →∞, cas où le nombre de couche est illimité, l’équation (II.18) s’écrit alors: 

     
m

m0
=

C X

(1−X)(1+(C−1)X)
                                                                                                        (II.20) 

 

Qui peut être mise sous la forme : 

       
P

m(PS−p)
=

1

m0 C
+

C−1

m0 C

P

Ps
                                                                                               (II.21) 

Selon [36],  le modèle de B. E. T représente de façon satisfaisante les isothermes de type II et III. 

Brunauer, Emmet et Teller ont réalisé des progrès notables par rapport à la théorie originale de 

Langmuir. Cependant, il reste encore des détails où les deux théories ne tiennent pas compte de 

l’interaction intermoléculaire de l’adsorbat ou de l’inhomogénéité de la surface adsorbante. Ce qui 

oblige les chercheurs à trouver une solution alternative tels que les modèles thermodynamiques [34]. 

 

II.1.3.4.2. Les Modèles thermodynamiques (phénoménologique)  

 Ce modèle est une approche purement thermodynamique associant la notion de potentiel d'adsorption 

à celle du taux de remplissage [35]. Ces modèles inclus la théorie de Polanyi développé par la suite 

par Dubinin selon la théorie de Dubinin-Radushkevich et de Dubinin-Astakhov. 

 

II. 1.3. 4. 2. 1. Modèle de Polanyi (théorie du remplissage en volume des micropores) [34] 

L’origine de la théorie du modèle de Polanyi est basée sur la supposition que l’espace au voisinage de 

l’interface adsorbant/adsorbat comme une succession de surfaces équipotentielles, dont chacune limite 

un volume Wi comme le montre la figure (II.23). 
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Figure II.25.  Présentation schématique du phénomène d’adsorption selon le modèle de Polanyi [34]. 

 

Cette théorie est fondée sur un critère purement thermodynamique et conduit à une courbe pour 

chaque couple adsorbant/adsorbat reliant le volume adsorbé Wi (à température T et à pression P) au 

potentiel d’adsorption  Ai, cette courbe est régie par la fonction suivante: 

    Wi = f(Ai)                                                                                                                                   (II.22) 

 

Le potentiel  Ai défini comme étant le travail nécessaire pour faire passer une molécule de l’adsorbat 

de la phase gazeuse à la pression Ps (pression de saturation à la température T) jusqu’à la phase 

adsorbée à la pression d’équilibre P, qui règne au voisinage de la surface adsorbante à la même 

température: 

  Ai = ∫ Wi
Ps

P
 dP = ∫ RT

dP

P

Ps

P
= RT ln

Ps

P
                                                                                  (II.23) 

La fonction  Ai est appelée potentiel d’adsorption de Polanyi. 

Polanyi admet que pour un gaz et une quantité adsorbée, le potentiel d’adsorption est indépendant de 

la température: 

  (∂Ai/ ∂T)Wi
= 0                                                                                                               (II.24) 

C’est la condition d’invariance de température qui signifie que la courbe donnant le potentiel 

d’adsorption est la même quelle que soit la température. Cette courbe est appelée courbe 

caractéristique. 

Polanyi admet aussi l’hypothèse que la phase adsorbée est analogue à un liquide. Donc l’espace 

volumique Wi est donné par : 

       Wi =
m

ρl(T)
                                                                                                                                 (II.25) 
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Où : m est la masse adsorbée à la pression P. 

ρl (T) est masse volumique du liquide à la température T. 

Selon[34], les courbes caractéristiques sont uniques pour un système adsorbant/adsorbat donné 

quelque soit sa température, pour le même adsorbant. Pour un adsorbat différent, on obtient des 

courbes différentes qui ont les propriétés d’être affines entre elles. Ce qui signifie que l’on passe de 

l’une à l’autre par un facteur multiplicatif spécifique β. Donc, dans ce cas l’équation (II.23) devient:  

𝑊𝑖 = β 𝑓(𝐴𝑖)                                                                                                                            (II.26) 

 

Le paramètre β est appelé coefficient d’affinité, il est indépendant de la température et permet de 

prendre en compte la nature de l’adsorbat. Par convention, le Benzène est la référence et  β (C6 H6) =1. 

 

II. 1.3. 4. 2. 2. Modèle de Dubinin 

Plus tard, Dubinin et al. [37], ont interprété la fonction Ai comme la variation d’énergie libre ΔG qui 

correspond au transfert isotherme - réversible d’une mole d’adsorbat de l’état liquide (à température T 

et à pression de saturation Ps) à l’état adsorbée (à température T et à pression d’équilibre P). Donc ΔG 

est égale à la différence entre les potentiels chimiques de l’adsorbat dans la phase liquide et dans la 

phase adsorbée à la même température [34] : 

  Ai = −∆G = RT ln
Ps

P
                                                                                                                  (II.27) 

 

II.1. 3. 4. 2. 3. Équation de Dubinin-Radushkevich  

Dubinin et Radushkèvich en 1947 [38] ont développé un modèle théorique a partir du potentiel de 

Polanyi, rendant compte des masses d'adsorbat piégées à la surface d'un adsorbant microporeux. Dans 

cette approche Dubinin et al ont considéré le volume d’adsorption Wi , comme une fonction 

gaussienne du potentiel d’adsorption, en considérant l’adsorption comme un remplissage volumique 

de l’adsorbant [34]: 

   𝑤 = 𝑤0 exp [−𝐾 (
𝐴𝑖

𝛽
)

2

]                                                                                                             (II.28) 

  

w est le volume occupé par la phase adsorbée. 

w0 est le volume maximal adsorbable. 

β est le coefficient d’affinité. 

K est une constante caractéristique de la distribution des pores de l’adsorbant. 

En substituant Ai par son expression d’après la théorie de Polanyi (équation (II.23)), on obtient 

l’équation de l’isotherme d’adsorption de gaz sur un solide microporeux :    𝑤 =

𝑤0 exp [−𝐷 (𝑇𝑙𝑛 
𝑃𝑠

𝑃
)

2

]                                                                                                        (II.29) 
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𝐷 =
𝐾𝑅2

𝛽2   Est une constante qui caractérise le couple adsorbant/adsorbat. 

Donc, la masse adsorbée est donnée par : 

  m = w0 ρl(T)exp [−D (Tln 
Ps

P
)

2

]                                                                                           (II.30) 

L’équation (II.30) est connue sous le nom équation de Dubinin-Radeshkevich (D-R). 

L’adsorption sur des adsorbants microporeux peut être représentée par l’équation de (D-R) sur un 

domaine de pression relative de : 10-5 < 
𝑃

𝑃𝑠
 < 0.2 [34]. 

 

II.1. 3. 4. 2. 4. Le modèle de Dubinin et Astakhov  

L’équation de (D-R) proposée par Dubinin-Radeshkevich ne peut représenter la réalité physique que 

dans un domaine limité de température et de pression. Pour mieux élargir ce domaine, Dubinin et 

Astakhov ont proposé une forme plus générale de l’équation (II.30). 

Ils ont introduit pour des pressions élevées, l'expression du potentiel chimique qui pour une vapeur 

réelle sera remplacée par [34]: 

  Ai = RT ln
fs

f
                                                                                                                                 (II.31) 

fs et f sont respectivement, les fugacités de l’adsorbat de l’état saturé et l’état d’équilibre. 

Ce sont des pressions corrigées à l’écart par rapport aux gaz parfaits. 

L’équation de Dubinin et Astakhov proposée est la suivante [39]: 

  𝑚 = 𝑤0 ρl(T)exp [−𝐷 (𝑇𝑙𝑛 
𝑓𝑠

𝑓
)

𝑛

]                                                                                            (II.32) 

Où, n est un paramètre ajustable, permettant d’améliorer la corrélation des données expérimentales. 

L’équation (II.32) est désignée sous le nom d’équation de Dubinin-Astakhov (D-A).  

Selon [40], le domaine de validité de cette dernière équation est plus large que celui de (D-R). 

Cependant, la fidélité du modèle de Dubinin-Astakhov se dégrade très rapidement, lorsque la 

température augmente. Cette dégradation est par ailleurs largement amplifiée aux hautes pressions 

pour les quelles les prédictions théoriques annoncent une masse adsorbée plus faible. Dans cet égard, 

de nombreuses équations d’adsorption ont été dérivées de ces théories (modèles) sous le non des 

équations d’adsorption améliorées. 

 

II. 1.3. 4. 2. 5. Les équations d’adsorption améliorées  

 Ces équations traitent de l’adsorption physique des gaz et des vapeurs et donnent les caractéristiques 

les plus importantes des sorbants industriels qui comprennent, entre autres, le volume des pores, la 

taille des pores ou la distribution d’énergie et la surface spécifique. Ces courbes très spécifiques 

peuvent être interprétées de manière à obtenir des informations concernant le mécanisme d’adsorption 

strictement lié aux interactions entre molécules adsorbantes et adsorbantes, et permettent d’évaluer 

l’efficacité des adsorbants industriels appliqués dans les processus de séparation, de purification et 
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autres processus utilitaires[41]. Il y a lieu de citer des corrélations qui ont proposés par  M. M. 

Dubinin, H. F. Stoeckli [42], M. M. Dubinin, et G. M. Plavnik [43] et B. McEnaney [44]. Ces 

corrélations expriment la relation entre la taille des pores et l’énergie caractéristique de l’adsorbant. 

La corrélation de Dubinin-Stoeckli est [42]: 

   X =
K

E0  10−3                                                                                                                        (II.33) 

Avec :   𝐾 = 13.028 − 1.53 10−5(𝐸 010−3)3.5 

Où,  X (nm) : Demi largeur pour un pore en fente 

E : est l’énergie caractéristique de l’adsorbant qui permet de prendre en compte la nature de 

l’adsorbant 

La corrélation de McEnaney est [44]: 

     𝐸0 = 41.26 103exp (−0.56 𝑋𝑡)                                                                                     (II.34) 

Avec: Xt = 2X 

Dans le même contexte des équations d’adsorption améliorées, le nom idéalité qui influence 

l’exactitude des théories ci-dessus ce qui mérite des corrections supplémentaires au niveau des 

hypothèses permettant l’amélioration l’utilisation de ces théories [45]. II convient de citer quelques 

améliorations, telles que l’équation de Martin –Hou (équation M-H)[45] qui pris en considération la 

polarité des adsorbants. D’autre amélioration proposé par Wang et Wang [46], ou ils ont considéré le 

comportement réel de la vapeur des principaux réfrigérants, c'est-à-dire les vapeurs d’ammoniac, d’eau 

et de méthanol ne sont pas des gaz idéal. 

Une autre version améliorée de l’équation de Dubinin-Radeshkevich modifié (ou bien l’équation de 

Dubinin-Astakhov (D-A)) a été proposé par les mêmes auteurs [45 et 46]  en  considérant la 

distribution nom uniforme de l’adsorption des micropores. 

II. 1.3. 4. 2. 6. Les équations empiriques  

Il existe également des équations empiriques dont un exemple est basé sur l’hypothèse que la capacité 

d’adsorption est fonction de la température et de la pression, mais que les deux paramètres affectent 

l’adsorption indépendamment [41]. Certaines études axées sur ce domaine. Il y a lieu de citer celles de 

Ülkü et  al. [47-49], Mobedi [50], Douss  et  Meunier [51],  Cacciola et  Restuccia [52] et San [53]. 

Ces  chercheurs ont utilisé des corrélations expérimentales pour définir  les équilibres d’adsorption des 

paires de travail utilisées dans les systèmes de récupération d’énergie. Cependant le désavantage de 

telles équations est qu’une grande quantité de travail expérimental est nécessaire et l’hypothèse ne 

peut pas toujours exprimer les caractéristiques d’adsorption correctement. 



113 
 

 

II.1. 3. 4. 2. 7. L’équation isostérique 

Ce type des équations peut être appliqué pour obtenir la pression d’adsorption ou la capacité 

d’adsorption (la masse adsorbée) en fonction de la température. Cette nouvelle équation dite  

l’équation isostérique s’écrit dans sa forme générale :  

ln 𝑃 = 𝑎(𝑞) +
𝑏(𝑞)

𝑇
                                                                                                                         (II.35) 

a(q) = a0 + a1q + a2q2 + a3q3 + a4q4                                                                                    (II.36) 

b(q) = b0 + b1q + b2q2 + b3q3 + b4q4                                                                                   (II.37) 

Où, P est la pression en mbar; T est la température en K; a (q) et b(q) sont des fonctions polynomiales 

en fonction de la masse adsorbée(q) et  P est en fonction de a, b et T [54]. 

II.1.3.5.  La chaleur d’adsorption  

L’adsorption d’un gaz sur un solide est un processus spontané qui s’accompagne donc d’une 

diminution d’enthalpie libre de GIBBS du système ( ΔG < 0 ). En s’adsorbant, le gaz perd des degrés 

de liberté. Par conséquent, son entropie diminue (Δ S < 0 ) et conformément au deuxième principe de 

la thermodynamique dont l’équation est [34] : 

 

Δ Hads = ΔG + T Δ S                                                                                                            (II.38) 

En conséquence, il s’agit d’un  processus exothermique qui se produit donc avec un dégagement de 

chaleur et tandis que l’adsorption est continue, la chaleur, appelée chaleur d’adsorption, est évolué. 

Selon [34] cette chaleur  d’adsorption  peut être décomposée en deux termes qui correspondent aux 

deux étapes habituelles du passage de la phase gazeuse à la phase adsorbée: 

    Etape 1: Condensation: ΔH = ΔH condensation 

    Etape 2: Fixation des molécules sur la surface active: Δ H = Δ H adhésion  

Δ Hads = ΔHcondensation + Δ Hadhésion 

Δ H condensation  ne fait intervenir que les propriétés de l’adsorbat, tandis que Δ H adhésion étant la 

plus intéressante, est directement liée aux interactions adsorbant/adsorbat. 

 

Généralement la chaleur d’adsorption dépend de la température, de la pression et 

la couverture de la surface (c'est-à-dire la quantité de vapeur ou de gaz adsorbée). Cette quantité est 

déterminée par  la pression et la température du système et les données expérimentales recueillies pour 
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les caractéristiques d’équilibre sont représentées par isothermes l’adsorption (la quantité adsorbée en 

fonction de la pression d’équilibre à température constante),  par isobares d’adsorption ( la quantité 

adsorbée en fonction de la température à pression constante) ou par isostères d’adsorption (pression 

d’équilibre en fonction de la température à quantité constante de gaz ou de vapeur adsorbés) [55].  

 

Dans ce contexte, la chaleur de l’adsorption peut être définie de trois façons qui sont souvent utilisés 

dans le phénomène d’adsorption. 

 Chaleur différentielle d’adsorption(le changement dans la chaleur intégrale de l’adsorption 

avec le changement de la charge adsorbée) ; 

 Chaleur intégrale d’adsorption (si la chaleur totale a évolué de la charge adsorbée nulle à la 

charge finale à température constante) ; 

 Chaleur isostérique d’adsorption (définie par l’utilisation d’isostères d’adsorption et 

relation Clausius-Clapeyron)[54]. 

 

II.1.3.5.1. La chaleur différentielle d’adsorption  

Elle est définie comme le changement d’énergie interne d’un processus d’adsorption complet, produit 

par une petite quantité d’adsorbat à température, volume et surface constants [56]. 

∆ah = − (
∂Q

∂na
)

T
+ V (

∂P

∂na
)

T
                                                                                                (II.39) 

Où Δah est la chaleur différentielle d’adsorption dans la phase adsorbée ; Q est la chaleur transférée en 

(W/Kgs) ; na est la quantité d’adsorbat en (mol/Kgs) ; V est le volume du système en (m3) et P(KPa) 

est la pression [56]. 

II.1.3.5.2. La Chaleur intégrale d’adsorption 

Elle est définie comme la chaleur totale libérée de l’état initial à l’état final de la charge adsorbée à 

température constante. La chaleur intégrale d’adsorption est obtenue en intégrant la chaleur 

différentielle d’adsorption à la quantité d’adsorbat. Il est formulé comme l’équation suivante [56] : 

∆aH = ∫ ∆ah dna
na

0
                                                                                                             (II.40) 

 

Où ΔaH (J/Kgg) est l’enthalpie intégrale de la phase adsorbée. 

 

II.1.3.5.3. La Chaleur isostérique d’adsorption 

Pour les cas où la chaleur d’adsorption ne varie pas d’une manière significative sur les plages de 

températures concernées, il existe des relations linéaires obtenues entre In P et 1/T pour les valeurs 

fixes de la quantité adsorbée (isosteres d’adsorption) ; choisissant une équation du type Clausius-

Clapeyron [55]. La différence entre la chaleur différentielle d’adsorption et la chaleur isostérique 

d’adsorption est vraiment faible, en effet. Ces deux concepts peuvent donc être considérés comme 
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identiques [54]. L’Application de l’équation de Clausius Clapeyron pour chacun de ces isostères est 

exprimée par l’expression suivante: 

δlnP

δ(1 T)⁄
m

= −
qis

R
=

∆aH

R
                                                                                                          (II.41) 

À partir des pentes, la chaleur isostérique d’adsorption (qis), qui est égale à la chaleur différentielle 

d’adsorption (∆aH) peut être calculée. Cette dernière varié avec  la quantité de gaz ou de vapeur 

adsorbée (m); courbes de chaleur, qui sont des tracés de chaleur d’adsorption vs. quantité adsorbée, 

sont très utiles pour analyser le système [55] . 

 

II.1.3.6. L’efficacité (la performance) énergétique et exergétique d’un thermo-transformateur à 

adsorption  

De façon similaire à la section précédente (II.1.2.4), Les paramètres de la performance d’un thermo-

transformateur à adsorption selon la première (COPI)  et le la seconde loi (COPII) d’analyse 

thermodynamique  sont étudiés. Hormis l’énergie utile à haute température qui définit la performance 

de ce cycle est évacuée au niveau de l’adsorbeur. 

 

      II.1.3.6.1. Le coefficient de la performance 

Par analogie avec les transformateurs de chaleur à absorption, le coefficient de performance d’un 

transformateur de chaleur à adsorption peut aussi être défini comme étant la ration de la quantité de  

chaleur utile produite évacuée au niveau de l’adsorbeur par rapport aux quantités de chaleur 

consommées par le désorbeur et l’évaporateur et l’énergie mécanique fournie au pompe. 

a- Le coefficient de la performance théorique  

Le transformateur de chaleur à adsorption est considéré comme une machine tritherme, donc  le 

coefficient de la performance théorique est assimilable au coefficient de la performance théorique du 

transformateur de chaleur à absorption tenant en compte les mêmes hypothèses considérés auparavant 

avec (Qh à haute température Th évacuée au niveau de l’adsorbeur ; Qi à température intermédiaire Ti 

consommé par le désorbeur et l’évaporateur  et Qb à basse température Tb atteinte au niveau du 

condenseur). 

COPAdHT,c =
(Tb−Ti)

Ti
∗

Th

(Tb−Th)
 =

(TC−TE)

TE
∗

TU2

(TC−TU2)
                                                                      (II.42) 

 

b- Le coefficient de la performance pratique  

 

Le COP d’un cycle réel  d’un thermo-transformateur à adsorption est défini comme étant la ration de 

la quantité de  chaleur utile produite évacuée au niveau de l’adsorbeur par rapport aux quantités de 

chaleur consommées par le désorbeur et l’évaporateur et la quantité d’énergie mécanique fournie au 

pompe. 
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  COPAdHT =
QU2

QE+QG+Ẇ𝐖𝐏𝟐
                                                                                                     (II.43)                                                                                

 

  II.1.3.6.2. L’exergie 

Le coefficient de performance exergétique d’un transformateur de chaleur à adsorption (COPI,AdHT) 

peut être écrit comme suit: 

 

 COPII,AdHT =
|QU2|∗(1−

T0
TU2

)

|QG|∗(1−
T0
TG

)+|QE|∗(1−
T0
TE

)+ẆWP2

                                                                        (II.44)                  

Lorsque  la température de la source froide (TC) est égale à celle de milieu environnant (T0) et l'énergie 

thermique  fournie au générateur et à l'évaporateur est à la même (température Ti), nous obtenons : 

COPII,AdHT = COPI,AdHT ∗
(Tb−Th)

TU1
∗

Ti

(Tb−Ti)
=

COPI,AdHT

COPAdHT,c
                                                     (II.45) 

 

II.1.3.7. Paramètre de contrôle et les pistes d’amélioration pour un thermo-transformateur à 

adsorption 

Selon la littérature, les transformateurs de chaleurs à adsorption n’ont pas reçu beaucoup d’attention et 

avoir le même développement que les  transformateurs de chaleurs à absorption. Ceci n’est pas 

suffisant pour bien préciser et d’identifier les verrous technologiques, techniques et 

phénoménologiques. Quelques pistes d’amélioration du cycle seront étudiées, par une recherche dans 

la littérature et par  l’étude de phénomène d’adsorption dans un cycle de la thermo-transformation par 

analogie avec un cycle de transformateur de chaleur à absorption. 

II.1.3.7.1. Le saut thermique  

L’objectif des procédés de la thermo- transformation est de rendre une source de chaleur résiduelle à 

une température pertinente. L’élévation maximale de potentiel thermique de la valorisation est 

introduite pour quantifier cette augmentation de température. Ce paramètre d’évaluation et 

d’optimisation est défini comme la différence de température entre celle de la chaleur utile évacuée au 

niveau de l'adsorbeur et celle fournie au niveau de l'évaporateur. 

   GTL (AdHT) = TU2 − TE                                                                                                           

(II.46) 

II.1.3.7.2. paramètres opératoires 

De façon similaire à la section précédente, les paramètres opératoires (température, pression et 

pincement thermique) sont également considérés dans le même cadre d’évaluation et d’optimisation. 

Une étude paramétrique sera réalisée par la suite pour déterminer l’interaction entre ces conditions 

opératoires dans tout l’intervalle de fonctionnement et leur effet sur le plan quantitatif et qualitatif de 

la performance du cycle.  
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 La masse cyclée (le changement de la concentration nette)  (∆x)   

Ce paramètre d’optimisation est défini comme la différence de la concentration en adsorbat  entre celle 

de la phase d’adsorption (la masse adsorbée) et celle de la désorption (la masse désorbée). 

L’influence de ces quantités sur la performance et le comportement de la machine peut être vérifiée 

par le modèle de Dubinin-Astakhov, qui exprime la dépendance de la masse adsorbée correspondant à 

la température d’adsorption (TU2) et la pression de saturation à la température d’évaporation xr =f (TU2, 

Ps(TE)), ou la dépendance de la masse désorbée correspondant à la température de désorption (TG) et 

la pression de saturation à la température de condensation xp =f (TG, Ps(TC)) 

x = xmax(T) ∗ exp [−K ∗ (
T

Ts
− 1)]

n

                                                                                          (II.47) 

 

II.1.3.7.3. Caractéristiques du couple réactif 

Pour les systèmes de pompes à chaleur à adsorption, le choix du couple réactif approprié est très 

important car l’efficacité et la conception de la machine dépend de certaines caractéristiques physiques 

et chimiques, la complexité dans la manipulation et les soucis environnementaux. Le choix  du couple 

réactif approprié dépond également de l’application à laquelle la machine est destinée. En effet trois 

matrices ont été suggérées dans la littérature comme matériaux adsorbants (les zéolites, les gels de 

silice et les charbons actifs) [57] et (l’eau, méthanol, éthanol et l’ammoniac) comme frigorigène pour 

les applications de la thermo-transformation à adsorption physique [58,59]. 

En effet quatre couples ont été sélectionnés pour la revalorisation de l’énergie thermique par un 

thermo transformateur à adsorption, à savoir : la zéolite 13X/eau, le charbon actif/méthanol, le charbon 

actif fibre/méthanol et le gel de silice/eau. Cependant, plusieurs études confirment l’adaptation de 

zéolite13X pour les transformateurs de chaleurs à adsorption [60-63]. Ce dernier est considéré comme 

un couple convenable et adopté pour cette application avec une possibilité de revalorisation de la 

chaleur de 80°C à 150°C [60] grâce à ses propriétés physico-chimiques convenables avec les critères 

thermodynamiques et écologiques. Un autre critère économique et technique qui montre la 

recommandation de zéolite au niveau mondial (prix très bas par rapport aux autres adsorbants, stabilité 

de l’eau par rapport aux autres réfrigérants tel que le méthanol). D’autres classes de matériaux ont été 

suggérées qui présente des meilleures performances par rapport les matériaux couramment utilisés tels 

que les MOFs (structures organiques méthaliques), aluminophosphate et le SWSs (gel de silice 

mésoporeux imprégné de CaCl2), cependant aucun de ces propositions n’est étudié pour les 

applications de la thermo-transformation à adsorption physique. 

La recherche de nouvelles paires réactives adaptées aux transformateurs thermiques à adsorption qui 

permettent d’avoir une valorisation supérieure fait l’objectif de plusieurs recherches, dans ce contexte 

plusieurs d’autres substances chimiques ont été suggérées comme  matériaux adsorbants avec 

différents gaz réactifs  pour créer  un paire réactif dans les cycles des transformateurs thermiques à 
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adsorption notamment le système d'ammoniac (sels alcalins / ammoniac ; sels alcalino-terreux ou 

halogénures métalliques / ammoniac ; nitrates ou phosphates / ammoniac ; monométhylamine / 

ammoniac), le système à dioxyde de soufre (oxydes / dioxyde de soufre), le système de la vapeur d'eau 

(oxyde / vapeur d'eau ; sels / vapeur d'eau), le système de dioxyde de carbone  (oxydes / dioxyde de 

carbone) et le système hydrogène (métaux ou alliages de métaux / hydrogène). Cependant l’adsorption 

et la désorption entre le composé chimique et le gaz ce fait par une réaction chimique permet 

l'apparition d’une nouvelle version du cycle de la thermo-transformation à adsorption sous le nom 

d’un transformateur thermique à adsorption chimique, ce qui est n’avez pas l’objectif de notre étude. 

Donc il est évident que notre choix soit porté sur les couples adsorptif  utilisé dans l’adsorption 

physique (zéolite 13X/eau, charbon actif (fibre)/méthanol et le gel de silice/eau).  

II.1.3.7.4. L’architecture du cycle et le choix des composants 

L’architecture du cycle conventionnel d’un thermo-transformateur à adsorption influe 

significativement sur la performance du cycle. En effet, il est important de signaler que le cycle à 

adsorption physique fonctionne d’une façon discontinue notamment lorsqu’on utilise un seul lit, ce qui 

influe négativement sur la performance du cycle. Dans ce contexte, la modification au niveau de 

l’architecture du cycle conventionnel d’un thermo-transformateur à adsorption, tel que les conceptions 

des architectures à deux ou plusieurs lit d’adsorption avec ou sans récupération de masse et /ou de 

chaleur permet d’une part de limiter la contrainte citée précédemment et d’autre part d’augmenter le 

saut thermique et donc d’améliorer la performance du cycle. 

II.1.3.8. Les cycles d’un transformateur de chaleur à adsorption améliorés 

II.1.3.8.1. Le cycle d’un transformateur de chaleur par adsorption à un réservoir intermédiaire 

(cycle à récupération de masse) 

La première architecture consiste en une unité hermétique sous vide composée d’un lit à garnissage 

d’adsorbant solide (générateur), d’un condenseur, évaporateur et un réservoir intermédiaire pour 

l’adsorbat condensé (réfrigérant) comme nouvel élément. Une petite pompe centrifuge est nécessaire 

pour transférer l'adsorbat condensé du réservoir intermédiaire à l'évaporateur qui est 

à une pression relativement plus élevée. Le générateur (désorbeur et adsorbeur), le condenseur et 

l’évaporateur assument les mêmes fonctions que dans un cycle classique : désorption des vapeurs de 

réfrigérant puis condensation des vapeurs suivi par une évaporation du liquide obtenu, et enfin une 

adsorption des vapeurs provenant de l’évaporateur  qui permet la production d’une quantité de chaleur 

à un niveau thermique plus élevé par une réaction exothermique. L’introduction d’un réservoir 

intermédiaire entre le condenseur et l’évaporateur permet de maintenir la quantité de masse cyclée 

(réfrigérant) d’une  façon à garder le même transfert de masse entre les deux phases de désorption et 

d’adsorption et donc maintenir la même production QAds. 
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Figure II.26. Schéma représentatif d'un transformateur de chaleur par adsorption avec 

réservoir intermédiaire. 

II.1.3.8.2. Le cycle à deux réservoirs (cycle simple) 

Cette architecture consiste à connecter deux réservoirs, le premier pour l’eau (considéré comme un 

échangeur de chaleur joue le rôle d’un évaporateur lors de la phase d’adsorption et un condenseur lors 

de la phase de désorption) tandis que le deuxième contient l’adsorbant solide. Lors de la phase 

d’adsorption, le second réservoir obtient leur vapeur d’eau chaude directement par le premier réservoir 

(l’évaporateur) chauffé par un flux de chaleur de moyenne température QE où elle est adsorbée   dans 

le second réservoir accompagnée d’un dégagement de chaleur d’adsorption à haute température QAds. 

Par la suite,  la phase de désorption est réalisée par l'écoulement du fluide caloporteur subit à la 

température moyenne QDés dans le second réservoir. Par la suite l'eau déshydratée, se condense dans le 

premier réservoir (condenseur) par un refroidissement à la température ambiante. Ces deux 

phénomènes sont terminés lorsque l'équilibre est atteint entre les deux réservoirs.  
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Figure II.27. Schéma représentatif d'un transformateur de chaleur par adsorption à deux réservoirs. 

II.1.3.8.3. Le cycle à trois réservoirs (cycle à récupération de chaleur) 

Cette architecture est très similaire à celle de deux réservoirs, sauf qu’elle inclut d’un autre réservoir 

supplémentaire contient de l’eau froide. Cette configuration consiste à effectuer une adsorption en 

couplant le troisième réservoir qui contient de l’adsorbant solide vers le premier réservoir qui contient 

de l’eau chaude. Par la suite, pondant la phase de désorption, le réservoir 2 est relié au réservoir 3, la 

vapeur  d’eau qui se désorbe dans le réservoir 3 par l'écoulement du fluide caloporteur à la température 

moyenne. La vapeur est condensée par la suite dans le deuxième réservoir par un flux de chaleur de 

basse température. Dans le système à deux réservoirs, le réfrigérant (l’eau) dans le réservoir 1 est 

chauffée et refroidi à plusieurs reprises avant les phases d'adsorption et de désorption respectivement. 

Ceci est évité dans le système à trois réservoirs, ce qui peut améliorer la valeur de COP. 

 

Figure II.28. Schéma représentatif d'un transformateur de chaleur par adsorption à trois réservoirs. 

II.1.3.8.4. Le cycle à quatre réservoirs (cycle continu)  

La conception de ce cycle est basée sur quatre réservoirs interconnectés entre eux par deux 

électrovannes. Les deux premiers réservoirs qui sont pour l’eau chaude et froide respectivement.  
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Tandis que le  troisième et le quatrième réservoir qui contiennent l'adsorbant solide sont munis de 

dispositions distinctes selon les besoins (adsorption ou désorption) pour assurer la continuité du cycle. 

Par l’intermédiaire d’un fluide caloporteur circulant en boucle fermée, il est alors possible d’effectuer 

une récupération de chaleur entre les deux réservoirs qui contiennent l'adsorbant solide pour réaliser la 

phase de pré-refroidissement isostérique et la phase de préchauffage isostérique. Ce cycle de 

récupération de chaleur permet d’une part à réduire la quantité d’énergie provenant de la source 

chaude, et engendre alors une augmentation du coefficient de performance et d’autre part de réduire 

les pertes de chaleur sensibles qui surviennent habituellement pendant l'opération intermittente. 

 

Figure II.29. Schéma représentatif d'un transformateur de chaleur par adsorption à quatre réservoirs. 

II.2. Zoom sur les dispositifs de conversion de l’énergie thermique  

 

II.2.1. Machine d’Ericsson et cycle de Joule  

Le moteur Ericsson représente une partie de la famille des moteurs thermique dont le rôle de 

transformer l’énergie thermique en énergie mécanique. Selon [64], ces moteurs sont très adaptés à la 

production d'énergie de petites puissances (de 1 à  quelques dizaines de kilowatts). 

Il y a lieu de préciser que le moteur Ericsson est un moteur alternatif à apport de chaleur externe, à 

enceinte de compression et de détente distinctes, à fluide de travail monophasique gazeux, reçoit de la 

chaleur d'une source chaude pour la céder par la suite au un puits froid en fournissant du travail 

mécanique [65]. En fonction de fluide moteur utilisé, le cycle sera ouvert ou fermé et peut être réalisée 

avec ou sans régénérateur qui permet de  transférer la chaleur rejetée lors de la phase de 

refroidissement isobare vers la phase de chauffage isobare.  

Le cycle comprend deux évolutions isothermes (la compression et la détente) et deux autres isobares 

(un chauffage et refroidissement). Cependant, étant donné la vitesse de balayage des pistons, la durée 

disponible pour la réalisation d’un échange thermique à travers la paroi de chaque cylindre, au cours 
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des phases de compression et de détente, est très faible, ce qui limite fortement la puissance thermique 

transférée. Ainsi, le modèle de transformations thermodynamiques sans transfert thermique 

(adiabatiques), correspondant à un cycle de Joule, s’avère plus proche de la réalité» [66]. C’est 

pourquoi, la machine d’Ericsson est généralement modélisée selon le cycle de Joule et est ainsi 

appelée machine d’Ericsson à cycle de Joule [67]. Ce dernier aussi appelé cycle de Brayton est 

semblable à celui de turbines à gaz et peut être réalisé en cycle ouvert ou fermé avec ou sans 

régénérateur.  

Selon la littérature il existe très peu de travaux récents sur le moteur Ericsson à cycle de Joule à apport 

de chaleur externe ce qui ne négliger pas les nombreux avantages de ce moteur comparé au moteur 

Stirling présenté par La TEP, par l’équipe de Pascal Stouffs. 

II.2.1.1.Principe de fonctionnement  

En fonction de la configuration adoptée, les différents constituants du moteur sont  un cylindre de 

détente (machine de détente), un autre de compression (machine de compression), un réchauffeur (H) 

et un échangeur-récupérateur de chaleur (régénérateur). Son cycle élémentaire est constitué d’une 

compression isentropique, d’un chauffage isobare, d’une détente isentropique et d’un refroidissement 

isobare. 

Dans tous les cas (cycle ouvert ou clos avec ou sans récupération) le fluide est d’abord comprimé dans 

le compresseur jusqu’à P2 et T2, ensuite chauffé dans le réchauffeur par la chaleur du fluide qui 

constitue la source de chaleur du cycle pour être enfin détendu dans la machine de détente pour 

produire de la puissance mécanique. Par ailleurs, le rendement de l’installation peut être amélioré 

significativement par l’introduction de régénérateur. Dans ce cas (voir la figure II.32), le fluide de 

travail peut être préchauffé avant son passage dans le réchauffeur jusqu’à T3 comme il peut céder une 

partie de sa chaleur après la détente pour atteindre la température T5. Dans le cas d’un cycle ouvert les 

gaz refroidis sont rejetés dans le milieu environnent à la température T6. Ils sont réinjectés de nouveau 

dans le cycle si ce dernier est fermé.  
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Figure II. 30. Schéma de principe des composants pour un cycle de Joule fonctionnant en circuit 

ouvert. 

 

II.2.1.2. Les fluides de travail utilisés 

Le moteur Ericsson, proche du moteur Stirling, fonctionne selon le cycle de Joule. Il s’agit également 

d’une machine thermodynamique à apport de chaleur externe utilisant un fluide monophasique gazeux 

comme fluide moteur. Le fluide actif dans une machine thermodynamique à apport de chaleur externe 

(moteur Stirling) peut avoir la condition thermodynamique suivante [68] : 

 Haute conductivité thermique 

 Haute chaleur spécifique 

 Basse viscosité 

 Basse densité. 

D’autres conditions (critères) doivent avoir dont le choix du fluide actif tels que les conditions  

écologiques et économiques liés à la protection environnementale et le coût d’investissement et 

d’exploitation respectivement. 

 

II.2.1.3. Diagrammes thermodynamiques utilisés  

Sur la Figure II. 30, on peut voir les diagrammes thermodynamiques théoriques des deux cycles. Dans 

le cycle théorique d’Ericsson le fluide de travail subit les transformations suivantes:  

(1-2) : Phase de compression isotherme dans la machine de compression;  

(2-3) : Chauffage isobare dans le réchauffeur (H);  

(3-4) Phase de détente isotherme du gaz chaud dans la machine de détente;  

(4-1) Refoulement isobare de fluide moteur dans le milieu ambiant. Par contre le cycle de Joule ou 

Brayton comprend deux évolutions adiabatiques et deux autres isobares, selon la suite des 

transformations :  

(1-2) : Phase de compression isentropique de fluide moteur dans la  machine de compression; 
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 (2-3) : Chauffage isobare de fluide moteur dans le réchauffeur H; 

 (3-4) Phase de détente isentropique du gaz chaud dans la  machine de détente; 

 (4-1) Refoulement isobare de fluide de travail dans le milieu ambiant. 

 

 

 

Figure II. 31. Cycle théorique d’Ericsson (en haut) et cycle théorique et réelle de Joule ou Brayton  (en 

dessous) [69]. 
 

II.2.1.4. L’efficacité énergétique et exergétique d’un moteur d’Ericsson à cycle de Joule  

II.2.1.4.1. L’efficacité énergétique  

a- L’efficacité énergétique idéale (Carnot) 

ηJoule,c  = 1 −
Tsf

Tsc
                                                                                                                              (II.48) 

b- L’efficacité énergétique pratique (réelle) 

L’efficacité énergétique réelle d’un moteur d’Ericsson fonctionnant à cycle de Joule est caractérisée le 

plus courant  par un rendement thermique ou bien  l’efficacité selon le premier principe qui est 

exprimé comme étant la ration de la puissance (le travail) utile (Ẇutile) par rapport à la quantité de 

chaleur fournie au fluide moteur (Qsc). 
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ηI,Joule  =
Ẇutile

Qsc
=

(ẆT−ẆC)

Qsc
                                                                                                 (II.49) 

ẆT est le travail délivré par la turbine alors que ẆC  est le travail de compression. 

 

II.2.1.4.2. L’efficacité exergétique  

Dans le cas d’un cycle moteur, l’exergie utile correspond au travail moteur et l’exergie investie 

correspond à celle de la chaleur de la source chaude. On obtient : 

ηII,Joule  =
|Ẇutile|

Qsc∗(1−
T0

Tsc
)
                                                                                                          (II.50) 

Lorsque  la température de la source froide (Tsf) est égale à celle de milieu environnant (T0), nous 

obtenons : 

ηII,Joule  =
μI,Joule

μJoule,c
                                                                                                                (II.51) 

 

II.2.1.5. Paramètre de contrôle et les pistes d’amélioration pour un moteur d’Ericsson à cycle de 

Joule  

II.2.1.5.1. Maximisation de la puissance produite (utile) 

L’amélioration du rendement thermique d’un convertisseur thermomécanique, tel que le moteur 

d’Ericsson à cycle de Joule dépend d’une part de la puissance mécanique (et ou électrique) produite  

qui correspond à l’effet utile qui doit être maximisé en tout temps (peut être maximisé par la 

maximisation de la puissance délivré par la turbine ou par la minimisation de la puissance consommée 

lors de la compression)  et d’autre part de la minimisation de la puissance calorifique consommée qui 

correspond à la minimisation de la dépense énergétique et ainsi de la minimisation de la puissance 

calorifique sortante, celui ci peut-être considéré comme un rejet polluant.  

 

Ẇutile  = ẆT − ẆC = −(Qsc + Qsf)                                                                                 (II.52) 

 

Cependant le rendement de cycle (équation II.49) qui correspond au rapport de la puissance mécanique 

du cycle sur la chaleur absorbée à la source chaude ne donne pas d’information pertinente sur les 

différents verrous  de la performance et de leur amélioration. Il est en effet possible d’optimiser le 

rendement de cycle mais cet optimum ne correspond pas au maximum ou minimum de puissance. Il 

est donc nécessaire de définir d’autres indicateurs.  

II.2.1.5.2. Paramètres opératoires 

L’influence des conditions de fonctionnement peut être vérifiée pour améliorer la performance et la 

rentabilité du système. Cependant cette vérification nécessite une étude de sensibilité paramétrique 

relative au dimensionnement du moteur et à ses conditions opératoires  qui sera  présentés et discutés 
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dans les sections suivantes pour avoir l’influence de ces paramètres sur le comportement du cycle. Par 

ailleurs, l’étude d’un cycle endoréversible est souvent utilisée pour étudier la limitation de la 

performance du cycle réel. Dans ce contexte, le développement du rendement thermique au sens du 

premier principe au système d’un moteur d’Ericsson à cycle de Joule endoréversible cyclique fermé 

avec une masse constante et unitaire exprime l’interaction entre les paramètres opératoires mis en jeu 

(température et pression) et leur effet sur la performance du cycle convertisseur.  

Le rendement s’écrit : relative au dimensionnement du moteur et à ses conditions opératoires 

ηI,Joule  =  
(h3−h4)−(h2−h1)

(h3−h2)
=

𝐶𝑝.[(T3−T2)+(T1−T4)]

𝐶𝑝.(T3−T2)
                                                               (II.53) 

Conformément au schéma de la figure (II.27), Les points 1 et 2 sont sur une isentrope de même que les 

points 3 et 4, on a :                                     
T2

T1
=  (

P2

P1
)

γ−1

γ
             et         

T3

T4
=  (

P3

P4
)

γ−1

γ
      

Comme les transformations 2-3 et 4-1 sont deux isobares, on a : P1=P4 et P2=P3 d’où : 

 

T2

T1
=

T3

T4
= (

P2

P1
)

γ−1

γ
= n                                                                                                        (II.54) 

 

On divise l’équation (II.53) par  T1, on obtient :   

ηI,Joule  =
(

T3
T1

−n+1−
T4
T1

)

(
T3
T1

−n)
                                                                                                                       (II.55) 

Définissant  
𝐓𝟑

𝐓𝟏
 = ɵ et tenant compte de 𝐓𝟒 =

𝐓𝟑

𝐧
 , on obtient :     

ηI,Joule  =
ɵ−n+1−

ɵ

n

ɵ−n
=

(ɵ−n)∗(1−
1

n
)

(ɵ−n)
                                                                                        (II.56) 

 

Donc le rendement devient :  

 ηI,Joule  = 1 −
1

n
= 1 −

T1

T2
= 1 −

T4

T3
                                                                                   (II.57) 

À partir de cette démonstration, le rendement dépend indirectement du taux de température et du taux 

de compression qui interviennent dans le calcul de n. Le rendement sera d’autant plus élevé que les 

températures T2 et T3  seront élevées donc que le taux de compression sera élevé. Néanmoins, les 

hautes pressions de fonctionnement influent sur le dimensionnement et la conception de compresseur 

et du détendeur et sur le coût d’investissement et d’exploitation. 

La conclusion la plus importante est que le rendement thermique maximale du cycle dépend de 

l’augmentation de la température de la source chaude (T3) transférée au fluide de travail dans le  

réchauffeur et la diminution de la température du puits froid (T4) rejetée par le fluide de travail dans la 

turbine. 
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II.2.1.5.3. Influence des efficacités de la détente et de la compression  

L’influence du rendement du compresseur et de la turbine sur le comportement de machine thermique 

plus particulièrement sur le rendement thermique peut être vérifiée par l’utilisation de la 

thermodynamique irréversible. Les irréversibilités de compression et de détente implique une 

augmentation de puissance consommé par le compresseur et une diminution de la puissance cédée par 

la turbine ce qui influe sur la performance du cycle. Ces irréversibilités sont prises en compte à travers 

les rendements isentropiques de compression. L'augmentation de l'efficacité des turbines et des 

compresseurs ont entrainé une augmentation significative d’efficacité cycle [70]. 

 

II.2.1.5.4. La destruction d’exergie  

Selon plusieurs études, l’analyse exergétique permet de localiser et d’évaluer la cause et l’importance 

de la perte de ressource d’énergie. Cette perte traduit par une irréversibilité qui est un facteur 

important pour  la  maximisation du rendement exergétique dans un  convertisseur.  

 

II.2.1.5.5. Caractéristiques du fluide moteur 

Selon l’expression (II.54), le rendement d’un moteur d’Ericsson à cycle de Joule dépend également du 

fluide moteur par l’intermédiaire du γ. Dans la plupart de ces moteurs, l'air est utilisé comme fluide de 

travail, d'où l'appellation de "moteurs à air chaud" [71]. Ce dernier est considéré comme un bon fluide 

de travail grâce à  son omniprésence qui permet de l’utiliser en cycle ouvert  et donc permet 

d’économiser un échangeur de chaleur pour un refroidissement de la source froide (l’atmosphère). La 

qualification de ce fluide est justifié également par leur conforme avec les critères technique (un bon 

rendement, la température de fonctionnement  du cycle  n’est pas limitée par le fluide (air), plus simple 

à mettre en œuvre…), économique (disponible et gratuit) et environnemental (stable à haute 

température, pas nuisible pour l’environnement,..). 

Certains moteurs modernes utilisent cependant de l'hélium (He), du dihydrogène (H2) ou du diazote 

(N2) comme fluide de travail [72]. Ces derniers sont caractérisés par leurs hautes capacités de transfert 

de chaleur, De surcroit l'hydrogène a une conductivité thermique élevée et une faible viscosité, ce qui 

permet au moteur de fonctionner plus rapidement qu'avec d'autres gaz, mais en raison de son 

inflammabilité, Il faut donc veiller à ce qu’ils ne soit pas relâché dans l’atmosphère, alors il n'est pas 

sûr de travailler avec (ou bien peut être utilisé avec configuration fermé). L'hélium est un gaz inerte 

sur lequel il est plus sécuritaire de travailler mais relativement coûteux. 

II.2.1.5.6. L’architecture de cycle et le choix des composants 

L’architecture du cycle et la sélection des composants avec des pertes minimales jouent un rôle 

important dans  l’objectif d’amélioration de fonctionnement. Dans ce contexte plusieurs améliorations 

peuvent être apportées à ce cycle de base de Joule. Selon [73], l’introduction d’un  régénérateur 
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améliore très significativement le rendement du cycle, lorsque le rapport de pression est faible. De 

même un régénérateur idéal rend le cycle d’Ericsson équivalent au cycle de Carnot [74]. De même la 

conception de cycles thermodynamiques innovants, répondant aux défis énergétiques actuels [75]. 

 

II.2.1.6. Cycles de Joule améliorés  

II.2.1.6.1. Le cycle ouvert sans récupération  

Cette architecture est la plus simple en conception. Il s’agit d’un moteur d’Ericsson à cycle de Joule en 

circuit ouvert dont les éléments constitutifs sont : un compresseur, un échangeur thermique source 

chaude (réchauffeur) et  une machine de détente. Cette dernière considérée comme une configuration 

basique du cycle de Joule.  Dans le cas du cycle ouvert, le fluide moteur généralement utilisé est l’air 

ou il est aspiré par le compresseur et subit une compression adiabatique jusqu'à une pression maximale 

du cycle P2. Ensuite l'air sous pression est refoulé à T2 dans le réchauffeur où il est chauffé à T3 et 

enfin détendu dans la machine de détente pour produire de l’énergie mécanique (la machine de détente 

peut être remplacée éventuellement  par un système de tuyauterie qui  n’est ainsi pas soumis à des 

pressions importantes, ce qui permet d’en réduire le coût [73]). Les gaz détendus sont rejetés vers le 

milieu ambiant à la température T4. Dans cette architecture l’atmosphère qui joue le rôle d’un 

refroidisseur (échangeur de chaleur basse température), ce qui facilite d’une part la tache de réintégrer 

le fluide moteur à certaine température dans le compresseur et d’autre part de simplifier la conception 

du cycle et réduire le cout d’investissement. 

                          

Figure II. 32. Le cycle de Joule ouvert sans récupération. 

 

II.2.1.6.2. Le cycle ouvert avec récupération  

Cette architecture est très similaire à la configuration précédente, avec la seule différence qu’il inclut 

un échangeur de chaleur haute température (récupérateur) supplémentaire. Ceci présente l'avantage de 

recycler une partie de l’énergie au sein du cycle par le l’utilisation de la chaleur (énergie) cédée par le 
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fluide moteur refoulée (air) à la sortie de la machine de détente pour préchauffer l’air en sortie de 

compresseur par l’intermédiaire d’un récupérateur de chaleur. 

 

Figure II. 33. Le cycle de Joule ouvert avec récupération. 

 

II.2.1.6.3. Le cycle fermé avec refroidisseur  

Le cycle de Joule peut être réalisé avec un circuit fermé comprenant un compresseur, une machine de 

détente, un réchauffeur et deux autres échangeurs de chaleur ; un échangeur thermique haute 

température (récupérateur) et un échangeur basse température (refroidisseur). Selon cette architecture 

Les éléments constitutifs assument les mêmes fonctions que dans un cycle ouvert avec récupération : 

une compression adiabatique de fluide actif puis un préchauffage isobarique suivi par un chauffage sur 

le même isobare, et enfin une détente adiabatique. Les gaz détendus sont refoulés dans le récupérateur  

à la température T6 et puis refroidis dans le refroidisseur  à la température T1 avant d’être à nouveau 

comprimé. 
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Figure II. 34. Le cycle de Joule fermé avec refroidisseur. 

 

II.2.1.6.4. Le cycle à compressions et détentes fractionnées  

Il a été vu que le rendement d’un cycle réel dépend fortement non seulement du rendement de la 

turbine de détente mais également du rendement du compresseur. Or le rendement d’un compresseur 

se détériore rapidement lorsque le taux de compression augmente; de plus, la température de 

refoulement augmente avec le taux de compression (et ce d’autant plus que le rendement de 

compression décroît) [76]. L’architecture d’un cycle à compressions et détentes fractionnées (à 

plusieurs étages)  peut être réalisée respectivement par le refroidissement et le réchauffage 

intermédiaire de fluide moteur entre deux compresseurs et deux machines à détente (détendeurs). 

Selon [76], cette architecture présente un intérêt technique ainsi qu’un rendement amélioré. 

Conformément au schéma de la figure II.32. Le fluide moteur à la température T1 est aspiré par le 

premier étage de compresseur qui le comprime isentropiquement à une pression intermédiaire P2 

ensuite il est refroidis à pression constante à l’état 3 avant d'être aspirés  par le deuxième étage de 

compresseur ou il subit une deuxième compression isentropique jusqu'à atteindre un niveau de 

pression maximal Pmax=P4. Le gaz sous pression est refoulé à T4 dans le réchauffeur où il est chauffé 

de façon isobare, le gaz chaud sous pression est ensuite aspiré à T5 dans le premier étage de la 

machine de détente où il est détendu isentropiquement à l’état 6 Enfin les gaz qui s'échappent de la 

première détente  sont  réchauffés à pression constante à l’état 7  avant d'être aspirés par  le deuxième 

étage de détente pour produire de l'énergie mécanique. Les gaz détendus sont refoulés à l’état initial 

pour recommencer le cycle. 
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Figure II. 35. Le cycle de Joule à compressions et détentes fractionnées. 

 

II.2.1.6.5. Cycle avec récupération et à compressions et détentes fractionnées   

La combinaison entre les deux améliorations présente l'avantage de pouvoir obtenir des échanges de 

chaleur avec les sources chaudes et froides qui se rapprochent d’échanges à températures constantes 

(isotherme). On se rapproche donc d’un cycle de Carnot et le rendement augmente [76]. Dans le cas 

d’un cycle de Joule avec récupération et à compressions et détentes fractionnées, les gaz chauds qui 

s'échappent du deuxième étage de détente sont admis à la température T9 dans le récupérateur où ils 

libèrent de la chaleur utilisé pour préchauffer le gaz refoulé à haute pression par le deuxième étage de 

compression.  
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 Figure II. 36. Le cycle de Joule avec récupération à compressions et détentes fractionnées. 

 

II.2.2. Machine à cycle de Rankine organique  

Le cycle de Rankine représente la forme la plus simple des cycles moteur à vapeur qui sont 

communément étudiés pour la récupération de chaleur et ce sont très probablement les plus anciens 

convertisseurs thermo-mécanique ayant existé [74]. Au cours d’un tel cycle, des changements de phase 

ont lieu dans une étape de vaporisation et dans une étape de condensation, ce cycle est  souvent fermé 

mais il peut être ouvert. Dans sa forme conventionnelle (cycle de Rankine), le fluide de travail est 

l’eau qui  est chauffé et vaporisé grâce à un apport de chaleur et est ensuite détendu pour produire de 

l’énergie mécanique, qui peut être transformée par la suite en électricité à travers un alternateur.  

Selon l’objectif de la présente étude qui est consacré à la conversion à petite échelle qui permet de 

produire des faibles (micro) puissances suffisantes à partir des puits de chaleur de bas potentiel, ces 

puits ne peuvent pas convertir économiquement en micro-puissances par le cycle conventionnel de 

Rankine à cause de leur performance dégradé  lorsque la température de la source de chaleur diminue. 

Cette dégradation de la performance traduit d’une part par le potentiel d’ébullition de l’eau lié à une 

température d’ébullition qui est  relativement élevée et d’autre part par les potentiels de variations de 

pression et d’enthalpie dans la turbine (peut être abimés par la présence de gouttelettes d’eau en fin de 

détente). De surcroît l’utilisation de l’eau comme fluide moteur nécessite d’atteindre des températures 

supérieures à 400°C et des pressions de l’ordre de 40 bars pour obtenir un cycle économiquement 

rentable. Ainsi  les coûts fixes sont élevés (déminéralisation de l’eau,..), ce qui rend économiquement 

non rentable les installations de puissance inférieure à 2MW [77].  
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Dans ce contexte, l’utilisation d’un fluide organique s’avère plus judicieuse que celle de l’eau 

notamment lorsque ce dernier s'évapore à moyenne et basse températures inférieures à 300°C. Ce qui 

procure aux installations énergétiques de petites puissances relativement de meilleures fiabilité et 

efficacité.  Le choix de la production des faibles (micro)  puissances (mécanique ou électrique) à partir 

d’un ORC se justifie par sa plus grande simplicité par rapport à un cycle de Rankine classique pour 

des températures faibles [78]. 

II.2.2.1. Principe de fonctionnement  

Lorsque le fluide utilisé est un fluide organique on l’appelle cycle de Rankine organique ou ORC 

correspondant à organic Rankine Cycle. Il s’agit d’un cycle qui a le même principe que le cycle 

classique de Rankine mais avec un fluide organique. Son cycle élémentaire comporte un générateur de 

vapeur (évaporateur), une turbine, un condenseur et une pompe. Le fluide organique passe 

successivement dans les quatre modules (fig II.34). La pompe de circulation fait renvoyer le fluide 

vers l'évaporateur où il est vaporisé par la chaleur épuisée à partir de la source chaude. La vapeur 

arrive par la suite à la turbine, se détend en produisant du travail mécanique. Elle arrive à l’état de 

saturation au condenseur où elle subit la condensation totale et permettra au cycle de recommencer. 

                                       

 

Figure II. 37. Schéma de principe des composants pour un cycle de Rankine organique. 

 

II.2.2.2. Les fluides de travail utilisés 

Produire une puissance mécanique (électrique) ou fournir une énergie quoi que ce soit leur type d’une 

manière efficace et durable nécessite un fluide actif (moteur) avec certaines caractéristiques définit le 

comportement thermodynamique du cycle. Principalement il existe plusieurs groupes de fluides 
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organiques (Fluides purs et mélanges (azéotrope, quasi-azéotrope et non-azéotrope) ; Hydrocarbures 

(HCs) ; Perfluorocarbures (PCFs) ; Chlorofluorocarbures (CFCs) ; Hydrofluorocarbures (HFCs) ; 

Hydrofluoroléfines (HFOs) ; Hydrofluorochlorocarbures (HCFCs) ; Siloxanes et Alcools ; fluides 

réfrigérants, fluides non réfrigérants [79]) qui sont souvent classifiés selon leurs pente de la courbe de 

saturation de vapeur dans le diagramme Température-entropie (T-s) en trois catégories. Les fluides 

séchant possèdent une pente positive, les fluides mouillants – négative alors que les fluides 

isentropiques se caractérisent par une courbe verticale de saturation de vapeur. Ces différentes 

caractères peuvent modifie le comportement du fluide durant sa détente et donc modifier le 

comportement thermodynamique du cycle.  Du point de vue des performances énergétique, le choix  

idéal d’un fluide de travail pour le cycle de Rankine dont les propriétés thermodynamiques et 

physiques qui doit satisfaire les critères techniques, écologiques et économiques établis par [80]. 

II.2.2.2.1. Critère technique  

 La température critique du fluide de travail doit être bien supérieure à la température la plus 

élevée du cycle (cas sous-critique). L’évaporation du fluide de travail peut se faire à la 

température maximale du cycle. Cela a pour résultat un rendement relatif important du 

système. 

 La pression de saturation à la température maximale du cycle ne doit pas être excessive. La 

pression élevée amène de problèmes de contrainte mécanique. 

 La pression de saturation à la température minimale (c.à.d. la pression de condensation) du 

cycle ne doit pas être trop faible pour éviter les problèmes d’étanchéité et la pénétration de 

l’air ambiant dans le système. 

 Le point triple doit être bien inférieur à la température ambiante minimale qui est désirée. Cela 

assure que le fluide ne se solidifie pas à tous les points de fonctionnement du système incluant 

le temps de traitement à l’extérieur du cycle. 

 Une faible valeur de chaleur spécifique du liquide ou, alternativement, un ratio faible de 

nombre d’atomes par molécule divisé par la masse moléculaire (c.à.d. amenant à ds/dT~0 pour 

la courbe de saturation de liquide) et un ratio important entre chaleur latente de vaporisation et 

la chaleur spécifique du liquide sont souhaités. Cela réduit la quantité de chaleur demandée 

pour augmenter la température du liquide sous-refroidi à la température d’évaporation. Par 

conséquent, la plupart de la chaleur est ajoutée à la température maximale du cycle, et le cycle 

approche plus celui de Carnot. 

 Une viscosité faible, une chaleur latente importante de vaporisation, une conductivité 

thermique élevée et une bonne capacité de mouillage du fluide de travail sont préférées. Ces 

propriétés assurent que les chutes de pression en traversant les échangeurs et les tuyaux 

auxiliaires sont faibles et que le taux d’échange thermique dans des échangeurs est important. 

 Un bon fluide de travail doit avoir des volumes spécifiques faibles. Ces propriétés affectent les 

taux de transfert thermique dans les échangeurs de chaleur. Le volume spécifique de vapeur se 
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rapporte directement aux tailles et coût d’achat des composants du cycle. En plus, un volume 

spécifique important de vapeur conduit à des écoulements volumétriques importants à 

l’échappement du détendeur et a pour résultat des pertes significatives de pression. Le volume 

spécifique du liquide à la pression de condensation doit être aussi faible que possible pour 

minimiser la demande en travail de la pompe. 

 La pente (ds/dT) de la courbe de saturation de vapeur du fluide de travail dans le diagramme 

T-s est préférée au voisinage de zéro. Cela prévient la production excessive de condensat ou 

de surchauffe pendant la détente. Cela assure aussi que le rejet de chaleur dans le condenseur 

se fait à la température minimale du cycle. 

II.2.2.2.2. Critère écologique 

 Non-corrosivité et compatibilité avec les matériaux communs du système sont des critères 

importants de sélection. 

 Le fluide de travail doit être chimiquement stable à tous les niveaux de température utilisée 

dans le système. La résistance de décomposition thermique du fluide de travail en présence 

des lubrifiants et des matériaux du container est un critère important. 

 Non-toxicité, ininflammabilité, non-explosivité, non-radioactivité, et actuelle acceptabilité 

industrielle sont également des caractéristiques désirables. 

 Le fluide doit avoir des bonnes propriétés de lubrification. 

II.2.2.2.3. Critère économique 

 Le coût faible et la disponibilité en quantité importante sont désirés. 

II.2.2.3. Diagrammes thermodynamiques utilisés  

Le cycle de base d’un cycle de Rankine comprend deux isobares et deux adiabates et peut être décrit 

dans un diagramme entropique (T, s) ou (h, s) à l’aide de cinq étapes (Figure II.35) : 

 1-2 : compression adiabatique du liquide; 

 2-3 : chauffage isobare du liquide; 

 3-4 : détente adiabatique de la vapeur (accompagnée d’une condensation partielle); 

 4-1 : condensation totale de la vapeur à température et pression constantes. 

Si le cycle n’est plus endoréversible mais que l’on tient compte des irréversibilités au niveau de la 

pompe et de la turbine, la démarche est similaire. Le point 1 est inchangé de même que le point 3, en 

revanche les points 2 et 4 ne sont plus situés sur les isentropes dans la mesure où les transformations 

adiabatiques ne sont plus réversibles. On a besoin d’une information supplémentaire pour placer les 

points 2 et 4 dans le diagramme [76]. Dans ce cas, on utilise les rendements isentropiques pour 

caractériser les irréversibilités des procédés de compression et de la détente.   
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Figure II.38. Cycle théorique et réelle de cycle de Rankine Organique [70]. 

 

II.2.2.4. L’efficacité énergétique et exergétique d’un cycle de Rankine organique  

II.2.2.4.1. L’efficacité énergétique 

a- L’efficacité énergétique idéale (Carnot) 

ηORC,c  = 1 −
Tsf

Tsc
                                                                                                                                 (II.58) 

b- L’efficacité thermique pratique (réel) 

ηI,ORC  =
Ẇutile

Qsc
=

(ẆT−ẆC)

Qsc
                                                                                            (II.59) 

II.2.2.4.2. L’efficacité exergétique 

Plusieurs auteurs, dont Le [79], ont considéré le rendement au sens du deuxième principe 

(l’efficacité exergétique) comme le ratio entre le rendement réel du système et le rendement 

limite de Carnot comme exprimé par l’équation(II.60) 

ηII,ORC  =
ηORC

ηCarnot
                                                                                                                  (II.60) 

Lorsque  la température de la source froide (Tsf) est déférente à celle de milieu environnant (T0), nous 

obtenons : 

ηII,ORC  =
|Ẇutile|

Qsc∗(1−
T0

Tsc
)
                                                                                                            (II.61) 
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II.2.2.5. Paramètre de contrôle et les pistes d’amélioration pour un cycle de Rankine organique  

II.2.2.5.1. Maximisation de la puissance produite (utile)  

Le raisonnement de l’amélioration du rendement thermique d’un cycle de Rankine organique par la 

maximisation de l’effet utile est identique avec ce de cycle de Joule. Dans ce contexte Plusieurs 

auteurs [81-83] ont depuis longtemps focalisé leur travail sur l’optimisation de la puissance du cycle 

de Rankine en considérant le cycle endoréversible, qui est souvent utilisée pour étudier également  la 

limitation de la performance du cycle réel [84]. 

 

II.2.2.5.2. Paramètres opératoires 

L'idée de base derrière toutes les propositions pour augmenter l'efficacité thermique d’un cycle de 

puissance est identique: augmenter la température transférée au fluide de travail dans la chaudière 

(source chaude), ou diminue la température à laquelle la chaleur est rejetée par le fluide de travail dans 

le condenseur (puits froid). 

Dans la littérature, de nombreuses études d’amélioration d’un ORC sont basées sur l’optimisation 

paramétrique. Li et al. [85]  ont analysé l'effet sur la performance thermodynamique d’un ORC en 

variant la température d'évaporation et différence de température du point de pincement 

à la chaudière. He et al. [86] ont proposé un modèle analytique afin de trouver la température optimale 

d'évaporation en optimisant la puissance nette. Dans le même égard, LE [79] a déduit que le 

rendement thermique à la puissance maximale du cycle ne dépend que les températures à l’entrée de la 

source thermique et du puits froid, la puissance maximale du système dépend encore des 

dimensionnements des échangeurs de chaleur côté chaud et froid du cycle ORC. 

Dans leurs ouvrage Yunus et al. [70] ont mis en évidence  d’autres paramètres pour optimiser un cycle 

idéal de Rankine ; Augmentation de la pression de la chaudière ; Abaissement de la pression du 

condenseur et le surchauffage de la vapeur à des températures élevées. 

Dans le même contexte d’optimisation, Khennich [87]  a déduit que l’efficacité de cycle de Rankine 

organique ne dépend pas de débit massique de fluide de travail.  

II.2.2.5.3. L’influence des efficacités de la détente et de la compression  

La performance d’un système ORC est bien corrélée avec celle du détendeur [79]. Ce dernier est 

considéré comme  un composant critique pour avoir un système ORC efficace et rentable [88].  

La sélection de la technologie de machine de détente dépend des conditions opérationnelles et de la 

puissance du système [89]. 

II.2.2.5.4. La destruction d'exergie  

Les pertes exergétiques déterminées sur la base d’une analyse exergétique qui est imposée comme une 

méthode utile pour la conception, l’évaluation, l’optimisation et l’amélioration des systèmes 

énergétiques [79]. Ces irréversibilités peuvent être utilisées comme critères dans l’optimisation 

technico-économique du système. 
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II.2.2.5.5. Caractéristiques du fluide moteur 

La nature du fluide de travail sélectionné agit remarquablement sur le fonctionnement, la performance, 

la taille et la conception de la machine. Selon [90], le fluide organique est choisi selon un compromis 

prenant en compte les critères de stabilité, l'impact environnemental (ODP, GWP), la courbe de fluide 

déterminée par la forme de sa courbe de saturation du diagramme T-s. On distingue alors trois types de 

fluides : mouillées, secs et isentropiques. Les fluides secs ou isentropiques sont plus appropriés pour 

des systèmes ORC, parce qu’ils sont surchauffés avant leur expansion isentropique dans la turbine, 

éliminant ainsi tout risque d’érosion [87]. Ces fluides sont utilisés avec des pressions de 

fonctionnement modérées (qui dépondent de la conception de la machine) et sont sûr. De plus, ils ont 

de bonnes performances thermodynamiques, un faible coût et sont disponibles.  

                                  

Figure II.39. diagramme température-entropie(T-s) pour (a) les fluides isentropiques,(b) les fluides 

mouillants et (c) fluides séchant [91] 

 

Ils existent d’autres critères de sélection directement liés aux conditions opérationnelles et qu’il faudra 

prendre en considération.  Il s’agit du niveau de température et du type de la source chaude et de la 

température critique de fluide de travail. Dans ce contexte, plusieurs études proposent de choisir le 

fluide de travail optimal à partir du niveau de température de la source de chaleur [92-96]. Dans le 

travail de Tchanche et al. [97], les fluides de travail ont été classés selon la température critique en 

trois groupes : les fluides de haute température (Tc >250°C),  les fluides de moyenne température 

(150°C < Tc < 250°C) et les fluides de basse température (Tc <150°C). 
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Tableau II.1 : classification des fluides selon la température critique [97]. 

Basse température 

    (Tc<150°C) 

Moyenne température 

(150°C < Tc < 250°C) 

               Haute température 

                    (Tc>250°C) 

  

Fluide  Tc(°C) Pc(bar)   Fluide   Tc (°C)  Pc(bar)       Fluide       Tc (°C)   Pc(bar)   

R32         78.1     57.82  N-butane  152.3     37.96  N-Heptane       267     27.36  

Propane 96.7    42.51 R245fa      154        36.51 Cyclohexane    280.5   40.75  

R134a     101.1  40.59 SES36      177.4      28.40         Benzène        288.9   49.06  

R227ca   101.8  29.25 R123        183.7      36.62         MDM            291.1   14.15  

R152a     113.3  45.17 R365mfc  186.9     32.66         N-Octane      296.2    24.97  

NH3        132.3  113.3 N-pentane196.5     33.70         D4            313      13.32  

I-butane 134.8  36.29 Hexane      234.6    30.34         Toluène        318.6    41.26  

R236ea   139.3  35.02 Méthanol  240.2    81.04         MD2M         325.8    12.27  

 Ethanol     240.8    61.48         D5                 346.1    11.60  

 MM           245.4    19.39         D6                 372.7    9.61  

  N-Butylbenzene   388         n/a  

  Tribromomethane 422.9      n/a  

 

Il y a lieu de préciser qu’il y a des fluides qui sont utilisés uniquement dans le cycle sous-critique et 

d’autres utilisés uniquement dans le cycle supercritique comme il y a d’autres pouvant être utilisés 

dans les deux types de cycle de Rankine Organique susmentionnés. Chen et al. avaient étudié 35 

fluides dits candidats pour les cycles sous et supercritique dans le travail [95]. Ils affirment que le 

R141b, R123, R21, R245ca, R245fa, R236ea et le R142b peuvent être sélectionnés comme fluides 

sous-critique, le R32, R125 et R143a comme fluides supercritique, alors que le R134a, R290, R124, 

R227ea et le R218 peuvent être sélectionnés pour les deux cycles sous et supercritique.  

He et al. [98], confirment que les fluides R123, R141b, R245fa, R113, R114, R601a et le n-pentane 

sont appropriés pour le COR sous-critique sous les conditions opérationnelles considérées. Une autre 

étude de Fernandez et al. [99] est dédiée au choix optimal des siloxanes (les polyméthylsiloxanes ou 

les huiles de silicone) pour les deux configurations de COR.  Ils ont montré que les MM 

(Hexamethyldisiloxane, C6H18OSi2) et les MDM (Octamethyltrisiloxane, C8H24O2Si3)  présentent 

des meilleures performances parmi les siloxanes testés. Dans une autre étude Ivernizz et al. [100] 

recommandent l’utilisation de MM.  

Plusieurs travaux similaires comme celles de Quoilin, et al. [101]  sont consacrés à l’étude d’une toute 

nouvelle génération de fluide du travail pour le COR tels que le Solkatherm SES36 (mélange binaire 

azéotropique composé de 65% d'un hydrofluorocarbone R365mfc et de 35% d'un perfluoropolyéther), 

le n-hexane, le Novec 649, le Novec 774, le Novec 7000 ou le R1233zd qui sont considérés comme 

fluides potentiels en raison de leurs propriétés physico-chimiques et leur faible impact sur 

l’environnement.  
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II.2.2.5.6. L’architecture de cycle et choix des composants  

L’amélioration de rendements peut être atteint  soit par la modification des architectures de cycle soit 

par l’ utilisation des températures des sources chaudes de plus en plus élevées qui nécessite aussi des 

architectures ayant le potentiel de s’adapter avec  ces niveaux de température .  

 

II.2.2.6. Cycles de Rankine organique améliorés  

II.2.2.6.1. Le cycle de Rankine organique sous-critique 

Le cycle Rankine organique sous-critique (appelé simplement le cycle ORC ou standard) avec les 

différentes parties comme la pompe, l’échangeur de vapeur (boiler), la turbine et d’un condenseur est 

le plus utilisé à cause de sa simplicité. Ce dernier est le moins complexe et demande le moins de 

maintenance [79]. Selon la littérature, deux configurations sont souvent utilisés pour le cycle ORC 

sous-critique : Le cycle simple ou le cycle standard (figure II.34) et le cycle avec un récupérateur 

(figure II.39) (utilisé dans le cas où la vapeur du fluide sortie de la turbine est suffisamment chaude, 

qui permet d’améliorer la performance de COR). 

Dans les deux cas, le fluide organique passe successivement dans les quatre modules composant le 

cycle. Une pompe de circulation porte le fluide à haute pression, mais qui reste inférieure à la pression 

critique. Le fluide est renvoyé par la suite vers l’échangeur de vapeur (bouilleur, B) où il est chauffé et 

vaporisé à son état sous-critique, par la chaleur du fluide qui constitue la source de chaleur du cycle. 

La vapeur arrive par la suite  à la turbine, se détend à une pression sous critique en produisant du 

travail mécanique. En suite, elle arrive à l’état de saturation au condenseur où elle subit une 

condensation totale et permettra au cycle de recommencer.  

                         

Figure II. 40. Diagrammes T-s pour un cycle ORC sous-critique [70]. 
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II.2.2.6.2. Le cycle de Rankine organique supercritique 

C’est le cycle le plus souvent utilisé dans le cas où la température critique du fluide de travail est très 

inférieure à celle de la source chaude. Néanmoins, selon les investigations de plusieurs auteurs les 

cycles ORC supercritiques sont d’un grand intérêt en raison de leur performance relativement élevé 

[102-132]. Cependant, cette configuration du cycle ORC présente également quelques défis à 

surmonter. Il s’agit en particulier des problèmes qui posent la pression opérationnelle importante 

demandée, le rapport important de la pression à travers la turbine, la prévision du transfert de chaleur à 

pression supercritique et les incertitudes des propriétés du fluide de travail dans la région supercritique 

[79]. 

 

 

Figure II. 41. Diagrammes T-s pour un cycle ORC supercritique [70]. 

 

II.2.2.6.3. Le cycle ORC « régénératif » (ou avec sous-tirage)  

Il s’agit d’une version améliorée de la configuration mentionnée précédemment (ORC standard) d’une 

manière en faisant un soutirage de la vapeur au niveau de la sortie de la turbine  pour faire réchauffer 

le liquide avant son entrée dans l’échangeur de vapeur. L’intérêt de cette amélioration est présenté par 

plusieurs auteurs [133-135] qui ont affirmé la meilleure performance que celui sans régénération. 
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Figure II. 42. Le cycle de Rankine organique avec régénérateur. 

II.2.2.6.4. Le cycle de Rankine organique multi-pression 

D’autre configuration du cycle de Rankine organique, qui est considéré comme une version améliorée 

de la configuration mentionnée précédemment d’une manière où la génération d’électricité s’effectue à 

multi-pression deux, triple et quadruple-pression de transfert thermique à haute température. Dans le 

cas à double pression,  la vapeur en sortie de  deux générateurs de vapeur à basse et à haute pression 

est envoyée pour détente partielle dans une première turbine à haute pression. La vapeur sortante de la 

turbine à haute pression est mélangée avec  la vapeur basse pression pour entrer dans la seconde 

turbine à basse pression dans laquelle la détente totale a lieu. Ceci présente l'avantage de pouvoir avoir 

une amélioration de la performance énergétique. Selon [136], les améliorations du rendement sont 

obtenues en appliquant plus d’un niveau de pression pour le transfert de chaleur à haute température 

du cycle de Rankine. Néanmoins, l’opération de plusieurs niveaux de pression de transfert de chaleur à 

haute température peut être compliquée le fonctionnement global du système [79].  
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Figure II. 43. Le cycle de Rankine organique multi-pression. 

 

II.2.2.6.5. Le cycle trilatéral-flash (Trilateral Flash Cycle – TFC en anglais)  

Le concept de cette configuration est semblable à un cycle de Rankine organique sous critique ; la 

seule différence c'est que le fluide de travail est chauffé dans le réchauffeur à l’état de liquide saturé au 

lieu de vapeur saturée (ou surchauffée), jusqu’ à la température d’ébullition à la pression P2 en 

échangeant la chaleur avec la source thermique dans le réchauffeur tout en évitant l’ébullition de 

fluide. La génération du travail s’effectue par la détente du liquide saturé en zone diphasique dans la 

turbine diphasique. Selon [79], l’addition de la chaleur à partir de la source thermique au fluide de 

travail est plus efficace. Cependant, le manque de turbines diphasiques avec haut rendement 

isentropique est l’obstacle principal pour la mise en œuvre du cycle trilatéral à grande échelle. 
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Figure II. 44. Le Diagramme T-s (a) et l’arrangement des composant (b) d’un cycle trilatéral-flash 

[137]. 
 

Conclusion  

L’objectif de ce chapitre est de montrer le potentiel des procédés de la thermo-transformation à 

sorption dans la transition énergétique en raison de leur capacité à valoriser les déférentes sources 

d'énergie (tels que les énergies renouvelables de type solaire et géothermique et  les rejets industriels 

de chaleur) et à rendre cette chaleur utile pour plusieurs applications.  Le chapitre a aussi pour objectif  

l’évaluation des performances de ces procédés et de leurs fluides de travail et enfin d’identifier à la 

fois les paramètres affectant la performance de ces cycles et les différentes pistes d’amélioration.  

La méthodologie adaptée permet de définir les déférentes  contraintes opérationnelles du point de vue 

meilleures COP et gain en température compte tenu des différents travaux de recherche,  des nouvelles 

paires réactifs et des nouvelles architectures potentielles. 

En ce qui concerne le transformateur thermique à absorption, les différentes contraintes 

opérationnelles filtrées par les critères environnementaux et techniques permet de conclu qu’aucune 

paire de fluide de travail n'a été identifiée en tant que seule et unique option pour favoriser une 

amélioration des performances des cycles de la thermo-transformation à absorption. Cependant, 

certaines combinaisons multi-sels augmentent à la fois les performances et les propriétés thermo-

physiques de la solution, mais peu de références montrent un intérêt spécifique à la solution du 

problème de corrosivité des métaux par la paire de fluides de travail [17]. On conclut donc la 

qualification du couple conventionnel LiBr/H2O potentiellement performant pouvant augmenter 

d’environ 50 % la température de la chaleur résiduelle avec une élévation de température de ~ 50°C et 
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une possibilité d'atteindre des performances de l’ordre de 0.5 pour un cycle à simple effet, ce qui 

favorise son utilisation malgré toutes ses inconvénients (corrosif, viscosité importante, solubilité 

limitée, limite de température et risque de cristallisation). 

Il en ressort aussi que l’amélioration de COP n'est pas directement liée à l'augmentation du nombre 

d'effets et d’étages d’absorption. L'effet de multiplicité des étages  a tendance à rendre plus complexe  

les installations ce qui exige des fois l’utilisation d’appareillage spécial et donc un cout 

d’investissement élevé par rapport à la quantité d’énergie valorisée et  les puissances obtenues en 

comparaison avec un système à simple effet. 

En ce qui concerne le transformateur thermique à adsorption physique, l’adaptation de zéolite13X 

pour ces cycles grâce à ses propriétés convenables avec les critères thermodynamiques, techniques et 

écologiques assez intéressantes par rapport aux autres combinaisons. Les cycles modifiés sont 

également étudiés en considérant la contrainte de la discontinuité du cycle conventionnel. Dans ce cas 

la mise en œuvre d’une nouvelle architecture à deux lits d’adsorption tel que le cycle à quatre 

réservoirs ou d’un système de stockage permettra de limiter cette contrainte de fonctionnement. 

Ce chapitre aborde aussi le principe de fonctionnement des machines à cycle de Joule et à cycle de 

Rankine Organique. Les pistes d’amélioration des cycles seront étudiées compte tenu d’un nombre 

important de travaux de recherche analysés pour identifier les verrous technologiques, techniques et 

phénoménologiques pour améliorer leurs performances. La  mise en évidence de plusieurs 

configurations potentielles de cycles candidats au remplacement des cycles simples a été également 

abordée. 
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Chapitre III. Les modèles thermodynamiques utilisés 

 

 Introduction  

Les différents systèmes de production de micro puissance proposés sont composés de trois cycles 

thermodynamiques avec plusieurs dispositifs. D’après l’étude bibliographique réalisée dans le premier 

chapitre, un nombre important de modèles mathématiques existe pour les cycles en question. Nous 

allons donc nous inspirer de ces modèles existants pour proposer dans cette partie une bibliothèque de 

modèles pour les configurations énergétiques proposées.  

 

III.1 Les modèles  de cycle pour la thermo-transformation à absorption  

En général, les machines thermiques à absorption de gaz permettent la production de froid et/ou de 

chaleur grâce à la faculté de certains liquides, à absorber et à désorber une vapeur et le fait que la 

solubilité de cette vapeur dans le liquide dépend de la température. Ainsi, ces machines thermiques 

utilisent un mélange de travail pour faire fonctionner le cycle. Ce mélange binaire est constitué d’un 

composé léger (réfrigérant) et d’un composé lourd (absorbant). Pour les cycles à absorption, les 

mélanges binaires doivent posséder un certain nombre de caractéristiques communes avec 

l’application pour laquelle la machine est destinée, entre autre les mélanges doivent etre adaptés et 

appropriés aux plages de température des sources chaude et froide. Dans ce contexte, dans la littérature 

on en retrouve les différentes méthodes de modélisation des cycles à absorption résumés en détail dans 

le travail  d’Anies [1]. Nous proposons tout de même un tour d’horizon sur les différentes méthodes 

pour modéliser les cycles d’absorption plus particulièrement les cycles de la thermo-transformation 

qui sont résumés également en détail dans le premier chapitre. 

D’après le même auteur [1], il existe deux types  de modèles.  Le premier est le modèle statique dans 

lequel l’estimation des performances en fonction de la température initialement prédéfinie dans un 

cahier des charges. Alors que le deuxième est dynamique et a pour  l’objectif  l’évolution temporelle 

du comportement de la machine en fonction de conditions variables.  

Une autre classification s’impose d’après Anies [1], selon la nature du modèle utilisé.  On trouve en 

effet des modèles que l’on dénommera phénoménologiques qui reposent sur l’établissement de lois de 

conservations classiques (masse, énergie) et d’autres qui résultent d’un traitement soit statistique ou 

mathématique des informations (parfois sur une base phénoménologique néanmoins) et que l’on 

appellera simplifiés. 

III.1.1. Les modèles simplifiés [2]  

Avec ce type de modèle, il est impossible de prendre en compte l’inertie des composants de la 

machine à absorption. Ce sont donc des modèles en régime permanent qui sont tout de même efficaces 

lorsqu’il s’agit d’estimer les performances de la machine à partir des températures. On distingue deux 

types de modèles simplifiés du cycle à absorption [2]. 
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III.1.1.1. Type 1 (modèles statiques simplifiés)   

Pour le premier type, l’utilisation de polynômes à plusieurs degrés permet d’estimer le coefficient de 

performance (COP) de la machine et sa puissance frigorifique en fonction des températures [2].Citons 

ainsi le plus ancien modèle développé en 1979 par Blinn [3]. Durant sa thèse, son modèle a été testé 

sur une machine ARKLA WF-36. Afin d’améliorer son modèle, Blinn ajouta par la suite la prise en 

compte de deux nouvelles variables, la température d’eau glacée et le débit massique d’eau chaude. 

Les résultats fournis par ce modèle ont été comparés  avec des résultats expérimentaux obtenus par 

[4,5]. Les résultats de comparaison montrent que le modèle développé par Blinn sous-estimait les 

effets de démarrage à froid et les phénomènes de marche arrêt. Un autre modèle développé par 

Koeppel [6] donne le COP à partir de polynômes de quatrième degré dépendants des températures et 

des débits de fluide caloporteur et de facteurs prenant en compte l’écart aux valeurs nominales de 

fonctionnement de la machine. 

Sur la même base scientifique, Ziegler et Hellmann [7] ont développé un autre modèle simplifié pour 

décrire les performances et les caractéristiques de machines à absorption. Selon [1] ce modèle exprime 

à la fois la capacité et le COP des pompes à chaleur à absorption sous forme de fonctions algébriques 

des températures du fluide caloporteur dans les  échangeurs. Il s’agit d’un modèle reposant quant 

même sur les lois de transfert de chaleur qui ont lieu au sein des différents échangeurs de la machine. 

Le même auteur [7] a réalisé une étude sur les différentes méthodes d’évaluation des performances des 

échangeurs, afin de vérifier leurs pertinences dans le domaine des machines à absorption. C’est ainsi 

qu’il a estimé que la température moyenne logarithmique pouvait être remplacée par la différence de 

température moyenne arithmétique, plus simple d’utilisation. Par conséquent, il lui a été possible de 

représenter le fonctionnement caractéristique des pompes à chaleur à absorption en seulement deux 

équations, une pour la production frigorifique et l’autre pour la chaleur consommée. Le COP est alors 

simplement le rapport entre les deux. Ce modèle ne nécessite que très peu de données et la carte 

complète de fonctionnement des machines peut être interpolée. Cette méthode a même été appliquée à 

un grand nombre de cycles plus complexes que le simple effet [7]. Les résultats obtenus avec le 

modèle ne s'écartent que légèrement des résultats obtenus avec une simulation numérique plus fine, si 

la plage de changement dans les conditions de fonctionnement n'est pas trop grande. Le modèle est 

donc bien adapté pour être mis en œuvre dans les logiciels de simulation comme TRNSYS pour la 

modélisation des machines à absorption avec une approche boite noire [8]. 

Plusieurs variantes ont vu le jour comme celui de Kuhn et Ziegler [9] basé sur le modèle de Ziegler 

dont l’objectif est d’étendre le domaine de validité aux plages de températures plus élevées.  

Un autre type de modèle qui cette fois-ci ne comporte plus rien en liaison avec les phénomènes de 

transferts ou les lois de conservation associés au fonctionnement des machines à absorption fait appel 

au domaine très foisonnant des Réseaux de Neurones Artificiels (RNA). Cette méthode purement 
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mathématique fonctionne par auto apprentissage et devient de plus en plus fiable avec le nombre de 

données qu’elle traite [10-12]. 

Rosiek et Batlles ont utilisé cette méthode afin de prédire et d'évaluer le comportement de 

l’installation de rafraichissement solaire du bâtiment CIESOL [13]. L'objectif principal de ce travail 

était donc d'utiliser un réseau de neurones pour estimer les coefficients de performance et la capacité 

de refroidissement de la machine à absorption dans le but d’estimer l'efficacité globale de l'installation 

de refroidissement solaire. Son application à utilisé dans leur cas un ensemble de 1639 points de 

mesure, dont deux tiers ont servi à la formation de réseau de neurones et 1 tiers à sa validation. La 

machine ayant fait l’objet de ces travaux est une machine à absorption WFC SC 20 (simple effet, 

LiBr/H2O) d'une capacité nominale de 70 kW [1]. 

 

La même méthode a été également proposée par Rivera and Romero [14] Sencan et al. [15]  pour 

estimer les critères quantitatifs d’évaluation des performances(COP et le taux de circulation) des 

cycles de la thermo-transformation par des nouvelles formules en fonction de la température. Cette 

nouvelle méthodologie fournit est plus rapide, plus facile et plus simple à réaliser au lieu des équations 

complexes traditionnelles utilisées pour l'analyse des systèmes énergétiques. Également, l’utilisation 

des équations dérivées, qui peuvent être utilisées avec tout langage de programmation ou tableur pour 

l’estimation du débit et du COP d'un transformateur thermique. 

 

Sozen et al. [16] prédisent la performance des transformateurs de chaleur à absorption à ejecteur en 

appliquant un modèle des Réseaux de Neurones artificiel (ANN) (ou bien en anglais Artificial Neural 

Network Approach). Le réseau a utilisé plusieurs méthodes telles que : SCG (Scaled Con- jugate 

Gradient), LM (Levenberg–Marquardt). Les avantages de l’ANN par rapport aux méthodes classiques 

étaient la rapidité, la simplicité et la capacité d’apprendre à partir d’exemples. L’effort d’ingénierie 

pourrait donc être réduit. Le modèle pourrait prévoir la performance du système, comme le coefficient 

de performance, l’exergie et le rapport de circulation . L’étude a montré que le modèle ANN pourrait 

être un bon choix pour déterminer la performance des systems de la thermo-transformation à 

absorption au lieu des modèles mathématiques. 

Le même modèle a été étudié par  Sozen et al. [17] pour déterminer les paramètres de performance en 

fonction de la température et les pertes d’exergie. Cette méthode (ANN) facilite la complexité 

d’analyse thermodynamique du système étudié par la détermination des pertes d’exergie de chaque 

composant de transformateur de chaleur injecteur – absorption. 

Dans le meme contexte, Hernandez et al. [18] ont effectué une étude théorique comparative 

entre un modèle des Réseaux de Neurones et un modèle thermodynamique pour le calcul en ligne du 

coefficient de la performance dans un transformateur de chaleur à absorption intégré au processus de 

purification du l’eau. Les deux modèles ont leurs propres avantages et inconvénients. La simplicité des 
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Réseaux de Neurones due à la simulation par des opérations arithmétiques simples est un avantage de 

cette méthode. Il est également très précis pour l’accord expérimental du COP et pour le calcul en 

ligne du COP. Cette méthode montre de meilleures corrélations à côté du modèle thermodynamique, 

cependant cette méthode utilisée dans le cas ou il y a une petite gamme de conditions de 

fonctionnement. Tandis que le modèle thermodynamique, qui a été conçu pour des conditions stables, 

peut prédire avec précision les propriétés physiques et une large gamme de conditions particulières. 

Hernandez et al. [19] ont suggéré l’application d’un modèle de réseau neural artificiel inverse (ANNi) 

afin de prévoir le COP d’un procédé de la purification de l’eau intégré à un cycle d’un transformateur 

de chaleur à absorption. Les auteurs ont conclut que l’ensemble de données de validation, les 

simulations et les tests de données expérimentales se sont avérés en bon accord. Ce modèle est 

considéré comme prévoyant les conditions optimales de fonctionnement, de sorte qu’en appliquant 

cette méthodologie, il est possible d’obtenir toute variable d’entrée inconnue qui est la clé pour avoir 

un COP idéal. 

Colorado et al. [20] ont developpé une méthodologie en utilisant la propagation d’erreur de la méthode 

de Monte Carlo à la performance d’un procédé de la purification de l’eau intégré à un cycle d’un 

transformateur de chaleur à absorption, prédit par l’approche d’ANN (Artificial Neural Network). La 

méthode de Monte Carlo offre une approche raisonnable de propagation d’erreur de COP, inspite de la 

complexité informatique. La précision de cette méthode est confirmée par la comparaison des résultats 

expérimentaux et simulés, et les résultats simulés ont également développé une nouvelle corrélation 

pour la propagation des erreurs de prédiction COP. 

Selon [2], l’inconvénient de ce premier type de modèle est qu’il s’éloigne rapidement de la réalité pour 

la simulation des machines dont la plage de fonctionnement n’est pas couverte par les polynômes. 

III.1.1.2. Type 2 (modèles thermodynamiques)   

Cette limite est corrigée par les modèles thermodynamiques ou phénoménologiques. En effet, ces 

modèles se fondent sur une étude thermodynamique de l’installation. Ainsi, à partir des équations 

d’état et des lois de conservations classiques (masse, énergie), ils permettent d’estimer en régime 

stationnaire les performances de la machine à absorption, ainsi que les températures à la sortie de 

chacun de ses composants [21]. 

Dans cet égard, Kim et Infante Ferreira [22] ont proposé des modèles plus proche de la 

thermodynamique et des transferts de chaleur en se basant sur des phénomènes physiques et des 

équations qui les régissent, qui permettent de simuler les performances de plusieurs cycles à 

absorption commerciales (Refroidisseurs à absorption, pompes à chaleur à absorption et les 

transformateurs de chaleur à absorption). Le modèle a été développé par résolution des équations 

gouvernantes, les équations de Duhring, et les principes thermodynamiques pour les mélanges. Les 
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auteurs ont conclut que ce type des modèles avait l’avantage de décrire le comportement des cycles 

d’absorption en calculant le COP avec un nombre minimal de caractéristiques constantes.  

Qin et al. [23] ont présenté une autre façon pour la détermination de la performance du système de la 

thermo-transformation à absorption, en établissant une relation générale entre le COP et la charge de 

chauffage en appliquant la loi de transfert de chaleur, compte tenu de l'effet de la résistance, des pertes 

thermiques et des irréversibilités internes. Les résultats permettraient d’optimiser un système de 

transformateur de chaleur à absorption réel. 

Une autre étude a été présentée par Chen [24]. Elle a permis d’établir un modèle d’un cycle 

endoréversible avec un écoulement continu  d’un transformateur de chaleur à absorption  sur la base 

de la théorie de la thermodynamique des temps finis ou finite-time thermdynamics qui prend en 

considération les résistances thermiques existant dans le transfert de chaleur entre les surfaces des 

échangeurs et l’extérieur du réservoir de chaleur. Cette étude montre que la performance de cette 

machine est non seulement influencée par des paramètres classiques (GTL, le taux de circulation et 

l’effet des températures de fonctionnement), mais aussi par d’autres paramètres comme les résistances 

thermiques qui ont un grand potentiel pour l’amélioration de la performance et la conception optimale 

des transformateurs de chaleur à absorption. 

Généralement, ce type de modèle est bien adapté pour des applications de type boîte noire où le 

nombre de paramètre à définir est restreint et où le modèle une fois implémenté dans l’environnement 

de simulation peut couvrir une large plage de fonctionnement de machines à absorption [2]. 

Si les modèles précédents (modèles statiques simplifiés et les modèles thermodynamiques) se 

révèlent très pratiques car rapides pour effectuer des études de pré-dimensionnement ou de diagnostic 

ou encore pour être implémentés dans des solveurs de type TRNSYS [8], certains d’entre eux par leur 

nature purement mathématique rendent aussi difficile leur extrapolation hors du domaine d’étude et 

bien moins encore la possibilité d’une étude de sensibilité paramétrique ou d’optimisation. Ils 

présentent par ailleurs un certain nombre d’inconvénients parmi lesquels la difficulté de rendre compte 

du caractère transitoire et dynamique associé au fonctionnement réel de ces machines (surtout dans le 

cas d’une alimentation énergétique par voie solaire) [1]. 

Devant un besoin grandissant de ce type d’outils de calcul, plusieurs études ont entrainé la recherche 

d’autres modèles afin de remédier aux problèmes cités auparavant. Dans cet égard, l'apparition des 

nouveaux modèles nommés dynamiques ont vu le jour depuis une dizaine d’années.  
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III.1.2. Les modèles dynamiques (raffinés)  

Ces modèles sont issus des équations de transfert de chaleur, d’état, de masse et d’énergie. Ils 

permettent de simuler le caractère dynamique et transitoire de la machine [25-29] 

Plusieurs travaux de recherche ont été réalisés sur la même base scientifique, mais pouvant se 

distinguer soit par les bibliothèques de propriétés utilisées, soit par les outils de résolution ou les 

méthodes numériques mis en oeuvre. Dans cet égard,  Il conient de rappeler le travail de Butz et 

Stephan [30] qui est consacré à l’étude du comportement d’une machine à absorption pour les 

différents débits et températures à partir d’un modèle dynamique reposant sur l’écriture des équations 

différentielles relatives au bilan de matière et d’énergie des différents composants. D’autres travaux de 

Willers et al. [31]  qui ont utilisé un solveur d’équation comme TRNSYS pour simuler le 

comportement transitoire d’une machine eau/ammoniac. Scott et al. [32] ont développé un modèle 

mathématique pour décrire le comportement hydrodynamique, ainsi que les caractéristiques du 

transfert de chaleur d’un nouveau thermo-transformateur à absorption multi-compartiments pour les 

différentes températures de la source chaude. Ils ont constaté que ce modèle est la pièce maitresse pour 

prévoir l’état d’équilibre, le comportement stationnaire, transitoire et dynamique de cette machine. 

D’autres études menées par deux équipes rapportées dans [33,34]. Ces équipes ont développé un 

modèle mathématique avec le software EES (engineering equation solver), pour estimer et optimiser 

les performances d’un transformateur de chaleur à différentes configurations à double et triple 

absorption en fonction des paramètres classiques de fonctionnement tels que : les températures de 

fonctionnement, la concentration de solution riche et pauvre en réfrigérant, le taux de circulation et les 

efficacités de l’échangeur de chaleur (économiseur). 

Parmi les différents types de modèle brièvement présentés ci-dessus, le modèle dynamique nécessite 

une connaissance précise de la géométrie de l’installation ainsi que les paramètres thermo physiques 

de chacun des composants. Même si ce type de modèle est plus pertinent pour saisir le fonctionnement 

dynamique d’un tel équipement, son intégration dans un modèle de type boite noire n’est pas très 

adaptée à cause du nombre important de paramètres qu’il nécessite [2]. 
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III.2.  Les Modèles de cycle pour la thermo-transformation à adsorption  

Le deuxième chapitre (section II 1.3.8) comporte une description des principes de fonctionnement et 

des évolutions du cycle d'adsorption plus particulièrement les cycles de transformateurs de chaleur à 

adsorption avec les différentes architectures à savoir : avec un (simple) et deux (continu) lits 

d’adsorption avec ou sans récupération de masse et /ou de chaleur. En effet, les modèles 

thermodynamiques des systèmes d'adsorption avec leurs descriptions mathématiques peuvent être 

largement trouvées dans la littérature. Cependant, les transformateurs de chaleurs à adsorption n’ont 

pas reçu beaucoup d’attention et avoir le même développement que les autres cycles d’adsorption (les 

pompes à chaleur et les systèmes de refroidissement par adsorption).  

Pour le cycle réel d’adsorption, des isothermes précis, la chaleur isostérique d’adsorption et les 

caractéristiques cinétiques de l’adsorption et de la désorption sont les facteurs clés pour déterminer les 

performances du système [35]. Avec ces données clés, la modélisation numérique des évolutions du 

système d’adsorption réel peut être calculée avec une plus grande exactitude [36]. Cependant, la 

plupart des études sur les pompes à chaleur à adsorption ont été réalisées à l'aide de concepts d'état 

stable (cas en régime stationnaire), alors qu'un système d'adsorption réel peut difficilement atteindre 

l'état d'équilibre en raison du temps de cycle court (cas en régime dynamique) [37]. 

III.2.1. Le modèle stationnaire  

Dans le cas du cycle de la thermo-transformation à adsorption, la littérature est peu prolixe. Certains 

recherches sont axées sur la performance du système de la thermo-transformation à adsorption  et sont 

généralement consacrées à l’évaluation des performances de ce dernier avec leurs différentes 

architectures en se basant sur la première loi de la thermodynamique. Il convient de rappeler celles de 

Restuccia et al. [38] Chandra et Patwardhan [39]. 

Dans cet égard, les modèles thermodynamique des cycles d'adsorption en générale sont présentées ici 

par souci de manque de références. 

 

III.2.1.1. Le cycle d’adsorption simple  

L’objectif principal du modèle est de prédire le coefficient de performance de cycle l’adsorption 

(COPAdHT). Afin de prévoir le (COPAdHT), les valeurs de transfert de chaleur pour chaque évolution 

doivent être calculées. Le transfert de chaleur requis sur le lit d'adsorbant pour chaque évolution peut 

être trouvé en utilisant la 1ère loi de la thermodynamique. Les expressions mathématiques peuvent être 

consultées dans [40-42]. 

III.2.1.2. Le cycle d’adsorption avec récupération de chaleur  

Le modèle mathématique est construit pour le cycle de récupération de chaleur décrit en détails dans 

[40, 42]. Le coefficient de performance du cycle de récupération de chaleur est calculé similairement 

avec celle du cycle simple donné dans [40-42]. 
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III.2.1.3. Le cycle d’adsorption avec récupération de masse  

Le modèle d’un cycle d’adsorption avec récupération de masse ne nécessite aucune formulation 

mathématique spéciale au-delà des simples relations du cycle d’adsorption. Les détails sont rapportés 

par Qu et al. [43]. 

Dans ce contexte, plusieurs études des modèles thermodynamiques en régime stationnaire ont été 

suggérées dans la littérature, par souci de brièveté, seules quelques études pertinentes sont résumées 

chronologiquement dans cette partie. Il y a lieu de citer celle de Douss et al. [44], qui ont mis au point 

un modèle numérique des cycles de simples et avec récupération de chaleur et de masse pour analyser 

les performances d’une pompe à chaleur utilisant la zéolite Nax/eau comme une paire de travail. Ce 

modèle numérique a été soutenu par une étude expérimentale. 

Une autre étude théorique a été menée par Zheng et al. en 1995 [45]. Ils ont analysé une pompe à 

chaleur à adsorption de l’ammoniac sur  deux lits de charbon actif  (cycle continu) et avec régénération 

de la chaleur. Les effets de plusieurs paramètres liés au temps de cycle et aux coefficients de transfert 

de chaleur sur les performances du cycle ont été étudiés. Selon les résultats obtenus, l’augmentation de 

la masse de la couche de lit d’adsorption (c’est-à-dire la capacité thermique) a conduit à une 

diminution    du COP et de la capacité de refroidissement du cycle, tandis que l’augmentation de la 

masse  du fluide caloporteur dans le lit d'adsorbant fait augmenter légèrement le COP, mais diminue 

considérablement la capacité de refroidissement. 

Un autre modèle a été développé par Teng et al. [46] pour un cycle d’adsorption simple et un cycle de 

récupération de chaleur. Dans cette étude, les effets de la température maximale du lit, de la 

température d'évaporation et du rapport de capacité calorifique ont été analysés.  

Wang et al. [47] a développé un modèle analytique pour un cycle de refroidissement par adsorption à 

deux lits (cycle continu) avec un couple gel de silice - eau. Les effets de la récupération de chaleur et 

de masse et des températures de fonctionnement sur les performances du système ont été étudiés. 

Un cycle continu de refroidissement par adsorption avec récupération de chaleur et de masse alimenté 

par l’énergie solaire a été modélisé par Luo et al. en 2010 [48]. Les valeurs du COP ont été prédites à 

l'aide de bilans énergétiques avec une plage de température maximale du lit allant de 55 à 90 ° C. 

Ces modèles permettant d’accéder à la quantité d’adsorbat adsorbée en fonction de la pression pour 

une température donnée existent en régime stationnaire. En revanche, ils ne permettent pas de décrire 

le comportement dynamique, notamment entre deux états d’équilibre. Il faut donc adjoindre un modèle 

dynamique [49]. 

 

III.2.2. Le modèle dynamique 

 

La conception et la modélisation des processus d'adsorption nécessitent des solutions numériques d'un 

ensemble d'équations aux dérivées partielles impliquant des variables temporelles et spatiales [37]. Les 
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bases théoriques des modèles mathématiques développés pour représenter le comportement 

dynamique (cinétique) de sorption peuvent être trouvées dans de nombreuses références [50-58]. 

Dans ce contexte, plusieurs modèles peuvent être utilises, notamment le modèle de diffusion, modèle 

de diffusion simplifie LDF (Linear Driving Force) comportant une équation différentielle d’ordre 1 

par rapport au temps, ou un modèle quasi-statique dit modèle d’équilibre. Ce modèle comporte trois 

équations fortement couplées : deux équations de conservation de l’énergie (une pour le fluide et une 

pour l’adsorbant ou les variables d’état sont homogénéisées par l’intermédiaire de la porosité connue) 

et une équation de conservation de la masse d’eau dans le lit d’adsorbant [49]. Par ailleurs, plus 

d’informations peuvent être retrouveées dans les références fournies pour chaque modèle.  

Quelques travaux de recherche ont été réalisés pour traiter le cas du modèle de diffusion. Il y a lieu de 

citer le travail de Yong [59], Inaba, [60] et Madrau [61].   

La détermination des modes de transfert dominants, de leur coefficient de diffusion et des paramètres 

intervenant dans ces équations est difficile du fait de la géométrie complexe de l’adsorbant [49]. 

 

Dans ce contexte, plusieurs études ont sucité la recherche d’autres solutions afin de remédier aux 

problèmes cités auparavant. Gleuckauf et Coates ont proposé  un modèle de diffusion simplifié appelé 

le modèle LDF (Linear Driving Force). Ce modèle est utilisé pour décrire la cinétique d’adsorption 

dans les grains d’adsorbant [49]. 

Le même auteur [49] a montré que ce type de modèles LDF sous-estime les quantités de matières 

transférées aux temps courts et donnent des résultats acceptables aux temps suffisamment longs. 

Malgré ces imprécisions, les modèles LDF donnent généralement des résultats satisfaisants pour les 

simulations des procèdes d’adsorption.  

Sicar et al. [52] et Ilis et al. [62] ont comparé ce type des modèles (LDF) avec ceux de diffusion et 

assurent leur validité. Bien que son emploi doit être remis en cause pour les simulations des procèdes 

d’adsorption très rapides [63], ce modèle reste largement utilisé par les différents auteurs, il convient 

de rappeler Passos [64], Zhang[65,66], Dai[67], Leong [68], Liu[ 69], Wang [70], Aristov[71]et Wu 

[72]. 

Un autre modèle a été proposé pour l’utilisation dans le cas où  la vitesse de diffusion de la matière 

dans les pores est suffisamment grande pour qu’à chaque instant t, la quantité de matière en phase 

adsorbée soit celle donnée par l’isotherme [73] sous le nom d’un modèle d’équilibre. 

Le meme auteur a prédit que ce modèle (modèle d’équilibre) semble suffisant pour décrire la cinétique 

d’adsorption dans le cas de la modélisation du processus d’adsorption lié aux faibles sources d’énergie 

comme celle de l’énergie solaire [73]. 

Ce modèle a été largement utilisé pour étudier les systèmes d'adsorption pour les différentes 

applications. Il y a lieu de citer les travaux de recherche de Douss et al. [44], Chang et Hill [74],  Adell 

et al.[75,76], Lemmini et al. [77], Marmottant et al. [78], Bentayeb et al. [79,80], Sun et al [81], Ben 

Amar et al [82], Mhimid et al. [83], Leite et Daguenet [84], Caulibaly et al. [85], Vasiliev et al. [86], 
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Poyelle et al. [87], Bakkas et al. [88], Anyanwu et al. [89], Zhang et Wang [90], Li et al. [91], Yong 

[92], Maggio et al.[93] et  Kwapinski et al. [94]. 

 

Une étude comparative entre les  trois modèles précédents a été réalisée par Chahbani et Labidi [95]. 

L’analyse des résultats montre que le modèle d’équilibre est utile quand la résistance de transfert de 

masse définie dans le modèle de diffusion peut être négligée. 

 

III.3. Les modèles des cycles de conversion 

Bien que les modèles thermodynamiques jouent un rôle majeur dans l’évaluation et  la simulation de 

cycles de puissance, peu de travaux semble avoir été consacré à la précision et au temps du calcul et à 

la plage de fonctionnement. Parce qu’il a été difficile de trouver de telles études pour les cycles de 

puissance, nous avons élargi la portée de notre étude documentaire pour y inclure l’étude des 

défférents modèles thermodynamiques adaptés à ces processus. Cependant, il est important de préciser 

que les études réalisées ont été focalisées sur l’analyse des performances des cycles de puissance à 

travers les différents modèles mathématiques.  

  

III.3.1. Le moteur d’Ericsson  

Le moteur Ericsson a été conçu par John Ericsson pour fonctionner suivant le cycle thermodynamique 

qui porte son nom. Ce cycle est composé de deux adiabatiques et deux isothermes. Toutefois ce cycle 

exige à la compression comme à la détente une température constante. Cette condition représente un 

défi technologique encore de nos jours. Par contre le moteur peut être abordé avec une technologie 

plus simple et moins onéreuse s’il fonctionne en cycle de Joule-Brayton. Ce cycle remplace la 

compression et la détente isothermes par des transformations adiabatiques réversibles [96]. La 

littérature propose quelques modèles thermodynamiques pour analyser le moteur d’Ericsson à cycle de 

Joule qui sont résumés en détail dans [96]. Il existe très peu de travaux récents sur le moteur Ericsson 

à cycle de Joule à apport de chaleur externe, hormis ceux menés au La TEP. Suite au manque 

d’informations sur de ce moteur, le modèle du convertisseur sera relativement sommaire. 

Dans ce contexte, les travaux de Sébastien Bonnet [97] et Muriel Alaphilippe [98] ont permis de 

préparer le terrain pour la construction du premier prototype du cylindre de détente Ericsson. 

S. Bonnet s´était proposé dans sa thèse, en plus de l´étude d´un petit moteur Stirling, le 

dimensionnement initial d´un moteur Ericsson pour une application de micro-cogénération. Ce 

dernier, qui devait fonctionner en cycle de Joule, devait être capable de produire 11 kW couplé à un 

bruleur de gaz naturel. Dans ce travail l’auteur rappelle d’abord les principaux résultats de l’analyse 

thermodynamique classique du cycle de Joule à récupération suivi par une analyse de sensibilité qui a 

été réalisée sur les échangeurs pour les différentes efficacités et débits de fonctionnement. 

Par une approche de modélisation dynamique F. Lontsi [99] , s´est inspiré de l´analyse adiabatique du 

moteur Stirling, de la loi des soupapes des moteurs à combustion interne et de la relation de Saint-
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Venant pour réaliser le modèle d’un moteur d’Ericsson. Dans une seconde approche, F. Lontsi intègre 

les pertes de charge dans les échangeurs et considère les transferts thermiques dans le cylindre de 

compression compte tenu de l’hypothèse d’une détente adiabatique. 

Sur le sujet de l’analyse adiabatique, le modèle à compression adiabatique avec apport thermique 

imposé ou avec contrainte de température maximale a été étudié pour modéliser le cycle de Joule. 

Dans ce modèle la compression de gaz se fait à compression adiabatique [100]. 

Les mêmes auteurs ont suggéré d’étudier le même  modèle avec récupération d’énergie. Ils ont conclut  

que  les modèles avec contrainte de température maximale et avec récupérateur sont les modèles les 

plus utiles. 

 

Une autre étude a été présentée par Touré et al [101].Son travail s´est donc divisé entre une partie 

théorique  et une partie expérimentale. La partie théorique permis d’effectuer un modèle 

thermodynamique en considérant que les échanges thermiques étaient nuls pour les deux cylindres et a 

donc adopté l´hypothèse d´une compression et une détente isentropiques. Tendis que la deuxième 

partie  dédiée au cylindre de détente, où la mesure de la température instantanée dans le cylindre n´a 

pas été possible à cause de la fragilité des thermocouples construits.  

D’autres travaux de recherche ont été consacrés à l’évaluation de la performance du cycle de Brayton 

par le bai d’un modèle mathématique élaboré (bilan énergétique) sur la base de la première loi de la 

thermodynamique. Dans ce contrexte, il serait de citer le travail réalisé par Frost et al.[102] 

L’étude des machines thermiques plus particulièrement les cycles de Joule à l’aide de la 

thermodynamique réversible classique permet de modéliser des cycles thermodynamiques parfaits. 

Cependant les contraintes économiques et écologiques, ainsi que les soucis d’obtenir des résultats 

s’approchant le plus possibles des résultats théoriques préalablement obtenus, ont poussé les 

chercheurs à développer des nouveaux outils qui permettraient d’obtenir des modélisations non plus 

des machines thermiques parfaites, mais des machines thermiques réelles [103]. Dans ce contexte,  

Bejan [104, 105] montre à l’aide de son « triangle de Bejan » que l’obtention des modèles qui se 

rapprochent le plus possible de la réalité  nécessite de coupler la thermodynamique à des domaines 

comme le transfert de chaleur ou la mécanique des fluides. Ceci mettra en lumière des causes 

d’irréversibilités, responsables des pertes diverses que l’on peut observer sur les cycles 

thermodynamiques réels. Le premier couplage fait apparaitre de la thermodynamique à vitesse finis 

dans laquelle les irréversibilités étudiées sont dues aux chutes de pression dans le cycle. Plusieurs 

études axées sur ce domaine. Il y a lieu de citer celles de Angulo-Brown [106], Yan [107]; Cheng and 

Chen[108], Cheng and Chen[109] et  Sahin et al.[110]. Ces chercheurs ont étudié la performance 

écologique des moteurs thermiques endoreverssible et irréverssibles en consédirant la contrainte à 

vitesse finis. Cependant l’analyse de la performance du cycle de Brayton utilisant la technique 

d’optimisation écologique en temps fini ne ne semble pas avoir été publié. 
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Le second couplage fait apparaitre de la thermodynamique à temps finis dans laquelle les 

irréversibilités étudiées sont dues aux irréversibilités externes, qui avaient comme préoccupation 

l’optimisation de cycles thermodynamiques.  Dans cet égard, Cheng and Chen [111] mit en place cette 

méthode pour optimiser un cycle de Brayton (Joule) endoréversible avec récupération d’énergie en se 

basant sur les taux de capacité thermique finis des réservoirs thermiques. 

Les mêmes auteurs [111-113]  ont étudié la performance d’un modèle irréversible avec récupération 

d’énergie (régénérative)  pour un cycle de Brayton, dans lequel  toutes les sources d’irréversibilités 

associées au processus du transfert de chaleur à temps finis ont été prises en compte.  

Herrera et al. [114] ont utilisé la taille de l’échangeur de chaleur et la chute de pression admissible 

comme contraintes de conception pour un cycle irréversible régénératif de Brayton. Dans le modèle, la 

thermodynamique en temps fini et l’optimisation ont été utilisées pour déterminer la puissance 

maximale et la production d’entropie minimale, ainsi que la puissance globale nette maximale. 

 

III.3.2. Le cycle de Rankine organique  

La littérature propose diverses méthodes concernant la modélisation des cycles de Rankine organique. 

Celles-ci sont basées sur des modèles stables (stationnaires) ou instables (dynamiques).  Ces modèles 

sont rapportés dans le travail de Ziviani et al. [115]. Ce dernier a présenté une analyse approfondie des 

outils de modélisation employés dans la conception des systèmes ORC. Il y a aussi  le travail de Linke 

et al. [116] qui a examiné les approches développées par les chercheurs pour la sélection systématique 

des fluides de travail et la conception, intégration et contrôle des cycles ORC. 

III.3.2.1. Modèle stationnaire  

La modélisation en régime stationnaire permet de bien comprendre le fonctionnement et les 

caractéristiques du système. Ces caractéristiques sont les entrées du modèle, qui sont les variables sur 

lesquelles on peut réellement agir, les sorties du système qui sont les variables intéressantes (ex : 

puissance délivrée par l’expanseur) et enfin, les paramètres intrinsèques à la modélisation du système 

[117]. 

Plusieurs études axées sur les performances des fluides organiques dans les cycles de Rankine 

organiques utilisent ce modèle. Il convient de rappler le travail de Mago et al.[118] qui a évalué la 

performance de quatre fluides secs pour un cycle conventionnel (basique) de Rankine organique et un 

cycle avec récupération d’énergie sur la base de la première et deuxième loi de la thermodynamique.     

Une autre étude menée par Rayegan and Tao [119] est consacrée à proposer une procédure pour 

comparer les fluides de travail d’un cycle de Rankine organique. Ils les ont analysés en termes 

d'efficacité thermique, de puissance nette générée, de taux d'expansion de la vapeur et d'efficacité 

exergétique. 
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D’autres études  ont été menées pour montrer l’adaptation et la qualification  des mélanges 

zéotropique pour les  cycles de Rankine organiques sur la base de l’analyse en régime stationnaire 

[120].  

 

III.3.2.2. Le modèle dynamique  

Les modèles dynamiques caractérisent le comportement du système dans des conditions transitoires. 

Ce type d’analyse est extrêmement important pour les applications dans lesquelles le cycle 

d’utilisation de la source de chaleur présente des variations de comportement telles que les véhicules 

ou les applications solaires. Le comportement dynamique des systèmes ORC dépend du fluide de 

travail considéré. En particulier, les propriétés de transfert de chaleur du fluide organique jouent un 

rôle crucial dans la définition de la dynamique du système. En fait, les propriétés de transfert de 

chaleur du fluide de travail affectent la conception des échangeurs de chaleur, qui sont les composants 

avec la constante de temps la plus élevée dans un système ORC[120]. 

Quoilin et al. [121] ont proposé un modèle dynamique pour étudier le comportement 

ORC à petite échelle pour les applications de récupération de chaleur résiduelle. Un accent particulier 

a été mis sur le comportement transitoire des échangeurs de chaleur pour concevoir un système de 

contrôle approprié. 

Certains travaux ont suggéré une analyse de type « boîte noire », dans laquelle le système ORC est 

étudié au niveau du processus. Il convient de rappeler le travail de Maizza et Maizza [122] qui a 

considéré des valeurs fixes pour l’efficacité des composants. Un autre travail de Sciubba et al. [123] 

qui a utilisé une analyse de la boîte noire pour simuler un cycle de Rankine organique à double boucle 

pour des applications marines. Cela implique que les paramètres thermodynamiques sélectionnés 

pourraient affecter négativement la conception de les composants [120]. Dans ce contexte, certaines  

études ont entrainé la proposition d’autres méthodes dans lesquelles la sélection des paramètres 

thermodynamiques est liée à des contraintes découlant de limitations pratiques dans la conception des 

composants [124,125]. En outre, certains travaux ont considéré des modèles d’optimisation thermo-

économique [126,127]. 

Dans le meme contexte, certains auteurs [128-131] se sont donc éloignés des modèles simplifiés pour 

réaliser des études détaillées basées sur une description précise du fonctionnement de chaque 

composant afin de déterminer pour chaque fluide les conditions optimales de fonctionnement en 

termes de pression de changement d’état par rapport à des critères d’optimisation (ratio de la puissance 

récupérée à la turbine sur la surface d’échange par exemple). Tous les fluides sont alors comparés dans 

leurs conditions optimales de fonctionnement. Ce type de modèles, bien que très précis pour comparer 

les fluides, nécessite une connaissance détaillée des échangeurs de chaleurs, qui restent les composants 

les plus délicats à modéliser. Or le choix du fluide peut intervenir dans la conception de ces derniers en 
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termes de géométrie et de technologie employée. Par ailleurs, les résultats de ce type d’étude sont 

fortement dépendant des critères de performance choisis [132]. À cet égard, certains efforts se tournent 

donc vers l’analyse multicritère [133,134]. Cette analyse est généralement recommandée pour la 

comparaison des fluides.  

Conclusion  

Le but de cette thèse n’étant pas de proposer des modèles pour notre système énergétique de 

production de micro puissance (< 15 kW), nous avons puisé dans la littérature pour établir la plupart 

de ces modèles tout en les adaptant lorsque cela semblait nécessaire.   

Ensuite, dans la mesure où notre travail comporte une part importante liée à la modélisation, un état de 

l’art des modèles disponibles a été effectué, en distinguant ceux qui permettent d’évaluer les 

performances pour un état donné du système (approche statique) de ceux qui rendent compte des 

phases dynamiques liées au fonctionnement de la machine face à des conditions variables. 

Enfin, et dans la mesure où il s'agit de connaître et prédire le comportement d’un système énergétique 

de production de micro puissance dans son ensemble. La modélisation en régime stationnaire 

(approche statique)  correspondant à nos attentes en termes de fiabilité car elle permet de bien 

comprendre le fonctionnement et les caractéristiques du système. 
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Chapitre IV : Thermodynamique et propriété du 

couple réactif  des différents cycles 

thermodynamiques utilisés dans les deux systèmes 

énergétiques proposés 

Introduction  

Ce chapitre porte sur la méthodologie mise en œuvre pour l’élaboration d’un modèle 

thermodynamique pour l’étude et l’analyse du fonctionnement de deux installations énergétiques de 

production de micro puissance proposées. Le modèle élaboré est basé sur les bilans thermiques et 

massiques dans les des deux configurations d’installations énergétiques sus-mentionnées, compte tenu 

des propriétés thermodynamiques des couples réactifs et fluides de travail utilisés dans les différents 

compartiments. Ceci permettra d’obtenir les grandeurs d’état à savoir pression, température ainsi que 

les compositions du couple réactif en tout point de l’installation, particulièrement à l’entrée et à la 

sortie de chaque compartiment de l’installation, pour aboutir aux valeurs des enthalpies et des 

puissances mises en oeuvre et pouvoir enfin estimer le rendement. Ce modèle thermodynamique sera 

utilisé également pour la mise en évidence des conditions optimales de fonctionnement des deux 

installations énergétiques, de cibler les paramètres déterminants pour le bon fonctionnement de 

l’installation besoin d’améliorations. 

 

IV.1. Description du système énergétique étudié 

IV. 1.1. Couplage de deux transformateurs de chaleur en cascade avec un moteur Ericsson      

Le schéma de la première configuration du système de production de micro puissance est représenté 

sur la figure IV.1. 
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Figure IV.1. Schéma représentatif d’une installation énergétique constituée d’une cascade thermique 

composée de deux  transformateurs de chaleur à sorption couplé à un moteur Ericsson. 

Cette installation énergétique est constituée de deux sous systèmes. Un premier sous système pour la 

valorisation des puits de chaleur de bas potentiel (dans le présent cas, collectée par un capteur solaire 

plan) par le biais de deux thermo transformateurs à simple effet fonctionnant suivant les différents 

cycles.  Le premier est un thermo transformateur à cycle d’absorption (liquide/vapeur). Le mélange de 

travail (ou bien la solution diluée) est séparé dans le désorbeur chauffé par une source de chaleur de 

bas potentiel d’origine solaire (TSC). De la vapeur riche en refrigérant et du liquide pauvre en 

refrigérant (la solution concentrée) sont obtenus. La vapeur est condensée par la suite, en rejetant de la 

chaleur QC1 vers un puits de chaleur de température TC1. Par ailleurs, le liquide riche est ensuite 

évaporé dans l’évaporateur recevant de la chaleur QE1 d’une source de moyenne température (TSC). La 

vapeur produite est alors absorbée par la solution concentrée provenant du désorbeur accompagnée 

d’un dégagement de chaleur d’absorption QU1 au niveau de l’absorbeur à la température TU1. Ce 

dernier est mis en communication avec un  seconde thermo-transformateur fonctionnant avec le cycle 

d’adsorption physique. Ce cycle contient deux phases : une phase de désorption et une phase de 

d’adsorption. Pendant la première phase du cycle, le couple de travail dans le second générateur reçoit 

un flux de chaleur de moyenne température fournie par l’absorbeur du premier thermo-transformateur 

à absorption (TU1). Une fois la  température de désorption limite atteinte, la désorption s’arrête  et la 

vapeur dirigée vers le condenseur est condensée en rejetant une quantité de chaleur QC2 à basse 

température TC2 correspondant à une basse pression de saturation PC2 de l’adsorbat. 
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Dans la seconde phase du cycle qui s’effectue à haute pression, l’adsorbat est mis en communication  

avec le deuxième évaporateur. L’évaporation s’effectue par un apport de chaleur à température 

moyenne TU1 et à haute pression PE2. La vapeur issue de l’évaporateur est admise dans l’adsorbeur 

avec un seul lit d’adsorbant, qui l’adsorbe avec un dégagement de chaleur QU2 à haute température 

TU2. 

Ce premier sous système est connecté avec un deuxième sous système de conversion et de production 

de micro puissance à partir  de l’énergie thermique valorisée par le premier sous système. Ce dernier 

est composé d’un moteur réciproque fonctionnant selon le cycle de Brayton avec apport de chaleur 

externe. La machine de conversion est composée d’un cylindre de détente, un autre de compression et 

un réchauffeur (H) alimenté en chaleur par l’adsorbeur (générateur 2) du thermo transformateur à 

adsorption (QU2). Elle peut être réalisée avec ou sans régénérateur. Dans la machine proposée 

plusieurs fluides peuvent être utilisés comme l’air, l'hélium (He), le dihydrogène (H2) et le diazote 

(N2). Selon le fluide utilisé, le cycle sera ouvert ou fermé. 

Dans les deux cas le fluide moteur est d’abord comprimé dans le compresseur jusqu’à PH et T18, 

ensuite chauffé dans le réchauffeur par la chaleur d’adsorption (QU2) pour être enfin détendu dans la 

machine de détente pour produire de la puissance mécanique. Par ailleurs, le rendement de 

l’installation peut être amélioré significativement par l’introduction de régénérateur. Dans ce cas, le 

fluide de travail peut être préchauffé avant son passage dans le réchauffeur jusqu’à T19 comme il peut 

céder une partie de sa chaleur après la détente pour atteindre la température T22. Dans le cas d’un cycle 

ouvert les gaz refroidis sont rejetés dans le milieu amiant à la température T22 . Ils sont réinjectés de 

nouveau dans le cycle si ce dernier est fermé.  

IV.1.2. Couplage de deux transformateurs de chaleur en cascade avec un cycle organique de 

Rankine 

La deuxième cascade proposée est représentée sur la figure IV.2. Cette installation énergétique 

comporte un couplage en série de deux thermo-transformateurs à simple effet à absorption 

liquide/vapeur et à adsorption liquide/solide. L’adsorbeur du dernier thermo-transformateur est mis en 

communication avec un moteur fonctionnant au cycle organique de Rankine. Ce dernier  utilise des 

fluides de travail organiques qui présentent l’avantage d’une génération de puissance mécanique 

(électrique) plus particulièrement la production de micro puissance à partir des sources thermiques de 

basse qualité énergétique par rapport au cycle traditionnel qui utilise l’eau  comme fluide de travail et 

nécessite des sources thermiques de haute température. 

Selon les conditions opérationnelles du cycle de Rankine organique, deux configurations sont 

possibles. Le cycle sous-critique : c’est le cycle simple ou standard  sans et avec un récupérateur 

(utilisé dans le cas où la vapeur du fluide sortie de la turbine est suffisamment chaude, qui permet 
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d’améliorer la performance de COR) et le cycle supercritique : c’est le cycle le plus souvent utilisé 

dans le cas où la température critique du fluide de travail est très inférieure à celle de la source chaude. 

Néanmoins, selon les investigations de plusieurs auteurs les cycles COR supercritiques sont d’un 

grand intérêt en raison de leur rendement relativement élevé [1]. 

Dans les deux cas, le fluide organique passe successivement dans les quatre modules composant le 

cycle. Une pompe de circulation porte le fluide à haute pression et à température (T18), mais qui reste 

inférieure à la pression critique dans le COR sous-critique ou supérieure à la pression critique dans le 

COR supercritique. Le fluide est renvoyé par la suite vers l’échangeur de vapeur (bouilleur) où il est 

chauffé et vaporisé à l’état sous-critique, ou à l’état supercritique (T19) par la chaleur épuisée à partir 

de l’adsorbeur de transformateur de chaleur à adsorption (QU2). La vapeur arrive par la suite  à la 

turbine, se détend jusqu’à la température (T20) tout en produisant du travail mécanique. En suite, elle 

arrive à l’état de saturation au condenseur où elle subit une condensation totale (T17) pour permettre au 

cycle de recommencer.  

 

Figure IV.2.  Schéma représentatif d’une installation énergétique constituée d’une cascade thermique 

composée de deux transformateurs de chaleur à sorption couplé au cycle organique de Rankine. 

IV.2. Modèle thermodynamique   

Les différents systèmes de production de micro puissance proposés sont composés de trois cycles 

thermodynamiques réalisés par plusieurs dispositifs. Selon la littérature, différentes manières de 

modéliser ces cycles sont proposés et résumés dans le troisième chapitre. Les modèles existants seront 

utilisés pour l’estimation des performances et des puissances globales produites par les installations 
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proposées pour la production de micro puissance en fonction de diverses sollicitations. Chacune des 

installations énergétiques proposées est considirée comme un système composé de boites noires, 

permettant de déterminer les paramètres de sorties du système tels que les puissances utiles délivrées 

par l’absorbeur, l’adsorbeur et les deux dispositifs de détente en fonction des conditions à l’entrée du 

système telles que les températures des sources chaude, froide et ambiante, le taux de circulation (F) et 

le rapport de la masse adsorbée à la masse de l’adsorbant (∆x). La modélisation en régime stationnaire 

permet de bien comprendre le fonctionnement et les caractéristiques du système. Ces caractéristiques 

sont subordonnées aux paramètres à l’entrée du modèle, qui sont les variables sur lesquelles on peut 

réellement agir (les conditions de fonctionnement). Les paramètres de sortie du système se sont les 

variables convoités et enfin, les paramètres intrinsèques à la modélisation du système [2].  

Selon le même régime, les conditions de fonctionnement et notamment les températures des sources 

chaude, froide et ambiante ont une forte influence sur les performances [3]. Dans cet égard, les 

différents modèles des cycles choisis en régime permanant seront exposés. 

 

IV.2.1. Présentation du modèle de cycle d’un thermo-transformateur à absorption 

Comme on a pu voir dans le chapitre III, la modélisation des cycles à absorption selon le modèle 

thermodynamiques ou phénoménologique (type 2) présente plusieurs avantages : 

 Elle permet l’amélioration de modèle statique simplifié qui s’éloigné de la réalité pour la 

simulation des machines à absorption dont la plage de fonctionnement n’est pas couverte par 

les polynômes [4]. 

 Elle détermine les performances attendues d’un cycle réel d’absorption en fonction d’un 

nombre minimal de caractéristiques (conditions de fonctionnement) [5], ainsi que les 

températures à la sortie de chacun de ses composants [6]. 

 Elle permet l’amélioration et l’optimisation de la performance des cycles réels d’absorption en 

fonction d’autres paramètres [7,8]. 

 Ce type de modèle est bien adapté pour des applications de type boîte noire où le nombre de 

paramètre à définir est restreint et où le modèle une fois implémenté dans l’environnement de 

simulation peut couvrir une large plage de fonctionnement de machine à absorption [4]. 

Ces avantages justifuent le choix de ce modèle composé essentiellement de trois sous-modèles 

importants permettant l’évaluation de la performance du cycle et les températures à la sortie de ces 

composants à partir des températures d’entrée des principaux composants. Ces sous-modèles sont 

énumérés comme suit :  

 

  Bilans massiques et énergétiques de tous les dispositifs formant le cycle ;  

  Modélisation des propriétés thermodynamiques pour pouvoir déterminer les grandeurs 

d’équilibres (T, P, X et H);  
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  Modélisation des enthalpies des fluides de travail en tout point du cycle de la thermo-

transformation à absorption pour pouvoir déterminer les puissances mises en œuvre et enfin 

estimer le rendement (COP) du cycle. 

Bien entendu, ce modèle phénoménologique pour les cycles à absorption est établi sous les hypothèses 

simplificatrices suivantes [6, 9 et 10]: 

 Le fluide frigorigène sortant du condenseur 1 (point 8) est considéré comme de l’eau saturée à la 

température et à la pression correspondantes ; 

 Le fluide frigorigène entrant dans le condenseur1 (point 7) est de la vapeur d’eau surchauffée 

à la température et à la pression correspondantes ; 

 Le fluide frigorigène sortant de l’évaporateur1 (point 10) est à l’état de vapeur saturée ; 

 Les détentes sont isenthalpiques. 

Selon la configuration  choisie (le type de la thermo-transformation), d’autres hypothèses 

simplificatrices sur lesquelles les calculs vont être basés, ces dernières peuvent être énoncées comme 

suit : 

 la pression au niveau de l’évaporateur est égale à celle de l’absorbeur (perte de charge 

négligeable). La pression au niveau du désorbeur est égale à celle du condenseur (perte de 

charge négligeable); 

 la température de la solution à la sortie du premier générateur TG1 est égale à celle de 

l’évaporateur1 TE1 ;  

 le fluide de travail considéré dans cette étude est le LiBr/eau qui s’impose comme le couple le 

plus performant pour ce système (voir chapitre 1 et 2 section I.1 et II.2.5.6) 

 la solution diluée (riche en fluide frigorigène) à la sortie de l’absorbeur est un liquide saturé à 

la température T4 . La concentration de l’absorbeur Xd est fonction de la pression haute et de la 

température à la sortie de l’absorbeur Xd=f (T4, PE1). De même, la solution concentrée (pauvre 

en fluide frigorigène) Xc quittant le générateur est fonction de la pression basse et de la 

température du générateur Xc=f (T1, PC1) ; 

 l’efficacité de l’échangeur opérant à contre courant pour préchauffer la solution riche sortant 

du l’absorbeur par la solution pauvre sortant de générateur est supposée égale à 80% ; 

 Les températures d’entrée sont considérés les températures du générateur TG1, du condenseur 

TC1, de l’évaporateur TE1 et de l’absorbeur TU1. Cependant, l’accès à ces températures est 

impossible puisque les transferts de chaleur ne sont pas pris en considération dans cette étude. 

Néanmoins, l’introduction de la notion de pincement aux échangeurs ∆TAbHT permet de 

déterminer la température à la sortie de chaque composant à partir de sa température d’entrée 

comme rapporté dans [4, 6, 11 et 12] par les expressions suivantes : 
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 les températures de la solution à la sortie du générateur1 et de 

l’évaporateur1 sont inférieures à 5°C par rapport à la température de la 

source chaude de bas potentiel (TSC), TG1=TSC-∆TAbHT; 

 la température à la sortie de l’absorbeur est supérieure de 5°C par rapport 

à la température de la chaleur valorisée de haut potentiel, 

T11=TU1+∆TAbHT; 

 la température de condensation est supérieure de 5°C par rapport à la 

température du milieu environnent T0 , TC1=T0+∆TAbHT; 

 
 
IV.2.1.1. Bilans massiques et énergétiques 

 

Le bilan massique global est exprimé comme : ∑ ṁent= ∑ṁsor 

Le bilan massique individuel est exprimé comme : ∑ ṁent Xent= ∑ṁsor Xsor 

Le bilan énergétique est exprimé comme : ∑ ṁent hent= ∑ṁsor hsor 

 

Figure IV.3. Représentation des points caractéristiques du cycle d’un thermo-transformateur à absorption 

sur le diagramme d’Oldham. 

NB. Les indices compris entre 1 et 10 dans les expressions correspondent tous à des emplacements portant les mêmes 

numéros dans la figure IV.1. À l’exception du point 3', qui n’est pas rapporté sur la figure IV.1. Il représente la température 

la plus élevée pauvant etre atteinte à l’intérieur du premier générateur au cours du processus d’absorption. 

IV.2.1.1.1. Établissement du bilan massique  

Désignons par ṁref , ṁc  et ṁd les débits massiques du réfrigérant (fluide frigorigène), de la solution 

concentrée et de la solution diluée, respectivement. Xc et Xd, les concentrations massiques de la 

solution concentrée et de la solution diluée. Une analyse rapide de la figure IV.1 permet d’en déduire 

les expressions suivantes : 
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                  ṁref = ṁ7 = ṁ8 = ṁ9 = ṁ10                                                                                      (IV.1) 

                  ṁc = ṁ1 = ṁ2 = ṁ3                                                                                                     (IV.2) 

                  ṁd = ṁ4 = ṁ5 = ṁ6                                                                                                    (IV.3) 

                  Xc = X1 = X2 = X3                                                                                                        (IV.4) 

                  Xd = X4 = X5 = X6                                                                                                        (IV.5) 

 Le générateur 1 : 

    ṁ6 = ṁ1 + ṁ7                                                                                                                (IV.6) 

                 ṁ6X6 = ṁ1X1                                                                                                                  (IV.7) 

 Le condenseur 1 : 

    ṁ7 = ṁ8                                                                                                                          (IV.8) 

 L’évaporateur 1 : 

    ṁ9 = ṁ10                                                                                                                        (IV.9) 

 L’absorbeur : 

    ṁ3 + ṁ10 = ṁ4                                                                                                            (IV.10) 

 

                     ṁ3X3 = ṁ4X4                                                                                                               (IV.11)                                         

                

 L’échangeur de solution : 

    ṁ2 = ṁ3                                                                                                                        (IV.12) 

    ṁ4 = ṁ5                                                                                                                        (IV.13) 

    ṁ2X2 = ṁ3X3                                                                                                                (IV.14) 

                 ṁ4X4 = ṁ5X5                                                                                                               (IV.15) 

 La pompe de circulation (WP1): 

    ṁ8 = ṁ9                                                                                                                        (IV.16) 

 La pompe de solution (SP): 

         ṁ1 = ṁ2                                                                                                                         (IV.17) 

  ṁ1X1 = ṁ2X2                                                                                                                 (IV.18) 

 Le détendeur : 

   ṁ5 = ṁ6                                                                                                                        (IV.19) 

  ṁ5X5 = ṁ6X6                                                                                                                 (IV.20) 

 

IV.2.1.1.2. Etablissement du bilan énergétique  

 Le générateur 1 : 

QG1 = ṁ7h7 + ṁ1h1 − ṁ6h6                                                                                          (IV.21) 

 Le condenseur 1 : 

QC1 = ṁ8(h8 − h7)                                                                                                          (IV.22) 
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 L’évaporateur 1 : 

QE1 = ṁ10(h10 − h9)                                                                                                       (IV.23) 

 L’absorbeur : 

QU1 = ṁ3h3 − ṁ4h4 + ṁ10h10                                                                                       (IV.24) 

 L’échangeur de solution : 

QSHX = ṁ2(h3 − h2) = ṁ4(h4 − h5)                                                                              (IV.25) 

 La pompe de circulation (WP1) : 

ẆWP1 = ṁ8(h8 − h9)                                                                                                       (IV.26) 

 La pompe de solution (SP) : 

ẆSP = ṁ1(h2 − h1    )                                                                                                       (IV.27) 

 Le détendeur : 

h5 = h6                                                                                                                              (IV.28) 

 

IV.2.1.2. Les propriétés thermodynamiques du fluide de travail 

La modélisation phénoménologique des cycles à absorption (absorbant/réfrigérant) nécessite la 

connaissance des propriétés thermodynamiques du fluide de travail qui est le couple eau/bromure de 

lithium dans le cas des machines étudiées. Toutes les données disponibles sur les propriétés 

thermodynamiques du couple LiBr-H2O se rapportent à des états d'équilibres liquide/vapeur, car 

aucune donnée n'est disponible pour l’état de liquide comprimé [10]. Dans ce contexte, deux 

approches ont été rapportées dans la littérature. Une première approche consiste à mettre en œuvre une 

démarche théorique basée sur l'énergie libre de Gibbs. À cet égard, le travail de McNeely [13] a 

permis de préparer le terrain pour la proposition des autres formulations publiées par les différents 

auteurs dont on cite celles de Haar et al. [14], Patterson[15], Ruiter[16], Feurecker et al.[17], Herold et 

Moran[18], Kaita[19], Yuan et Herold[20], Yuan et Herold[21] et Kim et Infante-Ferreira [22]. 

En effet, la formulation de McNeely [13] est le plus souvent utilisée. Cette formulation est valable sur 

une plage de température allant de 15 à 166°C. Les autres formulations [14-22] sont moins utilisées 

dans les calculs de cycle à absorption, même si certaines d'entre elles ont été développées avec 

l'intention d'étendre la plage de validité de ces propriétés. 

Une seconde approche consiste à décrire les évolutions des propriétés thermodynamiques au moyen de 

corrélations basées sur des données expérimentales. Selon cette approche, les travaux de Patek et 

Klomfar [23, 24] ont mis en œuvre une formulation qui permet de compléter les anciennes 

formulations en corrélant l'ensemble des données expérimentales disponibles. Cette bibliothèque a 

permis de mettre en évidence les propriétés les plus courantes comme la pression, la masse volumique, 

la capacité calorifique, l’enthalpie et l’entropie sous la forme de fonctions explicites dépendant de la 

température, de la pression et de la composition pour le mélange eau-bromure de lithium. La phase 
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gazeuse du mélange peut être considérée comme de la vapeur d’eau pure. En effet, la pression de 

vapeur du bromure de lithium est négligeable devant la pression de vapeur d’eau.  

Cette formulation est valable pour une large gamme de variables (températures, pressions, 

concentrations, enthalpies...), à partir de 0°C (ou de la température de cristallisation) jusqu'à des 

températures de 220°C et pour toute la gamme des compositions.  

Selon la même approche, d’autres corrélations expérimentales ont été utilisées pour décrire les 

évolutions des propriétés thermodynamiques des mélanges à deux composants plus particulièrement le 

mélange de LiBr-H2O. Les formulations les plus connues sont celles adoptées par Chua et al.[25] ou 

ASHRAE Fundamentals Handbook (SI) [26].  La bibliothèque de propriétés thermodynamiques 

utilisée dans cette étude pour le couple LiBr-H2O est construite à partir des travaux de Patek et 

Klomfar [23, 24] et ASHRAE Fundamentals Handbook [26].  

Pour le calcul des propriétés thermodynamiques de l'eau à l’état liquide et gaz, les formulations de 

Patek et Klomfar [23, 24] ont été utilisées. Les mêmes auteurs se sont basés sur les équations de 

l'énergie libre de Gibbs, elles-mêmes issues des formulations proposées par l’association internationale 

des propriétés de l’eau et de la vapeur [27]. D’autres déscription[28,29] ont été également utilisées 

pour décrire les évolutions des propriétés thermodynamiques de la substance de l’eau. 

IV.2.1.2.1. Les corrélations thermodynamiques du fluide frigorigène (eau)  

a. Pression de saturation 

La pression d’équilibre de l’eau (fluide frigorigène) en fonction de la température est exprimée par la 

formule expérimentale proposée par Patek et Klomfar [23] 

               Ps(Tref,s) = Pcexp [
Tc

Tref,s
∑ αi (1 −

Tref,s

Tc
)

βi6
i=1 ]                                                                        (IV.29) 

Où : 

Tc =647.096 K, Pc= 22.064 Pa, P(Pa) et Tref (K). 

 Les coefficients (α, β) sont rapportés dans le Tableau IV.1. 

Tableau IV.1. Les coefficients (α, β) pour le calcul de Ps 

i αi βi 

1 1.0 -7.85951783 

2 1.5 1.84408259 

3 3 -11.7866497 

4 3.5 22.6807411 

5 4 -15.9618719 

6 7.5 1.80122502 
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b. L’enthalpie de l’eau à l’état liquide saturé en fonction de la température 

L’enthalpie de l’eau liquide en fonction de la température est exprimée par la formule empirique 

suivante [28] : 

        hl(tref) = Cptref                                                                                                                                     (IV.30) 

Où : 

Cp (kJ/Kg °C) et tref en (°C) 

c. L’enthalpie de l’eau à l’état vapeur saturé en fonction de la température  

L’enthalpie de la vapeur de la vapeur d’eau est exprimée par la formule empirique suivante [29] : 

      hv(tref) = −125397 10−8tref
2+1.88060937 tref +2500.559                                                   (IV.31) 

d. L’enthalpie de la vapeur surchauffée en fonction de la pression et de la température [6] 

hsur = hv(t) + Cp(Tref,s − Tref,sur)                                                                                             (IV.32) 

      CP = A1 + A2(Tref,s + Tref,sur) + A3
1−e

(
(Tref,s−Tref,sur)

45
)

(Tref,s−Tref,sur)
                                                                 (IV.33) 

Avec : 

  A1 = 1.610693 + 5.472051 ∗ 10−2 ∗ P + 7.5175370 ∗ 10−4 ∗ P2                                                (IV.34)       

A2 = 3.383117 ∗ 10−4 − 1.975736 ∗ 10−5 ∗ P − 2.874090 ∗ 10−7 ∗ P2                                       (IV.35) 

A3 = 1.707820 ∗ 103 − 1.6994196 ∗ 10 ∗ Tref,sur + 6.2746295 ∗ 10−2 ∗ Tref,sur
2 − 1.0284259 ∗

10−4 ∗ Tref,sur
3 + 6.4561298 ∗ 10−8 ∗ Tref,sur

4                                                                                          (IV.36) 

 

Où : 

hsur en KJ/Kg, P en MPa et Ten K. 

IV.2.1.2.2. Corrélations thermodynamiques de la solution (bromure de lithium-eau)  

a. Pression de saturation de la solution [26]  

  log10(P) = A −
D

(tref+273.15)
+

E

(tref+273.15)2                                                                                         (IV.37) 

Avec : A=7.05, D=-1596.49, E=-104095.5, P(kPa) et tref (°C). 

D’où 

   tref =
−2E

D+[D2−4E(C−log10(P))]0.5                                                                                                                (IV.38) 

b. Température de saturation de la solution [26]  

  tsol = ∑ Bn
3
n=0 Xn + tref ∑ An

3
n=0 Xn                                                                                                    (IV.39) 

Où les coefficients (A, B) sont rapportés dans le tableau ci-dessous 
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tr :la température du réfrigérant    -15< tref <110 °C 

tsol :la température de la solution     5< tsol <175 °C. 

X   la concentration en LiBr    45%< X< 70% 

Tableau IV.2.  Les coefficients (A, B) pour le calcul de tsol(tsol, X) 

n An Bn 

0 -2.00755 124.937 

1 0.16976 -7.71649 

2 3.133362 E-03 0.152286 

3 1.97668 E-05 -7.95090 E-04 

 

c. L’enthalpie de la solution (H2O/LiBr)  

La relation entre la température, la concentration et l’enthalpie est exprimée par [26] : 

Pour : 40% < X < 70% et 15< tsol <165 °C  

  hsol = ∑ An
4
n=0 Xn + tsol ∑ Bn

4
n=0 Xn + tsol

2 ∑ Cn
4
n=0 Xn                                                 (IV.40) 

D’où : X(%), tsol (°C) et h(kJ/Kg). 

 Les coefficients (A, B et C) sont rapportés dans le Tableau IV.3. 

Tableau IV.3. Les coefficients (A, B et C) pour le calcul de hsol (tsol, X) 

n An Bn Cn 

0 -2024.33 18.2829 -3.7008214 E-02 

1 163.309 -1.1691757 2.8877666 E-03 

2 -4.88161 3.248041 E-02 -8.1313015 E-05 

3 6.302948 E-02 -4.034184E-04 9.9116628 E-07 

4 -2.913705 E-04 1.8520569 E-04 -4.4441207 E-09 

 

d. La densité de la solution (H2O/LiBr) [24] 

 ρ(Tsol, X) = (1 − X)ρ′(T) + ρc ∑ ai
2
i=1 Xmi (

Tsol

Tc
)

ti

                                                                     (IV.41) 

D’où : 

Tc =647.096 K, ρc= 322 Kg/m3, ρ'=999.789 Kg/m3 et Tsol(K). 

Tableau IV.4.  Les coefficients (mi, ti et ai) pour le calcul de ρ (Tsol, X) 
i mi ti ai 

1 1 0 1.746 

2 1 6 4.709 
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IV.2.1.2.3. Évaluation des performances  

Comme il a été déjà mentionné dans le chapitre II, le coefficient de performance (COP) d’un cycle réel  

d’un thermo-transformateur est défini comme étant le rapport de la quantité de  chaleur utile produite 

et évacuée au niveau de l’absorbeur aux quantités de chaleur consommées par le générateur et 

l’évaporateur et l’énergie mécanique fournie aux pompes. 

  COPAbHT =
QU1

(QE1+QG1+ẆSP+ẆWP1)
                                                                                                          (IV.42) 

Ou encore : 

Dans le cas du désorbeur (génarateur 1) (Figure IV.1) le bilan de masse peut être écrit : 

 ṁd = ṁc + ṁref                                                                                                                            (IV.43) 

L’expression du débit massique de la solution diluée ṁd en fonction des débits massiques du fluide 

frigorigène ṁref et de la solution concentrée ṁc est déduite de ces bilans : 

  QG1 = ṁrefh7 + ṁch1 − ṁdh6 = ṁrefh7 + ṁch1 − (ṁc + ṁref)h6                                       (IV.44) 

 

On divise l’équation (IV.44) par ṁ ref, on obtient : 

   
QG1

ṁf
= qG1 = h7 +

ṁc

ṁf
 h1 − (

ṁc

ṁf
+ 1)h6                                                                                 (IV.45) 

 
 

L’introduction de la notion de taux de circulation (le débit spécifique de solution)  exprimé comme le 

rapport des flux massiques de la solution concentrée (ṁc) aux flux massiques de la  vapeur du fluide 

frigorigène (ṁref). 

L’expression (IV.45) devient après simplification :   

  qG1 = h7 + F h1 − (F + 1)h6                                                                                                      (IV.46) 

D’une façon similaire on en retrouve les quantités d’énergie mises en jeu dans chaque compartiment : 

L’absorbeur :                                              qU1 = Fh3 − (F + 1)h4 + h10                                   (IV.47) 

L’évaporateur 1 :                                        qE1 = h10 − h9                                                           (IV.48) 
 

Le condenseur 1 :                                       qC1 = h8 − h7                                                             (IV.49) 
 

L’échangeur  de la solution :                      qSHX = F(h3 − h2) = (F + 1)(h4 − h5)                    

(IV.50) 

La pompe de circulation (WP1):                  ẇWP1 = h9 − h8                                                       (IV.51) 

La pompe de solution (SP):                          ẇSP = F(h2 − h1)                                                    (IV.52) 

L’expression du coefficient de performance devient :  
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  COPI,AbHT =
(Fh3+h10−(F+1)h4)

(Fh1+h7−(F+1)h6)+(h10−h8)+F(h2−h1)
                                                                    

(IV.53) 

 

Comme mentionné auparavant, le coefficient de performance exergétique (rendement au sens du 

deuxième principe de la thermodynamique) est défini comme le rapport de l'exergie utile à l'exergie 

dépensée.  

COPII,AbHT =
QU1∗(1−

T0
TU1

)

QG1∗(1−
T0

TG1
)+QE1∗(1−

T0
TE1

)+ẆSP+ẆWP1

                                                                                          (IV.54) 

 COPII,AbHT =
qU1∗(1−

T0
TU1

)

qG1∗(1−
T0

TG1
)+qE1∗(1−

T0
TE1

)+ẇSP+ẇWP1

                                                                                          (IV.55) 

 

IV.2.2. Présentation du modèle de cycle d’un thermo-transformateur à adsorption 

En ce qui la modélisation du cycle d’un thermo-transformateur à adsorption, la présente étude ne 

s’intéresse pas à tous les détails tels que l’interaction entre les molécules ou la structure de l’adsorbant, 

ce qui permet d'examiner le cycle d’adsorption selon les modèles thermodynamiques. Ce type de 

modèles propose des corrélations qui décrivent les propriétés thermodynamiques du couple 

d’adsorption permettant de déterminer l’enthalpie en tout point du cycle, ainsi que les puissances 

mises en œuvre en fonction de la température, pression et la quantité de gaz adsorbée par kilogramme 

d'adsorbant.  

Avant d’entamer la modélisation de ce système de transformation de chaleur à simple adsorption 

représenté sur les figures IV.1 et IV.2, il est nécessaire d’émettre certaines hypothèses simplificatrices 

sur lesquelles les calculs vont être basés. Ces  hypothèses peuvent être énoncées comme suit : 

 Durant les phases désorption- condensation et évaporation – adsorption, la pression est égale à 

la pression de saturation à la température d’évaporation et à la température de condensation, 

respectivement. 

 la température, la pression et la masse adsorbée sont supposées uniformes ; 

 la température à la sortie du second générateur est égale à celle du second évaporateur. Ces 

deux températures sont inférieures de 10°C par rapport à la température d’alimentation (TU1); 

 la température à la sortie de l’adsorbeur T16 est de 10°C supérieure de la température de la 

chaleur valorisée de haut potentiel TU2 ; 

 la température de condensation TC2 est supérieure de 10°C par rapport à la température du 

milieu environnent T0. 

 Les effets cinétiques de l’adsorption et des pertes thermiques associées au chauffage de 

l’adsorbeur sont supposés négligeable. 
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 Similaire au cycle à absorption, le lit d’adsorption est saturé (riche) en fluide frigorigène au 

cours du processus d’adsorption et la concentration riche dans l’adsorbeur (xr ) est fonction de 

la pression haute et de la température à la sortie d’adsorbeur xr=f (PE2,T16). De même, le lit 

d’adsorption est pauvre en fluide frigorigène au cours du processus de désorption et la 

concentration pauvre (xp) quittant le second générateur est fonction de la pression basse et de 

la température du second générateur xp =f (PC2, T12) ; 

 La chaleur spécifique du réfrigérant adsorbé est supposée égale à la chaleur spécifique de la 

vapeur du réfrigérant, ce qui est conforme à la 1ère loi de la thermodynamique [30]. 

 

 IV.2.2.1. Bilans massiques et énergétiques 

 

Le modèle présenté dans cette section est une extension des modèles publiés antérieurement par Baker 

et Kaftanoğlu [31, 32 et 33] et de ceux révisités par la suite par Taylan, Baker et Kaftanoğlu [34, 35 et 

36]. La modélisation de la performance de cette machine est aussi basée sur l’utilisation des équations 

d’état (adsorbant/adsorbat) à l’équilibre thermodynamique représenté par le trajet thermodynamique 

de l’évolution de l’état du mélange dans le cycle représenté sur la  (fig IV.4) par le diagramme de 

Clapeyron (lnP,-1/T). Afin de déterminer les performances, les valeurs de transfert de chaleur pour 

chaque processus doivent être calculées. Le transfert de chaleur requis par le lit d'adsorbant pour 

chaque processus peut être déterminé à partir de la 1ère loi de la thermodynamique. 

 

Figure IV.4.  Représentation des points caractéristiques du cycle d’un thermo-transformateur à 

adsorption sur le diagramme de Clapeyron. 
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NB. Les indices compris entre 11 et 16 dans les expressions correspondent à des températures portant les memes numéros 

dans la figure IV.1 et IV.2. L’exception est indiquée dans l’état 15, qui n’est pas rapporté dans ces figures. Elle représente la 

température la plus élevée atteinte à l’intérieur du deuxième générateur au cours du processus d’adsorption. 

 

IV.2.2.1.1. Bilan massique  

Selon ce diagramme (Figure IV.4), le cycle comprend les procédés suivants : 

Le procédé 11-12 : chauffage isobarique et désorption  

À ce stade, le lit d’adsorbant recoit de la chaleur de moyen potentiel (TU1) tout en étant connecté au 

second condenseur. Une augmentation supplémentaire de la température du lit de l'adsorbant provoque 

une désorption de la vapeur de l’adsorbat (réfrigérant). Cette vapeur désorbée se condense durant le 

processus 12-13, en rejetant une quantité de chaleur vers un puits de chaleur à basse température 

(QC2). La masse du réfrigérant dans le générateur n'est plus constante et la concentration en adsorbat 

décroît de x11 à x12 , à mesure que la température augmente de la température la plus basse T11 à la 

température la plus élevée du second générateur T12. 

Le procédé 12-15 : Chauffage isostérique et pressurisation 

À ce stade, le lit d’adsorbant isolé par la fermeture des deux vannes continue de recevoir de la chaleur. 

Ce chauffage induit une augmentation de pression du second générateur (l’adsorbeur) de la pression 

du condensation à la pression d'évaporation, de sorte que la pression d’evaporateur prévaut dans le 

système. On considère que la masse dans l’adsorbeur reste constante (x12 = x15)  jusqu'à ce que la 

pression d'évaporation soit atteinte, bien que la concentration puisse augmenter légèrement si le 

réfrigérant peut être adsorbé dans n’importe quel volume vide présent dans le système. 

Le procédé 15-16 : Refroidissement isobarique et  adsorption. 

Au cours de cette transformation, l’adsorbeur est mis en communication avec le second évaporateur 

par la vanne (V2) ce qui provoque le refroidissement du lit d’adsorption . Durant cette phase la vapeur 

issue de l’évaporateur maintenu à la température TU1 durant le processus 13-14, admise dans 

l’adsorbeur conduit à une augmentation de la concentration en adsorbat dans l’adsorbant de x15 à x16 à 

mesure que la température dans l’adsorbeur diminue de la température d'adsorption initiale (T15) à la 

température d'adsorption finale(T16). Donc la masse de réfrigérant dans le générateur n'est plus 

constante.  

Le procédé 16-11 : Refroidissement isostérique et dépressurisation 
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L’adsorbant saturé en adsorbat isolé par la fermeture des deux vannes subit un refroidissement par le 

fait de l’extraction de la chaleur QU2 dégagée lors de la phase d’adsorption, ce qui fait baisser la 

pression de système adsorbat-adsorbant. Cette pression de générateur (adsorbeur) diminue jusqu'à sa 

plus basse valeur égale à celle dans le condenseur PC2 pour recommencer le cycle. Donc, au cours de 

cette transformation on considère que la masse dans le second générateur reste constante (x16 = x11)   

jusqu'à ce que la pression de la condensation soit atteinte, bien que la concentration puisse diminuer 

légèrement si le réfrigérant peut être désorbé dans n’importe quel volume vide présent dans le 

système. 

IV.2.2.1.2. Bilan énergétique  

Le procédé 11-12 : chauffage isobarique et désorption  

Le second générateur reçoit l’énergie de la source chaude (QU1) dont une partie sera utilisée pour 

chauffer les parties métalliques de l’adsorbeur (UPM), une autre de cette énergie (UFC) pour chauffer le 

fluide caloporteur et le reste servira pour chauffer l’adsorbant (Uads), l’adsorbat (Uref) et à la 

désorption. 

 dQ11→12 + dHV = dUPM + dUFC + dUads + dUref                                                                               (IV.56) 

Dans toute la suite de cette modélisation, nous admettons l’hypothèse de la néglégance des pertes 

thermiques associées au chauffage ou le refroidissement de générateur 2 (l’adsorbeur), qui conduit à : 

 dQ11→12 + d(m h)V = d(m u)ads + d(m u)ref                                                                                      (IV.57)          

dQ11→12 +  hV dmv = mads duads + urefdm ref  + mrefdu ref                                                           (IV.58) 

 

Où : dmads = 0 et dmv = dmref ≠ 0 

 dQ11→12 = mads duads + (uref −  hV)dm ref + mrefdu ref                                                         (IV.59) 

Selon [37] la chaleur constante d’adsorption est définie comme : 

  ∆hads = uref − hv                                                                                                                          (IV.60) 

On divise l’équation (IV.59) par  𝑚𝑎𝑑𝑠 , on obtient : 

 

 
dQ11→12

mads
=  dq11→12 = duads + (uref −  hV)

dm ref

mads
+

mref

mads
du ref                                                        (IV.61) 

 
L’utilisation de la définition de la capacité d’adsorption (la concentration massique en adsorbat, x), 

qui est définie comme le rapport de la masse de réfrigérant adsorbé à la masse d'adsorbant permet de 

retrouver :  

 dq11→12 =  duads + x du ref + ∆h dx                                                                                           (IV.62) 

 

Le transfert de chaleur requis pour le processus 11-12 peut être trouvé en intégrant l’équation (IV.62) 
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  q11→12 = ∫ Cads
12

11
dT +

x12+x11

2
∫ Cref

12

11
dT + ∫ hads

12

11
dx                                                               (IV.63) 

 

Le procédé 12-15 : chauffage isostérique et pressurisation 

Le transfert de chaleur requis par le lit d'adsorbant pour le processus 12-15 peut être trouvé en utilisant 

la 1ère loi de la thermodynamique :  

  dQ12→15 = dUads + dUref                                                    (IV.64) 

 

  dQ12→15 = d(m u)ads + d(m u)ref                                                                                                          (IV.65)    

  

 dQ12→15 = mads duads  + mrefdu ref                                                                                                       (IV.66) 

 

Où : 𝑑𝑚𝑎𝑑𝑠 = 0 et 𝑑𝑚𝑟𝑒𝑓 = 0 (par conséquent, aucun changement dans la quantité  du frigorigène 

adsorbé). 

D’une façon similaire on en  retrouve : 

 dq12→15 = Cads dT + x Cref dT                                                                                                               (IV.67) 

L’intégration de l’équation (IV.67) donne : 

  q12→15 = ∫ Cads
15

12
dT + x2 ∫ Cref

15

12
dT                                                                                        (IV.68) 

Le procédé 15-16 : refoidissement isobarique et adsorption 

Le transfert de chaleur du lit de l’adsorbant au cours du processus 15-16 peut être calculé de facon 

similaire à ce qui a été fait pour le processus (11-12). Dans ce cas, la température  de la vapeur de 

réfrigérant entrant dans le lit d'adsorbant est égale à la température d'évaporation (TE2).  

Le transfert de chaleur requis durant le processus 15-16 peut être déterminé par intégration de 

l’équation (IV.62) soit: 

 q15→16 = ∫ Cads
15

16
dT +

x15+x16

2
∫ Cref

15

16
dT + ∫ hads

15

16
dx                                                                (IV.69) 

Le procédé 16-11 : refroidissement isostérique et dépressurisation 

La modélisation du processus 16-11 est semblable à celle du processus 12-15, sauf que le lit adsorbant 

est refroidit pour le processus 16-11. Par conséquent, le transfert de chaleur requis pour ce processus 

peut être calculé en intégrant  l’équation (IV.67), 

   q16→11 = ∫ Cads
16

11
dT + x11 ∫ Cref

16

11
dT                                                                                              (IV.70) 

Les transferts de chaleur du condenseur et de l'évaporateur par unité de masse d'adsorbant peuvent 

également être calculés, respectivement, à partir des expressions suivantes: 
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  𝑞𝐶2 = ∆𝑥(ℎ12 − ℎ13) = ∆𝑥(ℎ𝑣,𝑠𝑢𝑟 − ℎ𝑙𝑠)                                                                                  (IV.71) 

 

   𝑞𝐸2 = ∆𝑥(ℎ14 − ℎ13′) = ∆𝑥(ℎ𝑣𝑠 − ℎ𝑙,𝑠𝑢𝑟 )                                                                                (IV.72) 

Où : ∆x est décrit comme étant le changement de concentration nette  du cycle. 

La  puissance consommée par la pompe est donnée par la formule suivante :  

  ẇWP2 = ∆x(h13′ − h13)                                                                                                               (IV.73) 

 

IV.2.2.2. Propriétés thermodynamiques du couple réactif  

Comme il a été mentionné auparavant, la modélisation des cycles à adsorption physique nécessite une 

bonne modélisation du phénomène d’adsorption. Donc, il est essentiel de détenir les informations sur   

l’équilibre, tributaire d’un modèle d’adsorption convenable (isotherme d’adsorption) permettant de 

décrire correctement les propriétés d’adsorption du couple utilisé dans le cas du cycle étudié et qui est 

la zéolite 13X-eau. Les isothermes d’adsorption sont souvent connues expérimentalement. Elles sont 

ensuite corrélées par des modèles mathématiques qui doivent les représenter au mieux dans une plage 

étendue de concentration et de température [38]. Dans la présente étude, la bibliothèque utilisée des 

propriétés thermodynamiques de l'eau et du couple zéolite 13X-eau a été construite à partir des 

références [39-44]. 

 

IV.2.2.2.1. Corrélations thermodynamiques du fluide frigorigène (eau)  

Les relations isothermes et isostériques des paires adsorbant - adsorbat utilisées pour les pompes à 

chaleur à adsorption sont décrites dans les sections précédentes (section II.3.3 et II.3.4). Elles sont 

tributaires des valeurs de la  pression et de la température de saturation calculées dans ce qui suit.  

a.  Pression de saturation 

La pression de saturation de l’eau en fonction de la température est donnée par la formule empirique 

simplifiée d’Antoine.  

 ln Ps = a −
b

Ts
                                                                                                                                 (IV.74) 

D’où : 

 Ps en Pa; Ts en K; a et b  sont des constantes spécifiques aux composants, avec a= 25.1948 et 

b=5098.26 [39,40]. 

b. L’enthalpie de l’eau à l’état liquide saturé en fonction de la température 

L’enthalpie de l’eau liquide par rapport à la température est donnée par la formule empirique suivante 

[28] : 

 hl(tref) = Cptref                                                                                                                                             (IV.30) 

D’où : 
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Cp (kJ/Kg °C) et tref en (°C) 

 

c. L’enthalpie de l’eau à l’état vapeur saturé en fonction de la température  

L’enthalpie de la vapeur de la vapeur d’eau est donnée par la formule empirique suivante [29] : 

hv(tref) = −125397 10−8tref
2+1.88060937 tref +2500.559                                                          (IV.31) 

IV.2.2.2.2. Corrélations thermodynamiques du couple réactif (zéolite 13X-eau)  

a. La pression d’équilibre du couple (H2O/Zéolite13X)  

Selon [41] l’équation d'isoster est applicable pour ce pair avec les constantes indiquées dans le tableau 

IV.5.  

 ln P = ∑ an
4
n=0 qn + [∑ bn

4
n=0 xn T⁄ ]                                                                                                     (IV.75) 

Où, P en mbar, T en K; x est le rapport de la masse adsorbée à la masse de l’adsorbant en kg/kg 

Tableau IV.5. Les coefficients (a et b) pour le calcul de P (T, x) [40, 42-44] 

n an bn 

0 13.4244  -7373.78  

1 110.854  6722.92  

2 -731.76  5624.47  

3 1644.8  -3486.7  

4 0 0 

 

 
b. La chaleur isostérique d’adsorption  

 

La chaleur isostérique d’adsorption est une donnée primordiale pour le calcul des bilans énergétiques 

d’un cycle à adsorption [38]. Rappelant que celle-ci est exprimée selon le modèle de Dubinin – 

Astakhov par l’équation de Clapeyron (voir la section II.3.5.3) : 

 
δlnP

δ(1 T)⁄
m

= −
qis

R
                                                                                                                               (IV.76) 

 

Le développement de cette expression par [45, 46 et 47], donne la chaleur isostérique d’adsorption qis 

en fonction de la pression et de la température : 

 qis = L(T) + RTln (
Ps(T)

T
) + (

αRT

nD
) (Tln

Ps

P
)

(n−1)

                                                                            (IV.77) 

Avec :  

α est le coefficient d’expansion thermique de l’adsorbat liquide ; 

L(T) est la chaleur latente de condensation ; 

D, n Paramètres caractéristiques du couple d'adsorbant/adsorbat. 

Où, P en Pa, T en K et qis en kJ/kg. 

 

IV.2.2.3. Évaluation des performances  
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La performance énergétique d’un thermo-transformateur à adsorption est définie par le coefficient de 

performance (COPAdHT), qui est également l'un des principaux paramètres examiné dans cette étude. Il 

est déterminé comme le rapport entre la quantité de  chaleur utile produite évacuée au niveau de 

l’adsorbeur QU2 et la somme des (dépenses) consommations thermiques QE2 et QG2 et mécanique 

ẆWP2. 

 

Le COP est exprimé par : 

 COPI,AdHT =
qU2

(qE2+qG2+ẇWP2)
 = 

(q15→16− q12→15)

[qE2+(q11→12−q16→11)+ẇWP2]
                                                                 (IV.78) 

COPII,AdHT =
qU2∗(

1

TC2
−

1

TU2
)

qG2∗(
1

TC2
−

1

TG2
)+qE1∗(

1

TC2
−

1

TE2
)+ẇWP2

                                                                           (IV.79)  

COPII,AdHT =
(q15→16− q12→15)∗(1−

T0
TU2

)

(q11→12−q16→11)∗(1−
T0

TG2
)+qE2∗(1−

T0
TE2

)+ẇWP2

                                                                               (IV.80) 

 

IV.2.3. Présentation du modèle des cycles de conversion  

La principale tâche des convertisseurs (moteurs thermiques) consiste à transformer l’énergie thermique 

reçue en énergie mécanique, puis en énergie électrique à l’aide d’un alternateur. Par ailleurs, lors d’un 

tel processus, il y a nécessairement un dégagement de chaleur par échappement ou par refroidissement 

(selon le type de moteur) [48].  Pour mieux comprendre le comportement énergétique, nous 

introduisons d’abord quelques concepts de base sur le concept de cycle thermomécanique. Selon 

l’ouvrage de Meunier [49], le fluide à l’intérieur d’une machine à cycle thermomécanique fermé, il 

n’échange que de l’énergie et pas de matière avec l’extérieur. La machine cyclique peut alors être 

considérée comme un système thermodynamique fermé. Dans les cas considéré dans cette étude, où 

les seules énergies échangées avec l’extérieur sont du travail contre les forces de pression et de la 

chaleur, le premier principe s’écrit : 

 dE = δW + δQ + dEC + dEP                                                                                                                   (IV.81) 

  ∮ 𝑑𝐸 = ∮ 𝛿𝑊 + ∮ 𝛿𝑄 + ∮ 𝑑𝐸𝐶 + ∮ 𝑑𝐸𝑃                                                                                               (IV.82) 

 

dE, dEc et dEP étant des différentielles totales, leurs intégrales le long d’un cycle sont nulles, donc 

(IV.82) devient : 

 ∮ δW + ∮ δQ = 0                                                                                                                             (IV.83) 

 

Par ailleurs, une machine cyclique peut être décomposée en une succession de composants. Chaque 

composant peut être considéré comme un système thermodynamique ouvert traversé par un fluide. 

L’état du fluide entrant dans un composant est celui du fluide sortant du composant précédent. En 

régime permanent, le premier principe pour chaque composant s’écrit : 

 Ẇ + Q + ṁ(he − hs +
1

2
∆Ṽ2 + gz) = 0                                                                                                (IV.84) 
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 Ẇ + Q + ṁ(he − hs) = 0                                                                                                                         (IV.85) 

 

Où l’équation (IV.84) se réduit à l’écriture simplifiée (IV.85) si les variations d’énergie cinétique et 

d’énergie potentielle dues aux forces de gravité sont négligeables pour l’écoulement au travers du 

composant. L’utilisation des équations (IV.83) et (IV.85) permet d’effectuer les bilans énergétiques 

sur les cycles fermés. La sommation de (IV.85) sur tous les composants, en tenant compte du fait 

d’une part que l’état du fluide entrant dans un composant est celui du fluide sortant du composant 

précédent et d’autre part que l’état initial est le même que l’état final, conduit à : 

 ∑ Ẇi + ∑ Qi = 0                                                                                                                                         (IV.86)  

 ∑ ẇi + ∑ qi = 0                                                                                                                                          (IV.87) 

 
 

Où les Ẇi et les Qi sont les puissances échangées avec l’extérieur sur chaque composant et les ẇi et qi 

sont les énergies massiques (chaleur et travail mécanique) correspondantes échangées sur chaque 

composant. 

L’étude théorique des cycles thermodynamiques permet de faire des hypothèses lorsque le cycle 

thermomécanique est ouvert ou le fluide est rejeté dans l’atmosphère (cas du cycle à air ou de certains 

cycles à vapeur et assimiler le fonctionnement de la machine à un fonctionnement cyclique en 

assumant que le fluide refoulé peut être réintroduit, par une transformation simple (par exemple un 

refroidissement isobare) dans le même état thermodynamique que celui du fluide aspiré. Une autre 

démarche consiste à analyser le système ouvert en tenant compte des flux de matière et d’enthalpie. 

Dans cette étude, seul le comportement énergétique de cet équipement est pris en compte pour sa 

modélisation. Il est donc considéré comme une boite noire permettant de déterminer la puissance utile 

en fonction des températures de fonctionnement.  

 

IV.2.3.1. Le cycle de Joule 

Le moteur considéré est un moteur alternatif à apport de chaleur externe, fonctionnant suivant le cycle 

de Joule à récupération et constitué d’un cylindre de compression à piston, un cylindre de détente à 

piston également et un réchauffeur (échangeur de chaleur entre la source chaude et le fluide de travail). 

Par abus, nous utiliserons les termes "compresseur" ou "machine de compression" et "détendeur" ou 

"machine de détente" pour désigner respectivement le cylindre de compression et celui de détente. Les 

figures IV. 5(a) et IV. 5(b) présentent les diagrammes T-s du fluide moteur et les profils de 

température de la source thermique et du puits froid pour le cycle de Joule simple et un autre avec un 

récupérateur.  Le cycle étudié comprend deux évolutions adiabatiques et deux autres isobares, selon la 

suite des transformations (voir la fig 5(a) ): 

 (17-18) : phase de compression isentropique de l'air dans le compresseur ; 

 (18-19) : chauffage isobare de l'air dans le réchauffeur H alimenté à partir de l’adsorbeur      ; 

 (19-20) : phase de détente isentropique du gaz chaud dans la turbine ; 
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 (20-19) : refoulement isobare de l'air dans le milieu ambiant. 

Conformément au schéma de la figure IV.5(b), le fluide de travail est préchauffé avant son passage 

dans le réchauffeur jusqu’à T19 par la chaleur cédée après la détente du fluide moteur T21 pour 

atteindre la température T22. Dans le cas d’un cycle ouvert les gaz refroidis sont rejetés dans le milieu 

environnent à la température T22 . Ils sont réinjectés de nouveau dans le cycle si ce dernier est fermé.  

 

Figure IV.5. Le cycle de Brayton sans régénérateur(a) et avec régénérateur(b). 

    Le modèle présenté dans cette section est élaboré par Toure [50].  Sur la base de ce modèle, 

l’analyse sera faite sur le cycle équipé d’un régénérateur, avec les quelques aménagements et 

hypothèses examinés ci-après : 

 Tous les processus ont lieu à l'état stable ;  

 Les échangeurs de chaleur, le compresseur et la turbine sont adiabatiques ; 

 Les frottements visqueux au sein du fluide de travail sont négligés dans tous les calculs ;  

 Les pertes de charge au travers des soupapes sont également négligées ;  

 la température à la sortie de réchauffeur est inférieure de 5°C par rapport à la température 

d’alimentation (TU2) ; 

 les irréversibilités de compression et de détente dans le cycle sont prises en considération (voir 

la figure IV.5) par l'adoption de deux rendements isentropiques de compression 𝛈𝐂
𝐢𝐬 et de 

détente 𝛈𝐓
𝐢𝐬 . Ces rendements sont variés dans la plage de 0.7 à 0.9 ; 
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  le rendement mécanique ηm des turbomachines est de 99% [51] ; 

 Rendement du régénérateur   est 0.9 ; 

 Deux fluides de travail seront testés (l’air et l'hélium); 

  En revanche, le fluide moteur est considéré comme un gaz réel au lieu d’un gaz parfait ; 

 les débits du fluide de travail sont considérés unitaires et constants au cours de tout les processus 

(c'est-à-dire la masse de gaz aspirée par le compresseur et la masse refoulé par la turbine est la 

même). 

IV.2.3.1.1. Les bilans massique et énergétique 

 

Nous allons dans un premier temps établir les expressions générales de l’analyse énergétique selon la 

1ère loi de la thermodynamique pour chaque élément du cycle moteur. Dans un second temps, nous 

calculerons la performance de la machine complète.  

Le compresseur : 

La puissance (le travail) de compression est fonction du débit massique de fluide de travail dans la 

machine et de la différence d'enthalpie massique entre les points 17 et 18 du diagramme indicateur : 

ẆC
m = ṁft(h18 − h17)                                                                                                                                   (IV.88) 

La turbine : 

 

La puissance indiquée de détente est fonction du débit massique de fluide moteur et de la variation 

d'enthalpie massique entre l'admission et le refoulement de la machine de détente : 

ẆT
m = ṁft(h20 − h21)                                                                                                                    (IV.89) 

Conformément aux hypothèses définies plus haut, les transformations dans les machines de 

compression et de détente sont assimilées à des évolutions isentropiques d’un fluide moteur considéré 

comme un gaz réel. Les rapports des enthalpies sont présentés par les relations suivantes : 

ηC
is =

ẆC
is

ẆC
m =

h18,is−h17

h18−h17
                                                                                                                                   (IV.90) 

ηT
is =

ẆT
m

ẆT
is =

h20−h21

h20−h21,is
                                                                                                                    (IV.91) 

Les relations (IV.90) et (IV.91) nous permettent de déterminer les expressions des puissances 

mécaniques suivantes : 

 Ẇ𝐶
𝑚 =

ṁft(h18,is−h17)

ηC
is                                                                                                                     (IV.92)        

 ẆT
m = ṁft ηT

is(h20 − h21,is)                                                                                                              (IV.93) 

La puissance électrique du compresseur est calculée comme : 

 Ẇp
e =

ẆC
m

ηm
                                                                                                                                      (IV.94) 

La puissance électrique de la turbine est : 
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ẆT
e = ẆT

m ηm                                                                                                                                                   (IV.95) 

Le travail moteur massique utile de la machine est obtenu en faisant le bilan des variations d'enthalpie 

massique dans les machines de détente et de compression. Le travail (ou la puissance) utile s'écrit : 

ẆU = ẆT − ẆC                                                                                                                             (IV.96) 

Le réchauffeur  

La puissance thermique fournie au réchauffeur est fonction du débit massique de fluide de travail dans 

la machine et de la différence d'enthalpie massique entre les points 19 et 20. 

 QH = ṁft(h20 − h19)                                                                                                                    (IV.97) 

L’échangeur de chaleur interne (ou récupérateur)  

QR = ṁft(h19 − h18) = ṁft(h21 − h22)                                                                                       (IV.98) 

 

IV.2.3.1.2. Propriétés thermodynamiques du fluide moteur  

Les données sur les propriétés thermodynamiques peuvent être obtenues de diverses façons, 

notamment à partir des tableaux, des graphiques, des équations et des logiciels. La présente section 

met l’accent sur l’utilisation de tableaux de propriétés thermodynamiques, qui sont généralement 

disponibles pour la pure, simple et compressible substances d’intérêt technique. Les propriétés thermo-

physiques des fluides moteur selectionnés pour le cycle de Joule  ont été calculées à partir des données 

de pression et de température mesurées à l’aide de tableaux de propriétés thermodynamiques établies 

par [26 et 52].  

 
IV.2.3.1.3. Évaluation de l’efficacité énergétique et exergétique du cycle de Joule  

Comme il a été déjà mentionné dans le chapitre 2, l’efficacité thermique  d’un cycle de conversion est 

définie comme étant le raport de la puissance (le travail) utile et la quantité de chaleur fournie au 

fluide moteur. 

 ηI,Joule =
ẆU

QH
=

ẆT−ẆC

QH
                                                                                                                  (IV.99) 

Ce rendement peut etre également exprimé en fonction de la puissance utile mécanique comme suit :  

  ηI,Joule
m =

ẆU
m

QH
=

ẆT
m−ẆC

m

QH
                                                                                                             (IV.100) 

Le même critère peut être également caractérisé par une efficacité (rendement) électrique qui mit en 

évidence la puissance utile électrique :  

ηI,Joule
e =

ẆU
e

QH
=

ẆT
e −ẆC

e

QH
                                                                                                                 (IV.101) 

L’efficacité exergétique (rendement au sens du second principe de thermodynamique) 
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   ηII,Joule  =
|ẆU|

QH∗(1−
T0
TH

)
                                                                                                                 (IV.102) 

 

IV.2.3.2. Le cycle Rankine organique  

Dans le cadre de ce travail de thèse, nous étudierons les cycles ORC sous-critiques et supercritiques 

non équipés de récupérateurs (cf. diagramme T-s en Figure IV.6). Pour les configurations étudiées le 

cycle de Rankine Organique est constitué de quatre composants principaux : un évaporateur, une 

turbine, un condenseur et une pompe (Figure IV.2.). Les évolutions du cycle sont détaillées ci-

dessous (voir les figures IV.6 (a) et IV.6 (b)): 

 

Figure IV.6. Le cycle de Rankine organique sous-critique (a) sans régénérateur et (b) supercritique. 

 17-18: la compression isentropique du fluide en phase liquide au travers d’une pompe (la 

distance verticale entre les points 17 et 18 est considérablement exagérée pour soucis de 

clarté) ; 

 18-19: chauffage du fluide à pression constante dans le bouilleur ; 

 19-20: détente isentropique du fluide de travail de l’état de vapeur saturée à la pression du 

condenseur dans la turbine ; 

 20-17: condensation de la vapeur détendue dans le condenseur fonctionnant à pression 

constante. 

Une modélisation simple d’un cycle de Rankine a été effectuée sur la base des bilans 

thermodynamiques simples dans les différents composants du cycle pour évaluer la performance du 

cycle complet. Cette modélisation repose sur les modèles présentés dans les traveaux de [53]. 

Par ailleurs, la modélisation a permis de réaliser une comparaison entre les deux configurations   

sélectionnées ci-dessus et enfin le choix du fluide adéquat. Lors de l’étude du cycle organique de 

Rankine présenté sur la figure IV.2 les hypothèses suivantes ont été adoptées : 
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 tous les processus ont lieu à l'état stable ;  

 les pertes de charges dans les conduites et les échangeurs thermiques sont supposées 

négligeables ; 

 les procédés des composants du cycle sont supposés adiabatiques ; 

 dans cette étude l’hexane et le SE36 sont les fluides de travail considérés pour les cycles sous- 

critique et supercritique respectivement ;  

 les débits du fluide de travail sont considérés unitaires et constants dans tout l’échangeur ; 

 la température de condensation du fluide de travail dans le condenseur est fixée à Tc = 45 °C ; 

 les pincements aux échangeurs (bouilleur et condenseur) sont supposés égale à 5K (∆TORC = 5 K) ; 

 il n'y a pas de perte de pression hydrodynamique dans le cycle de Rankine organique [54 ; 

 la surchauffe du fluide de travail à la sortie de l'évaporateur est réglée sur ∆Tsh = 2 ° C pour des 

raisons pratiques [55,56] ; 

 les rendements isentropiques de la turbine et de la pompe sont variés dans la plage de 0.7 à 0.9 ; 

 le rendement du générateur électrique, ηg est 80%. 

  

 

IV.2.3.2.1. Le bilan masique et énergétique  

 

Selon [53], le cycle considéré est constitué d’une succession d’évolutions. Les équations de base pour 

l’analyse énergétique selon la première loi de la thermodynamique du système ORC sont les 

suivantes : 

a) L’évolution de pompage 

Rendement isentropique de la pompe 

ηp
is =

ẆP
is

ẆP
m =

h18,is−h17

h18−h17
                                                                                                                                    (IV.103) 

La puissance mécanique de la pompe est exprimée par : 

Ẇp
m = ṁft(h18 − h17) =

ṁft(h18−h17,is)

ηp
is                                                                                                    (IV.104) 

La puissance électrique de la pompe : 

ẆP
e =

ẆP
m

ηmoteur
                                                                                                                                                  (IV.105) 

Nous déterminons le rendement du moteur électrique avec la corrélation (IV.106) proposée dans [57]. 

ηmoteur = 75 + 11.5 log (ẆP
m) − 1.5[lo g(ẆP

m)]2                                                                     (IV.106) 

b) L’évolution de transfert de chaleur à haute pression : 

Le flux de chaleur absorbé par le fluide de travail dans le bouilleur est exprimé par: 

 QB = ṁft(h19 − h18)                                                                                                                  (IV.107) 
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c) L’évolution de détente 

Le rendement isentropique de la turbine  

ηT
is =

ẆT
m

ẆT
is =

h19−h20

h19−h20,is
                                                                                                                                 (IV.108) 

La puissance mécanique de la turbine est exprimée par :  

ẆT
m = ṁft(h19 − h20) = ṁft ηT

is(h19 − h20,is)                                                                                     (IV.109) 

La puissance électrique produite par le générateur électrique vaut  

 ẆT
e = ẆT

m ηGen                                                                                                                                            (IV.110) 

d) L’évolution de condensation 

Le flux de chaleur rejetée par le fluide de travail dans le condenseur est exprimé par : 

 QC3 = ṁft(h20 − h17)                                                                                                                 (IV.111) 

IV.2.3.2.2. Les propriétés thermodynamiques du fluide moteur  

Les propriétés thermodynamiques du fluide de travail ont été calculées à partir de logiciels permettant  

d’exploiter plusieurs bases de données des propriétés thermo-physiques des fluides purs et de 

mélanges de fluides. Dans ce contexte, il y a lieu de citer REFPROP, EES (Engineering Equation 

Solver), EES_Fluidprop et CoolProp_EES. Dans cette thèse, les propriétés thermo-physiques du fluide 

moteur ont été calculées à partir des données de pression et de température mesurées à l’aide de 

REFPROP ver. 9.1 développé par le NIST[58] et décrit ci-après. 

 
a) Présentation de logiciel REFPROP – NIST Reference Fluid Properties [58] 

REFPROP est le logiciel le plus utilisé pour les calculs des propriétés thermo-physiques des fluides. 

REFPROP (Figure IV. 6) est un acronyme pour REFrence fluid PROPerties. Ce logiciel, développé 

par l’Institut National de Standards et de Technologies (NIST), réalise des calculs des propriétés 

thermodynamiques et de transport des fluides importants dans l’industrie et leurs mélanges. 

Selon [58] REFPROP est basé sur des modèles les plus précis des fluides purs et des mélanges. Trois 

modèles pour les propriétés thermodynamiques sont, dans ce programme, utilisés pour des fluides 

purs : l’équation d’état explicite en énergie de Helmholtz, l’équation d’état modifiée de Benedict-

Webb-Rubin, et un modèle d’ECS (Extended Corresponding States - en anglais). Les calculs de 

mélange utilisent un modèle qui applique les règles de mélangeage à l’énergie de Helmholtz des 

composés du mélange ; une fonction de déviation est employée pour tenir compte de la déviation à 
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partir de mélange idéal. La viscosité et la conductivité thermique sont modélisées avec soit les 

corrélations des fluides spécifiques, soit avec la méthode d’ECS ou dans quelques cas avec la méthode 

de la théorie du frottement. 

 

Figure IV. 7. REFPROP – Référence des propriétés thermodynamiques et de transport des fluides. 

 

Toujours en citant la même source [58], il est nécessaire de noter que REFPROP est un programme, et 

non pas une base de données qui contient des informations expérimentales sauf les points critiques et 

les points triples. L’objectif des développeurs est de sélectionner des modèles les plus précis de 

propriétés qui sont actuellement disponibles pour l’utilisation dans REFPROP. Selon les développeurs, 

les incertitudes de ces modèles varient considérablement selon le fluide, la propriété, et l’état 

thermodynamique. Il est donc impossible de donner une déclaration simple, globale des incertitudes. 

Les incertitudes sont des fonctions complexes de température et de pression. 

La version la plus récente de ce logiciel, REFPROP 9.1, est utilisée pour les études de cette thèse. 

Cette version inclut 121 fluides purs, 5 fluides pseudo-purs (comme l’air), et les mélanges jusqu’à 20 

composés. 

IV.2.3.2.3. Évaluation l’efficacité énergétique et exergétique du cycle organique de Rankine 

Les performances du système ORC peuvent être déterminées par le rendement mécanique, qui est 

exprimé comme étant le rapport de la puissance mécanique utile  (ẆU
m) et la quantité de chaleur 

fournie au fluide moteur (QB). Souvent dans l’évaluation des performances des installations 

énergétique un rendement globl appelé de conversion est estimé compte tenu des pertes au niveau de 

la génératrice électrique. Donc ce rendement  mis en relation le rapport de la puissance électrique utile 

sur l’énergie fournie au l’échangeur de vapeur (QB).   



207 
 

 ηI,ORC
m =

ẆU
m

QB
=

ẆT
m

−ẆP
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                                                                                                                                           (IV.112) 

 ηI,ORC
e =

ẆU
e

QB
=

ẆT
e

−ẆP
e

QB
                                                                                                                                             (IV.113) 

Comme mentionné auparavant, l’efficacité exergétique est exprimée comme suit : 

 η
II,ORC

 =
|ẆU|

QB∗(1−
T0
TB

)
                                                                                                                   (IV.114) 

IV.3. Rendement global des installations proposées  

IV.3.1. Le rendement énergétique global (selon le premier principe de la thermodynamique) 

Pour la première configuration d’installation énergétique (PPC) 1 le rendement globale est exprimé : 

μI,PPC1 = COPI,AbHT ∗ COPI,AdHT ∗ ηI,Joule                                                                                                   (IV.115) 

Pour la deuxième configuration d’installation énergétique (PPC) 2 le rendement globale est exprimé : 

μI,PPC2 = COPI,AbHT ∗ COPI,AdHT ∗ ηI,ORC                                                                                                     (IV.116) 

IV.3.2. Le rendement exergétique global (selon le second principe de la thermodynamique) 

Pour la première configuration d’installation énergétique (PPC) 1 : 

 μII,PPC1 = COPII,AbHT ∗ COPII,AdHT ∗ ηII,Joule                                                                                             (IV.117) 

Pour la deuxième configuration d’installation énergétique (PPC) 2    : 

 μII,PPC2 = COPII,AbHT ∗ COPII,AdHT ∗ ηII,ORC                                                                                              (IV.118) 

IV.4. OPTIMISATION 

L’optimisation est définie comme la recherche de variables dépendantes maximales ou minimales de 

la fonction objective avec variation des variables de décision [59]. Dans notre étude, les fonctions 

objectives sont l’efficacité énergétique, l’efficacité exergétique et la puissance produite. Les variables 

de décision comprennent les différentes conditions de fonctionnement telles que la température des 

sources chaude, froide et motrice disponibles, ….etc.  

Les différents systèmes de production de micro puissance proposés dans cette étude sont composés de 

trois cycles thermodynamiques avec plusieurs dispositifs. Un des avantages des cycles choisis est leur 

modularité. Cela signifie que chaque dispositif du cycle peut être étudié séparément, optimisé et être 

ensuite pris en compte dans l’installation complète. En effet, l'amélioration des performances de ce 

procédé passe par l'analyse et la compréhension des différents phénomènes fortement liés de transferts 

de chaleur et de masse engendrés lors de fonctionnement de chaque cycle. Pour cela, il faut déjà écrire 
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l’ensemble des équations qui régissent le système, c’est ce qui est appelé le modèle. Le modèle est 

donc un ensemble d’équations qui lient l’ensemble des variables du système (sont des variables qui 

maximisent ou minimisent la fonction objectif). 

Dans le cadre d’optimisation, plusieurs méthodes d’optimisation ont été développées au fils du temps ; 

certaines sont inspirées par l’organisation dans le milieu vivant tandis que d’autres ont été élaborées 

afin de répondre aux besoins de domaines scientifiques spécifiques. Le choix de la méthode doit être 

adapté au domaine d’application [60]. Selon le but de l’étude,  la stratégie d’optimisation serait prise 

en compte pour cette étape en se basant sur la méthode d’étude paramétrique.  

Comme son nom l’indique une étude paramétrique consiste à mener un nombre d’expériences sur le 

système à optimiser en changeant chaque fois la valeur d’un des paramètres étudié et en gardant les 

autres inchangés. Il s’agit normalement d’étudier l’effet qu’un seul facteur peut avoir sur le 

comportement du système. Une optimisation par étude paramétrique inclut toutes les valeurs possibles 

dans l’espace du problème étudié ce qui est un avantage du point de vue des informations obtenues et 

un désavantage de point de vue du temps de calcul.  

Une étude paramétrique avec un petit nombre de paramètres (deux au maximum) permet de tracer une 

courbe ou une surface représentant la réponse du système en fonction de ses paramètres contrôlables 

(surface de réponse). Ces graphiques sont utiles pour comprendre rapidement l’effet de chaque 

paramètre sur la réponse du système car elles permettent d’identifier clairement et sans doute les 

valeurs optimales locales et les valeurs optimales globales [60]. Lors de notre travail, l’optimisation 

par études paramétriques sert à reconnaitre où et comment est-ce qu´il serait le plus approprié de 

modifier le prototype pour augmenter la puissance produite. 

Dans le cadre d’optimisation, les différents paramètres de contrôle et les pistes d’amélioration ont été 

déjà présenté dans les paragraphes II.2.5, II.3.7, II.4.5 et II.5.5  du chapitre II, il n’est alors pas 

question d’essayer de réinventer la roue. Nous allons donc nous mettre en évidence quelques pistes 

d’améliorations cités auparavant pour proposer dans la partie suivante une étude paramétrique 

détaillée pour chaque cycle des deux installations proposés. 

Conclusion 

L’objectif de ce chapitre est de prédire le comportement énergétique de deux installations énergétiques 

de production de micro puissance proposées afin d’analyser le fonctionnement de ces systèmes.  Ce 

comportement peut être décrit par des modèles qui fondent sur une étude thermodynamique de 

l’installation et la détermination des équilibres de phase liquide-liquide et liquide-vapeur ou solide-

liquide et solide-vapeur ayant lieu dans les différents compartiments de l’installation, ainsi à partir des 

équations d’état et des lois de conservations classiques, qu’ils permettent de bien comprendre le 

fonctionnement et d’estimer en régime stationnaire les performances des systèmes étudiés en fonction 

des caractéristiques de chaque système. 

Une optimisation par étude paramétrique a été proposée, cette dernière permettra de comprendre 

l'influence des conditions opératoires sur le comportement des installations énergétiques étudiées, mais 
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aussi d’étudier et de préciser des intervalles de température opératoire pertinents et de cibler les 

paramètres clés pour le bon fonctionnement de l’installation besoin d’améliorations. 
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Chapitre V : Résultats et discussion 

 

Introduction  

Dans ce chapitre, nous allons tout d'abord analyser le comportement de chaque cycle constitutif de 

l’ilot de génération de puissance proposé  (transformateur thermique à absorption, à adsorption, le 

moteur de Joule et la machine organique de Rankine). Cette analyse est réalisée à travers l’étude de la 

sensibilité paramétrique des différents cycles susmentionnés et aussi l’étude des évolutions et de 

l’influence des variables de décision compte tenu des différentes conditions de fonctionnement telles 

que les températures des sources chaude, froide et ambiante disponibles sur  les trois critères 

d'optimisation à savoir : la puissance produite, le coefficient de performance thermique (ou l'efficacité 

énergétique) et le rendement exergétique de la machine étudié . De plus, une validation des différents 

modèles décrits dans le chapitre précédent et proposée à partir d’une littérature bien fournie.  

La seconde partie de ce chapitre consiste à analyser les performances globales (rendements globaux) 

des deux installations proposées. Cette étude devra permettre de comparer les évolutions des critères 

d'évaluation cités précédement en fonction des conditions de fonctionnement optimisées. 

V.1. Étude de sensibilité paramétrique 

Une étude de sensibilité paramétrique relative au dimensionnement du système et à ses conditions de 

fonctionnement, en particulier l’influence de ces conditions sur les performances des cycles et la 

classification des composants les plus critiques du cycle en termes d’analyse thermodynamique. 

Généralement dans l’analyse thermodynamique des transformateurs de chaleur de sorption, le but 

escompté  est d’augmenter les performances afin d’identifier les pistes d’amélioration. Étant donné 

que chaque ilot de génération de puissance proposé est une combinaison de transformateurs de chaleur 

de sorption en cascade et de système de production de micropuissance , il est donc important de 

déterminer, non seulement le rendement des cycles considérés, mais aussi la plage de températures 

utile (TU1 et TU2) qui peut être atteinte en fonction de la température de la source à faible potentiel et 

d’autres paramètres de fonctionnement contrôlables (c.-à-d. le GTL, le TC, le F, le Δx, ηis,T et ηis,C) à 

travers l’étude de la sensibilité paramétrique pour reconnaitre où et comment est-ce qu´il serait le plus 

approprié pour suivre les évolutions des critères d’évaluation et d'optimisation (la puissance produite 

et le rendement thermique). 

 

V.1.1. Le thermo-transformateur à absorption 

Afin de mieux comprendre le comportement du modèle et d’aller plus loin dans le processus d’étude 

de sensibilité paramétrique, une analyse de vérification de la validité du modèle établie a été menée.  
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Dans ce contexte pour valider la méthode de calcul, les résultats obtenus de l'analyse énergétique du 

thermo-transformateur à absorption (AbHT) sont comparés aux résultats théoriques du thermo-

transformateur rapportés par Ilhami Horuz et Bener Kurt [1]. Les détails de cette comparaison sont 

présentés dans le Tab V.1. À cet effet, les conditions à l'entrée du thermotransformateur à absorption 

sont reproduites de la référence [1]. Il ressort de tableau V.1 que les résultats obtenus sont en bon 

accord avec ceux de [1]. Il est important de souligner que les données sur les cycles des 

transformateurs de chaleur à adsorption  sont très maigres dans la litérature.  

 

Tableau V. 1. Validation du modèle de transformateur de chaleur à absorption 

Paramètres Le présent travail Le travail d’Ilhami [1] 

La concentration de la solution concentrée, xc (%) 65.49 65.49 

La  concentration de la solution diluée,  xd (%) 59.27 59.26 

Le débit spécifique de la solution (F) 9.52 9.51 

La chaleur livrée par l’absorbeur, QU1 (kW) 272.3 268.75 

La chaleur rejetée  par le condenseur, QC1 (kW) 286.42 289.39 

La chaleur fourniée au générateur, QG1 (kW) 289.04 283.46 

La chaleur fourniée à l’evaporateur, QE1 (kW) 269.60 274.68 

                            

                            COP (AbHT) 

 

0.487 

 

0.48 

 

V.1.1.1. Influence du choix de fluide de travail 

Plusieurs fluides de travail ont été suggérés dans la littérature, une investigation établie par Marcriss et 

al. [2,3] sur les fluides a fait ressortir une liste d’environ 40 réfrigérants et 200 absorbants potentiels. 

Holmberg et Berntsson [4] rapportent que deux couples de travail ont attirés une attention croissante 

depuis 1981 en raison de leurs meilleures performances comparées aux autres. Il s’agit du bromure de 

lithium avec de l’eau (LiBr/H2O) et l’ammoniac avec de l’eau (H2O/NH3). 

Le premier fut étudié par Nokanichi [5], Watanabe [6], Kripalani et al [7], Suhr [8], Grossman [9], 

Mashimo [10], Berntsson et al [11] et bien d’autres chercheurs. Ils ont tous retenu la candidature de ce 

couple (LiBr/H2O) en raison de ses multiples avantages comme l’enthalpie d’évaporation élevée en 

plus de ses très bonnes capacités de transfert de chaleur et de masse, non toxicité, non explosivité et 

non volatilité [12]. 

Le second (H2O/NH3) fut étudié par Rojoy et al [13], Estas et al [14],  Ismail [15] , Sozen [16], Sozen 

et Arcaklioglu [17], Colorado et al [18], Kherris et al. [19] et bien d’autres. Les résultats de ces études 

montrent l’adaptation de ce mélange binaire dans les cycles à absorption à cause de ses propriétés 

thermodynamiques assez intéressantes [20]. 
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La compétition entre ces deux fluides a été établie auparavant dans le travail de Horuz [21], pour les 

machines frigorifiques à absorption, suivi par le travail de Kurem et al [22]. Ces derniers ont fait une 

étude comparative pour ces deux fluides dans un transformateur de chaleur à absorption. Pour les 

mêmes conditions de travail, le cycle utilisant le bromure de lithium avec l’eau comme fluide actif 

donne de meilleurs performances en comparaison au couple eau/ ammoniac. Ils ont également conclu 

que le couple LiBr/H2O est bien adapté aux transformateurs de chaleur à absorption malgré les 

contraintes  présentées par ce dernier (corrosif, viscosité importante, solubilité limitée, limite de 

température et risque de cristallisation). Par ailleurs, le deuxième couple H2O/NH3 est plus convenable 

pour les systèmes de production de froid malgré son caractère le moins corrosif par rapport au 

LiBr/H2O. 

En plus l’usage du couple NH3 - H2O comme fluide actif dans des transformateurs de chaleur sera 

limité à cause de sa haute pression de travail et le faible niveau de sécurité, l'ammoniac est volatil et a 

besoin de rectification. De  plus, il est toxique et inflammable et est corrosif envers le cuivre [23, 24].  

On conclut donc la primauté du couple conventionnel LiBr/H2O en raison de ses performances 

pouvant atteindre 0.5 et de sa capacité à réaliser une augmentation de température de l’ordre de 50°C 

dans un cycle à simple effet et ce en dépis des contraintes rencontrées par suite à son utilisation 

rapportées dans le chapitre II.       

V.1.1.2. Influence des conditions de fonctionnement sur la performance  

Dans le but de déceler l’influence des paramètre de contrôle et les pistes d’amélioration, de valider le 

fonctionnement du modèle établie d’un cycle simple d’un thermo-transformateur à absorption et 

d’étudier l’influence des conditions de fonctionnement sur ses performances sur tout l'intervalle de 

fonctionnement, une étude paramétrique de sensibilité a été réalisée pour le cycle du thermo-

transformateur à absorption fonctionnant avec le couple LiBr-H2O compte tenu des conditions 

opératoires présentées au Tableau V.2. Les conditions opératoires étudiées couvrent un intervalle de 

fonctionnement plus large que celui considéré dans les documents consultés dans l'état de l'art.  

Tableau V.2.  Conditions de fonctionnement considérées dans le calcul du cycle du thermo-

transformateur à absorption. 

Plage de fonctionnement valeur 

Température de la source chaude (ou du réservoir de moyenne 

température) (TSC) 

 323.15 à 373.15K 

Température de la source froide (ou du réservoir de haute 

température) (TU1) 

 323.15 à 413.15 K 

Température de la source ambiante (ou du réservoir de basse 

température) (T0) 

     278.15 à 323.15 K 

 

 



218 
 

V.1.1.2.1. Influence du taux de circulation (le débit spécifique de solution)  

Commençons cette analyse de sensibilité en faisant varier la température du puits de chaleur de haute 

température (TU1) de 323.15 à 413.15 K par un pas de 2 K. 
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Figure V. 1. La variation de taux de circulation en fonction de la température d’absorption. 

Selon [25], le paramètre le plus crucial qui affecte simultanément l’élévation de température (le saut 

thermique) et le COP du transformateur de chaleur d’absorption est le rapport de flux de recirculation 

(le taux de circulation, F). Dans ce contexte, il serait important de connaître la plage de variation de ce 

paramètre. Tout d'abord, on peut remarquer selon la figure V.1 que l’augmentation de la température 
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de l’absorbeur entraine l’augmentation de la concentration en absorbant (Xd) de la solution dans 

l’absorbeur, et par conséquent, le taux de circulation augmente. 

La figure V.1  montre également une tendance positive non linéaire entre les deux variables, qui 

correspond à deux plages de dégazage ou à une différence de concentration entre la solution 

concentrée et la solution diluée (ΔX = Xc-Xd) pour une température de source de chaleur allant de 

323,15K à 373,15 K et deux valeurs de température ambiante minimales et maximales (T0, min 

=278.15 K et T0, max=323.15 K respectivement). Une grande plage de dégazage autour de 0.2 (20 %) 

est associée à une faible valeur du taux de circulation, tandis que la petite plage de dégazage autour de 

0.02 (2 %) est liée à un taux de circulation élevé. Toutefois, lorsque le taux de circulation était 

supérieur à 24, la pente des lignes a changé pour atteindre des valeurs presque infinies, ce qui peut être 

considéré comme la limite de fonctionnement du cycle étudié du transformateur de chaleur  à 

absorption. Selon les résultats rapportés dans la littérature, plus la plage de dégazage (différence de 

concentration) est grande, plus la force motrice pour le transfert de masse dans le générateur ou 

l’absorbeur est grande [26]. Par conséquent, ce paramètre (F) a une influence sur la conception de 

cette machine. Sa croissance entraîne une augmentation de la puissance absorbée de la pompe (voir les 

bilans énergétiques) et donc une diminution de la performance (comme c’est montré dans la figure 

suivante). On observe également que plus la température du condenseur est basse, plus la température 

d’absorption est élevée, de sorte que l’on peut conclure que la température du condenseur est un 

paramètre de fonctionnement contrôlable important (comme on le verra plus loin dans la figure V.4). 

Analysons maintenant le comportement de la machine en fonction de la variation de taux de 

circulation, en faisant varier F de 2 à 24 par un pas de 2 K et en fixant la température de condensation 

à TC=303.15K. 
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Figure V.2. L’évolution du saut thermique (a) et du COP énergétique (b) en fonction de taux de 
circulation (F).  

 

Comme l’illustre la Fig. V.2, plus le taux de circulation est élevé, plus les températures valorisées 

(TU1) avec leurs sauts thermiques respectifs sont élevées. Ces sauts thermiques varient dans les 

intervalles : 5.7 - 8.7 K, 6.6 - 19.4K, 13.9 -30.3 K, 7.4 - 41.8, 13.1 -54.2 K et 19 - 68.4 K pour les six 

valeurs différentes de la température de la source chaude situées dans l’intervalle (323.15 à 373.15 K) 

respectivement. Sur toutes ses plages, les sauts en question atteignent une valeur maximale et ne 
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changent presque pas pour les valeurs plus élevées du taux de circulation. Ceci signifie qu’à partir 

d’une certaine valeur de F, cette dernière n’a pas d’influence sur le saut thermique. Par conséquent, 

l’évolution de COP présente une diminution quasi-linéaire à mesure que la valeur de F augmente pour 

tous les cas envisagés. Ceci est dû au fait que, lorsque que le taux de circulation augmente, la 

concentration de la solution diluée Xd et, par conséquent, la température d’absorption augmente 

(lorsque les températures de désorption, d’évaporation et de condensation sont maintenues inchangées, 

le Xc ne varie pas avec le TU1), ce qui entraîne une diminution de la capacité de chaleur à absorption au 

niveau de l’absorbeur et une diminution totale du COP. Ce résultat est en accord avec celui rapporté 

dans les littératures [25, 27,28 et 29]. 

La limite d'opération est observée dans les cas de trois source chaude (TSC=323.15 K, TSC=333.15 K et 

TSC=343.15 K lorsque le taux de circulation est faible (c'est-à-dire une grande plage de dégazage 

autour de 20 %) et donc la concentration en absorbant dans l'absorbeur (Xd) devient plus faible et la 

température d’absorption (TU1) serait inférieure à celle de l’alimentation (TSC) (ce qui est impossible). 
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Figure V.3. L’évolution du coefficient de performance exergétique en fonction de taux de circulation 

(F).   

 

La variation du COP exergétique en fonction du taux de circulation à des températures constantes de la 

source disponible est présentée sur la Figure V.3. La courbe du COP exergétique est parabolique. Son  

maximum est situé dans l’intervalle de 14-22 du taux de circulation F pour les températures  de la 

source d’alimentation situées dans l’intervalle 323.15 K - 333.15 K. Ce maximum est situé dans 
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l’intervalle de F égale à 6 - 10 pour les autres valeurs de la température  de la source d’alimentation. 

Au delà du maximum, la valeur maximale de COPII,AbHT diminue avec l’augmentation de taux de 

circulation et de  la température de la source de chaleur disponible. Par conséquent, la variation de 

COPII,AbHT en fonction de taux de circulation dépend aussi des valeurs de la température de la source 

chaude (c'est-à-dire la température d’alimentation du générateur et de l’évaporateur )ou  le taux de 

diminution du COPII,AbHT est plus grand pour les températures de la source chaude élevées. 

  
Au vu des résultats de l'analyse, il semble plus intéressant que les cycles de la thermo-transformation à 

absorption fonctionnent dans des intervalles de température bien limités. Par conséquent, une valeur 

moyenne du rapport de recirculation égale à 8 (F = 8) est adoptée (cela correspond à une plage de 

dégazage égale à 0.07 (7 %)). Il est observé  que cette hypothèse fondée  sur la base de la seconde loi 

de la thermodynamique  peut couvrir seulement un certain intervalle d'opération de la température de 

la source chaude. Par exemple, à des températures d'évaporateur et de générateur de 323K, le cycle 

simple d’un thermo-transformateur à absorption  fonctionne avec un taux de circulation de 10. Au-delà 

de cette valeur, le cycle ne peut pas fonctionner. Cette limite d’opération  entraine la réduction de cet 

intervalle de TSC= 343.15 à 373.15 K. 

 

V.1.1.2.2. Influence de la source ambiante (T0) 

Examinons maintenant le comportement de la machine en fonction de la variation de la source à 

température ambiante, en faisant varier T0 de 278.15 K à 323.15 K par pas de 5 K. Quatre 

températures d'entrées des sources chaude (TSC=343.15 à 373.15 K) ont été envisagées. Précisons que, 

le taux de circulation est fixé à la valeur moyenne F=8. 
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Figure V.4. L’évolution du saut thermique (a) et du COP énergétique(b) en fonction de la température 

ambiante T0. 
 

La figure V.4, présente les évolutions du saut thermique et de la performance de la machine en 

fonction de la température à l'entrée du condenseur (TC1). On observe, une diminution quasi-linéaire 
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du saut thermique avec l’augmentation de la température d'entrée du condenseur pour les quatre cas 

envisagés. Tandis que, l’évolution du COP présente un profil linéaire (comme ceci est montré sur la 

Figure V.4 b)) de telle sorte que le COP augmente de façon inversement proportionnelle à la variation 

de saut thermique. Il est à noter que le profil de la variation du saut thermique et de la performance du 

cycle de la thermo- transformation à absorption en fonction de la température à l'entrée du condenseur 

est identique à celui rapporté dans [25].  Cette observation est due au fait que  pour une température de 

la source chaude (TSC) fixe et une température de source froide à température ambiante qui augmente, 

la pression de saturation dans le condenseur et dans le désorbeur augmente. Ceci conduit à une 

diminution de la concentration en absorbant (Xc) dans le désorbeur et par conséquent la concentration 

en absorbant (Xd) dans l’absorbeur diminue (F est maintenu fixe). Simultanément, la diminution de la 

concentration en absorbant de la solution dans l’absorbeur (Xd) entraine la diminution  de la 

température d’absorption, et par conséquent, la décroissance du saut thermique. Ces changements 

(variations)  simultanées dans les concentrations en absorbant et sauts thermiques provoquent 

l’augmentation de la puissance thermique produite  dans l’absorbeur (QU1), ce qui entraine une 

augmentation du COP. Il est observé également qu’une source d’alimentation à température donnée 

peut couvrir seulement un certain intervalle d'opération de la condensation, ce qui est le cas de la 

température de la source chaude TSC=343.15 K. Le cycle simple d’un thermo-transformateur à 

absorption fonctionne avec une température de condensation située dans l’intervalle  278.15 - 318.15 

K. Au-delà du seuil droit de l’intervalle soit 318.15 K, le cycle ne peut pas fonctionner. 

 La limite  de fonctionnement est observée lorsque la valeur de la concentration en absorbant dans le 

générateur est proche de la courbe de cristallisation de LiBr pour les faibles valeurs de la température 

de condensation.  
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Figure V.5. Variation du coefficient de performance exergétique en fonction de la température 

ambiante. 

 

La figure V.5, présente les évolutions de l’exergie de la machine ou le travail maximal qui peut être 

extrait d'une source de chaleur en fonction de la température de la source ambiante (T0). Pour une 

température de source chaude (TSC) fixe, elle montre que le COPII,AbHT présente un profil parabolique  

de telle sorte que ce facteur augmente de façon proportionnelle à l’augmentation de la  température 

ambiante jusqu’à atteindre une valeur maximale. Au delà du maximum, la valeur maximale  de 

COPII,AbHT pour chaque température d’alimentation commence à diminuer légèrement avec 

l’augmentation de la température ambiante. Ceci peut s'expliquer en partant de la formulation de 

COPII,AbHT  qui  est égal au COP multiplié par le facteur (1-T0/TU1)/ (1-T0/TSC) lorsque le travail des 

pompes est négligeable en comparaison avec la puissance thermique de la source disponible. Avec 

l'augmentation de la température ambiante, la valeur du facteur (1-T0/TU1)/ (1-T0/TSC) diminue, ce qui 

conduit à la diminution de COPII,AbHT. 

 

V.1.1.2.3. Influence de la température de la source chaude (TSC) 

Analysons maintenant le comportement de la machine en fonction de la variation de la source chaude 

(TSC), en faisant varier Tsc de 343.15  à 373.15 K par pas de 2.5 K et en fixant T0=298.15 K. Plusieurs 

températures de la source froide (TU1) ont été envisagées (de TU1= 373.15  jusqu'à TU1= 413.15): 
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Figure V.6 a. L’évolution de COP énergétique en fonction de la température de la source chaude (TSC). 

 

L’effet de la température de la source d’alimentation (Tsc) sur la performance de l’AbHT est illustré 

sur les figures V.6. Pour une température d’absorption fixe, l’évolution du  COP présente un profil 

parabolique de telle sorte que le COP augmente de façon inversement proportionnelle à la diminution 

du saut thermique jusqu’à atteindre une valeur maximale. Au-delà de ce maximum, le COP reste 

presque constant aux températures d’alimentation plus élevées (ou bien pour les faibles valeurs du saut 

thermique). Ceci signifie qu’à partir d’une certaine valeur de TSC (de saut thermique), cette dernière 

n’a pas d’influence sur le COP. Ceci s’explique par le fait que  de la température d’alimentation ou la 

température de l’évaporateur et du générateur augmente ce qui conduit à une augmentation de la 

pression maximale du système et entraîne une diminution de la concentration en absorbant (Xd) dans le 

l’absorbeur et du taux de circulation  et par conséquent l’augmentation de la capacité thermique 

d’absorption  et du COP. Un rapport des débits (F) plus faible se traduit par une capacité thermique 

d’absorption plus élevée et un COP plus élevé [1]. 
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Figure V.6 b. L’évolution du coefficient de performance exergétique en fonction de la température de 

la source chaude à moyenne température (TSC). 

 

 La valeur de COPII,AbHT augmente avec l'augmentation de la température de la source chaude jusqu'à 

un maximum, ensuite elle amorce une diminution importante. En plus, la diminution du COPII,AbHT 

devient plus importante pour les faibles températures d’absorption. Pour une température d’absorbeur 

constante,  l’augmentation de la température de l’évaporateur et le générateur  conduit à la  diminution 

du facteur (1-T0/TU1)/ (1-T0/TSC) ce qui conduit à une diminution de COPII,AbHT. Par conséquent, la 

variation de COPII,AbHT en fonction de la température d’alimentation dépend des valeurs de la 

température du générateur et de la température du l’évaporateur qui expriment par quoi la variation de 

COPII,AbHT est la plus influencée.  

 

V.1.1.2.4. Influence de la température de la source froide (TU1) 

Examinons maintenant le comportement de la machine en faisant varier la température de la source 

froide (TU1) par pas de 5 K sur un large intervalle qui commence par la valeur minimale d’absorption 

égale à la température de la source chaude TU1, min jusqu'à une valeur maximale TU1, max au-delà de cette 

température , le cycle ne peut pas fonctionner. Comme pour l'analyse des sources chaude et ambiante 

nous allons étudier quatre cas différents : 

 

 cas n°1 : TSC = 343.15 K,  

 cas n°2 : TSC = 353.15 K, 

 cas n°3 : TSC = 363.15 K, 

 cas n°4 : TSC =373.15 K. 
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Figure V.7 a. L’évolution de COP énergétique en fonction des températures d’absorption (TU1) et de la 

source chaude Tsc. 

 

La figure V.7a montre que le COP du transformateur de chaleur à absorption diminue avec une 

tendance non linéaire avec l’augmentation de la température utile d’absorption pour les quatre 

différentes températures de la source chaude. Pour tous les cas envisagés, les COP les plus élevés 

avoisinent les 0,49. Il convient de noter que les plages de température utile d’absorption augmentent 

lorsque la température du capteur solaire augmente. Ceci dit que les intervalles de variation des 

températures d’absorption s'élargissent. Cependant, les tendences de performances restent quasiment 

inchangées. Comme on peut le voir, toute augmentation de la température d’absorption au-dessus de 

TU1 = 363K pour une température du capteur solaire TSC égale 343.15K, TU1 = 383K pour TSC = 

353.15 K, TU1 = 408K pour TSC = 363.15K et TU1 = 423 K pour  TSC =373.15K, entraînera une baisse 

plus prononcée du COP. Ceci s’explique par le fait que l’augmentation de la température d’absorption 

entraine l’augmentation de la concentration en absorbant dans l'absorbeur (Xd), et par conséquent, le 

taux de circulation augmente, ce qui entraîne une diminution de la capacité de chaleur à absorption au 

niveau de l’absorbeur et une diminution totale du COP. 
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Figure V.7 b. L’évolution du COP exergétique en fonction des températures d’absorption (TU1) et de la 

source chaude TSC. 

 

La variation de  COPII,AbHT en fonction des températures d’absorption (TU1) et de la source chaude TSC 

est représentée sur la Figure V.7b. La forme de la courbe représentant la variation de COPII, AbHT est 

parabolique avec un maximum situé dans l’intervalle de saut thermique entre 20K et 40 K. La valeur 

maximale de COPII,AbHT diminue avec l’augmentation de la température de la source chaude disponible 

et du saut thermique. Ces résultats (figures V.6 et V.7) sont en parfait accord avec ceux rapportés dans 

[30]. 

 

V.1.2. Les transformateurs de chaleurs à adsorption  

Les connaissances sur le cycle du transformateur de chaleur à adsorption  sont très mal développées 

dans la littérature, ce qui rend plus dificile la validation de la méthode de calcul. 

V.1.2.1. Influence du choix de couple réactif 

Pour les systèmes de pompes à chaleur à adsorption, le choix du couple réactif est très important et est 

fonction de certaines caractéristiques physiques et chimiques, de la complexité du système et des 

contraintes environnementaux. En effet, plusieurs couples ont été utilisés dans ce type de machine. Les 

matrices ou lits utilisés en tant qu’adsorbants sont des matériaux poreux ou microporeux [31]. Ces 

derniers sont caractérisés par leurs grande capacité d’adsorption fonction de la structure microporeuse 
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de la surface, qui peut être décrite par plusieurs paramètres tels que : la surface spécifique, la taille, la 

distribution des pores,…etc. 

L’autre élément du couple est l’adsorbat (réfrigérant) constitué de molécules de petite taille. Selon 

[32], l’identification et le choix de ce dernier sont basés sur des critères thermodynamiques (pression 

de saturation,..), techniques (la stabilité avec l’adsorbant, la solidification et la toxicité) et écologiques. 

Dans la présente étude quatre couples ont été sélectionnés pour la revalorisation de l’énergie 

thermique par un thermo-transformateur à adsorption, à savoir : la zéolite 13X/eau, le charbon 

actif/méthanol, le charbon actif fibre/méthanol et le gel de silice/eau. 

L’étude comparative de ces différents couples réactifs est réalisée par l’application de l’équation de 

Dubinin-Astakhov (D-A) reformulée par Wang et al. [33]. Cette équation qui exprime la concentration 

en fonction de la température et la pression et prend en consédiration la capacité d’adsorption et les 

températures de fonctionnement du cycle. Elle est exprimée par l’expression suivante :  

 

𝑥(𝑇, 𝑝) = a(T) ∗ ω0 ∗ exp [−D ∗ (Tads ∗ ln
Ps(Tads)

P
)]

n

                                                        (V.1) 

 

Où 

x : la concentration de l’adsorbat par apport à l’adsorbant en kg adsorbat/ kg adsorbant, 

 a : la densité d’adsorbat (Kg/m3), 

ω0: la capacité d’adsorption maximale, 

D et n : sont des paramètres caractéristiques du couple d'adsorbant/adsorbat, 

Ps : la pression de saturation correspondant à la température d’adsorption (Tads), 

et P  : la pression de saturation de l’adsorbat. 

Cette équation à été modifiée par Wang et al. [33] comme suit: 

 

𝑥 = 𝑥𝑚𝑎𝑥(T) ∗ exp [−K ∗ (
T

𝑇𝑠
− 1)]

n

                                                                                            

(V.2) 

 

Avec : Ts : la température de saturation du réfrigérant (°K), 

          Xmax : la concentration maximale d’adsorption (Kg/Kg)  à la température T, (°K),  

         et K : coefficient qui dépend du couple utilisé et ne dépend pas de la température. 

Les valeurs de K, n et xmax sont indépendants de la température et sont rapportées dans le tableau V.1   

Ainsi, les isothermes d’adsorption sont déterminées avec un minimum de données [31]. Ces 

paramètres sont principalement spécifiés par des laboratoires de recherche et varient selon la 

construction et le traitement appliqués aux adsorbants [34]. 
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Tableau V.3.  Principaux paramètres de l'équation reformulée du modèle Dubinin. 

Couple réactif xmax K n Référence  

Zéolite 13X/eau  0.302 4.4 2 [35]  

Charbon actif/méthanol 0.45 13.38 1.5 [36]  

Charbon actif fibre/méthanol       0.662 10.95 1.31 [37]  

Gel de silice/eau 0.35 10.51 1.7 [38]  

 

 

La variation de la température d’adsorption du cycle (TU2) pour les différents couples reactifs 

envisagés en fonction de la température d’alimentation (TU1) est représentée sur le tableau V.4 a) et b). 

L’influence de cette dernière sur le comportement de l’adsorbeur est déterminante et est directement 

liée à la performance de la machine considérée. 

 

Donc, on constate aussi que l’augmentation de la température de la source chaude (la température de la 

désorption) entraine une augmentation de la température de l’adsorption ceci d’une part. D’autre part, 

              Table V.4.  La variation de la température d’adsorption en fonction de la température de la source chaude 

                                                                           pour les différents couples réactifs. 

a) La température d’adsorption à ∆x= 0.01Kg/Kg et T0 = 298.15 pour différents couples de travail 

La température de 
générateur 

Zéolite 13X 
/Eau 

Gel de silice /Eau 
Charbon actif 

/Méthanol 
Charbon actif 

fibe / Méthanol 

363.15 544.9 466.9 447.6 458 

368.15 552.4 473.3 453.7 464.3 

373.15 559.9 479.7 459.9 470.6 

378.15 567.5 486.2 466 476.9 

383.15 575 492.6 472.2 483.2 

388.15 582.5 499 478.4 489.5 

393.15 590 505.5 484.5 495.8 

398.15 597.5 511.9 490.7 502.1 

403.15 605 518.3 496.9 508.4 

b)  La température d’adsorption à ∆x= 0.03Kg/Kg pour différents couples de travail 
La température de 

générateur 
Zéolite 13X /Eau Gel de silice /Eau 

Charbon actif 

/Méthanol 

Charbon actif 

fibe / Méthanol 

363.15 377.1 393.3 398.3 411.9 

368.15 382.3 398.7 403.8 417.5 

373.15 387.5 404.1 409.3 423.2 

378.15 392.7 409.5 414.7 428.9 

383.15 397.9 415 420.2 434.5 

388.15 403.1 420.4 425.7 440.2 

393.15 408.3 425.8 431.2 445.9 

398.15 413.5 431.2 436.7 451.6 

403.15 418.7 436.6 442.2 457.2 
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l’augmentation de la concentration nette entraine une diminution de la température de l’adsorbeur pour 

tous les couples proposés.  

L’analyse des résultats obtenus montre aussi que le couple zéolite-eau est le candidat le plus favorable. 

Pour de faibles capacité d’adsorption (∆x=0.01Kg/Kg), le couple zéolite-eau permet d’obtenir des 

températures relativement élevées de l’ordre de 575 K avec des températures de désorption allant de 

373 à 383K. Tandis que le couple gel de silice-eau permet d’atteindre des températures d’adsorption 

de l’ordre de 493K. Ces températures sont au dessus de 483K pour le charbon actif et le charbon actif 

fibre pour les memes conditions de fonctionnement. 

En plus de l’influence de la température de la source chaude et les caractéristiques thermo physiques 

de la zéolite, il existe un autre critère déterminant dans le choix de cette dernière en qualité 

d’adsorbant. Il s’agit du critère économique qui veut que le prix des zéolites est très bas sur le marché 

mondial en plus de sa stabilité par rapport à l’eau et aux autres réfrigérants tel que le méthanol. 
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Figure V.8. Variation de la température d’adsorption (TU2) du couple zéolite 13X/eau en fonction des 

températures de la source chaude (TU1) et du milieu environnent. 

Comme le montre la figure V.8, il est possible d’atteindre des températures d’adsorption élevées 

lorsque la température du milieu extérieur ou les températures du condenseur sont beaucoup plus 

basses. Il apparaît également que la température de condensation à une influence sur la température de 

la source chaude (TU1). Elle limite la plage de variation de la température de la source chaude, c’est-à-

dire que pour chaque température de condensation existe une limite ou une température de source 

extrêmement chaude limitant le fonctionnement du cycle. 

V.1.2.2. Influence des conditions de fonctionnement sur la performance  

V.1.2.2.1. Influence de la masse cyclée (le changement de la concentration nette)  

Tout d'abord, il serait important de connaitre la plage de variation de ce paramètre. Donc on 

commence cette analyse de sensibilité en faisant fixer la température de la source ambiante à une 

valeur de T0=298.15 et  en faisant varier la température  de la source froide à haute température (TU2) 

par pas de 5k sur un large intervalle qui commence par la valeur minimale d’adsorption TU2, min égale à 

la température de la source chaude TU1, min =373.15K et continue jusqu'à la valeur maximale TU2, max 

=528.15K.  Au-delà de cette température, le cycle ne peut pas fonctionner. Plusieurs températures pour 

la source chaude (TU1) sont envisagées. Voici les cinq cas étudiés :  

 cas n°1 : TU1 = 373.15K ; 

 cas n°2 : TU1 = 383.15K ; 

 cas n°3 : TU1 = 393.15K ; 

 cas n°3 : TU1 = 403.15K ; 
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 cas n°3 : TU1 = 413.15K. 
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Figure V.9. La variation de la concentration  nette en fonction des températures d’adsorption  (TU2) et 

de la source chaude(TU1). 

 

Selon la figure (V.9) le changement de la concentration nette du l’eau devient plus faible pour les 

grandes valeurs de TU2. Ceci s’explique par le fait que lorsque les températures de désorption (TU1) et 

de condensation (TC2) sont maintenues inchangées, le xp ne varie pas avec le TU2 mais le xr diminue 

avec l’augmentation de TU2, ce qui entraine une diminution  de la concentration nette Δx, et par 

conséquent, la capacité de chaleur à adsorption au niveau de l’adsorbeur et la performance diminues 

(comme on le verra plus loin sur la figure V.10 et V.16).  
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Figure V.10. La variation du saut thermique en fonction de la concentration nette et de la température 

de la source chaude (TU1). 

 

D’après la figure (V.10), on peut bien voir la variation du saut thermique  pour les différentes 

concentrations  nettes. Ces courbes éclairent bien l’influence de cette dernière sur la température 

valorisée d’adsorption, qui est liée directement à la quantité d’eau initialement contenu dans la zéolithe 

xr=f (TU2, PU2) (voir les équations IV.75 et V.1). Cette dernière est une fonction de la température 

d’adsorption. Donc on peut dire que les taux élevés d’eaux contenus dans la zéolithe sont obtenus avec 

des faibles températures d’adsorption.  
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Figure V.11. Variation a) du coefficient de perforrnance énergétique et  b) du coefficient de 

perforrnance exergétique du thermo-transformateur à adsorption en fonction de la concentration  nette 

et de la température de la source chaude (TU1) . 

 

La figure V.11 montre que l’augmentation de la concentration nette entraine l’augmentation du 

coefficient de performance énergétique et exergétique dans tous les cas envisagés de tempéraures 

d’alimentaion TU1=373.15 - 413.15 K. Cette augmentation continue jusqu’à des valeurs maximales  de 
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∆xmax égales à 0.02, 0.028, 0.032, 0.04 et 0.048  Kg/Kg pour les température de la source 

d’alimentation (TU1) égales à 373.15, 383.15, 393.15, 403.15 et 413.15 K respectivement. Ensuite c’est 

la décroissance qui s’en suit avec l’augmentation de la concentration.  

 Ce comportement peut être justifié par le fait qu’après une certaine valeur de la masse cyclée, la 

concentration riche en adsorbat xr ne sert qu’à diminuer la température d’adsorption du lit jusqu'à une 

valeur inférieure à celle de l’alimentation (TU1) (ce qui est impossible dans le cas de la thermo-

transformation), ce qui entraine une diminution de la performance énergétique et exergétique. 

Néanmoins la chaleur fournie par l’adsorbeur devient de plus en plus importante (voir figure V.20). En 

revanche, elle induit une forte augmentation de la chaleur de désorption du l’eau QG2 , du fait que QG2 

et QU2 sont directement proportionnelle à la masse cyclée Δx. Nous pouvons constater que Δx dispose 

d’un effet non seulement sur la capaité d’adsorption QU2 mais aussi sur la capacité de désorption QG2. 

 

La masse cyclée Δx est une variable qui doit être bien choisie et optimisée. D’une façon générale, sa 

valeur est déterminée de sorte à obtenir une meilleure performance dans la plage de fonctionnement 

choisie où  le processus d’adsorption est assuré  à des niveaux  de températures considérés. Dans cet 

égard, une valeur moyenne de la concentration nette égale à 0.034 Kg/Kg est adoptée. Cependant cette 

hypothèse ne couvre pas tout l’intervalle de la source d’alimentation du cycle d’adsorption affiché 

dans le Tableau V.1, ce qui entraine la réduction de cet intervalle de TU1= 393.15 à 413.15 K. 

 

V.1.2.2.2. Influence de la température de la source ambiante  (T0) 

 

Analysons maintenant le comportement de la machine en fonction de la température du milieu 

environnent (T0) dans l’intervalle T0 = 278.15 - 323.15 K. Plusieurs températures de la source chaude 

(TU1) sont envisagées : 

 cas n°1 : TU1 = 393.15K ; 

 cas n°2 : TU1 = 403.15K ; 

 cas n°3 : TU1 = 413.15K ; 

 

Les figures (V.12) et (V-13a et b) montrent l’effet de la température de condensation respectivement, 

sur la température valorisée au niveau de l’adsorbeur (le saut thermique) et sur  la performance du 

cycle de la thermo transformation à adsorption (COPI, AdHT et COPII, AdHT) en fonction de la température 

d’alimentation TU1.  
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Figure V.12. La variation du saut thermique du thermo-transformateur à adsorption en fonction des 

températures du milieu environnent T0 et d’alimentation TU1. 

 

En fixant ∆x et en faisant varier TC2 et TU1, le saut thermique du système d’adsorption diminue avec 

l’augmentation de la température de condensation TC2, ceci peut être interprété par le fait que 

l’augmentation de  TC2 entraine une augmentation de la pression de saturation qui correspond à cette 

température Pb = f(TC2). Ceci provoque une augmentation de la masse de l’eau désorbée et de  la 

concentration en adsorbat xp =f (TG2, Pb), impliquant une augmentation de  la concentration en adsorbat 

xr =f (TU2, Ph) lorsque  la masse cyclée (∆x) est maintenue inchangée. Ces changements combinés 

dans les concentrations en adsorbat provoquent la diminution de la température d’adsorption produite 

à l’adsorbeur TU2 et par conséquent, la quantité de chaleur d’adsorption dégagée au niveau  de 

l’adsorbeur (QU2) se verra croitre, se qui  conduit à l’augmentation du COP (ce qui est claire sur les 

Figures V.13 a et V.20). La limite d'opération est observée lorsque la valeur de la température utile 

produite dans l’adsorbeur (TU2) est proche de la température de la source froide (TU1), ce qui est n’est 

pas l’objectif de la thermo-transformation à sorption.  
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Figure V.13 a. L’évolution du coefficient de performance énergétique du thermo-transformateur à 

adsorption en fonction des températures du milieu environnent T0 et d’alimentation TU1. 

Compte tenu  de  la figure (V.13b), le COPII, AdHT présente un profil parabolique  de sorte que le   

COPII, AdHT augmente de façon proportionnelle à l’augmentation de la température de condensation 

jusqu’à ce qu’il atteint une valeur maximale. Cette dernière correspond aux valeurs de T0 à 298.15 K, 

308.15 K et 313.15 K pour les trois températures d’alimentations considérées TU1 = 393.15, 403.15 et 

413.15 respectivement. Au-delà de ce maximum, le COPII, AdHT diminue. 
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Figure V.13 b. L’évolution de la performance exergétique du thermo-transformateur à adsorption en 

fonction des températures du milieu environnent T0 et d’alimentation TU1.  

 

V.1.2.2.3. Influence de la température de la source chaude (TU1) 

L’influence de la température de la source chaude ou source d’alimentation (TU1) sur le comportement 

du COPI,AdHT et COPII,AdHT est effectuée, en faisant varier cette température (TU1) de 393.15 K à 423.15 

K par pas de 2.5K et en fixant la température du milieu environnant T0=298.15 K. Plusieurs valeurs de 

la température du puits de chaleur valorisée TU2  sont considérées: 

 cas n°1 : TU2 = 423.15 K ;  

 cas n°2 : TU2 = 433.15 K ; 

 cas n°3 : TU2 = 443.15 K ; 

 cas n°4 : TU2 = 453.15 K. 
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Figure V.14. L’évolution de la performance énergétique du thermo-transformateur à adsorption en 

fonction des températures d’alimentation TU1 et du puits de la chaleur valorisée TU2. 

 

La figure V.14 représente la variation du coefficient de performance en fonction des températures 

d’alimentation TU1 et du puits de la chaleur valorisée TU2. Dans les conditions de fonctionnements 

envisagées, on constate qu’une augmentation de la température d’alimentation (TU1) ou la température 

de l’évaporateur (TE2) et du générateur (TG2) entraine une augmentation du coefficient de performance. 

Ceci s’explique par le fait que l’augmentation la température du générateur et de l’évaporateur conduit 

à une diminution de la concentration en adsorbat xp = f (PC2, TG2) ce qui implique une augmentation de 

la concentration nette (∆x)  et par conséquent, des augmentations de la capacité thermique 

d’adsorption QU2 produit au niveau de l’adsorbeur et du COP du système sont enregistrées. 
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Figure V.15. L’évolution de la performance exergétique du thermo-transformateur à adsorption en 

fonction des températures d’alimentation Tu1 et du puits de la chaleur valorisée TU2. 

On en constate aussi que la performance exergétique de la machine augmente avec la croissance de la 

température d’alimentation TU1 pour chaque température fixe du puits de la chaleur valorisée TU2. Il 

atteint une valeur maximale pour toute les valeurs TU2 mise à part TU2 = 423.15. 

 

V.1.2.2.4. Influence de la température de la source froide (puits de la chaleur valorisée) (TU2) 

Analysons maintenant le comportement de la machine en fonction de la température du puits de la 

chaleur valorisée TU2 dans l’intervalle 393.15 - 483 K par pas de 10 K et en fixe la température du 

milieu environnant T0 = 298.15. Plusieurs températures de la source d’alimentation (TU1) sont 

considérées: 

 cas n°1 : TU1 = 393.15 K ;  

 cas n°2 : TU1 = 403.15 K ; 

 cas n°3 : TU1 = 413.15 K ; 

 cas n°4 : TU1 = 423.15 K. 
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Figure V.16. L’évolution de la performance énergétique du thermo-transformateur à adsorption en 

fonction des températures du puits de la chaleur valorisée TU2 et d’alimentation TU1. 

 

La Figure V.16 présente la variation du COP en fonction de la température du puits de la chaleur 

valorisée au niveau de l’adsorbeur (TU2). Pour chaque température fixe de la source d’alimentation le 

COP diminue avec la croissance de la température du puits de la chaleur valorisée TU2. Ceci s’explique 

par le fait que lorsque les températures de désorption (TU1) et de condensation (TC2) sont maintenues 

inchangées, la xp ne varie pas avec le TU2 mais la xr  (PE2, TU2), diminue avec l’augmentation de TU2, ce 

qui entraine une diminution  de la concentration nette Δx, et par conséquent la capacité de chaleur à 

adsorption au niveau de l’adsorbeur (QU2)  et le COP diminuent. La tendance de l'évolution de la 

performance du thermo-transformateur à adsorption en fonction de la température de la source froide 

semble assez proche de celle rapportée dans [39]. 
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Figure V.17. L’évolution de la performance exergétique du thermo-transformateur à adsorption en 

fonction des températures du puits de la chaleur valorisée TU2 et d’alimentation TU1. 

 

La forme de la courbe représentant la variation de COPII, AdHT  en fonction des températures du puits de 

la chaleur valorisée TU2 est  parabolique avec un maximum  noté pour un GTL égale à 40 K. Au delà 

du maximum, la valeur de COPII, AdHT diminue avec l’augmentation de la température du puits de la 

chaleur valorisée TU2  et du GTL. 

 

V.1.3. Le cycle de Joule  

 

V.1.3.1. Influence du choix de fluide moteur 

Une étude de présélection de deux fluides monophasiques gazeux l’air ambiant et l’hélium (H2) a été 

réalisé à partir du modèle établie auparavant et présenté dans la section IV.2.3.1. Cette derniére nous a 

permis de comparer l’évolution des critères d’optimisation (rendement thermique) en fonction des 

variables de décision (TH ,ηis,C et ηis,T) considérées pour chaque fluide. Cette comparaison a permis de 

ressortir les résultats représentés dans le tableauV.5  
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  Tableau V. 5.  La variation de l’efficacité thermique du cycle de Brayton  en fonction de la  

température de la source chaude 

a) Le rendement du cycle de Brayton avec l’air comme fluide moteur 

TH (K) sans régénération    avec régénération (0.9) 

 ηis,T = ηis,C = 0.7 ηis,T = ηis,C = 0.8 ηis,T = ηis,C = 0.9 ηis,T = ηis,C = 0.7 ηis,T = ηis,C = 0.8 ηis,T = ηis,C = 0.9 

453.15 -0,57 -0,22 0,0153 -0,609 -0,235 0,017 

458.15 -0,52 -0,19 0.024 -0,577 -0,217 0,0282 

463.15 -0,47 -0,172 0,032 -0,548 -0,2 0,039 

468.15 -0,436 -0,153 0,039 -0,521 -0,184 0,049 

473.15 -0,4 -0,136 0,047 -0,494 -0,168 0,06 

478.15 -0,37 -0,122 0,052 -0,471 -0,155 0,069 

   483.15 -0,342  -0,108 0,057 -0,448 -0,141 0,079 

488.15 -0,317 -0,096 0,062 -0,427 -0,128 0,088 

493.15 -0,295 -0,085 0,067 -0,406 -0,116 0,093 

498.15 -0,275 -0,075 0,071 -0,387 -0,104 0,105 

503.15 -0,256 -0,066 0,075 -0,368 - 0,114 

 

b) Le rendement thermique du cycle de Brayton avec l’helium comme fluide moteur 

TH (K) sans régénération    avec régénération (0.9) 

 ηis,T = ηis,C = 0.7 ηis,T = ηis,C = 0.8 ηis,T = ηis,C = 0.9 ηis,T = ηis,C = 0.7 ηis,T = ηis,C = 0.8 ηis,T = ηis,C = 0.9 

453.15 -0,57 -0,22 -0,144 -0,609 -0,235 -0,084 

458.15 -0,52 -0,19 -0.111 -0,577 -0,217 -0,069 

463.15 -0,47 -0,172 -0,083 -0,548 -0,2 -0,055 

468.15 -0,436 -0,153 -0,06 -0,521 -0,184 -0,042 

473.15 -0,4 -0,136 -0,04 -0,494 -0,168 -0,03 

478.15 -0,37 -0,122 -0,022 -0,471 -0,155 -0,017 

    483.15 -0,342  -0,108 -0,007 -0,448 -0,141 -0,005 

488.15 -0,317 -0,096 0.005 -0,427 -0,128 0.0065 

493.15 -0,295 -0,085 0,016 -0,406 -0,116 0,018 

498.15 -0,275 -0,075 0.026 -0,387 -0,104 0.029 

503.15 -0,256 -0,066 0,036 -0,368 -0,093 0,038 

 

Pour un rendement isentropique de compression et de détente supérieur à (ηis,T= ηis,C=0.9), c'est-à-dire 

un compresseur et une machine de détente très performants. La machine  à cycle de Joule (Brayton) 

fonctionnant avec de l’hélium n’est pas opérationnelle qu’à partir des valeurs de la température de la 

source chaude supérieure à 488 K, ce qui est justifié par le signe négatif du l’efficacité du cycle de 

Joule.  Pour des valeurs supérieure à 488 K, le cycle de Joule fonctionnant avec de l’hélium accuse de 

faibles rendements par rapport à celui fonctionnant  avec de l’air atmosphérique. Ce dernier constat 

permet d’éviter l’utilisation de l’hélium comme fluide moteur dans ces conditions.  

V.1.3.2. Influence des conditions de fonctionnement sur  l’efficacité du cycle  

Les résultats représentés dans le tableau éclaircissent également l’effet des rendements isentropiques 

de la compression et de la détente et de la source chaude sur le fonctionnement de la machine. On 

observe que la machine de Brayton est opérationnelle uniquement pour les rendements isentropiques 
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de compression et de détente supérieur à (ηis,T= ηis,P=0.9), c'est-à-dire que cette machine est tributaire 

de compresseur et machine de détente très performants pour les deux fluides selectionés. Plus encore, 

au dessous de (ηis,T= ηis,P=0.9), le cycle de Brayton n’est pas opérationnelle. En outre, le signe négatif 

du l’efficacité de cycle de Joule signifie qu’il serait impossible de produire du travail mécanique 

(électrique) dans ces conditions retenues. 

 L’évolution de  du rendement  thermique du cycle de Joule (Brayton) en fonction de la température de 

la source chaude est représentée également dans le tableau V.5. Il est y a lieu de noter que le 

rendement thermique augmente considérablement avec la croissance de température de la source 

chaude ce qui est en parfaite concordance avec la deuxième loi de la thermodynamique. Un autre 

constat et pas des moindres est révélé au cours de la présente étude concerne la plage de 

fonctionnement de la machine de Joule utilisant l’air comme fluide moteur.  Il en resulte que le cycle 

est opérationnel à partir des températures d’évaporation supérieur à 453 K. 

 

V.1.4. Le cycle de Rankine organique  

 

V.1.4.1. Influence du choix de fluide moteur 

Dans la présente étude, des fluides comme le SES36 et l’hexane ont été choisis en raison de leurs 

propriétés thermo-physiques, sécuritaires et environnementales. De plus, les autres critères comme le 

niveau de la température de la source chaude (moyenne température) adoptée pour les deux fluides 

choisis ainsi que leurs propriétés thermodynamiques déjà établies dans la plupart des logiciels de 

propriétés ont eux aussi convoité ce choix.  

     

Tableau V.6. Comparaison de différentes propriétés des fluides moteurs pour  ORC 

 Propriétés thermodynamiques et données de sécurité 

Fluide de travail La masse molaire 

    (Kg/Kmol) 

Point critique Courbe de saturation 

vapeur 

ODP GWP(100) 

SES36 184.45 177.4°C-28.4bar séchant 0 0 

n-Hexane 86.18 234.6°C- 30.10bar séchant 0 0 

 

Par ailleurs, la présélection  a permis de réaliser une comparaison entre les différents fluides de travail 

sélectionnés ci-dessus et enfin le choix du fluide adéquat et le cycle de fonctionnement le plus 

favorable. 
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Table V.7.  La variation de l’efficacité thermique du cycle de Rankine organique  en fonction de la  

température de la source chaude 
TB (K) Le cycle de Rankine organique souscritique Le cycle de Rankine organique supercritique 

 ηis,T = ηis,P = 0.7 ηis,T = ηis,P = 0.8 ηis,T = ηis,P = 0.9 ηis,T = ηis,P = 0.7 ηis,T = ηis,P = 0.8 ηis,T = ηis,P = 0.9 

453.15 0.202 0.237 0.2660 0.134 0.159 0.183 

458.15 0.212 0.245 0.279 0.235 0.273 0.311 

463.15 0.217 0.251 0.285 0.276 0.319 0.361 

468.15 0.226 0.261 0.296 0.315 0.363 0.411 

473.15 0.23 0.266 0.302 0.318 0.367 0.415 

478.15 0.237 0.274 0.311 0.334 0.385 0.435 

   483.15 0.24  0.278 0.315 0.348 0.400 0.453 

488.15 0.245 0.284 0.321 0.36 0.414 0.468 

493.15 0.247 0.2856 0.3236 0.371 0.427 0.482 

498.15 0.248 0.286 0.324 0.378 0.435 0.491 

503.15 0.245 0,.283 0.321 0.384 0.441 0.498 

 

Les résultats de la présélection sont représentés dans le tableau (V.7). Il en ressore  que pour les deux 

fluides moteur proposés, il est  possible de faire fonctionner le cycle de Rankine organique dans les 

conditions de fonctionnent considérées avec des valeurs maximales du rendement thermique dans la 

zone supercritique avec le fluide moteur SES36. 

Pour le cycle ORC l’analyse de la figure (V.18) a révélé qu’il serait possible de produire du travail 

mécanique sur toute la plage de la température proposée. 

L’analyse des tracés des puissances mécaniques spécifiques obtenues par le cycle ORC en fonction de 

la température de la source chaude (TB) pour des rendements isentropiques de détente et de 

compression supérieures à  ηis,T = ηis,P = 0.9, permet d’en déduire que le cycle sous critique de Rankine 

organique  utilisant l’hexane comme agent thermique est plus performant que le cycle supercritique 

utilisant le SES36. Ce qui permet d’éviter l’utilisation de SES36 comme fluide moteur dans ces 

conditions. 
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     Figure V.18. Variation de la puissance mécanique spécifique du cycle ORC en fonction de la 

température de la source chaude pour les deux fluides selectionnés. 

 V.1.4.2. Influence des conditions de fonctionnement sur  l’efficacité du cycle  

Les résultats la présélection  représentés par le tableau V.7 éclaircissent également l’effet de la 

température de la source chaude (TB) et les rendements isentropiques de la compression et la détente 

sur le rendement thermique de cycle sous critique de Rankine Organique. Pour ce cycle le rendement 

thermique est proportionnel à la température de la source chaude et les rendements isentropiques de la 

compression et la détente. Ce constat est identique à celui du cycle supercritique où les valeurs 

maximales du rendement thermique sont présentées par le cycle supercritique utlisant le SES36.   

V.2.  Comparaison quantitative des deux installations énergétiques proposées 

Afin de vérifier les conditions de fonctionnement optimales, une comparaison quantitative des 

performances des deux installations a été effectuée. Commençons cette étude comparative en faisant 

varier la température  de la source chaude (Tsc)  et en fixant la température du milieu environnant (T0 

=298.15), du taux de circulation (F=8) et de la concentration nette (∆x=0.034Kg/Kg). Les rendements 

isentropiques de la détente et de la compression des deux cycles de conversion sont égaux à 0.9. 

Étant donné que le but de l'utilisation du système de la thermo-transformation est d'avoir une 

température utile valorisée (TU) la plus importante, qui dépent de la quantité del’énergie valorisée (QU) 

(capacité thermique ab / ad-sorber). Une étude de sensibilité paramétrique a été appliquée à cet effet. 

Le modèle mathématique révèle que la quantité d'énergie mise en valeur dépend des températures de 

l'ab/ad-sorbeur, du condenseur, de l'évaporateur et du générateur et d'autres paramètres de 

fonctionnement comme le taux de circulation F et la différences des concentrations ∆x). 
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Figure V.19. Variation de la chaleur valorisée (QU1) par le transformateur  de chaleur à absorption en 

fontion des températures d’absorption utile (TU1) et du capteur solaire (TSC). 
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Figure V.20. Variation de la chaleur valorisée (QU2) par le transformateur  de chaleur à adsorption en 

fontion des températures d’adsorption utile (TU2) et du capteur solaire (TSC). 
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Les figs.V.19 et V.20 montrent l’evolution des chaleurs mises en valeur par les transformateurs de 

chaleur à absorption et adsorption respectivement en fonction des températures de la source de chaleur 

(TSC) et et des températures au niveau de l’absorbeur et l’adsorbeur respectivement. Comme la montre 

la fig V.19, plus la température de la source de chaleur n’est élevée, plus la température d’absorption 

utile (TU1) et les sauts thermiques correspondants (GTLAbHT) sont élevées. Il est clair que lorsque le 

GTL augmente, la capacité de chaleur de l’absorbeur (QU1) et la performance diminuent. Ceci est 

conforté par les résultats obtenus par diverses équipes de recherche [27,28].  

Comme le montre la fig V. 20 le profil de la variation de QU2 est similaire à celui du QU1 présenté sur 

la figure V.19. On en déduit que  la quantité de chaleur livrée par l’adsorbeur au système de 

production de micro puissance diminue avec l’augmentation du GTLAdHT. De plus, il convient de 

mentionner qu’au dessous de  TSC = 357.15 K, le transformateur de chaleur  à adsorption n’est pas 

opérationnel. Ce seuil correspond à la température d’alimentation du générateur (G2) et de 

l’évaporateur (E2) TU1 = 391.84K. 
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Figure V.21. L’évolution des rendements énergétiques et exergétique global de la première 

configuration en fonction de la température du capteur solaire (TSC).  

L’évolution des rendements énergétigue et exergétique globale de la première configuration 

d’installation énergétique renfermant le cycle Joule est représentée sur la figure V.21. Il en découle 

que les deux courbes augmentent avec l’augmentation de la température de la source chaude (TSC). Les 

deux rendements énergétique et exergétique atteignent à TSC=373.15 k  leurs valeurs maximales égales 

à 1.7% et 7.4% respectivement. Plus encore, au dessous de TSC = 367.15 k l’installation est non 
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opérationnelle ce qui correspond à une température de réchauffeur (TH) supérieure égale à 455.89 K. 

En outre, la figure V.22 signifie qu’il serait impossible de produire des puissances électriques au-

dessous de TSC= 367.15K. Cependant,  Au delà de cette valeur, il serait possible de produire de la 

puissance électrique comprise entre  0.25 kWe et 7.35 kWe (avec un débit du fluide de travail égal à 

1kg/s) et avec des rendements énergétiques et exergétiques globales correspondants se situent 

respectivement dans les fourchettes de 0.22% à 1.7% et de 1.1% à 7.4% pour un intervalle de 

température d’alimentation (TSC) entre 367.15K et 373.15K, ce qui ne  peut pas satisfaire dans la plage 

de puissance envisagée (15 kWe).  
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Figure V.22. L’évolution de la puissance électrique spécifique de la première configuration en 

fonction de la température du capteur solaire (TSC).  

 

D’après les figures V.23 et V.24, il serait possible de produire de puissance électrique sur toute la 

plage de température adoptée dans les hypothèses. En effet, l’analyse prédit un intervalle de puissance 

électrique entre 72 kWe et 190 kWe (pour un débit massique du fluide moteur égal à 1kg/s) avec des 

rendements énergétiques et exergétiques globales de l’installation correspondants se situent 

respectivement dans les fourchettes de 4.9% à 6.5% et de 10.7% à 14.1% pour un intervalle de 

température d’alimentation (TSC) entre 357.15K et 373.15K. En outre, les même figures montent que, 

dans le cadre des hypothèses considérées, la deuxième configuration permet de satisfaire les besoins 

en électricité dans la gamme de puissance envisagée (15kWe) à partir des faibles  températures du 

capteur solaire. 
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Figure V.23. L’évolution des rendements énergétiques et exergétiques global de deuxième 

configuration en fonction de la température du capteur solaire (TSC).  
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Figure V.24. L’évolution de la puissance électrique spécifique de la deuxième configuration en 

fonction de la température du capteur solaire (TSC).  
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Conclusion 

L'objectif de ce chapitre est de conduire une analyse thermodynamique des deux configurations d’ilots 

énergétiques proposées. Pour la prédiction et l’évaluation des performances et pour l’élaboration de stratégies de 

contrôle. Un axe d’analyse peut être basé sur une approche thermodynamique, et en particulier énergétique et 

exergétique, à la fois au niveau de chaque sous système et pour son optimisation globale. De plus, la 

compréhension et l’optimisation de ces systèmes(le thermo-transformateur à absorption et à adsorption, le cycle 

de Joule et le cycle de Rankine Organique) requièrent des connaissances approfondies notamment sur les 

phénomènes couplés de changement de phase et de transferts de chaleur et de masse et sur le comportement 

énergétique du système. Le choix du couple de sorption est également un point important puisqu’il détermine 

les performances du système et les conditions de fonctionnement. Toutefois, ce choix peut engendrer des 

contraintes tels que le niveau de pression, la compatibilité fluide/paroi ou encore la cristallisation de la solution 

absorbante. Pour conclure, l'analyse thermodynamique des deux configurations d’ilots énergétiques proposées a 

permis d'identifier la faisabilité de la deuxième configuration d’installation énergétique en fonction des 

combinaisons des conditions opératoires optimisées afin de contrôler le niveau de puissance produit, qui peut 

satisfaire les besoins en puissance électrique de 15kWe à partir d’un capteur solaire thermique considérés 

comme étant un réservoir de chaleur de faible potentiel. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



254 
 

            Références bibliographiques 

[1] Ilhami Horuz and Bener Kurt.  Absorption Heat Transformer and an Industrial Application. 

Renewable Energy 35(2010), pp. 2175-2188. 

[2]  R.A. Macriss, J.M. Gutraj et T.S. Zawacki, Absorption fluid data survey, NTIS(1988), Springfield 

[3] R.A. Macriss et T.S. Zawacki, Absorption fluid data survey. 1989 update, NTIS(1989), 

Springfield. 

[4] P. Holmberg, T. Berntsson, Alternative working fluids in heat transformers. ASHRAE Trans 

96(1990):pp. 1582–9. 

[5] T. Nokanishi,  Industrial high temperature heat pump for waste heat recovery, Conference on New 

Energy Conservation Technologies and Their Commercialisation(1981), Berlin, Germany. 

[6] H. Watanabe, Absorption type heat pump now in practical use, Conference on New Energy 

Conservation Technologies and Their Commercialisation (1981), Berlin, Germany. 

[7] V.M. Kripalani, S.S. Murthy, M.V.K. Murthy, Performance analysis of a vapeur absorption heat 

transformer with different working fluid combinations. J. of Heat Recovery Systems, Vol. 4, No. 

3(1984), pp 129-140. 

[8] L. Suhr,  P.  Paikert, H. Bokelmann, Operational experience with an industrial-scale heat 

transformer, Proc. Of the Int. Workschop on Heat transformer and Storage, Ispra, Italy(1985), pp 381-

393. 

[9] G. Grossman, Heat and mass transfer in film absorption, Handbook of Heat and Mass Transfer, 

Vol. 2, Gulf publishing company, Houston, USA (1986), pp 211-257. 

[10]  K. Mashimo, Overview of heat transformer in Japan, Heat pumps: Prospects In Heat Pump 

Technology and Marking, Florida, USA(1987), pp 271-285. 

[11] K.M. Berntsson, T. Berntsson, P. Franck, P. Holmberg, E. Wallin,  Learning from experiences 

with heat transformers in industrial processes, CADDET(1989), sittard, The Netherlands. 

[12]  J. Yin, L. Shi, M.S. Zhu , L.Z. Han, Performance analysis of an absorption heat transformer  with 

different working fluid combinations.Appl.Energy 67(3):(2000), pp. 281–92. 

[13]  A. Rojey, G. Cohen, J.P. Cariou,  Heat transformers: present state of a new technology, IMech E, 

Vol. 197A, No. 12(1983), pp 71-77. 

[14]  A. Ertas, P. Gandhidasan,  J.J. Luthan,  Feasibility study of ammonia-water vapour absorption 

heat transformer, ASME Trans., Vol. 109 (1987), pp. 96-100. 

[15] I.M. Ismail , Upgrading of heat through AHT. International Institute of Refrigeration, 18(7), 

(1989), pp. 439–446. 

[16] A. Sozen, Effect of irreversibilities on performance of an absorption heat transformer used to 

increase solar pond’s temperature. Renew Energy 29(4):(2004), pp. 501–15. 

[17] A. Sozen and E. Arcaklioglu, Exergy analysis of an ejector– absorption heat transformer using 

artificial neural network approach”, Applied Thermal Engineering, Vol. 27(2007), pp. 481–491. 



255 
 

[18]  D. Colorado, J.A.  Hernandez, W. Rivera, H. Martinez and D. Juarez, Optimal operation 

conditions for a single–stage heat transformer by means of an artificial neural network inverse”, 

Applied Energy, Vol. 88, No.4 (2011b), pp. 1281 – 1290. 

[19] S. Kherris, D. Zebbar, M. Makhlouf, M. Akermi, Study and analysis of ammonia-water 

absorption heat transformer. Wulfenia journal Vol. 20, No2 (2013), pp.35-42. (ISSN: 1561- 882X). 

[20] C.Z. Zhuo and C.H.M. Machielsen, Performance of high-temperature Absorption Heat 

Transformers using Alkitrate as the Working Pair. Applied Thermal Engineering Vol. 16, No. 3(1996), 

pp. 255-262. 

[21]  I. Horuz, A comparison between ammonia-water and water lithium bromide solutions in vapor 

absorption refrigeration systems,” International Communications in Heat and Mass Transfer, vol. 25, 

no. 5(1998), pp. 711–721. 

[22]  E. Kurem et I. Horuz, A comparison between ammonia-water and water-lithium bromide 

solutions in absorber heat transformers, Int. Comm. Heat Mass Transfer, vol.28, n° 3 (2001), pp. 427-

438. 

[23]  Masaru Ishida, Jun Ji, Graphical exergy study on single stage absorption heat transformer, Appl. 

Therm. Eng. 19 (1999), pp. 1191-1206. 

[24]  Xu Shiming, Liu Yanli, Zhang Lisong. Performance research of self regenerated absorption heat 

transformer cycle using TFE-NMP as working fluids. Int. J. of Refrig. 24 (2001), pp. 510- 518. 

[25] Z. Ma , H. Bao, A. P. Roskilly,  Performance analysis of ultralow grade waste heat upgrade using 

absorption heat transformer. Applied Thermal Engineering 101(2016), pp. 350–361.                         

[26] X D. Zhang and D P. Hu, Performance analysis of the single-stage absorption heat transformer 

using a new working pair composed of ionic liquid and water. Applied Thermal Engineering 37(2012), 

pp.129-135.                                                                                                                                           

[27] R. Gomri, Thermal seawater desalination: Possibilities of using single effect and double effect 

absorption heat transformer systems. Desalination 253(1–3),(2010),pp. 112-118.                              

[28] R J. Romero and A. Rodriguez-Martinez,  Optimal water purification using low grade waste heat 

In an absorption heat transformer. Desalination 220(1-3),(2008),pp. 506-513.                                   

[29] V.Zare, M. Yari, and S.M.S. Mahmoudi,  Proposal and analysis of a new combined cogeneration 

system based on the GT-MHR cycle. Desalination 286(2012), pp. 417-428.                                      

[30] Michel Wakim, Etude des machines à absorption pour la valorisation de la chaleur fatale basse 

température. Thermique [physics.class-ph]. PSL Research University, 2017. Français. <NNT : 

2017PSLEM037>. <tel-01778402> 

[31] W. Chekirou, Étude et analyse d’une machine frigorifique solaire à adsorption". Thèse de 

doctorat, Université Mentouri – Constantine, Département de physique, (2008). 



256 
 

[32] B. Mebarki, Etude et analyse d’un système de production de froid par énergie solaire pour la 

climatisation, thèse de magister, Université de constantine, departement de genie climatique, (2013) .    

[33] RZ. Wang, QB. Wang . Adsorption mechanism and improvements of the adsorption equation for 

adsorption refrigeration pairs. Int J Energy Res 23(10), (1999), pp. 887-98.   

[34] Z. Belkacemi, Modélisation et étude de la faisabilité d’un réfrigérateur solaire à adsorption, Thèse 

de magistère, Université de Batna, (2007). 

[35] R.Z. Wang, L.W. Wang, J.Y. Wu, Theory and Applications of Adsorption Cooling. Science 

Press, Beijing, China, (2007), pp. 59-60 (in Chinese). 

[36] XR. Li, Experimental study on the adsorption performance of consolidated activated carbone 

methanol pair [Master thesis]. Shanghai, China: Shanghai Jiao Tong University; 2003. 

[37] M. Li , R.Z. Wang, Y.X. Xu, Y.J. Wu, A.O. Dieng, Experimental study on dynamic performance 

analysis of a flat-plate solar solid-adsorption refrigeration for ice maker. Renew Energy ;27(2)(2002), 

pp. 211-21. 

[38] K. Daou , Wang RZ, Xia ZZ, Yang GZ, Experimental comparison of the sorption and 

refrigerating performances of a CaCl2 impregnated composite adsorbent and those of the host silica 

gel. Int J Refrigeration;30(1):(2007), pp. 68-75. 

[39] I. Chandra, V.S. Patwardhan, Theoretical studies on adsorption heat transformer using zeolite–

water vapour pair. Heat Recovery Syst CHP;10(1990), pp. 527–37. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

 

 

Conclusion générale 

et perspectives 

 

 

 



257 
 

Conclusion générale et perspectives 

Pour la première fois deux configurations d'installations énergétiques pour la production de micro-

puissance composées de cascades thermiques de transformateurs de chaleur à sorption et de dispositifs 

de conversion d’énergie sont proposées dans ce travail. Les deux ilots énergétiques (Power island) 

convertissent de la chaleur de bas potentiel, entre autres solaire en énergie mécanique (électrique).   La 

puissance électrique produite à micro-échelle est censsée couvrir les besoins domestiques d’une 

centaine d’habitations. Plus encore, ce concept d’ilot énergétique, une fois intégré dans les centrales de 

production d’électricité classiques, ce nouveau concept permettra la récupération de l’énergie sous 

forme de chaleur à faible exergie et réduire la consommation des combustibles fossiles. 

La présente étude a permis également l’élaboration d’un modèle mathématique établi à partir des 

bilans thermodynamiques des différents composants de l’installation énergétique. La validation du 

modèle a été effectuée après avoir comparé ces résultats avec ceux disponibles dans la littérature pour 

des conditions de fonctionnement similaires. Dans ce sens, il faut préciser que les connaissances sur le 

cycle du transformateur de chaleur à adsorption (AdHT) sont très mal développées dans la littérature. 

Par ailleurs, l’étude paramétrique effectuée dans ce travail a permis de souligner l’influence des  

températures des différents éléments de l’installation sur ses performances et d’identifier les 

paramètres clés pour son optimisation. Dans une première étape, l’analyse a révélé que la croissance 

de la température de la source de bas potentiel (capteur solaire), d'ailleurs c’est elle qui alimente 

l'installation, est accompagnée de la  croissance des températures de l’absorbeur et de l’adsorbeur, des 

deux efficacités du cycle de Brayton et de Rankine  organique et enfin du rendement énergétique 

global de l’installation énergétique. Cependant, les rendements  exergétiques des deux thermo-

transformateurs diminuent, pendant que ceux du cycle de Brayton et de Rankine  organique 

augmentent. Ces changements dans les rendements exergétiques conduisent à l’augmentation du 

rendement exergétique global de l’installation énergétique qui peut etre expliqué par les variations de 

la quantité de chaleur introduite dans le système, des exergies à l’entrée et à la sortie du système et de 

la puissance nette. Ceci suggère le déploiement d’une attention particulière à l'analyse exergétique et 

plus précisément au calcul des exergies détruites et perdues et des irréversibilités au sein de 

l’installation énergétique et la contribution de chaque composant dans la distruction d’exergie globale. 

Au fur et à mesure que le débit spécifique de la solution (F) augmente, le coefficient de performance 

du transformateur de chaleur à absorption diminu. Cependant, le rendement selon la deuxième loi pour 

ce dernier atteint une valeur maximale pour un débit spécifique considéré de la solution. Cette valeur 

maximale du rendement thermique est elle aussi fonction de la température du capteur soalaire Le 

constat est identique pour le rendement exergétique.  
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Plus encore, l’analyse des courbes du rendement exergétique a permis de determiner la valeur 

moyenne du rapport des débits de recirculation égal à 8 pour le transformateur de chaleur à absorption.     

Il en ressort aussi que la capacité d’adsorption (Δx) est un facteur crucial qui a une influence très 

importante sur la performance du transformateur de chaleur à adsorption. Avec la décroissance de Δx 

et la croissance du saut thermique  on en constate une décroissance de la chaleur générée au niveau de 

l’adsorbeur QU2 et du COP du thermo-transformateur à adsorption. Une valeur moyenne de Δx égale à 

0.034 Kg/Kg est adoptée pour atteindre un COP relativement élevé et une élévation de températures 

importante. 

Un autre paramètre avec effet signif sur le cycle d’adsoption est la température du milieu environnant 

liée directement à la température de condensation. La croissance de la température du m.e. provoque 

l’augmentation de la masse d’eau désorbée et de la concentration xp et  xr  (pour un ∆x constant). Ceci 

implique la diminution de la température d’adsorption produite au niveau de l’adsorbeur TU2 et par 

conséquence, la croissance de la quantité de chaleur d’adsorption dégagée au niveau  de l’adsorbeur 

(QU2) et enfin le COP. 

L’étude paramétrique conduite durant cette phase a permis aussi de choisir le fluide de travail pour le 

thermo transformateur à absorption et le couple réactif pour le thermo transformateur à adsorption. 

L’étude comparative des deux configurations d’ilots énergétiques éffectuée a révélé que le cycle de 

Brayton n’est pas opérationnel pour les températures de la source de bas potentiel au dessous de 

367.15 K. La configuration avec le convertisseur réciproque fonctionnant selon le cycle de Brayton 

reste peu efficace au dessus du seuil de température mentionnée. Son rendement énergétique global ne 

dépasse guère les 5 %. Cependant, le deuxième schéma d’assemblage de l’installation énergétique 

avec la machine de conversion de Rankine organique a démontré les meilleures performances sur toute 

la plage des températures du capteur solaire proposée. Le rendement thermique global maximal de 

conversion de cette deuxième configuration atteint les 6.5% ce qui est au dessus des rendements des 

systèmes photovoltaïques de conversion. 

Malgré, la performance remarquable de la 2ème configuration, il est important de signaler que le cycle 

à adsorption S/G fonctionne d’une façon discontinue, Cette contrainte affecte les niveaux de 

températures atteignables (TU), mais ils affectent davantage les performances du cycle. Dans ce cas la 

mise en œuvre d’un système de stockage ou bien la modification au niveau de l’architecture du cycle 

conventionnel d’un thermo-transformateur à adsorption, tel que la conception des architectures à deux 

ou plusieurs lit d’adsorption avec ou sans récupération de masse et /ou de chaleur permet d’une part de 

limiter la contrainte citée précédemment et d’autre part d’augmenter le saut thermique et donc 

d’améliorer la performance du cycle. 
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 Enfin, il faut souligner qu’une étude technico-économique s’impose. Elle permettra de déterminer les 

couts de production du kWh.  
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Annexe A : Organigramme de calcul de la performance du thermo-transforateur à absorption 
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Générateur 1 

T1=TG1 

T6=f (TC1, Xd ) 

T6=T7 

h1=f(T1, Xc ) 

h7=f(T7, PC1 ) 

 

Absorbeur 

T10=TE1 

T4=f (T10, Xd ) 

h4=f(T4, Xd) 

 

Évaporateur 

TE1= TSC-∆TAbHT 

PE1=f (TE1) 

h10= hSV=f(T10) 

 

OUI 

NON 

Xc ˃ Xd 

 

Concentration 

TG1= TSC-∆TAbHT 

TC1= T0+∆TAbHT 

Xc = f (TC1 , TG1) 

Xd = f (F, Xc) 

 

Vérifier les conditions de 

fonctionnement du cycle et les 

rende opérationnel 

 

 

Début 

Données 

TSC, T0 , F, εHX , ∆TAbHT 

 

 

COPI,AbHT =
qU1

(qE1 + qG1 +ẇSP +ẇWP 1)
 

COPII ,AbHT =
qU1(1−

T0

TU1
 )

qE1(1 −
T0

TE1
 ) + qG1(1−

T0

TG1
 ) + ẇSP + ẇWP 1

 

Performance  

TU1= T4-∆TAbHT 

 

 

 
Fin 

Condenseur 1 

T8=TC1 

PC1=f (TC1) 

h8= hSL=f(T8) 

 

 

 

 

 

Détendeur 

h5=h6 

 

 

 

La pompe de 
circulation(WP1) 

∆P1= PE1- PC1 

h9= h8+𝜗L(∆P1) 

 

 

 

ℎ5 =
−  h3 − h2 F +  F + 1 h4 

 F + 1 
 

L’échangeur de solution 

QSHX= εSHX ṁ2 (h4-h2) 

h3= εSHX (h4-h2) +h2 
 

 

La pompe de 
solution (SP) 

T1=T2 

ρ2 =f (T2) 

𝜗S2= 1/ ρ2 

h2=h1+vS(∆P1) 
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Annexe B : Organigramme de calcul de la performance du thermo-transforateur à adsorption 

 

 

Fin 

q11−12 =  Cads +
(xr + xp)

2
∗ Cref   T12 − T11 

+ ∆xHdes  

q16−11 =  Cads + xr ∗ Cref   T16 − T11  

Générateur 2 

TG2=T12=TU1-∆TAdHT 

T11= f (PC1, xr) 

Hdes=qis=f(T11, PC2 , L(T11), α(T11)) 

 

 

 

 

q15−16 =  Cads +
(xr + xp)

2
∗ Cref  (T16 − T15)

+ ∆xHads  

q12−15 =  Cads + xp ∗ Cref   T15 − T12  

Adsorbeur 

T16=f (PE2 , xr) 

T15= f(PE2,  xp) 

Hads=qis=f(T15, PE2 , L(T15), α(T15)) 

 

 

 

Condenseur 2 

T13=TC2 

PC2=f (TC2) 

h13= hSL=f(T13, PC2) 

qC2 = ∆x Cpref(T12 –T13)+ ∆x L(T13) 

 

 

 

 

 

 

Évaporateur 2 

TE2= T14 =TU1- ∆TAdHT 

PE2=f (TE2) 

T13=T13' 

qE2 = ∆x Cpref (T14 –T13')+ ∆xL(T14) 

 

 

 

Pompe de circulation 

∆P2= PE2- PC2 

ρ13 =f (T13) ; 𝜗S13= 1/ ρ13 

h13'= h13+ 𝜗S13 (∆P2) 

ẆWP2 =∆x (h13'– h13) 

 

 

 

Données 

TU1, T0 , ∆x, ∆TAdHT 

 

 
Vérifier les conditions de 

fonctionnement du cycle 

et les rende opérationnel 

 

 

Concentration 

TG2= TU1-∆TAdHT 

TC2= T0+∆TAdHT 

PC2=f (TC2) 

xp=f (TG1, PC2 ) 

xr= xp+∆x 

 

 

 

xr ˃ xp 

 

COPI,AdHT =
qU2

(qE2 + qG2 + ẇWP 2)
 

COPII,AdHT =
qU2(1 −

T0

TU2
 )

qE2(1 −
T0

TE2
 ) + qG2(1 −

T0

TG2
 )ẇWP 2

 

Performance  

TU2= T16-∆TAdHT 

 

 

 

 

NON 

OUI 

Début 



Annexe C : Résultats de la modélisation d’un thermo-transformateur à absorption pour différentes conditions de fonctionnement 

 

Annexe C1 : L’évolution de la performance d’un thermo-transformateur à absorption en fonction de taux de circulation (F) 

F Tsc=323.15K , T0=298.15K Tsc=333.15K , T0=298.15K Tsc=343.15K , T0=298.15K 

Xc(%) Xd(%) TU1(K) COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) TU1(K) COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) TU1(K) COPI, AbHT COPII, AbHT 

2 - - - - - - - - - - - - - - - 
4 - - - - - 50.60 40.48 334.78 0.498 0.542 55.96 44.47 352.1 0.495 0.549 

6 - - - - - 50.60 43.37 339.06 0.494 0.563 55.96 47.97 357.57 0.49 0.561 

8 - - - - - 50.60 44.98 341.57 0.491 0.572 55.96 49.74 360.78 0.486 0.565 

10 44.08 40.07 323.85 0.495 0.565 50.60 46 343.21 0.488 0.576 55.96 50.87 362.89 0.482 0.565 

12 44.08 40.69 324.64 0.494 0.571 50.60 46.71 344.37 0.486 0.579 55.96 51.66 364.39 0.478 0.564 

14 44.08 41.14 325.24 0.492 0.576 50.60 47.22 345.24 0.483 0.578 55.96 52.23 365.5 0.474 0.562 

16 44.08 41.49 325.7 0.49 0.578 50.60 47.62 345.91 0.480 0.578 55.96 52.67 366.37 0.470 0.559 

18 44.08 41.76 326.07 0.488 0.580 50.60 47.93 346.45 0.477 0.576 55.96 53.02 367.06 0.467 0.556 

20 44.08 41.98 326.37 0.487 0.581 50.60 48.19 346.88 0.474 0.575 55.96 53.30 367.62 0.463 0.553 

22 44.08 42.16 326.63 0.485 0.581 50.60 48.40 347.24 0.471 0.573 55.96 53.53 368.09 0.459 0.549 

24 44.08 42.32 326.84 0.483 0.581 50.60 48.57 347.55 0.469 0.570 55.96 53.72 368.48 0.455 0.545 

F Tsc=353.15K , T0=298.15K Tsc=363.15K , T0=298.15K Tsc=373.15K , T0=298.15K 

Xc(%) Xd(%) TU1(K) COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) TU1(K) COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) TU1(K) COPI, AbHT COPII, AbHT 

2 60.70 40.46 355.58 0.498 0.521 65.03 43.35 371.24 0.496 0.524 69.08 46.06 387.13 0.494 0.524 

4 60.70 48.56 369.73 0.492 0.547 65.03 52.02 387.64 0.489 0.541 69.08 55.27 405.92 0.485 0.534 

6 60.70 52.02 376.37 0.486 0.553 65.03 55.74 395.57 0.482 0.543 69.08 59.21 415.45 0.476 0.533 

8 60.70 53.95 380.30 0.481 0.553 65.03 57.80 400.36 0.475 0.541 69.08 61.41 421.35 0.468 0.528 

10 60.70 55.18 382.91 0.476 0.551 65.03 59.12 403.59 0.469 0.537 69.08 62.80 425.38 0.461 0.523 

12 60.70 56.03 384.77 0.471 0.548 65.03 60.03 405.9 0.463 0.532 69.08 63.77 428.29 0.453 0.516 

14 60.70 56.65 386.17 0.466 0.544 65.03 60.69 407.65 0.456 0.526 69.08 64.48 430.51 0.446 0.509 

16 60.70 57.13 387.25 0.461 0.540 65.03 61.20 409.01 0.450 0.521 69.08 65.02 432.24 0.438 0.501 

18 60.70 57.50 388.12 0.456 0.535 65.03 61.61 410.11 0.444 0.514 69.08 65.45 433.64 0.431 0.493 

20 60.70 57.81 388.83 0.451 0.530 65.03 61.93 411.01 0.438 0.508 69.08 65.79 434.79 0.423 0.485 

22 60.70 58.06 389.42 0.446 0.525 65.03 62.20 411.76 0.431 0.501 69.08 66.08 435.75 0.415 0.476 

24 60.70 58.27 389.92 0.440 0.519 65.03 62.43 412.39 0.425 0.494 69.08 66.32 436.56 0.407 0.468 

 

 



 

Annexe C2 : L’évolution de la performance d’un thermo-transformateur à absorption en fonction de la température de la source 

ambiante (T0) 

T0(K) Tsc=343.15K , F = 8 Tsc=353.15K , F = 8 

Xc(%) Xd(%) TU1(K) COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) TU1(K) COPI, AbHT COPII, AbHT 

 

278.15 67.06 59.61 381.53 0.472 0.488 - - - - - 

283.15 64.23 57.10 375.69 0.476 0.508 68.75 61.11 397 0.469 0.498 

288.15 61.50 54.67 370.43 0.480 0.528 65.98 58.65 390.84 0.474 0.517 

293.15 58.76 52.23 365.51 0.483 0.547 63.33 56.29 385.37 0.477 0.535 

298.15 55.96 49.74 360.78 0.486 0.565 60.70 53.95 380.30 0.481 0.553 

303.15 53.03 47.14 356.12 0.489 0.580 58.02 51.57 375.48 0.484 0.570 

308.15 49.91 44.36 351.42 0.493 0.590 55.25 49.11 370.76 0.487 0.586 

313.15 46.56 41.39 346.63 0.496 0.588 52.34 46.52 366.04 0.491 0.599 

318.15 - - - - - 49.24 43.77 361.23 0.494 0.604 

323.15 - - - - - 45.96 40.85 356.24 0.498 0.595 

T0(K) Tsc=363.15K , F = 8 Tsc=373.15K , F = 8 

Xc(%) Xd(%) TU1(K) COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) TU1(K) COPI, AbHT COPII, AbHT 

278.15 - - - - - - - - - - 

283.15 - - - - - - - - - - 

288.15 70.29 62.48 412.54 0.466 0.505 - - - - - 

293.15 67.60 60.09 406.07 0.471 0.523 - - - - - 

298.15 65.03 57.80 400.36 0.475 0.541 69.08 61.41 421.35 0.468 0.528 

303.15 62.49 55.55 395.14 0.479 0.558 66.60 59.20 415.41 0.473 0.545 

308.15 59.94 53.28 390.22 0.482 0.574 64.16 57.03 410.03 0.476 0.561 

313.15 57.31 50.94 385.46 0.485 0.590 61.71 54.86 405 0.480 0.577 

318.15 54.56 48.50 380.73 0.489 0.604 59.21 52.63 400.18 0.483 0.593 

323.15 51.66 45.92 375.93 0.492 0.613 56.62 50.32 395.44 0.486 0.607 

 



Annexe C3 : L’évolution de la performance d’un thermo-transformateur à absorption en fonction de la température de la source chaude (TSC) 

   

TSC(K) 

TU1=373.15K , T0=298.15K TU1=383.15K , T0=298.15K TU1=393.15K , T0=298.15K 

Xc(%) Xd(%) F COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) F COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) F COPI, AbHT COPII, AbHT 

343.15 - - - - - - - - - - - - - - - 

345.65 57.19 54.61 21.11 0.457 0.545 - - - - - - - - - - 

348.15 58.39 53.23 10.32 0.478 0.558 - - - - - - - - - - 

350.65 59.56 51.82 6.70 0.486 0.555 59.56 56.58 19.02 0.456 0.538 - - - -       - 

353.15 60.70 50.37 4.88 0.489 0.551 60.69 55.29 10.22 0.475 0.551 - - - - - 

355.65 61.81 48.90 3.79 0.492 0.544 61.81 53.96 6.87 0.483 0.551 61.81 58.41 17.16 0.455 0.532 

358.15 62.90 47.40 3.06 0.494 0.538 62.90 52.59 5.10 0.487 0.547 62.90 57.19 10 0.472 0.544 

360.65 63.98 45.90 2.54 0.495 0.532 63.98 51.19 4 0.490 0.543 63.98 55.93 6.96 0.480 0.545 

363.15 65.03 44.40 2.15 0.496 0.527 65.03 49.76 3.26 0.491 0.538 65.03 54.65 5.26 0.484 0.543 

365.65 66.07 42.93 1.85 0.496 0.521 66.07 48.31 2.72 0.493 0.533 66.07 53.32 4.18 0.487 0.540 

368.15 67.09 41.50 1.62 0.497 0.516 67.09 46.85 2.31 0.494 0.529 67.09 51.96 3.44 0.489 0.536 

370.65 68.09 40.13 1.43 0.498 0.511 68.09 45.40 2 0.495 0.524 68.09 50.58 2.89 0.491 0.532 

373.15 69.08 38.83 1.28 0.498 0.506 69.08 43.97 1.75 0.496 0.520 69.08 49.17 2.47 0.492 0.528 

 

TSC(K) 
TU1=403.15K , T0=298.15K TU1=413.15K , T0=298.15K 

Xc(%) Xd(%) F COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) F COPI, AbHT COPII, AbHT 

343.15 - - - - - - - - - - 

345.65 - - - - - - - - - - 

348.15 - - - - - - - - - - 

350.65 - - - - - - - - - - 

353.15 - - - - - - - - - - 

355.65 - - - - - - - - - - 

358.15 62.90 61.21 36.17 0.396 0.465 - - - - - 

360.65 63.98 60.09 15.47 0.455 0.527 - - - - - 

363.15 65.03 58.94 9.68 0.470 0.538 65.03 62.69 26.86 0.416 0.484 

365.65 66.07 57.76 6.96 0.477 0.539 66.07 61.64 13.92 0.454 0.522 

368.15 67.09 56.55 5.37 0.482 0.539 67.09 60.56 9.28 0.467 0.532 

370.65 68.09 55.30 4.32 0.485 0.536 68.09 59.45 6.88 0.474 0.534 

373.15 69.08 54.02 3.58 0.487 0.533 69.08 58.31 5.41 0.479 0.534 

 



Annexe C4 : L’évolution de la performance d’un thermo-transformateur à absorption en fonction de la température de la source froide (TU1) 

TU1(K) Tsc=343.15K, T0=298.15 K  Tsc=353.15K, T0=298.15 K  

Xc(%) Xd(%) F COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) F COPI, AbHT COPII, AbHT 

343.15 55.96 39.16 2.33 0.499 0.521 60.69 - - - - 

348.15 55.96 42.35 3.11 0.497 0.538 60.69 - - - - 

353.15 55.96 45.40 4.30 0.494 0.552 60.69 39.03 1.80 0.499 0.514 

358.15 55.96 48.29 6.29 0.489 0.562 60.69 41.98 2.24 0.497 0.527 

363.15 55.96 51.01 10.30 0.481 0.565 60.69 44.88 2.84 0.495 0.537 

368.15 55.96 53.56 22.29 0.458 0.548 60.69 47.69 3.67 0.493 0.545 

373.15 55.96 - - - - 60.69 50.37 4.88 0.489 0.551 

378.15 55.96 - - - - 60.69 52.91 6.79 0.484 0.553 

383.15 55.96 - - - - 60.69 55.29 10.22 0.475 0.551 

388.15 55.96 - - - - 60.69 57.51 18.07 0.456 0.535 

393.15 55.96 - - - - - - - - - 

398.15 55.96 - - - - - - - - - 

403.15 55.96 - - - - - - - - - 

408.15 55.96 - - - - - - - - - 

413.15 55.96 - - - - - - - - - 

418.15 55.96 - - - - - - - - - 

423.15 55.96 - - - - - - - - - 

428.15 55.96 - - -        - - - - - - 

433.15 55.96 - - -        - - - - - - 



438.15 55.96 - - - - - - - - - 

TU1(K) Tsc=363.15K, T0=298.15 K   Tsc=373.15K, T0=298.15 K   

Xc(%) Xd(%) F COPI, AbHT COPII, AbHT Xc(%) Xd(%) F COP μII, AbHT 

343.15 - - - - - - - - - - 

348.15 - - - - - - - - - - 

353.15 - - - - - - - - - - 

358.15 - - - - - - - - - - 

363.15 65.03 38.92 1.49 0.499 0.510 - - - - - 

368.15 65.03 41.65 1.78 0.497 0.519 - - - - - 

373.15 65.03 44.40 2.15 0.495 0.526 69.08 38.83 1.28 0.498 0.507 

378.15 65.03 47.12 2.63 0.494 0.533 69.08 41.36 1.49 0.497 0.514 

383.15 65.03 49.76 3.26 0.491 0.538 69.08 43.97 1.75 0.496 0.520 

388.15 65.03 52.28 4.10 0.488 0.541 69.08 46.59 2.07 0.494 0.525 

393.15 65.03 54.64 5.26 0.484 0.543 69.08 49.17 2.47 0.492 0.529 

398.15 65.03 56.87 6.97 0.478 0.542 69.08 51.66 2.96 0.490 0.532 

403.15 65.03 58.94 9.68 0.470 0.538 69.08 54.02 3.58 0.487 0.534 

408.15 65.03 60.88 14.68 0.454 0.524 69.08 56.24 4.38 0.483 0.535 

413.15 65.03 62.69 26.86 0.416 0.484 69.08 58.31 5.41 0.479 0.534 

418.15 - - - - - 69.08 60.24 6.81 0.473 0.531 

423.15 - - - - - 69.08 62.04 8.81 0.465 0.526 

428.15 - - - - - 69.08 63.72 11.89 0.454 0.516 

433.15 - - - - - 69.08 65.30 17.25 0.433 0.496 

438.15 - - - - - 69.08 66.78 28.99 0.386 0.444 

 



 

Annexe D : Résultats de la modélisation d’un thermo-transformateur à adsorption pour différentes conditions de fonctionnement 

 

Annexe D1 : L’évolution de la performance d’un thermo-transformateur à adsorption en fonction de la concentration nette (∆x) 

∆x 

(Kg/Kg) 

TU1=373.15K , T0=298.15K TU1=383.15K , T0=298.15K TU1=393.15K , T0=298.15K 

xp 

(Kg/Kg) 

xr 

(Kg/Kg) 

TU2(K) COPI, AdHT COPII, AdHT xp 

(Kg/Kg) 
xr 

(Kg/Kg) 
TU2(K) COPI, AdHT COPII, AdHT xp 

(Kg/Kg) 
xr 

(Kg/Kg) 
TU2(K) COPI, AdHT COPII, AdHT 

0.004 0.231 0.235 412.31 0.235 0.368 0.223 0.227 438.37 0.205 0.326 0.215 0.219 465.58 0.168 0.273 

0.008 0.231 0.239 404.84 0.255 0.385 0.223 0.231 431.08 0.222 0.340 0.215 0.223 458.60 0.180 0.285 

0.012 0.231 0.243 397.12 0.282 0.410 0.223 0.235 423.50 0.244 0.360 0.215 0.227 451.30 0.197 0.301 

0.016 0.231 0.247 389.18 0.322 0.450 0.223 0.239 415.66 0.275 0.387 0.215 0.231 443.71 0.218 0.322 

0.02 0.231 0.251 381.06 0.380 0.527 0.223 0.243 407.57 0.318 0.425 0.215 0.235 435.82 0.245 0.349 

0.024 0.231 0.255 372.66 0.332 0.416 0.223 0.247 399.24 0.379 0.477 0.215 0.239 427.65 0.282 0.384 

0.028 0.231 - - - - 0.223 0.251 390.69 0.462 0.544 0.215 0.242 419.22 0.330 0.430 

0.032 0.231 - - - - 0.223 0.255 381.94 0.309 0.337 0.215 0.247 410.55 0.397 0.490 

0.036 0.231 - - - - 0.223 - - - - 0.215 0.251 401.64 0.382 0.443 

0.04 0.231 - - - - 0.223 - - - - 0.215 0.255 392.53 0.293 0.318 

0.044 0.231 - - - - 0.223 - - - - 0.215 - - - - 

0.048 0.231 - - - - 0.223 - - - - 0.215 - - - - 

0.052 0.231 - - - - 0.223 - - - - 0.215 - - - - 

0.056 0.231 - - - - 0.223 - - - - 0.215 - - - - 

 

∆x 

(Kg/Kg) 

TU1=403.15K , T0=298.15K TU1=413.15K , T0=298.15K 

xp 

(Kg/Kg) 
xr 

(Kg/Kg) 
TU2(K) COPI, AdHT COPII, AdHT xp 

(Kg/Kg) 
xr 

(Kg/Kg) 
TU2(K) COPI, AdHT COPII, AdHT 

0.004 0.206 0.210 494.53 0.126 0.208 0.195 0.199 524.40 0.078 0.130 

0.008 0.206 0.214 487.98 0.135 0.217 0.195 0.203 518.47 0.083 0.136 

0.012 0.206 0.218 481.11 0.146 0.230 0.195 0.207 512.20 0.09 0.144 

0.016 0.206 0.222 473.91 0.160 0.246 0.195 0.211 505.59 0.099 0.156 

0.02 0.206 0.226 466.38 0.179 0.267 0.195 0.215 498.63 0.110 0.171 

0.024 0.206 0.229 458.54 0.203 0.294 0.195 0.219 491.34 0.125 0.189 

0.028 0.206 0.234 450.39 0.233 0.326 0.195 0.223 483.69 0.144 0.212 

0.032 0.206 0.238 441.94 0.272 0.367 0.195 0.227 475.71 0.167 0.239 



0.036 0.206 0.242 433.21 0.324 0.417 0.195 0.231 467.41 0.196 0.272 

0.04 0.206 0.246 424.22 0.392 0.482 0.195 0.235 458.79 0.232 0.312 

0.044 0.206 0.250 415 0.359 0.417 0.195 0.239 449.86 0.279 0.361 

0.048 0.206 0.254 405.55 0.294 0.322 0.195 0.243 440.66 0.339 0.421 

0.052 0.206 - - - - 0.195 0.247 431.19 0.333 0.393 

0.056 0.206 - - - - 0.195 0.251 421.48 0.285 0.320 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

Annexe D2 : L’évolution de la performance d’un thermo-transformateur à adsorption en fonction de la température de la source ambiante (T0) 

T0 

(K) 

TU1=393.15K , ∆x=0.034Kg/Kg TU1=403.15K , ∆x=0.034Kg/Kg TU1=413.15K , ∆x=0.034Kg/Kg 

xp 

(Kg/Kg) 

xr 

(Kg/Kg) 

TU2(K) COPI, AdHT 

 

COPII, AdHT 

 

xp 

(Kg/Kg) 

xr 

(Kg/Kg) 

TU2(K) COPI, AdHT 

 

COPII, AdHT 

 

xp 

(Kg/Kg) 

xr 

(Kg/Kg) 

TU2(K) COPI, AdHT 

 

COPII, AdHT 

 

278.15 0.184 0.219 465.90 0.119 0.174 0.170 0.204 503.37 0.045 0.069 0.153 0.187 540.90 3,4E-4 0.003 

283.15 0.194 0.228 449.41 0.174 0.247 0.181 0.215 485.81 0.093 0.139 0.166 0.2 523.78 0.025 0.025 

288.15 0.202 0.236 433.93 0.243 0.329 0.190 0.224 468.76 0.149 0.215 0.177 0.034 505.95 0.072 0.094 

293.15 0.208 0.243 419.56 0.293 0.419 0.199 0.233 452.64 0.216 0.298 0.187 0.221 488.39 0.128 0.171 

298.15 0.215 0.248 406.12 0.339 0.528 0.206 0.240 437.61 0.260 0.390 0.195 0.229 471.60 0.188 0.255 

303.15 0.220 0.254 394.02 0.372 0.388 0.211 0.246 423.69 0.305 0.497 0.203 0.237 455.96 0.239 0.348 

308.15 - - - - - 0.217 0.251 410.82 0.336 0.539 0.209 0.243 441.40 0.278 0.454 

313.15 - - - - - 0.222 0.256 398.92 0.368 0.388 0.214 0.249 427.91 0.311 0.583 

318.15 - - - - - - - - - - 0.220 0.254 415.44 0.351 0.520 

323.15 - - - - - - - - - - - - - - - 

 

 

 

 



 

 

Annexe D3 : L’évolution de la performance d’un thermo-transformateur à adsorption en fonction de la température de la source 

chaude (TU1) 

   

TU1(K) 

TU2=423.15K , T0=298.15K TU2=433.15K , T0=298.15K 
xp 

(Kg/Kg) 
xr 

(Kg/Kg) 
∆x 

(Kg/Kg) 
COPI,AdHT COPII, AdHT xp 

(Kg/Kg) 
xr 

(Kg/Kg) 
∆x 

(Kg/Kg) 
COPI,AdHT COPII, AdHT 

393,15 0.215 0.241 0.026 0.327 0.4 0.215 0.236 0.021 0.307 0.394 
395,65 0.212 0.242 0.030 0.330 0.396 0.212 0.237 0.025 0.314 0.397 
398,15 0.210 0.244 0.033 0.334 0.393 0.210 0.239 0.029 0.320 0.398 
400,65 0.208 0.245 0.037 0.337 0.389 0.208 0.24 0.032 0.326 0.4 
403,15 0.206 0.246 0.040 0.340 0.386 0.206 0.241 0.036 0.333 0.397 
405,65 0.203 0.247 0.044 0.344 0.383 0.203 0.242 0.039 0.336 0.395 
408,15 0.201 0.248 0.048 0.347 0.380 0.201 0.244 0.043 0.339 0.392 
410,65 0.198 0.249 0.051 0.350 0.378 0.198 0.245 0.047 0.342 0.39 
413,15 0.195 0.251 0.055 0.353 0.375 0.195 0.246 0.051 0.346 0.387 
415,65 0.192 0.252 0.06 0.355 0.371 0.192 0.247 0.055 0.348 0.384 
418,15 0.189 0.253 0.064 0.357 0.368 0.189 0.248 0.059 0.350 0.380 
420,65 0.186 0.254 0.068 0.359 0.365 0.186 0.249 0.063 0.352 0.377 
423,15 0.183 0.255 0.071 0.361 0.362 0.183 0.250 0.067 0.354 0.374 
 

TU1(K) 
TU2=443.15K , T0=298.15K TU2=453.15K , T0=298.15K 

xp 

(Kg/Kg) 

xr 

(Kg/Kg) 

∆x 
(Kg/Kg) 

COPI,AdHT COPII, AdHT xp 

(Kg/Kg) 

xr 

(Kg/Kg) 

∆x 
(Kg/Kg) 

COPI,AdHT COPII, AdHT 

393,15 - - - - - - - - - - 

395,65 - - - - - - - - - - 

398,15 0.210 0.234 0.444 0.306 0.396 - - - - - 

400,65 0.208 0.235 0.027 0.315 0.397 - - - - - 

403,15 0.206 0.237 0.031 0.325 0.398 0.206 0.232 0.026 0,305 0.394 

405,65 0.203 0.238 0.035 0.328 0.398 0.203 0.233 0.030 0,312 0.395 
408,15 0.201 0.239 0.038 0.331 0.399 0.201 0.235 0.034 0,322 0.396 
410,65 0.198 0.241 0.0423 0.335 0.399 0.198 0.236 0.038 0.327 0.397 



413,15 0.195 0.242 0.047 0.338 0.397 0.195 0.238 0.042 0.330 0.398 
415,65 0.192 0.243 0.051 0.340 0.394 0.192 0.239 0.047 0.332 0.398 
418,15 0.189 0.244 0.055 0.343 0.391 0.189 0.24 0.051 0.334 0.399 
420,65 0.186 0.246 0.06 0.345 0.387 0.186 0.241 0.055 0.336 0.395 
423,15 0.183 0.247 0.063 0.347 0.384 0.183 0.242 0.059 0.338 0.392 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

 

 

 

Annexe D4 : L’évolution de la performance d’un thermo-transformateur à adsorption en fonction de la température de la source froide (TU2) 

TU2(K) TU1=393.15K, T0=298.15 K  TU1=403.15K, T0=298.15 K  

xp 

(Kg/Kg) 
xr 

(Kg/Kg) 
∆x 

(Kg/Kg) 
COPI, AdHT COPII, AdHT xp 

(Kg/Kg) 
xr 

(Kg/Kg) 
∆x 

(Kg/Kg) 
COPI, AdHT COPII, AdHT 

393,15 0.215 0.255 0.04 0.367 0,371 - - - - - 

403,15 0.215 0.250 0.035 0.357 0,384 0.206 0.255 0.049 0.363 0,371 

413,15 0.215 0.246 0.031 0.347 0,399 0.206 0.250 0.045 0.355 0,379 

423,15 0.215 0.241 0.026 0.327 0.4 0.206 0.246 0.040 0.340 0,386 
433,15 0.215 0.236 0.021 0.307 0,394 0.206 0.242 0.036 0.333 0,397 

443,15 0.215     0.206 0.237 0.031 0.325 0,398 

453,15 0.215 - - - - 0.206 0.232 0.026 0.305 0,394 

463,15 0.215 - - - - 0.206 0.227 0.022 0.285 0,344 

473,15 0.215 - - - - 0.206 - - - - 

483,15 0.215 - - - - 0.206 - - - - 

TU2(K) TU1=413.15K, T0=298.15 K   TU1=423.15K, T0=298.15 K   

xp 

(Kg/Kg) 
xr 

(Kg/Kg) 
∆x 

(Kg/Kg) 
COPI, AdHT COPII, AdHT xp 

(Kg/Kg) 
xr 

(Kg/Kg) 
∆x 

(Kg/Kg) 
COPI, AdHT COPII, AdHT 

393,15 - - - - - - - - - - 

403,15 - - - - - - - - -  

423,15 0.195 0.251 0.055 0.353 0.375 0.183 0.255 0.071 0.361 0.368 

433,15 0.195 0.246 0.051 0.346 0.387 0.183 0.250 0.067 0.354 0.374 

443,15 0.195 0.242 0.047 0.338 0.397 0.183 0.247 0.063 0.347 0.384 

453,15 0.195 0.238 0.043 0.3305 0.398 0.183 0.242 0.059 0.338 0.392 

463,15 0.195 0.233 0.038 0.302 0.323 0.183 0.238 0.055 0.329 0.341 

473,15 0.195 0.229 0.033 0.274 0.287 0.183 0.234 0.051 0.321 0.311 

483,15 0.195 - - - - 0.183 0.230 0.046 0.262 0.278 
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