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RESUME

Le présent mémoire traite de I’optimisation thermodynamique des systémes frigorifiques. Le but
poursuivi est de discerner et comprendre la problématique énergétique liée aux installations
commerciales de production de froid et d’étudier le potentiel que représente la modélisation
simplifiée pour leur optimisation. Le travail proposé puise son originalit¢ dans la méthode
d’optimisation utilisée, c’est a dire la thermodynamique en temps fini. Contrairement aux
modeles détaillés, largement utilisés, la modélisation endoréversible, plus simple, est mise a
profit pour comprendre le fonctionnement d’un procédé de production de froid dans son
ensemble, y compris son interaction avec le batiment. La thermodynamique en temps fini permet
la formulation de modgles simples, exprimés en fonction des seules variables essentielles ayant
en outre une signification physique. Ces variables définissent les parametres de fonctionnement
d’un systéme ou bien représentent les ressources finies mises a disposition (les dimensions finies
du systeéme). De tels modeles sont donc pratiques pour I’optimisation de systémes réels et ont
I’avantage de demander moins de temps de calcul et d’expertise que les modeles détaillés. En
outre, il est démontré que I’analyse exergétique est un outil efficace pour comprendre la nature
des irréversibilités. En particulier, une méthode de représentation des pertes exergétiques tout
récemment développée est utilisée. Elle permet de mener deux types d’optimisation que sont
I’amélioration de I’efficacité énergétique et I’intensification. Ainsi, le travail proposé est celui
d’une réflexion plut6t théorique et fondamentale mais dont les résultats ouvrent de nouvelles

voies pour la conception et I’optimisation de systémes réels.

Un premier chapitre présente la problématique énergétique li¢e a la production de froid dans les
supermarchés. Du point de vu environnemental, une attention toute particulicre est portée sur
I'impact des fuites de réfrigérant et de la consommation énergétique 1i€ a ce type d’installation.
Le fonctionnement du systeéme de réfrigération d’un supermarché typique est décrit. Puis, nous
insistons sur une particularité du supermarché en tant que batiment commercial, c'est-a-dire,
I'interaction évidente qui existe entre le systtme de Chauffage, Ventilation et Climatisation

(CVC) et le systeme de Réfrigération (R). Du point de vue technologique, nous décrirons les
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principales avancées faites sur le plan de la gestion de I’énergie consommée, 1’efficacité
thermodynamique et la récupération de chaleur. Le développement théorique & proprement parlé
commence au Chapitre 2 ot un modele simplifi€¢ de supermarché est proposé. Ce modele prend
en compte certaines irréversibilités clefs que sont la charge externe passant a travers les parois
du batiment ainsi que la fuite de chaleur entre I’espace de vente appelé espace chaud et les
comptoirs réfrigérés appelés espace froid. L’analyse montre que le besoin énergétique en
fonction de la température extérieure dépend de trois paramétres adimensionnels: la
récupération de chaleur, I’isolation thermique du batiment et la charge interne. Le Chapitre 3
s’attaque a la réalisation technologique des objectifs formulés au Chapitre 2. L’analyse des
postes de consommation énergétique dans un supermarché typique révele tout le potentiel que
représente la récupération de chaleur surtout dans un climat froid. Deux technologies de
récupération de chaleur sont modélisées utilisant respectivement un serpentin a air et des pompes
a chaleur. Dans un premier temps, la modélisation endoréversible est employée parce qu’elie
offre un outil de compréhension tout en restant suffisamment précise. De fagon complémentaire,
un graphique bas€ sur I’analyse exergétique permet de visualiser les sources d’irréversibilités.
On montre de fagon théorique que pour obtenir la meilleure efficacité, la technologie utilisée
doit étre choisie en fonction d’un parameétre adimensionnel appelé charge de chauffage réduite.
Dans un deuxiéme temps, une étude de cas basée sur un supermarché pilote instrumenté est
proposée. Pour se faire, une investigation numérique est faite en introduisant les irréversibilités
internes des compresseurs de réfrigération. Le modele est suffisamment précis pour permettre le
diagnostic d’un systéme en place et pour optimiser en fonction du climat local la technologie de
récupération d’un supermarché a venir. Finalement, dans un dernier chapitre (Chapitre 4),
I’optimisation du froid commercial est étendue aux tunnels de congélation. Une méthode pour
I’intensification thermodynamique de la production est proposée. Cette étude se base sur deux
indices de performance :
- la puissance exergétique qui représente un compromis entre la quantité (le débit
massique des aliments) et la qualité (la température des aliments en sortie du tunnel);
- la destruction d’exergie spécifique qui représente la destruction de travail par unité
massique de production due a la limitation des ressources (conductance thermique
fixe).
Un modele endoréversible est présenté ainsi qu’une description mathématique des irréversibilités

internes générées pendant le cycle thermodynamique de réfrigération. Une investigation
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numérique de la performance du systéme en fonction des variables de fonctionnement que sont
le débit massique et la température d’évaporateur permet de déterminer une zone d’optimisation

appelée « zone d’intensification ».

Pour conclure sur la portée de nos résultats, il est bon de noter que la thermodynamique
endoréversible appliquée a I’optimisation de la production de froid dans les supermarchés offre
plusieurs avenues:

- qualifier de fagon fondamentale la performance d’un systeme intégré de chauffage et
de réfrigération en fonction d’une efficacité optimale théorique, jouant le méme role
que I’efficacité de Carnot;

- diagnostiquer et prédire la performance d’un tel systéme;

- choisir une technologie d’intégration appropriée des systemes de réfrigération et de
chauffage en fonction des propriétés du climat et du batiment, dans une démarche de
préconception.

En outre, un mode de représentation des pertes basé sur ’exergie a été proposé. Il permet de
visualiser et comprendre I’avantage de la récupération de chaleur dans les supermarchés.
L’analyse exergétique est aussi employée pour résoudre le compromis quantité/qualit€ rencontré
dans la pratique lorsque 1’on produit des aliments congelés. Deux indices de performance ont
montré leur pertinence car ils permettent de délimiter une zone d’optimisation appelée « zone

d’intensification » en fonction des variables de fonctionnement d’un tunnel de congglation.
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ABSTRACT

The present study tackles the thermodynamic optimization of refrigeration systems. The
objective is to underline and understand the main issues related to the use of energy in
commercial refrigeration systems and to demonstrate the benefits of using simplified models for
their optimization. The specificity of this work is the use of finite time thermodynamics for
optimization purposes. As opposed to the widespread detailed models, the simpler
endoreversible modeling is used to obtain an overall understanding of a refrigeration process,
including its interactions with the building. Finite time thermodynamics allows simple models to
be formulated and defined as a function of a reduced number of essential variables that have
physical meaning. These variables represent the operation parameters and finite resources
(dimensions) of a system. These simplified models are of practical interest for the optimization
of real devices because they require low calculation time and less expertise than the more
detailed models. Furthermore, the exergetic analysis is shown to be a suitable tool to understand
the nature of irreversibilities. More specifically, a recently developed method to represent
exergetic losses is employed. This method allows two kinds of optimizations to be carried out;
the improvements of both energetic efficiency and intensification. Thus, this study is mostly a
theoretical and fundamental reflection that permits novel and relevant guidelines for the design

and the optimization of real systems to be established.

The first chapter addresses the energetic issues relative to refrigeration in supermarkets. From an
environmental point of view, the impact of refrigerant leaks and the energy consumption from
this kind of facilities are emphasized. The operation of a refrigeration system in a typical
supermarket is then described. Afterwards, special attention is paid to the particularities of the
supermarket building, i.e., the obvious interactions that exists between the Heating, Ventilation,
Air-Conditioning (HVAC) system and the Refrigeration (R) system. From a technological stand
point, we will describe the major improvements obtained in managing the consumed energy,
thermodynamic efficiency and heat recovery. The theoretical development itself is presented in

Chapter 2 where a simplified supermarket model is proposed. This model takes into



consideration some important irreversibilities such as the external load that transits through the
walls of the building as well as the heat transfer that takes place between the sales area, called
the warm space and the refrigerated display cases, called the cold area. The analysis shows that
the energy consumption, as a function of the outdoor temperature, depends upon three reduced
parameters: the heat recovery, the thermal insulation of the building and the internal load.
Chapter 3 tackles the technological alternatives in order to accomplish the objectives formulated
in Chapter 2. An analysis of the consumption breakdown in a typical supermarket permits to
point out the great potential that represents the heat recovery, particularly in cold climate
regions. Two heat recovery technologies are modeled; they either use an air coil or heat pumps.
As a first step, the endoreversible modeling is used because it permits the development of a
comprehensible yet accurate tool. In addition, a graph based on the exergy analysis allows the
different sources of irreversibilities to be visualized. A theoretical development concludes that
the technological choice should be made as a function of a reduced parameter called the reduced
heating load. Furthermore, a case study based on a fully monitored supermarket is proposed. In
this section, a numerical investigation that introduces the internal irreversibilities of the
refrigeration compressors is carried out. The model is precise enough to permit a diagnostic of
the system in place and an optimization of the heat recovery facility of a future supermarket, as a
function of local weather conditions. In a last chapter (Chapter 4), the optimization of the
commercial refrigeration is extended to the case of the deep chilling tray tunnel. A method for
the thermodynamic intensification of cold production is proposed. This study is based on two
performance indicators:

- the exergy power that represents a compromise between the quantity (the mass flow

rate of the food) and the quality (the food temperature at the tunnel output);
- the destruction of specific exergy that represents the work destroyed per unit mass of
production due to resource limitation (fixed heat conductance).

An endoreversible model is introduced as well as a mathematical description of internal
irreversibilities generated during the thermodynamic refrigeration cycle. A numerical
investigation of the performance of the system as a function of operation variables, i.e., the mass
flow rate and the evaporator temperature, allows a so called “intensification zone” to be

specified.
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In order to conclude, it should be noted that endoreversible thermodynamics applied to the
optimization of commercial refrigeration in supermarkets offers the following valuable
opportunities:

- to give a fundamental qualification for the performance of an integrated heating and
refrigeration facility as a function of a theoretical optimal performance, playing the
same role as the Carnot efficiency;

- to diagnose and to predict the performance of such a system;

- to chose the appropriate technology in order to integrate the refrigeration and
heating systems, as a function of the climate and the building properties, during the
pre-design step.

Summarizing, a representation mode based on the exergy was elaborated. It allows a clear
understanding of the advantage of heat recovery in supermarkets to be achieved. The exergy
analysis is also useful for emphasizing the compromise that exists between quantity and quality
in frozen food processes. Two indicators of the performance are proved to be appropriate since
they enable to demarcate an optimization zone called the “intensification zone” as a function of

the operating variables of a food deep chilling tunnel.
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INTRODUCTION

Les systemes de refroidissement sont largement présents dans notre vie quotidienne et
accaparent une fraction substantielle de 1’énergie mondiale. On les retrouve dans des
applications domestiques (réfrigérateurs), commerciales (conditionnement de I’air dans les
batiments) et industrielles (réfrigération a grande échelle). Comme le dit Gordon (Gordon
2000b) dans un excellent travail de syntheése, « Cooling thermodynamics », les systémes de
refroidissement impliquent de nombreux acteurs :

- les fabricants, qui cherchent & maximiser I’efficacité énergétique assujettie a des

contraintes économiques;

- les concepteurs;

- les installateurs;

- les personnes qui font du diagnostic et apportent des mesures correctives;

- les consommateurs, qui paient le coiit d’investissement et la facture énergétique.
Si, du coté ingénierie, les points de vues sont diversifiés, du c6té plus fondamental qu’est la

physique, les intéréts sont tout aussi disparates, par exemple :

connaitre les limites de performance fondamentales des systemes de réfrigération;

savoir dans quelle mesure ces limites dépendent du type d’appareil;

- passer des schémas simplifiés vers les systéemes réels;

- prédire la performance des appareils de refroidissement a partir de la
thermodynamique irréversible élémentaire;

- déterminer la stratégie de contrdle optimale pour un type de technologie.

L’impact des activités humaines sur I’environnement a fait 1’objet d’une conscientisation
importante ces dernieres années. La destruction de la couche d’ozone et le réchauffement
climatique ont été particulierement pointés du doigt. Pour cette raison, un effort international a
été initié en 1992 lors de la signature de la convention cadre des nations unies sur les
changements climatiques. Cette convention fait un premier pas en faisant 1’inventaire des gaz a

effet de serre. La méme année, le protocole de Montréal réglementait I'utilisation des gaz



destructeurs de la couche d’ozone dont font partie bon nombre de réfrigérants synthétiques. A
cette occasion, I'utilisation des ChloroFluoroCarbones (CFC) est interdite et I’on prévoit une
diminution progressive de I'utilisation des HydroChloroFluoroCarbones (HCFC) d’ici 2030. En
1997, un objectif décisif dans la lutte contre le réchauffement climatique a été formulé lors de la
troisieme conférence de Kyoto. Il s’agissait de réduire le niveau des émissions de gaz a effet de
serre A celui de 1990. Par ailleurs, des réfrigérants alternatifs ont fait leur apparition comme les
HydroFluoroCarbones (HFC). Ne contenant pas de chlore, ils sont inoffensifs pour la couche
d’ozone. Cependant ils n’en restent pas moins de puissants gaz a effet de serre. Pour cette raison,

leur utilisation a aussi fait I’objet d’une réglementation en 1997.

Dans le contexte mondial actuel ol le réchauffement climatique est chose connue et avérée par
la majorité des pays industrialisés, les systtmes de refroidissement constituent une cible de
choix. En effet, un supermarché typique peut perdre jusqu’a 250 kg de réfrigérant par année a
cause des fuites dans la tuyauterie. C’est aussi le batiment commercial qui consomme le plus
d’énergie. Or, comme le souligne le concept du TEWI (Total Equivalent Warming Impact), un
supermarché émet une quantité de gaz a effet de serre directement par les fuites de réfrigérant
mais aussi indirectement par la consommation énergétique (production d’énergie). Bien entendu
les émissions polluantes liées a la production d’électricité varient en fonction de I’énergie
primaire utilisée. Cette quantité globale de gaz a effet de serre peut étre évaluée en terme d’une
quantité équivalente de Dioxyde de Carbone (CO;). En 1997, au Canada, les émissions de gaz a
effet de serre ont été de 1’ordre de 484 000 kilotonnes de CO, équivalent. Le secteur commercial
était responsable 6,3% de ce montant. En particulier, les supermarchés ont émis environ 7 000

kilotonnes.

Le supermarché est un batiment a forte intensité énergétique. Il s’agit du premier consommateur
du secteur commercial aux Etats-Unis. On observe généralement une consommation de
800 kWh par métre carré et par année. La moitié de cette énergie est utilisée par le systeme de
réfrigération. Le role important de la réfrigération est di a la présence de congélateurs a basse
température (-25°C) et de réfrigérateurs a température modérée (5°C) dans un environnement a
20°C. Pour diminuer I’impact environnemental de ce systéme les constructeurs explorent
plusieurs voies telles que diminuer la quantité de réfrigérant, diminuer les fuites, utiliser des

réfrigérants naturels, récupérer la chaleur, améliorer I’efficacité thermodynamique, diminuer le



niveau d’humidité de la zone de vente et récupérer la chaleur d’une zone du bitiment vers une
autre. Cependant, il convient de constater deux potentiels d’amélioration €vidents. D’une part,
un supermarché est un batiment a bilan positif, c'est-a-dire, qu’il produit plus de chaleur qu’il
n’en a besoin. Cela veut dire que, dans certaines conditions climatiques, récupérer la chaleur
dégagée par le systeme de réfrigération suffit a chauffer le magasin. Il est aussi possible de ne
pas utiliser de climatisation. D’autre part, les compresseurs sont congus pour fonctionner a des
températures extérieures rencontrées en pratique quelques heures par année, ce qui pénalise leur

efficacité.

Sur le plan technologique, plusieurs solutions ont €té mises au point au cours des 25 dernieres
années pour obtenir une production de froid plus efficace :

- les systemes a boucles secondaires qui utilisent un fluide auxiliaire pour transporter
I’énergie et réduisent ainsi la charge de réfrigérant tout en améliorant le contrdle en
température;

- Tintégration du systéme de réfrigération dans le dispositif de chauffage, ventilation
et climatisation (récupération de chaleur);

- T’utilisation d’une pression de refoulement variable;

- T’utilisation de compresseurs a vitesse variable;

- le sous-refroidissement;

- les systémes en cascade.

En ce qui concerne le cas particulier de la récupération de chaleur, il s’agit de désurchauffer les
gaz en sortie de compresseur. La chaleur récupérée est utilisée pour chauffer I’eau domestique
ou pour alimenter un systeme de chauffage de faible capacité. Or, la chaleur latente libérée par le
réfrigérant n’est pas utilisée. En effet, controler la distribution d’un fluide a deux phases est
difficile surtout sur de grandes distances. La solution actuellement envisagée consiste a utiliser
un fluide secondaire pour refroidir les condenseurs et distribuer adéquatement la chaleur. Cette

technique est déja répandue dans les autres batiments commerciaux.

Dans les supermarchés, le systtme de réfrigération fonctionne en parallele avec d’autres
appareils, notamment le systéme de chauffage, qui répondent & des objectifs opposés. Cette

ambivalence existe durant I’hiver alors que ’on chauffe I’espace de vente et que ’on refroidit



d’autres espaces comme les réfrigérateurs et les congélateurs. A cause de ce genre d’interaction
entre les systtmes de chauffage et de réfrigération, I’optimisation globale du batiment peut

apparaitre floue et laborieuse.

Pour aborder ce probleme, deux catégories de modele existent; elles reposent sur deux méthodes
de modélisation différentes : la méthode directe et la méthode inverse. La méthode directe
repose sur la description détaillée d’un systeme a 1’aide des équations de la physique. Le code
qui en découle fait intervenir une grande quantité de parametres dont I'influence n’est pas
toujours évidente. Il peut étre utilisé pour la conception d’un systtme a venir ou bien pour
prédire la performance d’un systéme réel. Dans ce cas, une étape de calibrage des parametres est
nécessaire. Bien que trés précis, ces outils nécessitent une bonne expertise dans le domaine et un
temps de calcul important. Une optimisation plus ou moins intelligente est possible par
tatonnement mais il est difficile de trouver un optimum absolu. Parmi les codes les plus connus
on trouve BLAST, DOE-2 et EnergyPlus. Par contre, 1a méthode inverse consiste a effectuer une
régression a partir des données mesurées sur un systéme existant. La formulation analytique est
soit empirique, alors les parametres n’ont aucune signification physique, soit semi-empirique,
alors les paramétres sont issus d’équations thermodynamiques et ont une portée physique. Dans
ce cas, la prédiction du modele est valide au-dela du domaine initial des données. Par ailleurs,
une nouvelle tendance existe; il s’agit de modeles simplifi€s qui font intervenir un nombre réduit
de parametres essentiels. Ils permettent une optimisation globale et apportent plus de

compréhension. Ils peuvent parfois étre utilisés dans une démarche inverse.

Actuellement les modeles détaillés font loi dans le domaine du batiment. Or, il se peut que I’on
passe a coOté de I’essence du probleme pour se perdre dans des détails de conception. Nous
pensons, au contraire, que revenir a la thermodynamique fondamentale permettrait d’éluder la
complexité technique pour mieux comprendre ’interaction qui existe entre le systéme de
réfrigération et le batiment, une notion clef pour atteindre notre objectif, c'est-a-dire, réduire la
consommation énergétique globale. Comment représenter un supermarché de fagon simple ?
Quelle est sa performance optimale ? Quels sont les facteurs prépondérants qui affectent sa
consommation ? Quelle est la valeur des paramétres de fonctionnement ou la configuration des
appareils la plus prometteuse ? Ce sont quelques questions auxquelles nous proposons de

répondre dans ce mémoire.



Tout récemment I’implantation d’un systéme de réfrigération a boucles secondaires dans un
supermarché pilote situé¢ a2 Montréal (Canada) a permis de faire le preuve de son efficacité
(Pajani et al. 2004) : 88% de réduction pour I’énergie de chauffage et une diminution de 96% des
fuites de réfrigérant par rapport a un supermarché classique. 1l est donc possible, grice a une
technologie adaptée, de réduire la consommation énergétique d’un supermarché et de réduire ses
émissions directes de gaz a effet de serre de facon drastique. Cette grande avancée est
principalement due a [’utilisation des deux boucles secondaires. Un premier fluide auxiliaire est
utilisé pour remplacer le réfrigérant au niveau des comptoirs réfrigérés alors qu'un second fluide
est utilis€ pour récupérer la chaleur dégagée par le systeme de réfrigération au niveau d’un
condenseur local. De ce fait, moins de réfrigérant est utilis€ et I’énergie dégagée par le systéme
de réfrigération peut étre utilisée de fagon plus efficace pour chauffer le magasin. De tels
résultats montrent I'importance que revét I’optimisation du systéme de réfrigération non
seulement en tant que tel mais en considérant les besoins €nergétiques inhérents au batiment. 1l
est donc nécessaire de développer des modeles pour déterminer de fagcon non ambigué les
parametres clefs qui affectent la consommation énergétique du batiment dans son ensemble ainsi

que la technologie la plus appropriée pour cela.

La méthode de minimisation de I’entropie, aussi appelée optimisation thermodynamique dans le
domaine de I’ingénierie ou bien thermodynamique en temps fini dans le domaine de la physique,
a pris son essor au cours des années 70 parce qu’elle combine les intéréts des ingénieurs et des
physiciens. C'est-a-dire qu’en plus d’avoir un potentiel éducatif, elle offre des débouchés en
méme temps sur le plan technologique et sur le plan fondamental (Andresen 1984, Bejan 1996).
Essentiellement, cette méthode repose sur I’élaboration de modeles simples qui combinent les
concepts de transfert de chaleur, mécanique des fluides et thermodynamique. De tels modéeles
incluent donc des contraintes physiques, c'est-a-dire, des imperfections comme le transfert de
chaleur, le transfert de masse ou bien les dissipations dues a la circulation d’un fluide. Ces
contraintes sont responsables du fonctionnement irréversible d’un systeme. C’est pourquoi la
thermodynamique en temps fini est adaptée pour I’optimisation de systemes ou procédés réels
soumis a des limitations de taille et de taux de production tels que la cryogénie, le transfert de
chaleur, les systémes de stockage, les centrales solaires, nucléaires ou a énergie fossile et les
systtmes de réfrigération. L’optimisation thermodynamique peut avoir plusieurs objectifs tels

que la minimisation de la production d’entropie, la maximisation de la puissance, la



maximisation du profit écologique et la minimisation du coft. Par ailleurs, cette méthode permet
de comprendre la nature irréversible d’un procédé, c'est-a-dire, de sentir comment et ol
I’entropie est générée et a quel point cela affecte la performance thermodynamique d’un

systéme.

Plusieurs branches ont été¢ développées a partir de la thermodynamique en temps fini. L’une
d’entre elle est la thermodynamique endoreversible qui a vu le jour il y a 20-30 ans et s’est
surtout attachée a prédire la performance des systemes de conversion d’énergie comme les
machines thermiques ou les systémes frigorifiques (Hoffmann et al. 1997). Dans son principe, il
s’agit d’outrepasser les limitations de la thermodynamique conventionnelle qui offre une vision
macroscopique, puissante, mais limitée d’un systeéme. Dans la pratique, un systeme n’évolue pas
en une succession d’états d’équilibre mais avec un taux fini d’entrée et de sortie. On désire
connaitre la limite d’un systtme qui doit non seulement produire de I’énergie mais aussi et
surtout de la puissance. La thermodynamique endoreversible est une approche hors-équilibre par
laquelle un systéme est vu comme un réseau de systémes réversibles échangeant de 1’énergie de
fagon irréversible. De cette maniere, on intégre la description du flux fini (irréversible) d’énergie
tout en gardant la puissance de la thermodynamique en équilibre (réversible). Par ailleurs,
’analyse exergétique trouve aussi un appui dans la thermodynamique en temps fini. Le bilan
exergétique autour d’un systeme idéal de transformation d’énergie permet de mettre en relief le
transfert d’exergie d’une forme d’énergie vers une autre. Ce transfert peut &tre représenté de
facon explicite dans un graphique adimensionnel ayant comme axes la chaleur (I'énergie) d’un
part et d’autre part la fonction de Carnot, une grandeur représentant un potentiel thermique
(Sorin et al. 2002). Lorsqu’il s’agit d’un systéme réel, les irréversibilités, c'est-a-dire, 1’exergie
inutile ou le travail perdu, correspondent a des surfaces bien précises qu’il faut minimiser pour
augmenter ’efficacité énergétique du systeme. Lorsqu’il s’agit de systemes endoréversibles, ces
surfaces sont associées aux flux d’énergie qui rentrent et sortent du systéme idéal. Dans certaines
situations, on observe qu’une surface correspondante a I’exergie produite peut étre maximisée en
fonction des parametres de fonctionnement. Intensifier la production est quelque fois ambigué
quand il s’agit de faire un compromis entre qualité et quantité. L’exergie est une grandeur

thermodynamique qui a I’avantage d’englober ces deux critéres (Sorin et Rheault 2005).



Un jalon important de la thermodynamique endoréversible fut posé par Curzon et Ahlborn
(1975) en proposant un modele de machine thermique constitué d’une machine Carnot idéale
fonctionnant entre deux réservoirs (chaud et froid) a température constante. Le couplage
thermique entre les réservoirs et la machine Carnot est irréversible et obéit a une loi de transfert
Newtonienne. Ce modele a permis de trouver un maximum de puissance et 1’efficacité
énergétique correspondante, qui par rapport a I’efficacité de Carnot est beaucoup plus proche de
celle observée en pratique. Par la suite, ce modele a été transposé pour I’optimisation des
réfrigérateurs. Par exemple, I’impact de plusieurs lois de transfert de chaleur a pu €tre investigué
entre autres par Yan et Chen (1990). Le modele initial comprenant deux transferts de chaleur
suivant une loi Newtonienne aux extrémités chaude et froide d’un réfrigérateur Carnot montre
une diminution de ’efficacité quand la charge de réfrigération augmente. A la limite ou la
charge devient nulle, on obtient un maximum d’efficacité correspondant a I’efficacité de Carnot.
Or, dans la réalité, I’efficacité diminue quand un réfrigérateur fonctionne a faible vitesse. En
effet, dans un systéme de production de froid, les dissipations internes ne peuvent étre négligées.
Cette limitation peut étre modélisée par une fuite interne de chaleur entre la source chaude et la
source froide (Bejan 1989, Chen 1994). Bejan (1989) a aussi montré qu’il existe une maniére
optimale d’allouer I'équipement de transfert thermique entre différentes parties d’une centrale de
réfrigération pour augmenter son efficacité. De cette maniere, la thermodynamique en temps
fini, bien que simple, offre des perspectives intéressantes pour 1’optimisation des systémes de
réfrigération réels. Cependant, bien qu’il soit possible de générer un comportement réaliste,
seules trés peu de comparaisons rigoureuses avec des systemes réels ont étés faites. Gordon et
Ng (1993) ont initié le mouvement en proposant un modele basé en méme temps sur les
équations de la thermodynamique en temps fini et en méme temps sur une hypothese empirique
pour décrire les irréversibilités internes. Trois parametres sont déterminés par régression. Ce
modele trés simple permet de prédire avec une grande précision la performance d’un systeme de
production de froid dans une large gamme de conditions de fonctionnement. Sur cette base, une
formulation analytique plus précise comprenant des parametres ayant une signification physique
a été proposée (Gordon et al. 1997). Les conclusions quant & la meilleure gestion des ressources
finies et du temps de cycle a travers les différents composants dissipatifs correspondent aux

stratégies réellement mises en place dans la pratique par les constructeurs.



Dans le domaine de la mécanique du batiment commercial I'idée de modele simplifi€ a aussi fait
son chemin. Avant tout parce que cela permet d’identifier les parametres qui ont un impact
prépondérant sur la consommation énergétique (Reddy et al. 1999). Comme les paramétres en
jeux ont une portée pratique et ne sont pas trop nombreux, il est possible de faire en méme temps
de I’optimisation dans un démarche directe (conception) mais aussi de faire du diagnostic ou de
la prédiction dans une démarche inverse, c'est-a-dire, de déterminer les paramétres de
fonctionnement d’un batiment existant. De facon plus fondamentale, il est intéressant de
comparer la performance d’un systtme de Chauffage, Ventilation et Climatisation (CVC) par
rapport a son optimal théorique. C’est ce qu’ont féit Reddy et al. (1994) pour les systémes de
ventilation des grands batiments commerciaux. Conceptuellement, il s’agit de distinguer les
irréversibilités incontournables dues a I’enveloppe du batiment de celles générées pendant la
distribution de D’énergie. Dans la littérature publide, tres peu d’études portent sur la
consommation €nergétique des supermarchés ou, quand elles existent, abordent plutdt les aspects
techniques liés au systéme de réfrigération. Il n’y a pas de réflexion fondamentale qui intégre le
systtme de réfrigération et le batiment. Il est donc intéressant d’utiliser ’avantage de la
thermodynamique en temps fini dans un modele simple qui fusionne un modele de réfrigération

et un modele de batiment.

Par ailleurs, I’optimisation de la réfrigération commerciale ne se fait pas sans prendre en compte
la production d’aliments congelés en amont. Dans ce cas, la production de froid pose un
probléeme d’ordre plutdt théorique parce que le «froid », contrairement au travail, n’est pas
quelque chose qui se mesure. Sa définition n’est pas intuitive. Est-ce li€ aun flux de chaleur que
1’on soutire, c'est-a-dire, & la quantité ? Est-ce plutot i€ au niveau de température, c'est-a-dire, a
la qualité ? On voit bien qu’un compromis entre quantité et qualité doit étre fait. Il est intéressant
de remarquer qu’une problématique similaire existe dans le domaine de la chimie entre le débit
de matiere (quantité) et le potentiel chimique (qualité). Sorin et Rheault (2005) ont, & ce sujet,
démontré que ’analyse exergétique permet de déterminer un critere clair pour analyser ce
compromis. En remplacant le flux de matiére par le flux de chaleur et le potentiel chimique par
le potentiel thermique, il est possible de transposer leur démarche dans le but d’optimiser un
tunnel de congélation. Autrement dit, étant donnée une installation existante, nous déterminerons
quels sont les parametres de fonctionnement qui permettent de maximiser la production de froid,

c'est-a-dire, 1’effet voulu.



Comme nous I’avons déja sous-entendu, deux systémes commerciaux de production de froid
seront analysés : le supermarché et le tunnel de congélation pour aliments. Aprés avoir explicité
la problématique qui leur est liée, nous ticherons de démontrer la portée de la thermodynamique
en temps fini pour leur optimisation. Notons dés a présent que, selon nous, deux types
d’optimisations d’abord liées aux machines thermiques ont été historiquement possibles grice
aux systemes endoréversibles :
- pour un systeme dont la conception est a faire (dont la capacité est fixée), quelle est
la meilleur configuration (allocation des ressources) pour obtenir la plus haute
efficacité (Bejan 1988) 7
- pour un systeme existant (dont les ressources sont allouées) quelles valeurs des
paramétres de fonctionnement permettent d’obtenir le maximum de puissance en
sortie (Novikov 1958) ?
Ces deux types d’optimisation seront respectivement menés sur les supermarchés et les chaines

de congélation.

Tout d’abord, nous ouvrirons le sujet en présentant les enjeux environnementaux et techniques
li€s & la production du froid commercial (Chapitre 1 : La problématique du froid commercial).
Nous en profiterons pour souligner le role important que joue la réfrigération dans I’émission de
gaz 2 effet de serre. Aprés avoir décrit le fonctionnement du systéme de réfrigération dans un
supermarché, nous présenterons les récentes avancées technologiques. Ensuite, notre travail
s’articulera autour de quatre articles soumis pour publication dans des revues scientifiques. Les
trois premiers traitent de 1’optimisation thermodynamique de la production de froid dans les
supermarchés alors que le dernier traite de 1’optimisation thermodynamique de la production de
froid dans les tunnels de congélation. Dans un premier temps, un modele simplifié de
supermarché sera proposé en tenant compte de certaines irréversibilités essentielles (Chapitre 2 :
Un modele pour I’analyse énergétique dans les supermarchés, « A model for energy analysis in
supermarkets », Energy and Buildings, accepté pour publication le 25 juillet 2005). Aprés avoir
déterminé les facteurs prépondérant qui contrdlent la consommation é€nergétique, plusieurs
technologies d’intégration des systemes de réfrigération et de chauffage seront analysées a I’aide
de modeles endoréversibles (Chapitre 3: La modélisation endoréversible comme outil de
préconception pour I'intégration des systémes CVC&R pendant le fonctionnement hivernal des

supermarchés, « Endoreversible modeling as a pre-design tool for the winter integration of
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HVAC and Refrigeration in supermarkets, Part I: advantage of heat recovery, Part II:
optimization of heat recovery, comparison with data», International Journal of Energy
Research, soumis respectivement le 6 septembre 2005 et le 14 septembre 2005). Nous
illustrerons a partir d’un cas réel le potentiel que représente la modélisation simplifiée pour la
préconception. Finalement, nous chercherons a savoir comment intensifier la production des
tunnels de congélation (Chapitre 4: Des criteres thermodynamiques pour gérer le
fonctionnement des tunnels de congélation, « Thermodynamic bounds for food deep chilling tray
tunnel operation », International Journal of Thermal Sciences, soumis le 1 aoit 2005). Deux
indicateurs thermodynamiques seront utilisés pour définir une zone d’optimisation en fonction

des variables de fonctionnement des tunnels de congélation.
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CHAPITRE 1

LA PROBLEMATIQUE DU FROID
COMMERCIAL

1. LA REFRIGERATION DANS LES SUPERMARCHES

Les systemes de réfrigération installés dans les supermarchés sont nombreux. Ils ont un impact
sur I’environnement car ils émettent notamment des gaz a effet de serre. Il est donc important de
savoir comment réduire leurs fuites de réfrigérant (impact direct di au potentiel de
réchauffement climatique de ces fluides volatils) et leur consommation d’énergie (impact
indirect du a I’électricité produite a partir de la combustion d’énergies fossiles). Pour cela, il est
nécessaire de comprendre leur fonctionnement en temps que systemes indépendants mais aussi

en tant que systémes intégrés au batiment.

1.1. Les préoccupations environnementales

Le domaine de la réfrigération et de la climatisation prend un tournant décisif depuis que 'on a
découvert, au milieu des années 70, que la classe de réfrigérants largement utilisée a I'époque
était a l'origine d'une destruction importante de la couche d'ozone. En effet, les CFC
(ChloroFluorocarbone), distribués sous la marque de commerce « Fréon », connaissaient un fort
engouement de la part des frigoristes depuis leur mise sur le marché en 1931. Or, les CFC, une
fois libérés dans l'environnement, sont volatiles et tres stables dans la troposphere (CMDL
2004). Quand ces éléments migrent vers la stratosphere, ils sont détruits par les puissants rayons

ultraviolets. Cette réaction libere des atomes de chlore qui détruisent la couche d’ozone; il y a

formation d’un trou dans la couche d'ozone perméable au rayonnement ultraviolet. Cette
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destruction de la couche d’ozone accentue l'effet de serre, ce qui contribue au réchauffement
planétaire. Un indice a été développé pour quantifier cet impact : I' « Ozone Depleting
Potential » (ODP). Il est défini comme le rapport entre limpact produit sur l'ozone par un
composé chimique quelconque et l'impact que produit une masse identique de CFC-11. Cela
signifie, par définition, que le CFC-11 a un ODP de 1. Les autres CFC ont un ODP variant de
0.01 a 1. Une autre catégorie de réfrigérants, les HCFC (HydroChloroFluoroCarbone), a été
développée dans le but de remplacer les CFC. Comme ils contiennent aussi du chlore, ils sont
néfastes pour la couche d'ozone mais dans une moindre mesure. Leurs ODP varient de 0.01 a
0.1. Les CFC completement halogénés (CFC-11, CFC-12, CFC -115) sont les plus nuisibles
alors que le HCFC-22, partiellement halogéné, a un ODP de 5% celui du CFC-12. La valeurs de
leurs ODP est détaillée dans le Tabléau 1.1 (U.S. E.P.A. 2004a, 2004b).

En 1992, les parties impliquées dans le protocole de Montréal pour la réduction des gaz
destructeurs de l'ozone ont banni I'utilisation des CFC dont la production a réellement cessée en
janvier 1996. Les pays impliqués ont par ailleurs établi une limite de production et
d'importations des HCFC pour les pays industrialisés. Cette limite prenait effet en 1996. A partir
de cette date un programme d'éradication progressive a été mis sur pied et doit aboutir a la

disparition totale des HCFC d'ici 2030 comme [’illustre la Figure 1.1.
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Figure 1.1 Planning d’éradication des HCFC (U.S. E.P.A. 2004d).

Les prenant part au protocole de Montréal ont décidé en 1999 de réévaluer la limite de

production tout en gardant le méme taux de diminution. Pour satisfaire a la demande en
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réfrigérant on doit utiliser les stocks résiduels de CFC et HCFC. En outre, une nouvelle gamme
de réfrigérant est en pleine expansion : les HFC (HydroFluoroCarbone). Ces derniers sont
inoffensifs pour la couche d'ozone. D'autres choix sont aussi possibles parmi lesquels
- I'ammoniac (toxique), les hydrocarbures comme le propane et l'isobutane (inflammables, peu
cher, ODP nul), le dioxyde de carbone, 1'air et I'eau (au dessus du point de congélation). Les
réfrigérants tels que CFC-11, CFC-12, HCFC-22, HFC-134a et CFC-502 constituent 90% du
marché aux Etats-Unis (CENGEL 2002). Le Tableau 1.2 fait une synthése des réfrigérants
alternatifs (DETR/DTI 2000).

Toujours en 1992, la convention cadre des Nations Unis sur le changement climatique, faisait un
inventaire des gaz a effet de serre. En 1997, la troisieme conférence de Kyoto fixait comme
objectif de stabiliser le niveau des émissions a celui de 1990, et définissait une réglementation
pour les HFC. 1l faut ici préciser qu’un gaz n’ayant pas d’impact sur la couche d’ozone (un HFC
par exemple) n’est pas nécessairement inoffensif pour le réchaunffement climatique et peut étre
un gaz a effet de serre plus ou moins puissant. On peut quantifier 'impact de ces gaz a l'aide de
lindice « Global Warming Potential » (GWP). On le calcule en faisant le rapport entre le
réchauffement causé par une substance donné et le réchauffement produit par une masse
équivalente de CO2. Par exemple, le CFC-12 a un GWP de 10 720, le CFC-11 un GWP de 4 680
(voir le Tableau 1.1) et de facon générale, les HCFC et les HFC ont un GWP variant de 76
(HCFC-123) a 12 240 (HFC-23) (U.S. E.P.A. 2004b, 2004c). L’indice GWP et la composition
de quelques réfrigérants importants n’ayant pas d’impact sur la couche d’ozone sont rapportés

dans le Tableau 1.3 (Giguere 2002).

Tableau 1.1 Qualification ODP et GWP des réfrigérants de base.

Nom ODP! GWP'
CFC-11 1.0 4680
CFC-12 1.0 10720
CFC-115 0.44 7250
HCFC-21 0.04 148
HCFC-22 0.05 1780

"' World Meteorological Organization, The Scientific Assessment of Ozone Depletion, 2002.
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Tableau 1.2 Les réfrigérants et leurs utilisations.

Réfrigérants obsoletes
CFC11 | CFC12 | CFC502 | HCFC22
Utilisation
-Production d'eau |-Usage commercial |-Réfrigération -Unités de
froide pour -Refrigérateurs commerciale climatisation aux
systémes de domestiques et -Supermarchés fenétres
climatisation surgélateurs -Pompes a chaleur
-Climatiseurs dans
les batiments
commerciaux
-Réfrigération
industrielle & grande
échelle
Réfrigérants alternatifs
HCFC|123 401A 402A N/A
401B 402B
409A 403A
409B 403B
408A
411B
HFC 134a 134a 404A 407C
413A 407A 417A
407B 410A
507 134A
Autre | Ammoniac HCs HCs HCs
Ammoniac Ammoniac Ammoniac

Tableau 1.3 Le potentiel de réchauffement climatique de quelques réfrigérants a ODP nul.

Réfrigérants Composants GWP
R-744 Dioxyde de Carbone | 1
HFC-23 pur 11 700
HFC-32 pur 650
HFC-125 pur 2 800
HFC-134a pur 1 300
HFC-143a pur 3 800
HFC-404a 125/143a/134a 3 260
HFC-407a 32/125/134a 1520
HFC-407b 32/125/134a 2285
HFC-410a 32/125 1725
HFC-507 125/143a 3 300
R-717 Ammoniac 0
HC-600a Isobutane 3
HC-290 Propane 3
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La problématique des supermarchés ne s'arréte pas 1a; aux Etats-Unis, les 35 000 supermarchés
(1994) représentent le plus gros utilisateur final d'électricité du secteur commercial soit 4% de la
consommation nationale. On observe le méme chiffre en France (Orphelin 1999). Le cofit de
cette énergie équivaut a 0.5% du chiffre d'affaire des supermarchés. Réduire cette
consommation, outre les bénéfices budgétaires évidents, contribue a ralentir I'€puisement des
ressources énergétiques planétaires, et du méme fait, aide a réduire les émissions toxiques li€es a
la production de 1'énergie. L'indice « Total Equivalent Warming Impact » (TEWI) permet de
qualifier une installation dans son ensemble en comptabilisant a la fois les émissions directes de
gaz 2 effet de serre et les émissions indirectes liées a la production d'énergie. Le résultat est
exprimé en kg équivalent de CO,. En 1997, les émissions totales de gaz a effet de serre dues a la
combustion s'élevaient au Canada & 484 000 kilotonnes équivalentes (Neitzert et al. 1999). Parmi
ce total, 6.3% était dii au secteur commercial. Avec leurs 7 000 kilotonnes, les supermarchés

représentaient quant a eux 23% du secteur commercial (Giguere 2002).

Les supermarchés font partie des batiments commerciaux les plus énergivores. Cette
caractéristique est due a la présence de zones froides dans un environnement chaud.
Typiquement, congélateurs (-25°C) et réfrigérateurs (4°C) sont placés dans une zone de vente a
20°C. On voit ici qu’une double dépense énergétique est nécessaire, d’une part pour réfrigérer
les comptoirs, d’autre par pour conditionner ou chauffer I’espace de vente. Le systeme de
réfrigération (R) et le systtme de Climatisation, Ventilation et Chauffage (CVC) consomment 50
4 70 % de I’énergie dépensée au total. A elle seule, la production de froid compte pour 50% du
total (30 2 35% dii aux compresseurs et aux condenseurs). Le détail de la consommation
énergétique typique d’un supermarché est présenté dans le Tableau 1.4 (Adams 1985). La grande
intensité énergétique des supermarchés (généralement, 800 a 1000 kWh/m*/année au Canada) est
devenue problématique quand le prix de I'énergie a augmenté au début des années 80. Or, en
hiver, quand la température extérieure se situe entre -20°C et 10°C, la chaleur dégagée par les
condenseurs du syst2me de réfrigération constitue un formidable potentiel de récupération. Plus
que cela, un supermarché est un bitiment a bilan thermique positif, c'est-a-dire, qu'il produit plus
de chaleur qu'il n'en a besoin pour étre chauffé. Le coiit de la chaleur récupérée sur les
installations est négligeable. Cette constatation est a la base d'importantes innovations proposées
actuellement et qui tardent a &tre mises en ceuvre efficacement a cause du cloisonnement

N

persistant des spécialités. Si, en outre, les efforts sont portés a réduire la consommation de
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réfrigérant (fuites) alors on peut faire diminuer de fagon substantielle les émissions de gaz a effet
de serre. Giguere (2002) synthétise le gain en émissions de gaz a effet de serre que pourraient
engendrer de telles améliorations. C’est ce qui est présenté dans le Tableau 1.5. D’ailleurs, une
application de ces principes a dors et déja été réalisée dans un supermarché Loblaws a

Repentigny au Canada, avec des résultats prometteurs (Pajani et al. 2004).

Tableau 1.4 Les postes de consommation dans un supermarché typique.

Systeme de réfrigération 54%
e Compresseur basse température 21
e Compresseur moyenne température 18
« Ventilateurs et éclairage des rayonnages 9
o Résistance de dégivrage 6
Eclairage 25%
e Zone de vente 19
o Arriére salles, bureau, signalétique 6
Conditionnement de I'air 17%
|0 —
¢ Chauffage électrique 8
e Ventilateur 5
o Climatisation 4
Divers 4%

Tableau 1.5 Diminution potentielle des émissions de gaz a effet de serre dans les

supermarchés.
Poste | Quantité | Facteur | TEWI (kg) | Proportion
Emissions annuelles de gaz a effet de serre actuelles
Fuites de réfrigérant 250 kg 3000 750 000 70%
Réfrigération 1000 kWh 0.2 200 000 19%
Chauffage 600 kWh 0.2 120 000 11%
TOTAL 1070 000
Emissions annuelles de gaz a effet de serre potentielles
Fuites de réfrigérant 5 kg 3000 15 000 9%
Systeme de réfrigération 800 kWh 0.2 160 000 91%
Chauffage 0 kWh 0.2 0 0%
TOTAL 175 000

GAIN 895 000 84%




17

1.2. Le fonctionnement d'un supermarché typique

La taille moyenne d'un supermarché aux Etats-Unis est de 4 100 m* (F.M.L. 2004), bien que la
taille maximale des supermarchés américains dépasse 10 000 m” et plus depuis quelques années.
Ceci correspond a la superficie couramment atteinte en France en comptant la galerie
marchande. Aux Etats-unis, la consommation annuelle des supermarchés est de I'ordre de 2 a
3 000 000 kWh. Environ 20% de cette espace est occupé par les rayons frigorifiques comme le
montre la Figure 1.2 qui représente une disposition couramment rencontrée. L'intensité
énergétique nominale dans cette zone est de 1’ordre de 2 000 W/m® (France). L'air 2 I'intérieur
des réfrigérateurs est 2 une température de 2 a 4°C, et 2 une humidité relative de 70 2 80%. A
l'intérieur d'un congélateur, les conditions de température sont de -20 a -18°C pour une humidité
relative de 80 a4 90%. L'air ambiant a I’intérieur d’un supermarché est a une température qui se

situe entre 19 et 22°C a 50% d’humidité relative.
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Figure 1.2 Disposition des rayons dans un supermarché (Faramarzi et Walker 2004).
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La plupart du temps, la production de froid dans les étalages suffit a climatiser le magasin, c'est-
a-dire, a absorber la charge sensible et la charge latente due a I'humidité de l'air. 1l faut
cependant savoir positionner les comptoirs de facon adéquate Cette solution pour le
conditionnement de I’air est peu efficace car 'énergie est extraite & un potentiel thermique plus
bas que nécessaire. La charge thermique de I'espace de vente se compose de la chaleur échangée
avec ’environnement extérieur par conduction a travers les parois du bitiment, de la charge
produite par I'éclairage, de la chaleur latente et sensible dégagée par les occupants, de la charge

due aux infiltrations, au renouvellement de l'air et aux comptoirs frigorifiques.

Le systeme de réfrigération est généralement situé dans la salle des machines a l'arriere du
batiment. Dans la plupart des supermarchés on trouvera une installation utilisant des
compresseurs volumétriques (a pistons) montés en parallele (multiplexe) dont le réfrigérant
effectue un cycle a vapeur compressée. La Figure 1.3 illustre ce principe. Plus en détails, le gaz
est comprimé par une série de compresseurs, puis récupéré dans un collecteur. De 1a, il est
envoyé a un condenseur distant (sur le toit) pour que la chaleur pompée puisse étre libérée. Le
condenseur peut étre refroidi par air, ce qui est une technologie éprouvée et fiable, ou refroidi
par évaporation dans une tour de refroidissement. Cette solution requiére un climat suffisamment
sec. Des ventilateurs contrdl€s en mode on/off stabilisent la température en sortie de condenseur.
Apreés avoir perdu sa charge latente, le réfrigérant liquide est déversé dans un réservoir et
distribué aux rayons frigorifiques via un collecteur. Dans les étalages, le réfrigérant subit une
détente directe a travers une valve pour atteindre la basse température. Il passe ensuite dans un
évaporateur réfrigérant-air et absorbe de la chaleur ce qui refroidit I’air des comptoirs. A la sortie
du serpentin, le gaz est achemin€ vers le collecteur d’aspiration ol une série de valves contrdlent

la pression a l'entrée du compresseur.
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Figure 1.3 Fonctionnement du systéme de réfrigération multiplexe (Faramarzi et Walker 2004).

Physiquement, les compresseurs sont fixés sur un chissis ol sont présents tous les systeémes de
contréle qui gerent la pression d’évaporation, les cycles de dégivrage et la chaleur de
récupération. Les compresseurs sont groupés en plusieurs séries permettant de fournir différents
niveaux de froid. Ce niveau dépend de la température de I’aspiration a saturation, « Saturated
Suction Temperature » (SST), c'est-a-dire, la température du réfrigérant au niveau de
I'évaporateur. Généralement, on trouve un niveau de basse température (-30°C SST) produit par
un ou deux ensembles de compresseur («rack ») reliés au méme collecteur haute pression
(méme condenseur) et on trouve un niveau de températures moyennes (-7°C SST) fonctionnant a
part. Comme la charge frigorifique est variable, il faut établir une stratégie de controle.
L’adéquation entre la capacité des compresseurs et la charge frigorifique se fait grice a une
variation de la pression d’aspiration. Plus la pression d’aspiration est élevée, plus la capacité
d’un compresseur est élevée. Différents paliers de pression existent pour lesquelles on enclenche
un compresseur supplémentaire. Bien entendu, cette variation de température a I’évaporateur

entraine une fluctuation de la température des produits stockés dans les comptoirs frigorifiques.
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Remarquons que la présence de plusieurs compresseurs en parallele permet une meilleure
réactivité en cas de panne. Paralielement a cela, il faut prévoir une séquence de dégivrage des
installations car I'humidité contenue dans l'air ambiant se condense sur les serpentins et affecte
I'échange de chaleur réfrigérant-air. Plusieurs solutions sont envisageables parmi lesquelles, le
chauffage direct par résistances électriques, l'injection de gaz chaud dans les conduites, ou

l'inversion du cycle de réfrigération.

Traditionnellement, un chauffe-eau a gaz produit I'eau chaude pour les sanitaires, la préparation

des aliments et le chauffage du batiment.

1.3. Interaction entre systemes de chauffage, climatisation, ventilation et réfrigération

La problématique liée a l'interaction entre systeme de Chauffage, Ventilation et Climatisation
(CVC) et réfrigération (R) est née dans les années 60 avec le « boom » des produits surgelés et la
nécessité d'avoir plus d'achalandage sur un espace identique. Cest a cette époque que l'on
développe les armoires frigorifiques a étageres protégées par rideau dair froid dont la
configuration est schématisée dans la Figure 1.4. Cependant, en méme temps qu'augmentait la
capacité de stockage, la demande en réfrigération se voyait multipliée par deux, de paire avec la
consommation électrique. De plus, cette nouvelle configuration avait un effet négatif sur le
confort de la clientéle car la température de I'air ambiant pris en sandwich entre deux rangées de
comptoirs réfrigérés pouvait descendre a 10°C. Ce phénomene est appelé phénomene d'allée
froide. Il est du a la dynamique entre le jet a forte vitesse qui compose le rideau d'air froid des
comptoirs réfrigérés et l'air ambiant a faible vitesse qui est ainsi entrainé. Améliorer les
caractéristiques du flux est une solution pour diminuer le transfert de chaleur vers I'espace
refroidi. Une amélioration plus radicale consiste a placer une porte vitrée. Dans ce cas, la charge
frigorifique peut étre diminuée de 50%. A cause de ce probleme, les concepteurs de vitrines
frigorifiques ont ét€ impliqués dans le domaine du conditionnement de 1'air (Adams 1985). Et la
plupart des conceptions actuelles héritent des grandes lignes de développement proposées dans
les années 70. Pour améliorer le confort, 1'air froid des allées est récupéré sous les rayons pour
tre envoyé vers ’avant du magasin. Un systéme de tuyauterie est installé en méme temps que le

résean de distribution du réfrigérant, dans des tranchées creusées 3 méme le plancher. L'humidité
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de l'air, absorbée sous forme de chaleur latente, est un probleme qui peut étre traité en
déshumidifiant l'air ambiant jusqua un certain seuil. Déterminer ce seuil optimal est une
problématique qui fait, encore a nos jours, I’objet d’études. Comme la source principale
d'humidité provient de l'air extérieur, le systéme de ventilation cherche a pressuriser I'enceinte.
Cette mesure permet de limiter les infiltrations. Cependant il est pratiquement impossible de
pressuriser un supermarché. Parmi d'autres points clef, on note l'introduction de réglages de nuit,

I'amélioration des systémes de contrdle permettant de limiter I'écart de consigne et la prise en

compte de la production de froid dans le dimensionnement des syst¢mes de chauffage.

Les études menées sur le sujet, prouvent que le controle de I'humidité et de la température de
I'air ambiant est un facteur essentiel concernant la consommation d'énergie et le confort. Comme
le montre Orphelin et al. (1999), la charge frigorifique d'un comptoir réfrigéré est due a 75% au
transfert de chaleur par induction (15-20% latente, 80-85% sensible). Pour les 25% restant, il
s'agit de la charge produite par les ventilateurs de circulation, le dispositif anti-condensation, la
lumiére et la conduction a travers les parois. Cette répartition est illustrée conjointement a 1’aide
de la Figure 1.4 et du Tableau 1.6. Diminuer la température de la zone de vente de 3 4 5°C ou
diminuer I'humidité relative (rh) de 10% revient a diminuer la charge frigorifique de 25%. La
réfrigération (comprenant le dégivrage) consomme, en €té, un tiers plus d’énergie qu’en hiver.
Orphelin et al. (1999) ont étudi€ le phénomene de transport d’humidité a travers le rideau d'air
froid et montré que la relation entre consommation d'énergie et humidité¢ dépendait de la
température intérieure. D'aprés eux, l'enthalpie de l'air est un facteur plus significatif que la
température et 'humidité pris séparément. Ils ont pu ainsi étudier I'impact de la température et de
I'numidité de la zone de vente sur la température des allées froides et ont montré qu'il existe une

humidité relative qui optimise la consommation commune du systtme CVC&R.



(a)

(b)

Figure 1.4 Les fuites de chaleur dans les comptoirs frigorifiques;

(a) : réfrigération, (b) : congélation.
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Tableau 1.6 Consommation énergétique des comptoirs de réfrigération et de congélation

(Orphelin et al. 1999).
Etalage vertical (a) Etalage horizontal (b)
Ambiante Température Température
[25°C — 60%rh] positive négative
[2°C = 70%rh] [-20°C — 90%rh]

- ]

Charge Puissance linéique

frigorifique : totale (W/ml) 1400 350

Q

Contribution relative sous conditions nominales (%)
Q, Convection et 7 11
conduction

Qo Induction 65 30

Qs Rayonnement 7 37

Q4 Eclairage 6 0

Qs Ventilateurs 6 12

Qe Dégivrage 9 10

Les systemes CVC actuels traitent séparément 1'air extérieur (air de ventilation) et l'air re-circulé
(Whitehead 1985, Anonymous 1998, Khattar 1998). La Figure 1.5 représente la configuration
typique d’un systeme CVC. Cette configuration a pour but de fractionner la charge latente et la
charge sensible. Seul l'air extérieur qui contient l'eau est déshumidifié a l'aide d'un serpentin
dédié. Cette solution permet de traiter un volume d’air beaucoup moins important. Comme la
vapeur d'eau y est plus concentrée, on peut augmenter la température de 1'air réfrigéré en sortie
de l'évaporateur. De cette maniere, le procédé est plus efficace. Notons que cette efficacité
dépend aussi de la température extérieure a laquelle la chaleur doit étre rejetée. Un circuit de
contournement est utilisé dans le cas ou la déshumidification n'est pas nécessaire Les versions
les plus abouties de ce procédé comportent des compresseurs en cascade. Ces compresseurs sont
de méme type que ceux utilisés en réfrigération ce qui facilite la maintenance. Le systeme de
conditionnement de I'air dans son ensemble contient également deux autres serpentins. L'un
récupere la chaleur de réfrigération ce qui sert a réchauffer l'air aprés la déshumidification,
T'autre délivre de la chaleur si un supplément de chauffage est nécessaire en hiver. Dans ce cas,
le serpentin est alimenté par le chauffe-eau ou peut étre remplacé par une résistance €lectrique.
Une telle installation doit traiter un grand débit d'air et faire face a une perte de pression

importante a travers les échangeurs de chaleurs. Comme on le voit, la déshumidification par
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condensation consomme beaucoup d'énergie et d'autres solutions ont ét€ proposées comme

I'injection d'un rideau d'air trés sec pour protéger les étalages ou l'utilisation de dessiccateurs.

A 4

Serpentin
déshumidification

Serpentin
chauffage

Ventilateur

A 4

Air Filtre
extérieur
7
%
Air
re-circulé
Filtre

Air F7
re-circulé %’

Serpentin
climatisation

y

Chauffage
supplémentaire

!

Vers le
magasin

Figure 1.5 Schéma de fonctionnement d'un systeme CVC (Whitehead 1985).

L’interaction entre systtmes CVC&R est souvent incomprise car l'échange des données de

conception fait face a la séparation traditionnelle des corps de métier. L'information est

dispatchée entre les départements d'ingénierie des supermarchés, les concepteurs de CVC et les

frigoristes. Il n'y a pas d'effort cohésif pour mettre l'information sous une forme accessible.

Malgré l'existence de machines performantes qui garantissent le niveau de confort,

l'investissement ne vaut pas toujours le bénéfice ou bien I’avantage n'est pas compris. En

d'autres termes, 1'intérét commercial I'emporte souvent sur 'efficacité. Parfois, la conception est

inadéquate car les ingénieurs et architectes ne connaissent pas les spécificités d'un supermarché.

En d'autres occasions, le supermarché n'appartient pas au gérant, et le batiment doit pouvoir

s'adapter a d'autres usages.
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2. LE POINT DE VUE TECHNOLOGIQUE

Pour réduire I'impact environnemental des systémes de réfrigération, on peut soit rendre la
source d’énergie plus propre, soit améliorer le rendement énergétique de ces installations. Dans
ce dernier cas, il est possible d’optimiser la consommation du systeme de réfrigération seul
(amélioration du rendement thermodynamique) ou bien de réduire la consommation énergétique

du batiment dans son ensemble (récupération de chaleur).

2.1. Production d'énergie

Pour réduire la consommation d'énergie primaire et baisser le niveau des émissions de gaz a effet
de serre, Maidment et Tozer (2002) ont proposé une solution originale en s'attaquant directement
a la production d'énergie. A partir de critéres économiques et environnementaux, leur
investigation porte sur 1'évaluation de la cogénération pour produire du chauffage en hiver mais
aussi pour produire de la réfrigération moyenne température a l'aide d'une pompe a chaleur par
absorption. Cette nouvelle fagon d’utiliser I’énergie se différencie de la configuration classique

comme le montre la Figure 1.6.

Technologiquement parlant deux alternatives sont proposées :

- Tutilisation d'une machine thermique a gaz conjointement avec un réfrigérateur a
absorption utilisant de l'eau chaude. La source de chaleur provient du liquide de
refroidissement de la machine thermique et de ses gaz d'échappement;

- acondition que la puissance électrique dépasse les 1 MWe, l'utilisation d'une turbine
a gaz permet d'avoir un meilleur rendement qu'une machine thermique. Dans ce cas,
on utilise les gaz d'échappement dans un générateur de vapeur. La vapeur sert de

source d'énergie a une pompe a chaleur par absorption.



26

(a)
Electricité en provenance du réseau A -
» Eclairage, équipements
Electricité en provenance du réseau -
> Congélation
Electricité en provenance du réseau e
> Réfrigération
Gaz ............... »{Chaudiéret - - _ngle_qr. ---p FEau Chaude, Chauffage
(b)
Eclairage, équipements
Electricité
> Congélation
A
@82y cHp [I2227% Réf. absorption | glyedl Réfrigération
EChaIeur
Gaz -
.............. »(Chaudiere[ -_______________Chaleur______,]| Eauchaude, chauffage

Figure 1.6 Comparaison schématique des flux d'énergie dans un supermarché;

(a) : systeme classique, (b) : systéme CCHP (Maidment et Tozer 2002).

Le systtme « Combined Cooling Heat and Power » (CCHP) est contr6lé en priorisant la
production de chaleur par rapport a la production d’électricité. L'équilibrage de la demande
électrique se fait en important ou en exportant de I'énergie de ou vers le réseau. Les auteurs
montrent que la performance d'un tel syst¢me dépend de sa taille. Il serait pertinent d’évaluer la
taille par le nombre d'heure de fonctionnement en pleine charge, « Equivalent Full Load Hours »
(EFLH). Malgré les investissements de départ importants, 1'étude de cas démontre que 1'on peut
réduire de 15% l'utilisation d'énergie primaire avec une période de retour sur investissement de 7
ans. En outre, les émissions de CO, sont réduites de 50% si on considére que '€lectricité du
réseau est produite par des centrales au charbon. En effet, la combustion du gaz produit une
quantité de dioxyde de carbone équivalant 3 60% de la quantit€ émise par la combustion du

charbon. La pérennité de ce type d'installation est incertaine car 1'électricité du réseau est de plus
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en plus propre. Par exemple, on observe que les nouvelles centrales utilisent des turbines a gaz
en cycle combinés. Néanmoins, avec le temps, le cofit d'une turbine de petite taille utilisée dans
le CCHP, pourrait diminuer si la pénétration du marché est suffisante. Le développement de
pompes a chaleur par absorption fonctionnant a plus basse température est aussi en faveur de
cette solution. Par contre, d’aprés nous, l'utilisation de ’ammoniac dans les systémes de
réfrigération par absorption peut poser des problemes de sécurité importants, ce qui ne les rend

pas applicables en Amérique du Nord pour les dix ou vingt prochaines années.

2.2. Cycle thermodynamique

Au niveau du cycle thermodynamique, c'est-a-dire, au niveau de la conversion d'énergie,
plusieurs propositions sont faites pour améliorer le rendement énergétique d’une part et les fuites
de réfrigérants d’autre part. Un exemple de systéme de réfrigération optimisé est illustré par la

Figure 1.7. Parmi les améliorations possibles, nous présentons les plus significatives :

- Dans un supermarché typique, les compresseurs sont situés a 1'écart des comptoirs
réfrigérés. Il faut donc faire circuler le réfrigérant & haute pression (2 000 kPa) a
travers des tuyaux raccordés entre eux par des joints brasés. Ce type d’installation
est propice aux fuites. La charge totale de réfrigérant peut s’élever a 2 000 kg et on
estime que les vielles installations peuvent perdre annuellement jusqu'a 25% de leur
charge (Papineau 2004.). En outre, les fuites sont difficiles a identifier car le
réfrigérant est sous forme gazeuse a température et pression de l'environnement. Les
nouveaux développements font plutdt valoir I'atilisation d'un fluide secondaire. Cette
solution permet de confiner la boucle primaire (utilisant le réfrigérant) dans la salle
des machines. Ainsi, la quantit¢ de réfrigérant est diminuée de 80%, ce qui
correspond a une charge totale de 100 a 200 kg. Comme le réfrigérant n'est plus
distribué dans différents comptoirs aux températures variables, la technologique de
l'installation en est simplifiée. Un échangeur de chaleur permet de transférer la
chaleur de la boucle secondaire vers la boucle primaire. Les fluides secondaires
utilisés (eau, saumure, éthyle glycol - eau) sont avantageux car moins cofiteux et

moins dangereux pour l'environnement. De plus, ils sont utilis€és de fagon
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monophasique. Cela stabilise I’échange de chaleur dans les serpentins air-fluide
secondaire. On obtient de cette manigre un meilleur contrdle de température dans les
rayons frigorifiques. Les produits alimentaires sont donc mieux conservés. Aux
conditions ambiantes ces fluides sont liquides, et ne se dispersent pas en cas de fuite.
Le choix d'un bon fluide secondaire repose sur sa faible viscosité. En effet, la
viscosité augmente quand la température diminue. La perte de charge qui en résulte
se répercute sur l'énergie de pompage. Ce fluide doit aussi faciliter le transport de

I'énergie, c'est-a-dire, avoir une bonne capacité thermique.

Chaleur rejetée

S <
I

L-\/ Chaleur
récupérée

DA

FLUIDE
SECONDAIRE #2

Comptoirs de congélation Comptoirs de réfrigeration

Figure 1.7 Exemple de systéeme de réfrigération optimisé (Giguere 2002).
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- Les installations frigorifiques sont congues pour fonctionner dans des conditions
extrémes, typiquement pour une température extérieure de 35°C. Or, cette condition
n'est rencontrée que trés rarement ce qui entraine une surconsommation d’énergie
(Giguere 2002). L'utilisation d'une température de condensation variable en fonction
de la température extérieure permet d'avoir un coefficient de performance (COP)
optimal. Ceci veut dire que pour la méme charge frigorifique, le travail consommé

par le compresseur est plus faible.

- L'utilisation de compresseurs 2 vitesse variable ou 2 modulation mécanique permet
un contrble précis de la charge sans passer par des mécanismes de charge virtuelle
qui réduisent l'efficacité, ou font fluctuer la température des aliments. Précisons que

ce type de compresseur reste difficile & réaliser et coliteux.

- Le cycle thermodynamique peut étre optimisé en utilisant des compresseurs en
cascade ou en sous-refroidissant le réfrigérant liquide a la sortie du condenseur.
L’opération de sous-refroidissement se fait de facon mécanique (systeme de

réfrigération) ou bien a travers un €changeur de chaleur.

- L'utilisation de comptoirs autonomes avec leurs propres compresseurs et une fagon
de gérer la charge frigorifique de facon optimale. C'est aussi un gain pour la charge

de réfrigérant, pour les fuites, et le cofit d'entretien.

2.3. Récupération de chaleur

Les possibilités pour la récupération de chaleur dépendent de la température souhaitée (Harrop
1988). Tout dépendamment de cette température, on peut chauffer de I’eau ou 1’air pour des
applications bien précises que 1’on décrit ci-dessous. La Figure 1.8 illustre les transferts de
chaleur possibles entre un réfrigérant classique et ces deux fluides.

Une premiere application consiste & chauffer & 55-60°C l'eau domestique utilisée pour le

nettoyage, la préparation de la nourriture, les restaurants, et les sanitaires. L'installation se
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compose d'un chauffe-cau €lectrique dans lequel est immergé le serpentin de condensation.
Comme l'installation est proche de la salle des machines, le gaz est désurchauffé puis
partiellement condensé tel que le montre la Figure 1.8a. C'est-a-dire que I’on obtient un mélange
liquide-gaz. La chaleur latente restante est extraite par un autre dispositif de condensation placé
en série. Par contre, dans les grandes surfaces, le dispositif de stockage est situé loin de la salle
des machines. Dans ce cas, le retour de réfrigérant ne peut pas étre diphasique car le condenseur
est loin et cela entrainerait des pertes de pression importantes. C’est pourquoi un échangeur de
chaleur réfrigérant-eau condense complétement le réfrigérant. Une attention particuliere doit étre
portée a la conception de cet échangeur de chaleur. Le débit d'eau dont la température d'entrée
varie de 0 a 15°C en moyenne doit s’adapter en fonction de I’énergie de condensation

disponible.

La chaleur dissipée peut aussi servir a chauffer I'espace de vente qui se trouve en moyenne a
20°C. Dans les supermarchés de petites dimensions, le chauffage de l'air est priorisé par rapport
au chauffage de l'eau. Plusieurs conceptions sont rencontrées, dépendantes de la charge
frigorifique, de la demande en chauffage et de la position relative entre le compresseur et le

condenseur :

- Si le point de chauffage est loin, on utilise uniquement le désurchauffage des gaz
pour éviter d'avoir du retour liquide. Seulement 20 & 30% du potentiel est récupéré.
Typiquement, le réfrigérant passe de 75°C a 50°C alors que l'air envoyé a fort débit

volumique passe de 18°C a 21°C.

- Dans les petits magasins, généralement situés en centre ville, il est possible de
réaliser la plupart du chauffage hivernal a I’aide de la récupération. La chaleur est
obtenue par condensation complete du réfrigérant comme le montre la Figure 1.8b.
Si un complément de chauffage et nécessaire, on utilise 1'électricité ou I'eau chaude.
Ce condenseur de chauffage est monté en paralléle avec un condenseur extérieur et
un chauffe eau. Le chauffage de l'air a priorité et une valve a trois voies permet de
controler les débits relatifs c'est-a-dire d’ajuster la quantité de chaleur qui sert a
chauffer le magasin et celle qui est rejetée dans I’environnement. Une telle

installation a généralement une puissance de 60 kW. Une excellente application de
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ce systeme est présentée par Soebert (1986). Ce type d’installation n’existe pas en

Amérique du Nord.
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Condensation R. 502
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Figure 1.8 Récupération de chaleur;

(a) : condenseur a eau, (b) : condenseur a air (Harrop 1988).

- On peut aussi utiliser un condenseur dit & « surface fixe ». Dans ce cas, on fait passer
un fort débit d'air extérieur (27°C) durant I'été et un faible débit d'air re-circulé
(20°C) en hiver ce qui donne deux types d’échange thermique illustrés par la
Figure 1.9. Le débit hivernal est estimé a la moitié du débit estival. Le serpentin est
divisé en plusieurs sections dimensionnées en proportion de leurs capacités, selon

qu'elles proviennent des compresseurs basse ou moyenne température.

- Sila charge de chauffage est trop élevée par rapport a la capacité du systéme, il est

possible d’utiliser le principe de pompe a chaleur. En hiver, on observe que les
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compresseurs moyenne température fonctionnent a 65-70% de leur charge nominale
lorsque la température extérieure est a3 0°C. Cela s’explique notamment par une
diminution de la charge latente car I’air est plus sec en hiver. Techniquement un
évaporateur extérieur est installé pour prolonger I'évaporateur moyenne température.
Il permet d’augmenter la charge jusqu’a 100% de la capacité du systeme de
réfrigération. Il y a donc plus de chaleur a récupérer au condenser. Néanmoins, si la

température extérieure est trop faible, la solution devient inefficace; c’est le cas au

Canada.
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Figure 1.9 Transfert de chaleur pour un condenseur a surface fixe (Harrop 1988).

La solution novatrice pour distribuer le chauffage en différents points du supermarché consiste a
utiliser un fluide secondaire. De cette maniére, on contourne les problémes de controle, de pertes
de charge et de fiabilité liés aux écoulements diphasiques. Par exemple, si le réfrigérant se
condense a 45°C, de l'eau récupere la chaleur a 42°C ce qui permet de chauffer l'air jusqu'a
37°C. Cette boucle secondaire est branchée a un réservoir qui sert a stocker 1'énergie et atténue
les fluctuations de température. Un condenseur placé en parallele permet d'évacuer le surplus de
chaleur. De cette maniére, 1'énergie peut étre distribuée a plusieurs unités CVC, a des endroits ou
la demande est différente (Khattar 1998). C'est généralement le cas entre la zone de vente et la

galerie marchande.
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CHAPITRE 2

UN MODELE POUR L’ANALYSE
ENERGETIQUE DANS LES SUPERMARCHES

« A MODEL FOR ENERGY ANALYSIS IN SUPERMARKETS »
Maxime Ducoulombier, Alberto Teyssedou, Mikhail Sorin

In press in: Energy and Buildings (accepted July 25, 2005 )

L. Les techniques de modélisation appliquées aux bdtiments commerciaux

Deux méthodes de modélisation existent : la méthode directe et la méthode inverse. La méthode
directe s’appuie sur un modele détaillé dont les parametres sont issus de mesures intrusives du
batiment. Une fois les paramétres déterminés, une prédiction peut étre effectuée. A I’opposé, la
méthode inverse s’appuie sur une comparaison faite entre la prédiction du modele et le résultat
réellement mesuré. De cette comparaison on déduit la valeur des parametres du modele. Dans ce
cas, le modgle n’est pas nécessairement détaillé. La prédiction de consommation énergétique des
batiments se base sur la méthode inverse. Elle cherche plut6t 4 déterminer la charge de chauffage

et de réfrigération ainsi que la consommation énergétique qui en découle.

D’aprés Reddy et al. (1999), plusieurs techniques de modélisation inverse existent et sont

utilisées pour répondre a des besoins particuliers :

* Les documents afférents 2 la soumission de cet article sont présentés en ANNEXE 1.
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1) La régression empirique

Elle est utilisée la plupart du temps en conditions stationnaires. C'est-a-dire que les phénomenes
transitoires dus a Iinertie du batiment ne sont pas pris en compte. Typiquement, il s’agit d’un
modele linéaire en fonction d’une seule variable, généralement la température extérieure, qui
change de pente a la température de basculement entre le chauffage et la climatisation. Il se peut
que la zone de transition chauffage-climatisation soit définie par deux températures. Ces
modeles sont nommés 1-P, 2-P, 3-P, 4-P, etc. en fonction du nombre de parametre impliqués.
L’avantage d’utiliser cette technique réside dans son faible temps de calcul. De tels modeles
peuvent aussi incorporer d’autres variables telles que I’humidité, le rayonnement solaire et
I’heure de la journée, notamment pour prendre en compte les variations de fonctionnement en
fonction du planning. Dans ce cas, les données sont compartimentées en 24 groupes différents et

une régression est effectuée pour chaque groupe séparément.

Ces modeles sont utiles pour :
- déterminer I’économie énergétique réalisée suite & une amélioration du batiment.
C’est a dire que I’on peut comparer la consommation énergétique actuelle avec celle
qui aurait été générée par I’ancien batiment;
- diagnostiquer le systtme CVC en mesurant tout écart entre la consommation
énergétique ou la charge actuelle et la prédiction;

- avoir un apergu du mode de fonctionnement du batiment.

Par exemple, Schrock et Claridge (1990) ont utilis€ un modele de régression a point de
basculement pour prédire la consommation horaire et journaliere d’un supermarché de 3 600 m?
fonctionnant 24h/24h en fonction de la température de bulb sec de I’environnement. Ils ont pu
identifier et expliquer la cause d’une surconsommation énergétique notamment en incluant un
paramétre li€ a I’heure. IIs ont par ailleurs conclu que 16% de la consommation était dépendante
de la météo, ce qui correspondait a la charge de climatisation dont une faible partie était due a la
variation de Defficacité des appareils de réfrigération en fonction de la température extérieure.
Presque toute la charge de chauffage était fournie par récupération de la chaleur rejetée par les

compresseurs de réfrigération.
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Les techniques de régression actuelles (1-P, 2-P, etc.) sont simples et faciles a mettre en ceuvre.
Cependant, elles font I’objet de quelques limitations; par exemple, elles ignorent la présence de
non linéarités entre la consommation d’énergie et la température extérieure et généralement ne
prennent pas en compte 'influence de I'horaire sur la consommation énergétique. Certains
auteurs (Dhar et al. 1999) ont constaté ces limitations et ont proposé une technique de
modélisation basée sur les séries de Fourier généralisées. Cette technique, appelée séries de
Fourier basées sur la température, capture indirectement 1’effet de I’humidité et du gain solaire.
Son originalité repose sur 'utilisation de termes qui sont fonctions de la fréquence en
température, qui capturent les non-linéarités. D’autres termes prennent en compte I'interaction

entre I’heure du jour et la température.

ii) La simulation calibrée

Cette technique consiste a utiliser un modele détaillé ou un modele simplifi€ dans une démarche
essai-erreur comme par exemple 'utilisation des réseaux de neurones et des systémes experts.
Parmi les codes les plus connus sont ceux développés par le « U.S. Department of Energy » tels
que DOE-2, « Building Loads Analysis and System Thermodynamics » (BLAST) et EnergyPlus.
Apres plusieurs itérations, on trouve la valeur des parametres qui permet d’estimer de fagon
satisfaisante le comportement du batiment en question. Typiquement, le calibrage implique de
vérifier I’exactitude des paramétres, d’ajuster le niveau de gain interne (énergie dégagée par
I’éclairage, les personnes) et d’identifier les composants qui ne fonctionnent par correctement.
L’utilisation de modeles détaillés implique I’utilisation de données trés précises sur le systeme,

des temps de calcul substantiels et une bonne expertise de I’utilisateur.

D’aprés Liu et Claridge (1998), les modeles les plus efficaces utilisent des variables qui on un
impact clair et direct sur la performance des systémes et minimisent I’intervention de facteurs
qui ne sont pas directement mesurables. Partant de ce constat, ils ont développé un modele
simplifié€ basé sur la procédure d’analyse énergétique simplifiée décrite par Knebel (1983) et sur
quelques équations appliquées essentielles. Ainsi, il est possible d’optimiser le systtme CVC en
variant chacun des paramétres, tout en garantissant le niveau de confort requis. L’avantage de ce
modele simplifié provient du fait que I’analyse est plus rapide que dans le cas d’'un modele

détaillé ot les données d’entrée sont beaucoup plus nombreuses.
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La simulation calibrée permet de :
- détecter des problemes de fonctionnement;
- optimiser la stratégie de contréle d’un systeme CVC;
- identifier des sources d’économie €nergétique;
- connaitre ’avantage économique d’une post-modification;
- prévoir I'impact énergétique et économique d’une modification suggérée avant de

I’'implémenter.

Katipamula et Claridge (1993), ont par ailleurs prouvé I’habilité¢ de leur modele simplifié a
quantifier le bénéfice engendré par le remplacement d’un systéme de ventilation & débit fixe par
un systtme a débit variable sans disposer des données avant modification. Les parametres
déterminés lors de la modélisation du systeme a débit variable ont suffit a prédire le

comportement du systeéme a débit fixe avec une bonne précision.

iii) L’identification des parametres

Cette technique se situe entre les deux techniques citées précédemment. Proche de la régression
empirique parce qu’il s’agit d’une technique de régression. Proche de la simulation calibrée car
il s’agit de déterminer la valeurs de certains parametres clefs qui pourront Etre réutilis€s dans le
cadre d’un modélisation détaillée. Toute la difficulté consiste a trouver un modele suffisamment
simple pour permettre une régression par étape au cours de laquelle les parametres sont
déterminés sans équivoque (sans biais) ; et en méme temps suffisamment détaillé pour que les

parameétres aient une signification physique explicite.

Reddy et al. (1999) ont développé une approche basée sur I’identification des parametres pour
déterminer a partir de données non-intrusives les parametres de fonctionnement des grands
batiments commerciaux qui affectent la charge de chauffage et de climatisation, c'est-a-dire, les
caractéristiques propres au batiment et au systeme de ventilation. Ils ont réussi a formuler un
modele qui capture I'essentiel de la physique tout en évitant une redondance entre les
parametres. Pour minimiser les phénomenes de colinéarité (corrélation) entre les parametres et
donc pour biaiser le moins possible le résultat, un schéma de régression statistique en plusieurs
étapes a été choisi. Ce modele a le potentiel d’étre utilisé pour le diagnostic et permet de prendre

des mesures au niveau de la maintenance et des conditions de fonctionnement. La méthode
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proposée permet de savoir dans quelle mesure le systeme réel est plus énergivore que le systeme

idéal.

Notons qu’une trés bonne synthése portant sur la modélisation énergétique des systeémes CVC

est proposée par ASHRAE (2001).

II. La performance idéale d’un supermarché

Connaitre la performance idéale d’un systeme c’est avoir deux outils en main : un outil de
compréhension qui permet de connaitre le comportement fondamental du systeme en question et

un outil d’évaluation pour comparer la performance du systeme réel avec son optimal théorique.

Cette idée est utilisée entre autres dans deux travaux de Reddy et al. (1994) et White et
Reichmuth (1996) portant sur le systéme de ventilation des batiments commerciaux. Ils sont
intéressants car constituent un parallele avec notre étude des supermarchés. Dans ce cas, la
problématique émane du fait que les batiments commerciaux contiennent généralement plusieurs
zones dont les besoins de chauffage et climatisation sont différents. Cela est du a une différence
de charge interne et de dépendance aux conditions extérieures entre les différentes zones. En
conséquence, le systtme CVC délivre (et soutire) plus d’énergie que nécessaire, c'est-a-dire, la
somme des charges individuelles de chaque zone. Cette pénalité dépend des conditions de
fonctionnement et des conditions climatiques. Dans certains pays (Canada, E.-U.), la
température extérieure est la variable climatique prédominante. Cette surconsommation est
notamment due au mélange d’air froid et d’air chaud dans les systemes a débit constant. Ce
mode de fonctionnement est nécessaire pour contrfler la température des différentes zones.
White et Reichmuth (1996) ont décrit le comportement d’un batiment par une fonction qui varie
avec la température de 1’environnement. Cette fonction quantifie la simultanéité du chauffage et
de la climatisation, c'est-a-dire, de combien le systéme s’écarte de 1’idéal. Reddy et al. (1994)
ont défini I'efficacité du systeme de ventilation (« Energy Delivery Efficiency ») comme le
rapport entre la charge réelle du batiment et la charge du batiment si il était constitué d’une seule
zone. Sur le méme principe que pour I’efficacité de Carnot, ils ont déterminé la limite supérieure

que peut atteindre cette efficacité¢ dans le cas d’un batiment a deux zones. Cette performance
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optimale a été ensuite comparée avec la performance réelle de deux batiments bien différents, en
fonction d’une seule variable, la température extérieure. De cette maniere, la performance de ces
deux batiments, malgré qu’ils aient deux systemes de ventilation différents, a pu &tre estimée sur

une échelle absolue.

Dans un supermarché, on retrouve. bien deux zones avec des charges différentes : la zone de
vente et les comptoirs frigorifiques. Cependant, la problématique n’émane pas du systeme de
ventilation, qui ne s’applique qu’a la zone de vente, mais a la facon dont 1’énergie est pompée
d’un niveau de température vers un autre. Ici, on s’attache avant tout a I’efficacité des systémes
de réfrigération, de chauffage et de climatisation plutét qu’a la facon dont I’€nergie est
distribuée. La disparité de charge entre ces deux zones est moins due a une différence de charge

interne qu’a une fuite de chaleur entre deux niveaux de températures.

Dans le cadre de ce travail de recherche, un premier article a été rédigé (« A model for energy
analysis in supermarkets », Energy and Buildings, accepté pour publication le 25 juillet 2005)
dans lequel nous proposons un modele simplifi€ de supermarché. Ce modele repose sur la
description suivante. Le batiment est séparé en deux zones intérieures, I’espace froid qui
représente les comptoirs réfrigérés et ’espace chaud qui représente 1’espace de vente. Alors que
la température de ces deux espaces est constante, la température extérieure, c'est-a-dire, la
température de I’environnement varie de -40°C a 35°C. Trois sources d’irréversibilités sont
prises en compte. Ces sources sont liées a plusieurs flux de chaleur. Il s’agit de :
- le transfert de chaleur entre 1’espace chaud et I’environnement a travers les parois du
batiment, appelée charge externe;
- le transfert de chaleur entre 1’espace chaud et I’espace froid, appelé charge de
réfrigération;
- une source interne de chaleur due a I’éclairage, aux divers équipements €lectriques
et aux gens, appelée charge interne.
Comme les températures de 1’espace froid et de I’espace chaud sont constantes, la charge de
réfrigération est supposée fixe. En adoptant un coefficent global de transfert de chaleur entre
I’espace chaud et I’environnement, on obtient une relation linéaire entre la charge externe et la
température de I’environnement. Cette charge externe tient compte du transfert de chaleur par

conduction et rayonnement ainsi que des infiltrations d’air. Les variations de charge dues a la
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chaleur latente de I’air ne sont pas prises en compte. Les systémes de réfrigération, chauffage et
climatisation sont décrits comme suit :

- deux pompes a chaleur idéales, placées dans l'espace froid, se chargent de la
réfrigération. Une partie de la charge de réfrigération est rejetée dans I’espace chaud
(premiere pompe) alors que le reste est rejeté dans I’environnement (deuxieéme
pompe);

- dans I'espace chaud, un dispositif de chauffage direct permet de subvenir a la
demande de chauffage. Il s’agit d’une résistance €lectrique qui peut tout aussi bien,
du point de vue thermodynamique, représenter la combustion d’une énergie fossile;

- une troisieme pompe a chaleur idéale placée dans I’espace chaud sert a la

climatisation. Elle rejette la chaleur dans I’environnement,

Pour initier I’analyse, la premiére loi de la thermodynamique est appliquée a I’espace froid puis
a I’espace chaud pendant la période de chauffage et la période de climatisation. Un nouveau
paramétre doit étre introduit. Il s’agit de la proportion de la charge de réfrigération qui est
récupérée, c'est-a-dire, celle utilis€ée pour chauffer I’espace chaud. Pour calculer I'énergie
consommeée, il est nécessaire de déterminer deux températures clefs de I’environnement appelées
température de début de climatisation et température de début de chauffage. Ces deux
températures délimitent trois modes de fonctionnements :
- le mode de climatisation pour lequel il faut soutirer de I’énergie a I’espace chaud;
- le mode de récupération ot I’espace chaud peut étre chauffé en récupérant une partie
de la charge de réfrigération;
- le mode de chauffage ou le chauffage direct est nécessaire car la récupération de
chaleur ne suffit plus.
Une fois ces trois modes de fonctionnement identifiés, il est possible de calculer la
consommation énergétique du bdtiment en fonction de la température extérieure. Cette
consommation est mise sous la forme d’une efficacité, c'est-a-dire, le travail consommé par
rapport a la charge de réfrigération. On trouve que cette efficacité calculée en fonction d’une
température réduite de ’environnement dépend de trois parametres adimensionnels que sont le
rapport de récupération, la charge interne réduite et I’isolation thermique du batiment. En
supposant que la charge interne est nulle, il est possible d’étudier I'influence de I’isolation

thermique du batiment sur la consommation énergétique. Pour ce faire, le profil de
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consommation énergétique en fonction de la température de I’environnement est tracé pour
différentes valeurs d’isolation thermique. En remarquant que la température extérieure est
limitée en pratique a un intervalle précis, on conclue que le mode de climatisation puis le mode
de chauffage direct disparaissent lorsque 1’on augmente 1’isolation du batiment. En conséquence,
la consommation diminue. Pour une valeur d’isolation thermique donnée, il est aussi possible de
quantifier 1’influence de la charge interne sur la consommation énergétique et sur la valeur des

températures de début de climatisation et de début de chauffage.

Nous concluons sur la valeur éducative de ce modele car il permet de bien comprendre
I’interaction qui existe entre le systeéme de réfrigération et le batiment au sein d’un supermarché.
En outre, étant donné que le systéme de réfrigération est supposé idéal, I’efficacité énergétique
que I’on détermine ici joue le méme rdle que ’efficacité de Carnot. Connaissant les parametres
macroscopiques d’un supermarché tels que les températures de la zone froide et de la zone
chaude, la charge interne et I’isolation du batiment, la performance d’un systeme de réfrigération
réel peut étre comparée a son optimal théorique en fonction de la température de

I’environnement.
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1. INTRODUCTION

During recent years a considerable rise of public consciousness around planet issues, such as
ozone depleting gases and global warming effects, has been observed. Important international
efforts were deployed to establish world-wide agreements devoted to limit the impact that the
social activity has on the environment. Within the United Nations Framework Convention on
Climate Change (1992) a determination of a full inventory of green house effect gases was
established. As a result of this major effort, the Montreal protocol approved in 1992 tackled the
use of ozone depleting gases and abolished the world-wide use of fluorocarbon with chlorine
(CFC) and proposed a progressive diminution of hydrofluorocarbon (HCFC) which should lead
to their total disappearance before the year 2030. Furthermore, a tremendous progress was made
with the Kyoto protocol in 1997 which addressed the necessity to maintain a reasonable low
concentration of green-house effect gases in the atmosphere; thus, to establish a regulation

around the use of HFC’s.

In this context, supermarkets play an important role for two raisons; i) they leak to the
atmosphere up to 250 kg/year of the CFCs (for a typical supermarket) used as refrigerants and ii)
supermarkets are considered as major energy consuming commercial buildings indirectly
contributing to CO, emissions. As a consequence, there was a need for creating a global
predictor tool, i.e., the “Total Equivalent Warming Impact” (TEWI). This tool allows green-
house effect gas emissions to be evaluated in terms of an equivalent quantity of CO,. For
instance, in Canada, those emissions represented 484,000 kilotons of CO,in 1997 where 6.3%
were produced by the commercial use of energy resources. Supermarkets taken apart were
responsible for 7,000 kilotons. To better explain this problem one should consider that the
energy consumption of a supermarket represents around 800 kWh per year per unit surface; 50%
of this energy is used by refrigeration systems. This can be understood by the use of very low
temperature freezers (-25°C) and moderate temperature refrigerators (5°C) located in a space
that is maintained at a room temperature of 20°C. Several work were carried out to show the

alternatives that can be used to upgrade the performances of such systems'"

, among them we can
cite: diminishing the quantity of refrigerant, diminishing the leakages of refrigerant, the use of
natural refrigerants, the heat recovery from chiller condensers, the improvement of refrigeration

efficiency, and the use of low humidity level HVAC systems that also recover heat from one
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section of the building to another. However, what particularly drew our attention is the fact that
supermarkets are positive balance buildings™”. Thus, if under appropriate climatic conditions
heat recovery is considered, no heating neither cooling energy would be required along the year.
Here, we do not address the problem of energy optimization by dehumidification. Another
important aspect that must be pointed out is the fact that refrigeration systems are designed for
an outdoor temperature encountered in practice only few hours per year as happens in several

Canadian cities (For example in Québec city).

1.1. The technology

The determination of the appropriate technology required in order to make supermarkets

environmentally friendly buildings still remains an open question that must be addressed.

Many attempts have been carried out in order to reduce the consumption of primary energy. One
of these attempts consists of developing the cogeneration", i.e., a combination of different forms
of energy, for instance, “Combined Heating and Power” (CHP) and “Combined Cooling Heat
and Power” (CCHP) with absorption chillers. The aim of this technique is to increase the overall
efficiency of energy production systems that consequently limits CO, emissions. It is obvious
that another and very important approach consists of increasing the efficiency of energy
consumption systems. For the refrigeration units used in supermarkets, this point of view implies

the use of one or a combination of the following technologies:

a secondary fluid loop;

- integrated HVAC systems;

- variable-head-pressure set point;

- variable speed control electrical motors;
- controlled sub-cooling;

- cascade refrigeration systems.

Modern supermarkets use a heat recovery technology that allows the high temperature

superheated refrigerant at compressor outlet to be used as a heat source for the domestic water or
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to meet part of HVAC needs. However, these systems are not able to take a total advantage of
the heat recovery potential. In order to reach such a goal it is still necessary to overcome
important heat transfer and temperature control problems. Indeed, refrigerant two-phase flow is
hard to handle namely when condensers are far from the machine room. This limitation initiated

{4}

the recent use of a secondary fluid for heat recovery™. This is a well known practise encountered

in modern commercial buildings.

1.2. The main issue

As can be expected the solution to the energy recovery problem is not straightforward. One of
the principal problems consists of determining the best layout of a system. Therefore, there is a
necessity for developing accurate prediction models which must be able to identify the factors

that may affect the supermarket overall energy consumption.

The following two types of models are identified"":

- The forward model is based on the use of engineering equations that incorporate the
physics of the problem, however, it requires a large amount of parameters usually
determined from numerical simulations (validation of models). It must be pointed
out that the relevance of some of these parameters is not easy to establish. On the
other hand, these models require high computing power and their optimisation
depends on the skill of experienced users. Therefore, even though many retrofits are
usually tested by using these models, it is almost impossible to determine a best
design. Recently, Katipamula and Claridge™ and Liu and Claridge™ proposed a
much faster simplified approach based on the use of a reduced number of
parameters. The applicability of this method was compared with detailed simulation

programs according to the ASHRAE Simplified Energy Analysis Procedure™.

- The reverse method, much simpler, consists of a mathematical regression that
permits to identify the most important parameters that control the processes. Due to

the fact that some parameters may have not necessarily a physical meaning, the
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predictions of these methods can not be extended to conditions that are outside the

range of the available data.

These methods allow the future energy requirement to be predicted, i.e., they can be useful to
quantify the real impact of a retrofit or can also serve to identify malfunctioning components®,
Thus, if the data are sufficiently accurate, then, energy conservation strategies can be identified;

for example the optimisation of operation strategies and control schedule!'”.

These models, in general, do not explicitly take into account the dynamic relation that exits
between the building envelope and the system itself. It must be pointed out that this dynamic
relation constitutes a key factor for carrying out a low-energy consumption system design'". To
this aim, this paper presents a simple ideal model that has been developed based on
thermodynamic fundamentals. By taking into account few sources of irreversibilities, an ideal
energy consumption objective function, that plays the same role as the Carnot efficiency was
found. Thus, the use of a thermodynamics approach, away from technological complexities,

allows a fundamental qualification of the phenomenon to be determined.

2. THE MODEL

We consider a supermarket represented by two interior spaces as shown in Figure 1. One space
is kept at a constant cold temperature (7. =-20°C) and the other at a constant warm temperature
(T, =20°C). The whole system is surrounded by the environment that is considered to be
subjected to a varying temperature (7p). This temperature is varied from extreme cold (-40°C) to
extreme warm (35°C) conditions. The heat flux (Q;,) also called the refrigeration load, takes
place between the two interior spaces. This flux, associated to the interior temperature difference
(T, - T), is directly proportional to the global heat transfer coefficient (UA)y, a property that

belongs to the interior wall. Thus:

Q. =(UA),, (T, -T) (2.1)
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The arrow in the figure indicates the direction of a positive flux. In addition, the supermarket is
assumed to be thermally insulated from the environment with the exception of the wall that

separates the warm interior space from the environment.

Qext = (UA)ex!'(T+ - TO) (22)

The resulting heat flux, called the global exterior load, depends on the global heat transfer
coefficient of this wall. For a constant interior temperature, this heat flux varies linearly with the
exterior temperature. Moreover, this heat flux also accounts for the following thermal loads:
transmission, solar radiation and infiltration™. This model does not take into account the latent

heat load associated to the humidity transported by HVAC from its fresh air inlet.
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Fig. 1 Schematic of an ideal supermarket.

Two heat pumps (1 and 2) cool the cold space. Part of the heating requirement in the warm space
is, however, met by the pump 1 that recovers energy while pump 2 rejects heat to the
environment. Together these heat pumps consume work W; and W,, respectively. During the
summer, the air conditioning of the warm interior space is provided by a third heat pump (3)

consuming W;. On the other hand, during the winter, an electric heater (W,) provides the
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necessary heat. As mentioned before, this work can also represent electrical or different types of
fossil consumed energies. In addition, the electrical resistor 5 stands for the internal load (W)

associated to lighting or other miscellaneous use.

3. ANALYSIS

The application of the first law of thermodynamics for both the cold and warm spaces yields:

For the cold space

Qu =0 +0p

Where a new parameter (r) that takes into account the portion of refrigeration load recovered by

pump 1, is introduced, thus:

Qy=rQ, (3.1)
0, = (1 - r)'Qint (3.2)

For the warm space: heating mode

If the warm space heating load is higher than the energy recovery, ie.,

<(Q. . +0Q )Y—W._ ,then, there is a need for heating and W, can be written as:
ol int ext Cre g

W4 = (Qint + Qexr )_ (Qol + WCre ) (33)

For the warm space: air-conditioning mode

If the warm space cooling load is positive, i.e., W, —(Q,, +Q,,) >0, then, there is a need for

cooling and Q3 can be written as:

Qs =W, —- (Qim + Qext) (3.4)
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By using the second law of thermodynamics, the coefficients of performance of the ideal heat

pump can be written as:

1
COP, = ———
o(rT 1)

1
COP, = ————
2o(r,/T. 1)

1
COP, = ————
YoTT-1)

Then the work consumed by the heat pumps can be written as:

T
W, = Qil.(?— lj (3.5)
W, = Q,'g-[%o—_lj (3.6)
W= Qm-(%— 1] (3.7)

The optimisation of the energy consumption corresponds to the minimisation of the total work as
a function of both the recovery energy factor (r) and the temperature T, of the environment.

Therefore, it is necessary to distinguish three operating modes that are mainly controlled by the

outdoor temperature conditions. These modes are:

(i) Heating mode: the heating power W, is necessary, because the recovered heat is not
enough to maintain the temperature of the warm space.
(ii) Recovery mode: the recovered heat is sufficient to cover the total heating load of the

supermarket.
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(ili)  Cooling mode: in order to maintain the required temperature of the warm space
constant, it is necessary to introduce a cooling load. Thus, in this mode the heat pump 3

is running while the heat recovery as well as the electrical heaters are shut down.

It is obvious that the analysis of such a system cannot be carried out without calculating the

temperatures in the different zones.

3.1. Heating temperature

Assuming that a particular outdoor temperature exists for which, the heating load matches

exactly 100% of the energy recovery, that is r=1; this condition yields:
Q, = (Qext + 0 )'" Wee
The energy balance in a heat pump gives:
Q=0 +W, (3.8)
100% heat recovery (r = 1) leads to:
Qi = O
Taking into account that,
W +W., =0,

Combining Equations (2.1) and (3.5) for W, with Equation (2.2), yields:
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Furthermore, a non-dimensional formulation is introduced by defining the following temperature

ratio:

T

+

(U.A)

ext

T

+

Iy [(U-Axm } (T, ~T )T, /T_-1)

U.A),,T,

This formulation implies the definition of a reduced environmental temperature, Ty, and a

reduced internal load, W', given respectively by:

T,

=3

1

WC te

WCte =TT
w.Ah),,T,

as well as the definition of the following reduced parameters

(U.A)

ext

C(U.A)

int

3.9

(3.10)

(3.11)

3.12)

Finally, the reduced temperature at which the heating mode must be started (7y')y is calculated

as:

(TO’)H =1-

(z-1)(1-1/7)

4

1
- WCte

(3.13)
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3.2. Cooling temperature

An outdoor temperature exists for which the total thermal load of the warm zone is zero, i.e., no

heating neither cooling are needed. Then:
(Que + Qo) =W, =0
Using the Equations (2.1) and (2.2) results in:
U.A), T, -T)+{U.A),, (T, -T)-W, =0

ext + ext " +

int

Which yields the reduced temperature at which cooling must start; this temperature is given by:

1-1/7)

(TO')C =1+ ( y _WCre'

(3.14)

The knowledge of these temperatures permits the power profile of each operation mode to be

determined.

3.3. Heating mode (i): Ty'< (Ty")y

The total consumed work is given by:

W,

total

=W +W,+W,+W,,

Using Equations (3.5), (3.6) and (3.3) yields:



T, _, T, .
u/rorozl zli . int'(f 1Jj|+{(l )'Qint‘[T_ ]}i|+l:prt+Qim ‘Qint'|:1+(T

T
Veral = Qim FO (1 - I”) + Qext

(T.-T,)

ext

W u = U.A),, (T, - T_).%.(l -r+U.A)

By introducing the thermal efficiency for the supermarket defined by:

W' = ‘/eral
1ot Qint
And,
W{)ral — E(l _ r) + (U'A)ex; (T+ - 7Z))
On T (U.A), (T, -T)

Then, the total energy requirement can be written as:

1-T,'
1-1/7

W‘

=T, t.(0-r)+y

total
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(3.15)

(3.16)

This equation shows an obvious result that the total power requirement decreases linearly with

increasing the recovery factor. In addition, the slope of Equation (3.16) as a function of the

outdoor temperature depends of r. For a case of 100% of energy recovery, i.e., r =

minimum energy requirement becomes:

=T
total ,min 7 1 —l/T

Wl

1, the

(3.17)
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3.4. Recovery mode (ii): (Ty")u< Ty'<(Ty')c

The power requirement is obtained in the same way as for mode (i), i.e., Equation (3.16).
However, there is a difference due to the fact that the heat load decreases with increasing the
environmental temperature. Therefore, the heat recovery is limited and it must decrease while
the electrical heaters are shut down. Then, a maximum recovery factor (r,,,) for a given
temperature (7,) can be determined. Under the aforementioned conditions, the heat recovery

must completely balance the heat load, thus:
Qol = (Qint + Qext ) - WCIe
Using Equations (3.8) and (3.5) yields:

T

rmax 'Qint ‘T_+ + WCte = Qint + Qexr
LT A [ 1T /T, | W, T
T @A, | T/T. -1 (AU),, T, T, -T.

Finally, a reduced expression can be written as:

Replacing this equation into Equation (3.16), the minimum energy consumption as a function of

the outdoor temperature is calculated by:

(i-1,) L We,
o = YL LT (1) 4 e
total min — 7" 1-1/1 0 ( ) ¥ 1-1/7

(3.18)
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This relation is a second order polynomial which passes through a minimum at a temperature

(To)opx that can be obtained from:

ow'

total ,min 0

o,

Which gives :

1) =1- (c-1(-1/7) W'
opt

2y 2 (3.19)
with (7,'), <(T,),, <) for 0<W,,'<(1-1/7)(3-7)/y.
Thereby, the minimum energy consumption can be calculated as:
' _1\? - 1\2
ARG 1).[1 Yo J— L) a-1m LWW W) ]
' 2 4 V4 4
(3.20)

3.5. Cooling mode (iii): (Ty')c<Ty’

Beyond the reduced temperature (Ty)¢, the thermal load of the warm zone becomes a cooling
thermal load. Thus, the recovery factor must be equal to zero (r = 0), while the cooling load is

now assured by heat pump 3 (see Figure 1) that consumes work (W3) as has been already

calculated. Then, the total work becomes:

W

total

=W,+W,+W,,

Using the Equations (3.6), (3.2), (3.7) and (3.4) for r =0, yields:
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T T
W(}tal = Qint (T_O - IJ + WCte - (Qim + Qext - WCfe )(T_O - 1]

+

W{»ml — ZQ___] +7 WCte‘ —| 1+ (U'A)e,xt | T+_TO _7/. WCre' 1 _Z()__l
0. \T 1-1/7 s, N\T.-T | "1-17)\T,

This equation can be written in a much simpler manner as:

t |
TO 'WCte

N2
w+To'.(T—l)+%

W o=
ot = 7 1-1/7 1-1/7

(3.21)

It is important to note that this result corresponds exactly to the same expression as that found
for the operation mode (ii), i.e., Equation (3.18). It must be pointed out that the same result can

be easily obtained by carrying out an exergy analysis.

4. DISCUSSION

In this section, the proposed model is applied by assuming that 7., and 7. have fixed values;
therefore the parameter 7 is constant and it is equal to7 =1.158. Moreover, it is assumed that

the outdoor temperature varies within the following range:

(T,) ., =308.15K < (1,") . =1.0512
(1,)._.. =233.15K < (T,,),, =0.7953

Thus, the analysis will be carried out in order to determine the total energy consumption as a

function of both yand W¢,".



56

4.1. Heating and cooling requirements

It's interesting to note that for certain values of y and Wc,' the reduced temperatures (74)y
or/and (Ty")¢ are out of the range of the outdoor reduced temperatures [(7o)min ; (T0)max] Which

eliminates the need for heating or/and cooling. Moreover, no cooling is needed when

(To ')C > (To ')mle ,1.e., ¥ <Y, ¥ 1s aparticular value of ygiven by:

1-1/7

- 4.1
Te S T+ Wor @b

max
By considering the real figures results:

()< 01364
0.0512+W,,'

In the same manner, no electric heating is needed when (7},") u < (T, ')min yie, Y<Yy, Hisa

particular value of ygiven by:

=)=y
" 1—(T0’)min -We'

4.2)

By taking into account the real figures, results:

()< 00215
0.2047 - W,,'

In addition, there exits a value of Wc,' for which (P)c=()n, this value corresponds to:

We

1

,'=0.17  y=0.62
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4.2. The balance temperatures

A balance temperature is defined as the environmental temperature for which the zero thermal
load condition is reached. When the internal load is zero for the whole supermarket, this
temperature corresponds to the temperature of the warm space therefore, the reduced
environmental temperature becomes equal to one. By using this condition only in the warm
space, due to the heat recovery, there is a range of temperatures between (To)y and (To)¢ for
which the load cancels out. The Equations (3.13) and (3.14) show how yand W' affect the
reduced balance temperatures (7o) and (7¢')¢. Figure 2 shows the influence of yon the balance
temperatures for We,' =0. Increasing W' provokes a shift of the curves towards the left side.
Note that (74", obtained form Equation (3.19) is also shown in the figure. It is important to
note, however, that increasing W¢,' also shift the results but at a much slower pace than that

observed for the other curves.

7 7
(TO )min (TO ) max
5 o - (i) Cooli‘ng mode' .
i (i) Heating mode i
- . 1 B
=t l=— (i) Recovery mode
4 I ()] ry 1A

A T 1

’ H 7
5| | (E,fz i LTO,),C
| ~ é \
| P
1 (T P
| P
oo S
0 ~ *
0.6 0.7 0.8 0.9 1.0 141 1.2 1.3 1.4

Fig. 2 Variation of yagainst (Ty’ )y and (Ty’)c , Wer'=0.
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For high values of % it can be observed that the two curves tend to a single asymptotic value. In
fact, a high value of ycorresponds to a very bad thermally insulated building having a quite low
refrigeration load. This low refrigeration load reduces the cooling potential as well as the
potential of heat recovery. Thus, as the outdoor temperature deviates from the zero load
temperature (T’ = 1-W,") with W¢,'=0, there is an immediate need for electrical heating or
cooling. Conversely, a sufficiently thermally insulated building (, i.e., low value of ) eliminates
the need for electrical heating or additional cooling; thus, the supermarket load can be managed
by a simple balance between direct cooling from the leakage of the display cases (Qi,) and the

heat recovery (Q,1).

4.3. Energy consumption

In order to determine how ¥ affects the energy profile, in this section an energy requirement
calculations as a function of the outdoor temperature for the three particular cases identified by

A, B and C in Figure 2 are presented.

Case A: ()¢

The high value of yimplies that both electrical heating and cooling are simultaneously needed. If
we refer to Figure 3, starting from (7)., and moving in the decreasing outdoor temperature
direction, there is first a need for cooling (zone iii). The cooling energy then drops in a parabolic
manner due to the increase of COP; (i.e., the COP of pump 3 in Figure 1) and the reduction of
the cooling load until (7y) reaches (Ty)c. In turns, in zone ii, the heating load increase is
compensated by the progressive increase in heat recovery. It is obvious, however, that when the
heat recovery factor reaches a limit lower that one, then for an environmental temperature higher
than (7)) , the electric heating must be switched on and pump 2 must run at fixed load rate. In
zone 1, the electric heating must be increased due to the increase in the external load. Moreover,
for a total heat recovery (i.e., ¥ =1), it is interesting to note that the slope of the energy
requirement corresponds to (UA)., , consequently the heat recovery must tend to zero with

decreasing ¥
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Fig. 3 Energy consumption against Ty’ for y>(Yc, Weie'=0.

Case B: (D> (Du

As can be observed in Figure 4, the cooling mode is not possible because (7o) c>(To") max.
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Fig. 4 Energy consumption against Ty’ for (Yc>7>(Pu, We'=0.
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Case C: (P=(Py

For this case, shown in Figure 5, no cooling or electrical heating are needed because
(T a<(T)min. However, if r is lower than one, electrical heating should be used, which
increases the consumption of energy. The slope of the power for low values of r can be
explained as follows: under zero heat recovery condition, the heating load is satisfied by the
electric heating. For small values of % the exterior load varies slightly with the exterior
temperature. Thus, the interior heating load can be approximated by the refrigeration load Q.
Simultaneously, the pump 2 that extracts the total refrigeration load, requires a work W, that

increases significantly with outdoor temperature due to a reduction of COP; (i.e., the COP of

pump 2).
’ 7
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r=0[W, +w,] 10~ i
12| T —— ,,,,,,,,,\7 7 _ max
08 i e R
1.0} -
08k i 0.6 |——————
’ e ¥
u/)foml
0.6 . 0.4
04}
0.2 S —
0.2 g
7 R ]
r= rxmx [‘/Vl +WZ] O
0 ! ‘7777777‘77"7 i H H | |
0.8 085 09 095 1.0 1.05 08 -0.85 09 095 1.0 1.05
T T,

Fig. 5 Energy consumption against Ty’ for pour y=(¥y, We.'=0.

Figure 6 shows a minimum energy consumption for a high recovery factor. This minimum
appears within a particular temperature range To<T, identified as I in the same figure. This
behavior is due to the effect of two opposed phenomena. When T increases, r,,, decreases, this
means that a part of the load of pump 1 having a low COP; is transferred to pump 2 having a
high COP, (To<T,), which provokes a drop in power. On the other hand, if the outdoor

temperature increases then the COP of pump 2 decreases, which results in a power increase.
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However, when T=T,, the COP’s of the two heat pumps are identical (point b). Thus, the power
is not affected by r and it is identical to the power given by point (a) where all the refrigeration
load is supported by pump 1 (i.e., (Ty) = (Ty)y). After the point b (II), the load of the pump 2
continues to increase while its COP decreases, which explains the parabolic variation of the

power.
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Fig. 6 Energy consumption against Ty’ for ¥=(Yu, r=rmax, Wee'=0.

Summarizing, when the ¥ parameter decreases (i.e., better building thermal insulation), the
requirement for low efficiency electric heating and cooling vanishes, providing an efficient
energy recovery possibility. This possibility is quantified by the recovery factor (r). This remark
should not be misunderstood. In fact, we are talking about an efficiency (W', defined as the
total required energy (W,,.;) against the useful effect of Q;,. Thus, increasing the display cases
leakage (UAy) will certainly help in reaching a better overall thermal efficiency (lower %),

however, the total energy requirement will increase due to the increase of Q.

The impact of the internal load on the energy consumption is shown in Figure 7. It can be

observed that the internal load has a direct effect on the energy requirement. The electric heating
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curve (i.e., the linear part) does not move because the internal load is considered as a heating
effect. As mentioned before, it has also an indirect impact because its moves the balance
temperatures towards the cold temperatures side, which under high outdoor temperature

conditions will create an additional cooling power demand.
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Fig. 7 W¢,. impact on energy consumption, y=3.

5. CONCLUSION

A simple thermodynamics model of the energy balance in supermarkets has been presented. This
simple model allows the energy fluxes across the boundaries of a supermarket to be better
understood. In fact, the interactions between the building (insulation and internal load) and the
systems (COP, recovery factor) can be qualified by an efficiency expression that depends on the

environmental temperature
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Another relevant point can be seen in the ability of the model to predict the minimum possible

energy requirement. It must be pointed out that this optimum cannot be reached because the real

buildings have unavoidable irreversibilities. However, the real supermarket performance can be

compared to its ideal optimum. Despite the large complexity that characterizes modern

buildings, key parameters like 7, ¥ and W, ' are macroscopic variables that can be determined

and used for obtaining ideal results that could be compared with the real energy consumption;

consequently a simple figure of merit can eventually be used.
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CHAPITRE 3

LA MODELISATION ENDOREVERSIBLE
COMME OUTIL DE PRECONCEPTION POUR
L’ INTEGRATION DES SYSTEMES CVC&R
PENDANT LE FONCTIONNEMENT HIVERNAL
DES SUPERMARCHES
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« ENDOREVERSIBLE MODELING AS A PRE-DESIGN TOOL FOR
THE WINTER INTEGRATION OF HVAC AND REFRIGERATION IN
SUPERMARKETS - PART I: ADVANTAGE OF HEAT RECOVERY »

Maxime Ducoulombier, Alberto Teyssedou, Mikhail Sorin, Daniel Giguére

Submitted to: International Journal of Energy Research

(September 6, 2005)"

« ENDOREVERSIBLE MODELING AS A PRE-DESIGN TOOL FOR
THE WINTER INTEGRATION OF HVAC AND REFRIGERATION IN
SUPERMARKETS - PART II: OPTIMIZATION OF HEAT RECOVERY,
COMPARISON WITH DATA »

Maxime Ducoulombier, Daniel Giguere, Mikhail Sorin, Alberto Teyssedou
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(September 14, 2005 )’

L. La modélisation détaillée appliquée aux supermarchés

Actuellement, il existe des pressions considérables sur les supermarchés pour qu’ils adoptent des
réfrigérants et des technologies de réfrigération moins néfastes pour 1’environnement (Ge et
Tassou 2000). Différentes solutions doivent donc étre investiguées comme, par exemple, les
systtmes a boucle secondaire, les compresseurs distribués qui permettent de réduirent la charge
de réfrigérant totale, les compresseurs autonomes avec récupération de la chaleur par boucle
secondaire a eau, les solutions permettant d’intégrer le systtme CVC avec le systtme de

réfrigération afin de maximiser la récupération de chaleur.

" Les documents afférents 2 la soumission de cette série d’articles sont présentés en ANNEXE II.
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Khattar et al. (1991), et Ge et Tassou (2000), par exemple, ont implémenté des modeles
mathématiques pour simuler la performance économique et énergétique de différents systeémes
de réfrigération, autrement dit, de différentes configurations des systémes. Leurs outils
permettraient de faire un choix éclairé parmi plusieurs conceptions et modes de contrdle. Dans
ces deux études, les modeles spécifiques a chaque appareil sont développés puis intégrés dans
TRNSYS, un outil de modélisation capable de simuler le comportement d’ensemble des

différents composants d’un batiment allant de I’enveloppe au systeme CVC.

D’aprés Khattar et al. (1991), en utilisant ce type d’outils, ’utilisateur peut transformer un vaste
probleme en une série de plus petits probleémes qui peuvent étre résolus indépendamment.
D’aprés nous, il s’agit donc plutdt d’un instrument adapté pour la conception d’applications
spécifiques en considérant toutefois les interactions complexes qui existent avec d’autres
systtmes du méme batiment. En s’attaquant & chaque composants un par un, on risque justement
de ne pas comprendre les interactions qui existent entre eux et qui génerent la dynamique
générale du batiment. Il y a donc nécessité de développer des outils d’analyse simplifiés
permettant d’avoir une vision globale et compréhensible du comportement énergétique de
I’ensemble du batiment. Ces outils permettraient de faire les premiers choix de configuration de

facon éclairée avant de passer a I’étape de conception détaillée.

Comme le souligne encore Khattar et al. (1991), a ce stade, leur modele devait étre considéré
comme un outil de recherche dont I'utilisation demande une expertise considérable et requiére
en outre une connaissance importante du logiciel TRNSYS pour préparer les fichiers d’entrée.
Depuis, le logiciel TRNSYS a sans doute évolué vers plus d’ergonomie. Cependant, les auteurs
ne semblent pas avoir fait part de I’avancée de leur recherche et la littérature ouverte portant sur
la modélisation énergétique des supermarchés est plutdt rare. Nous voyons donc un futur
prometteur pour les modeles simplifiés. Ils ont sans doute une place a prendre; cette conclusion
rejoint celle de Robinson (1996) qui, a la suite d’un sondage d’opinion, conclue que les
utilisateurs pergoivent les modeles simplifi€és comme étant trois fois plus efficaces que les

modeles détaillés.
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1. La modélisation simplifiée des systémes de réfrigération

La thermodynamique en temps fini offre une autre avenue, beaucoup plus fondamentale. Elle
étudie la base essentielle sur laquelle repose la conception de tout systéme. Considérons par
exemple une machine Carnot inverse (i.e., un réfrigérateur idéal) fonctionnant entre une source
chaude et une source froide. Idéalement, les deux isothermes du cycle de Carnot doivent se
trouver a la température de la source chaude et de la source froide. De cette maniere, on évite les
irréversibilités produites par le passage d’un flux de chaleur entre deux niveaux de température.
Alors, la machine fonctionne dans une succession d’états d’équilibre et atteint la dite efficacité
de Carnot mais ne produit aucune puissance thermique, c'est-a-dire, absorbe une certaine
quantité d’énergie sur un temps infiniment long. Or, dans la réalité, on a besoin d’absorber une
certaine quantité d’énergie, la charge frigorifique, dans un temps fini et les conductances aux
extrémité€s froides et chaudes du réfrigérateur ne peuvent étre infinies. Pour se faire, il faut
allouer une quantité finie de conductance thermique (de ressource) aux deux extrémités chaude
et froide du réfrigérateur Carnot. Pour obtenir un flux thermique, une différence de température
doit exister entre la source froide et le coté froid du réfrigérateur Carnot. Le cycle de
réfrigération passera donc par une isotherme chaude de température supérieure a la température
de la source chaude (rejet de chaleur) et par une isotherme froide de température inférieure a
celle de a la source froide (absorption de chaleur). Ainsi, si 1’on veut produire de la puissance, il

faut sacrifier en efficacité.

On peut donc représenter un systeme frigorifique par un systéme réversible (idéal) et reléguer
toute forme d’irréversibilité a I'extérieur de ce systéme, 1a ol ’énergie transite (transfert de
chaleur). Aux deux extrémités, la ou les irréversibilités sont générées, c’est une force motrice et
plus précisément une différence d’intensité (température) qui contrdle le flux d’une grandeur
extensive (I’énergie) par le biais d’une loi bien précise (la loi de Newton par exemple). Un tel
modele est appelé modele endoréversibles. C’est a dire qu’il est composé de sous-systemes
réversibles qui échangent de I’énergie d’une facon irréversible. Les irréversibilités restent
confinées aux interactions entre les systémes que sont ici la machine Carnot et les sources. Par
ailleurs, en fixant la capacité d’un systeme frigorifique, on peut optimiser son efficacité en
répartissant intelligemment le cota de conductance thermique entre I'extrémité froide et

I’extrémité chaude, ce qui revient a minimiser la production d’entropie. Plus de détails sur le
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concept de thermodynamique en temps fini, le concept de minimisation de la production
d’entropie et le concept de systéme endoréversible sont respectivement donnés entre autres par

Andresen et al. (1984), Bejan (1996) et Hoffmann et al. (1997).

L’application de la thermodynamique en temps fini aux systtmes de réfrigération a é&té
largement traitée dans la littérature soit en considérant un cycle en régime établi soit en
considérant un cycle alternatif ou le fluide réfrigérant passe dans chaque composant un a un. Le
systeme endoréversible a deux échangeurs de chaleur a été étudié avec une loi Newtonienne de
transfert de chaleur (Agrawal et Menon 1990). Wu (1995a) a proposé un critére technique pour
définir la performance d’un systeme frigorifique : la capacité frigorifique par unité de surface
des échangeurs de chaleurs. La répartition optimale des surfaces d’échange d’une pompe a
chaleur a été étudiée par Goth et Feist (1986) et Bejan (1993). L’influence d’autres lois de
transfert de chaleur a aussi ét€ investiguée a partir d’une loi de transfert généralisée (Yan et
Chen 1990, Chen et al. 1996). Dans ces deux dernieres études, on optimise la performance du
systéme de réfrigération en répartissant le temps du cycle entre les deux échanges de chaleur.
Ces auteurs ont pu observer que, généralement, le ceefficient de performance optimal diminue
quand la capacité de réfrigération augmente sans qu’il n’y ait de maximum naturel pour cette
capacité. D’apres eux, les conclusions données par la thermodynamique en temps fini apportent
de nouvelles bases théoriques pour une conception optimale. Le réfrigérateur endoréversible

donne la performance maximale par rapport a laquelle peut étre évalué un réfrigérateur réel.

Cependant, comme I’explique a juste titre Gordon (2000a), la production d’entropie interne
domine la performance thermodynamique des systemes de refroidissement réels. Dans les
systemes frigorifiques a piston, a peu prés 60% des pertes totales dérivent des pertes internes.
Ainsi tout modele qui prend en compte les irréversibilités externes et omet les irréversibilités
internes passe a coté de plus de la moitié de la physique du probleme. C'est-a-dire que, dans un
systtme de réfrigération réel, le coefficient de performance (COP) diminue quand la capacité
frigorifique devient faible, apres étre passé par un maximum. A faible capacité, les pertes dues
aux dissipations a partir du fluide et a la friction mécanique, les pertes dues a la valve de détente,
la surchauffe et la de-surchauffe gouvernent le COP. Ainsi certains auteurs ont introduit une
source d’irréversibilité interne (Grazzini 1993, Chen et Wu 1995, Ait-Ali 1996) ou une fuite

entre le réservoir chaud et le réservoir froid (Bejan 1989, Agrawal et Menon 1993, Chen 1994).



70

Dans toutes ces études I’allocation optimale de la conductance thermique ou du temps de cycle
entre les deux échanges de chaleurs est investiguée. En effet, la limite de temps et la limite de
conductance thermique sont les contraintes qui nous intéressent dans la pratique. Bejan (1989) a
formulé un critere pour optimiser l'investissement fait sur la conductance thermique et
I’isolation entre les deux réservoirs. Certains auteurs introduisent une capacité calorifique finie
pour les réservoirs (Agrawal et Menon 1993, Chen et Wu 1995, Ait-Ali 1996). Chen et al.
(1995) ont par ailleurs montré que la détermination des températures optimales du fluide de
travail pour une machine thermique, un réfrigérateur et une pompe a chaleur fonctionnant entre
deux réservoirs peut étre unifiée a ’aide d’une variable, I’exposant de rapport de température

isentropique.

D’apres Bejan (1989), un modele endoréversible avec fuite est capable de prédire I’évolution de
I’efficacité selon la deuxieme loi de la thermodynamique appliquée aux systémes frigorifiques
réels en fonction de la température des deux réservoirs. Il en déduit que 1’analyse des systémes
de réfrigération ne devrait pas systématiquement passer par 1’analyse numérique. Or, d’apres
I’observation de Gordon (2000a), bien que I'introduction d’irréversibilités internes permette au
modele endoréversible de capturer qualitativement le bon comportement, c'est-a-dire, la bonne
évolution du COP en fonction de la capacité, seulement trés peu de comparaisons quantitatives
par rapport a des systémes réels ont été présentées. Ce constat limite la crédibilité des modeles
théoriques présentés. En se basant sur les équations de la thermodynamique en temps-fini et en
constatant que les systémes de réfrigération a piston fonctionnent en pratique dans la région ol
le COP augmente avec la capacité, Gordon et Ng (1994) ont dérivé un modele par régression
comportant trois parametres et dont les variables sont la charge frigorifique et la température des
sources. Les trois parametres en question découlent d’une description empirique des
irréversibilités et n’ont pas d’interprétation physique. Ils incluent un ensemble de contributions
provenant d’effets mécaniques. A partir d’'une faible quantité de données constructeur, ce
modele est capable de prédire avec une grande précision le comportement d’un systéme dans une
large gamme de conditions de fonctionnement. Le point fort de ce modele réside dans le fait
qu’il saisi la physique essentiel du probleme. Il peut étre utilisé pour des questions de diagnostic
et de prédiction. Gordon et al. (1997) ont aussi développé un modele plus fondamental, basé lui
aussi sur la thermodynamique en temps-fini. Cette fois ci, les parameétres ont une signification

physique. IIs sont au nombre de trois et représentent la production interne d’entropie, la fuite de
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chaleur entre le réfrigérant et I’environnement, et la résistance thermique au niveau des
échangeurs de chaleur. De ce fait, les paramétres de fonctionnement sont transparents.
L’influence du débit de fluide caloporteur au condenseur a €té investigué en adaptant ce modele
(Gordon et al. 2000). Il reste cependant suffisamment simple pour qu’une régression multi-
linéaire puisse y étre appliquée. Cependant, en plus d’étre utilisé comme outil de diagnostic, ce
modele a avant tout un potentiel pour I’optimisation des systeémes frigorifiques. C'est-a-dire qu’il
peut remplacer une simulation numérique massive. On voit bien ici que la thermodynamique en
temps-fini est un outil d’analyse prometteur pour améliorer la configuration des systemes de
réfrigération en fonction de variables et de ressources finies rencontrées en pratique. D’aprés
Gordon et al. (1997) on peut ainsi configurer un systeme de réfrigération a partir de composants
dont les propriétés sont connues. Dans la méme direction, Alefeld (1987) dérive une expression
pour I’efficacité des pompes a chaleur et des réfrigérateurs en fonction de différentes sources de
production d’entropie identifiables et de certains paramétres adimensionnels propres au

réfrigérant utilis€. Sa démarche se base sur I’utilisation de la seconde loi de la thermodynamique.

I11. L’intégration des systémes de réfrigération et de chauffage dans les supermarchés

Dans une série de deux articles soumis pour publication dans le cadre de cette recherche
(« Endoreversible modeling as a pre-design tool for the winter integration of HVAC and
Refrigeration in supermarkets, Part I: advantage of heat recovery, Part II: optimization of heat
recovery, comparison with data», International Journal of Energy Research, soumis
respectivement le 6 septembre 2005 et le 14 septembre 2005) nous nous proposons de démontrer
qu'en Amérique du Nord le climat est propice a la récupération de chaleur dans les
supermarchés. Dans certaines régions, I’hiver occupe une bonne partie de ’année ; ainsi la
chaleur rejetée par le systeéme de réfrigération peut étre récupérée a des fins de chauffage, créant
une économie d’énergie substantielle. Nous chercherons a déterminer comment le systeme de

chauffage et le systéme de réfrigération doivent étre intégrés pour étre le plus efficace.

Dans la premiere section («Part I»), les postes de consommation énergétique typiques d’un
supermarché situé au Nord-Est de I’ Amérique sont détaillés. La consommation du systéme de

réfrigération compte pour 40% du total alors que le chauffage et I’éclairage compte chacun pour
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25%. On constate que la période de chauffage dure généralement 6 mois par année. En
considérant, en outre, que la charge de réfrigération est plus faible en hiver on peut déduire le
détail de la consommation hivernale. On observe que la réfrigération utilise 30% de I’énergie
alors que le chauffage accapare a lui seul 40% du total hivernal. En utilisant la performance d’un
systtme de réfrigération typique, on calcule la quantité de chaleur qui peut étre récupérée.
Etonnement, il semble qu’un supermarché puisse étre chauffé totalement ou presque totalement

par récupération de chaleur.

Le bilan exergétique d’un supermarché montre de fagon triviale que I’ensemble du travail
consommé est dissipé sous forme de chaleur a travers une série d’irréversibilités. Cependant, il
faut distinguer les irréversibilités propres au batiment qui sont incontournables une fois le
supermarché construit et les irréversibilités des systemes de réfrigération et de chauffage qui
peuvent étre minimisées. Le premier type d’irréversibilités engendre une destruction d’exergie,
c'est-a-dire, une consommation de travail initiale, appelée travail idéal. A cela se rajoute une
série de surconsommations dues a I’exergie détruite dans les systeémes de réfrigération et de
chauffage. C’est cette surconsommation que I’on cherche a réduire; I’équation analytique qui
détermine le travail minimal peut étre mise sous forme réduite. On obtient alors une forme
d’efficacité (I'inverse du COP) appelée travail réduit. Cette efficacité dépend d’une variable
adimensionnelle, la charge de chauffage réduite, définie comme le rapport entre la charge de
chauffage et la charge de réfrigération. Par cette démarche, on démontre qu’augmenter

Pefficacité de 1’éclairage permet de réduire la consommation énergétique.

La thermodynamique endoréversible est utilisée pour modéliser de fagon fondamentale plusieurs
configurations des systemes de réfrigération et de chauffage :

- le systeme idéal, ou bien 1’optimal théorique;

- le systeme de base ol réfrigération et chauffage sont séparés;

- le systeme de récupération utilisant un serpentin 2 air;

- le systeme de récupération utilisant des pompes a chaleur.
L’analyse exergétique permet de déterminer les pertes (destructions exergétique). Pour se faire,
un mode de représentation graphique est développé. Le travail réduit est quantifié par une
surface dans un graphique ol ’ordonné est le potentiel thermique (la fonction de Carnot) et

I’abscisse un flux de chaleur réduit (divisé par la charge de réfrigération). On représente dans ce
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graphique la valorisation du flux de chaleur qui traverse un systeme. Une partie de cette
valorisation est nécessaire, 1’autre se fait & perte et correspond a du travail gaspillé. De cette
maniere, il est facile de visualiser I’avantage de la récupération mais aussi le mérite de chaque
technologie. On montre que le systeme de récupération par pompes a chaleur est plus efficace
pour répondre aux faibles charges de chauffage alors que le systeme par serpentin a air est plus

efficace pour répondre aux grandes charges de chauffage.

Dans la deuxiéme section (« Part II »), on cherche a valider notre démarche sur un cas réel. Pour
se faire, on utilise les mesures effectuées sur un supermarché pilote de 10000 m’. Ce
supermarché comporte deux systemes de réfrigération : le systtme a basse température et le
systtme a4 moyenne température. Le modeéle endoréversible est modifi€ pour incorporer les
irréversibilités internes générées par le cycle thermodynamique de réfrigération. Une description
mathématique simple prend en compte la valve de détente et efficacité isentropique du
compresseur. On obtient ainsi une expression a deux parametres. Ces parametres sont déterminés
par régression sur les données des compresseurs utilisés, en prenant une température
d’évaporation fixe. Deux régressions sont effectuées : 'une pour les compresseurs a basse
température, 1’autre pour les compresseurs a moyenne température. Il est ensuite nécessaire
d’établir la relation qui existe entre la charge de chauffage et la température extérieure. En
conséquence, une régression linéaire est effectuée pour chaque systeme de réfrigération. Pour se
faire, le batiment est supposé étre divisé en deux zones séparées par un mur d’air. Des modeles
exacts sont utilisés pour déterminer la charge de chauffage a partir de la consommation mesurée.
Si I'on connait, d’une part, les propriétés du climat définies par I’espérance et Ia variance de la
température et, d’autre part, la relation linéaire qui lie la température et la charge de chauffage,
alors, il est possible de déterminer 1’espérance et la variance de la charge de chauffage pour
chacun des deux systemes. Ensuite, la consommation énergétique réduite prédite est tracée en
fonction de la charge de chauffage réduite. On représente aussi la densité de probabilité de la
charge de chauffage réduite ce qui permet de prédire un niveau de consommation énergétique.
Le profil observé est, ensuite, comparé avec le profil de consommation mesurée. Nos résultats
montrent une correspondance entre les prédictions et les données, ce qui valide le modéle. En
comparant la performance de plusieurs solutions technologiques, le choix actuel a pu étre validé

pour le systtme & moyenne température. En outre, une amélioration peut &étre apportée au

systtme a basse température dont la charge de chauffage est faible. Il suffit de rejeter dans
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I’environnement une portion constante de la charge de réfrigération et de récupérer 1’énergie
restante a I’aide d’un serpentin a air. Cependant, on peut observer que la charge de chauffage du
systtme a moyenne température dépasse sa capacité maximale. En conséquence, nous suggérons

une réallocation de la charge de chauffage entre les deux systeémes.

Nous concluons en insistant sur le potentiel que représente la modélisation simplifiée :
- au niveau €ducatif, pour comprendre 1’importance de la récupération;
- comme outil de prédiction ou de diagnostic utilisé dans un démarche inverse;
- comme outil d’optimisation adapté a une premiere étape de conception. Car il est
possible de choisir la meilleure configuration générale du systéme en fonction des

caractéristiques climatiques et des caractéristiques du batiment.
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1. INTRODUCTION

The figures regarding the energy impact of supermarkets are quiet clear, for instance, the United-
States counts more than 34 250 supermarkets. On the average, these supermarkets have about
4 100 m’ of sales areas and consume 2 millions kWh annually or more (F.M.L. 2004). Further,
the current trend is to increase this surface to more than 10 000 m’. Based on the figures of 1999,
these supermarkets consume 4% of the total national generation of electricity. Similar figures
characterize several European countries, i.e., France, Germany, England, etc. It must be pointed
out that the supermarket industry occupies the first place concerning energy consumption.
Therefore, due to the rise of consciousness concerning environmental issues, namely the global
warming, has made supermarkets an obvious target. According to the “Total Equivalent
Warming Impact” (TEWI) concept, supermarkets contribute with two kinds of global warming
effects: a direct effect due to the use of refrigerant fluids (i.e., risk of fluid leakages) and an
indirect effect due to the energy consumption itself (i.e., electrical energy generated from the
combustion of fossil fuels). Currently, some efforts are carried out in order to reduce the
refrigeration charge by using different technical solutions (Walker and Baxter 2003) such as
distributed charge, use of a secondary loop and advanced self-contained refrigeration systems

which require less refrigerant inventory.

From an economical point of view of supermarkets, the energy is the second highest operating
cost after the labor. In general, the Refrigeration system (R) alone represents around half the
total store energy consumption, where 60% to 70% of this energy is related to the compressor
and condenser work. In addition, the “Heating, Ventilation and Air-Conditioning” (HVAC)
systems are also major sources of energy consumption that account for 10% to 20% of the total
supermarket energy requirement, depending upon the geographic location. Since the
refrigeration system accomplishes a large part of the air-conditioning task, the HVAC load
consists essentially of space heating. As a consequence, the energy conservation effort must be
intensified on the ensemble, i.e., “Heating Ventilation Air-Conditioning & Refrigeration”
(HVAC&R) system (Christensen 2003). The use of different technologies such as: highly
reflective roof membranes, high thermal insulations, intelligent ventilation and electronic
controlled low pressure head are discussed in the open literature. The possibility of increasing

the energy efficiency in supermarkets was tackled among others by Perez (1977) who made the
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following remark: “This uniqueness is emphasized by the fact that supermarkets in some parts of
the U.S. can obtain as much as 100% of their heating needs with “recycled” heat from
refrigeration.” However, it is astonishing to observe that up to now there are no attempts carried
out in order to improve the heat recovery from refrigeration systems. Although, the heat
recovered from the cold production is widely used for water heating or for heating low capacity
space systems, the following question arises: why this principle has been not yet developed on a
large scale basis? It is obvious that the energy conservation opportunity that such systems can
bring does not seem to be completely understood. The lack of interaction between refrigeration
and HVAC specialists can be considered as responsible for the lack of integration between the
cold production and the heating industry. Up to now, only few projects take into account the

advantage of this energy recovery potential (i.e., in some water-source heat pumps (Walker and
Baxter 2003)).

The present tendency concerning energy analysis is to use an extensive computer modeling
approach. The principal advantage provided by this method consists of permitting a detailed
optimization of specific components and/or parts of the building to be carried out. However, the
huge quantity of variables required by the models makes it very difficult if not impossible to
distinguish and understand the particular energetic behavior of supermarkets. Further, most of
these models are used to predict the energy intensity, which is considered as the objective
function to be minimized as a function of the configuration of the system. In turns, the work
presented in this paper demonstrates that a simple thermodynamic model based on few variables
and unshakable basic laws and essential irreversibilities constitutes a valuable analysis tool. It
can be used for both qualifying and understanding different technical existing solutions that can
permit the integration of refrigeration and heating systems to be achieved. In this study, the
energy consumption observed in a typical supermarket is considered as the starting point for
carrying out the analysis. Thus, it is shown that heat recovery from refrigeration systems has a

great energy saving impact.

Figure 1 shows the breakdown of the energy consumption of a typical supermarket in the North-
East of America. It must be pointed out that in this continental region, the winter represents a
wide part of the year. From this figure, it can be observed that the refrigeration accounts for

about 40% of the annual energy consumption. Please note that energy consumption for
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refrigeration includes the work of the compressors (25%), the work of condenser fans (3%) as
well as the energy required by the display cases (12%), i.e., fans, lightings, anti-sweat heaters
that prevent condensate to be formed on doors and outside surfaces. The lighting and the space
heating energy account for a quarter of the store total energy consumption each. Finally, the

consumption of miscellaneous appliances completes the remaining energy requirements (10%).

Compressors (25%) Display cases (12%)

Condensers (3%)

Fig. 1 Breakdown of energy consumption in a typical supermarket.

Now we aim to reproduce this breakdown for the winter operation only. We define winter
operation as the period of time for which space heating is necessary. This is roughly half of the
year in regions located at the North-East of America (for example, in Montreal). This
observation leads to consider half of each item consumption, except for space heating,
compressor and condenser work. The space heating is just integrally transferred. Concerning
compressors, it is observed that they consume on average a fourth more energy during summer
due to the latent load. During summer, the condenser units are estimated to expense twice the

winter work. As a consequence, it is possible to redraw a circular chart for winter operation only

(Figure 2).
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Compressors (18%)

Display cases (10%)

Condensers (2%)

Fig. 2 Breakdown of energy consumption during the winter.

Taking into account the energy distribution shown in Figure 2, the winter refrigeration charge
(Qr) can be deduced and consequently the heat that can be directly recovered. For instance,
assume that the refrigeration units are composed of a medium and a low temperature systems
with a refrigeration load roughly equal to two third of the medium temperature refrigeration
load. The evaporator temperature (7g) of each refrigeration unit is supposed to be respectively -
10°C and -30°C for the medium and low temperature systems. Further, it is assumed that the
condenser temperature (T¢) is the same for both systems, which is 44°C at the design point. The
overall Coefficient of Performance (COP) equal to 2.3 is calculated from the data of typical
compressors. The refrigeration load, relative to the winter total energy consumption, can then be
calculated from the compressors work (W,,,,) given in the Figure 2. This energy that corresponds

to the heat absorbed by the cold side of the refrigeration unit is calculated as:

0. =W, *COP, ¢))

cmp

Qr =18[%]*2.3 = 41[%]. 2)
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Assuming that the average winter heating load is constant, then the total heat recovered from the
cold production unit, sufficient enough to match this energy demand can be determined.
However, for achieving such a purpose, the refrigeration unit must be modified in order to reject
the heat from the condenser into the sales area at a temperature (T¢) 15°C above the air
temperature (20°C). Since the compressor operating temperatures have changed, a new COP of
2.8 is obtained. For a constant refrigeration load of 41% with respect to the total energy

consumption, a heat recovery potential is estimated as follows:

Q. =Q,(1+1/CoP), (3)
Q. =41[%](1+1/2.8) = 56[%]. 4)

Equation (4) shows that for this practical example, the heat recovery potential (56%) is much
higher than the total heat demand (41%). Therefore, for such a case an energy saving for the
space heating, i.e., 40% of the total winter energy consumption (Figure 1) or 25% of the annual
total energy consumption (Figure 2), can be obtained. In addition, if the integration of the
refrigeration and HVAC systems is carried out during the construction of the building, it must
not constitute a significant cost increase with respect to a typical supermarket. Moreover, an
extra gain can be obtained by using floating head pressure compressors. During the winter, this
type of compressors can operate at a much lower temperature; thus, reducing the required input

work.

The study presented in this paper deals with the theoretical modeling of a two-part paper.
Herewith, the lowest possible energy consumption of a supermarket is determined. It is shown
that the minimum energy consumption corresponds to the consumption of an ideal refrigeration
system. Even though, the refrigeration system is considered as an ideal one, it must be pointed
out that the produced heat is always degraded through irreversibilities. These irreversibilities are
identified with building irreversibilities which are incontrovertible once the supermarket is built,
In order to take into account the effect of these irreversibilities an endoreversible model of
classical refrigeration and separated heating systems is proposed. A new exergy graphic
representation, where the sources of irreversibilities are clearly identified and the advantages of

heat recovery can be easily evaluated, is also presented. Part II of this study deals with the
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comparison of the proposed modeling approach as applied to different technological solutions

with experimental data obtained from a full instrumented supermarket.

2. A SUPERMARKET EXERGY ANALYSIS

A simplified supermarket can be considered as a two space building maintained at different

temperatures.
Refrigeration
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Fig. 3 A simple schematic of a supermarket.

Figure 3 shows a simple scheme of a supermarket; it is made up of the following two spaces: a
cold space maintained at a temperature (Tz) and a warm space maintained at the ambient
temperature (7,,;). Moreover, the building is supposed to be thermally insulated from the
outdoor having a temperature T, except at some specific locations where a thermal leak (Q.,)

occurs between the sales area and the environment. This heat transfer is controlled by a wall
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overall heat transfer coefficient (AU,,,); thus, it is assumed to be proportional to the temperature

difference (T,,-To). Then:
Qext = (AUext )'(Tamb - TO ) ‘ (5)

In addition, the fictitious wall that separates the warm from the cold area also has a global heat
transfer coefficient (AU,,) that controls the internal heat transfer (Q,,). This energy transfer is
considered as constant because the temperatures of the cold and warm spaces do not change,

thus:
Qim = (AUint )'(Tamb - TE ) N (6)

Figure 3 shows that two sources of energy having the form of work enter into the building. A
constant work, that corresponds to the total necessary work with the exception the work

consumed by the compressor, composed by:

- The energy consumed by the display cases (W, .). This energy transforms into heat
in the cold space;
- The electricity consumed by the lighting and miscellaneous appliances (Wj;,,). This

energy transforms into heat in the warm space.

In addition to these sources, a variable amount of work (W) is also required for operating both
the refrigeration (W,,,,) and heating (W) systems. As has been already mentioned, the main

purpose of this study consists of minimizing the total amount of required work (energy) W, ;.

For a better understanding of the particularities of a supermarket considered as an energy

system, an exergy balance around a simplified system as shown in Figure 4 can be carried out.
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Fig. 4 Exergy balance around a supermarket.

The total work entering into the system (W) consist of the addition of the work consumed by
the display cases (W, ), the lighting (W) and the HVAC&R units (W). Note that this form of
energy contains 100% of work potential. On the other hand, the total outlet energy corresponds
to the addition of the heat losses to the outside of the building (Q.,,) and the heat rejected by the
HVAC&R system (Quvacer). Moreover, these energy losses take place toward the environment
temperature; thus, they do not contain any work potential. Therefore, it can be established that
the supermarket consumes exergy under the form of work but it does not produce exergy. Thus,
the following and very important conclusion can be addressed: all the work consumed by a
supermarket is spent to fight against irreversibilities. This observation permits the total

consumed work (W,,,,;) and the total exergy destruction to be equalized (D), hence:

Wy =2W=2D. (7

This simple concept can now be used in order to determine the minimum possible work required
for operating the whole HVAC&R system. It is obvious from Equation (7) that this amount of
work is necessary to counterbalance the irreversibilities related to the building alone without
considering the internal irreversibilities of the HVAC&R system. Moreover, these
irreversibilities which are essentially due to the heat produced in the cold space (D, .), the heat
produced in the warm space (D), the heat transferred from the warm space and the cold space
(Dyy), and from the warm space and the environment (D,,), can not be overridden. Then, the

Equation (7) can be rewritten as follows:

W

total

=W +W. +W=D

d.case light d.case

+ Dlight + Din( + Dexr 4 (8)
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where all the exergy destruction terms are due to the same kind of irreversibilities, i.e., the heat
transferred from a temperature level to another. Therefore, each of these exergy destruction
terms can be calculated as the product of an energy flow (i.e., heat flow) and a difference in
thermal potential. The thermal potential (Carnot function) for a given temperature 7, and an

environmental temperature T is calculated as:

9=1-T,/T. ©)

From an exergy view point, the thermal potential of a mechanical or electrical work is equal to
one, which corresponds to the maximum attainable potential. Then, work can be considered as
heat transferred from a source having an infinite temperature. In turns, a thermal source at the
environmental temperature has a zero thermal potential. Equation (9) is used to express the
destruction of exergy corresponding to each term on the right hand side of Equation (8). The
exergy destruction in the display cases, due the conversion of work into heat at the evaporator

temperature, T, is written as:

D,.. =W,  [0-6,1=W, [1-(1-T,/T,)]. (10)

d.case .case
The exergy destruction in the sale area, due to the conversion of work into heat at the ambient

temperature, 7, is given by:

D 0-a-7,/T,,)1. (1)

a

light — W/ighz {1-@,.,)1= Wlight

The exergy destruction at the envelope of the display cases, due to the heat transferred from the

ambient temperature, T, to the evaporator temperature, T, is written as:

Dint = Qint '[(gamh)_ (eE )] = Qint [(] - TO /Tamb)_ (1 - TO /TE )] y (12)

The exergy destruction at the envelope of the building, due to the heat transferred from the

ambient temperature, T, to the environmental temperature, Ty, results in:
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Dext = Qext‘[(aamh) - O] = Qext‘[(] - TO /Tamb )] . (13)

The total work consumed by the supermarket is then obtained from Equation (8), which yields:

mutal = _(Wd.ca.ve + Qim )(1 - TO /TE ) + (Qint + Qext - Wlight )(1 - T() /Tamh) + Wd +W

.case light *

(14)
Taking into account that the cold area (display cases), must be maintained at a constant

temperature, the total amount of heat to be removed, O, (i.e., refrigeration load) is calculated by

using the first law of thermodynamics as:
QR = Wd.case + Qint . (15)
In order to maintain the temperature constant in the supermarket, a given amount of heat must be

added. This amount of additional energy (Qy) can be determined by applying an energy balance

around the warm area (sale area), which yields:

QH = Qint + Qext - u/light . (16)

Introducing Equations (15) and (16) into Equation (14) results in:

Wtotal :_QR'(l_To/TE)+QH'(1_TO/Tamh)+Wd +W

.case light *

(17)

w

It is interesting to note that the work, W, indicated in this equation does correspond neither to the
display cases, W .., nor to the lighting, Wj,; it represents the minimum work consumed by the
HVAC&R system. Dividing Equation (17) by the refrigeration load, O, the following reduced
form of the total work of the HVAC&R system is obtained as:
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T T
W'mml = (1 - T_OJ + a(l - : j + W'd.ca.ve +W’ligllt ’ (18)

E amb

W

where:

W'=W/Q,, is the reduced form of the work required by the HVAC&R system,

o =Q, /O, is the reduced form of the space heating load.

3. ANALYSIS OF IDEAL REFRIGERATION AND HEATING
SYSTEMS

In order to obtain the minimum work required by an ideal refrigeration system, a simple model
as shown in Figure 5, without taking into account the heating system enclosed in the dashed box,

1s first considered.

Direct heating

Tamb :-__-..____l _____ |

To

Qr
Q4
Qz TE

Fig. 5 Representation of an ideal HVAC&R system.

The heat pump 1 satisfies the heating load (Qp) and consumes a total work (W,,;) given by:
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Wamh = QH (1 - TE /Tamh) : (19)

Part of the refrigeration load (Qp) is extracted by pump 1 (i.e., Q)), the remaining amount of
thermal energy (Q-) is handled by the heat pump 2 which consumes work (W) and rejects some

heat to the environment. Then, for this system the following equations can be written:

0, =T:/T,,)0 > (20)
0,=0:-0,. 21

The work consumed by the heat pump 2 is calculated as:
Wo =04 =y (T; /T, T, 1T -1). (22)

Thus, the total work consumed by the refrigeration system is calculated by adding Equations
(19) and (22). Further, the reduced form of this amount of work is obtained by dividing the total
work by the refrigeration load, Q, which yields:

T T
W'= a{l— Ly j+[1—a. £ j.[—‘)—l]. (23)
Tamb 7Wamb TE

By rearranging terms, this equation can be rewritten under the following form:

T T
W=—1-"+a1-—2|. (24)
TE 7Wamh

It is interesting to note that this result corresponds to the first term appearing on the left hand

side of the Equation (18). Introducing the expressions of the equivalent COP’s into the thermal
potential terms, the total reduced work is expressed as the addition of two heat pump reduced

works as:
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W= 14 L ‘ (25)
1+ COP.

O0—amb

Note that this equation gives the total reduced work consumed by the equivalent refrigeration
system shown in Figure 6 (do not consider the direct heating system enclosed in the dashed box).
In this new system, the heat pump 1 is used for refrigeration purposes; it rejects the refrigeration
load to the environment at T, and consumes an amount of work Wg. In turns, the heat pump 2 is
used for heating purposes; it transfers part of the heat delivered by pump 1 to the ambient at

temperature T,,;, and consumes an amount of work Wy,

Direct heating

- To

W

Qr
l Te

Fig. 6 Equivalent representation of the ideal HVAC&R system of Figure 5.

In order to design a low-energy supermarket, according to Equation (17) there are two terms
upon which the optimization can be carried out: one of these terms depends on the refrigeration
load while the second one represents the space heat load. Hence, this equation shows two factors
that have a direct impact on the optimization of the system. First, the refrigeration load should be
as low as possible. This condition requires the minimization of both the heat losses from the sale
area into the refrigerated zones and the energy consumed by the fans and lights of the display

cases. Second, the heating load should also be as low as possible, i.e., the envelope of the
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building must be well thermally insulated. Since maintaining the lighting on tends to reduce the
heating load, the following question remains open: should the light efficiency be enhanced?
Taking into account that the heat recovered from the refrigeration system costs less work than
the direct electricity consumption; the answer is obviously positive. A formal demonstration of

the answer is given below.

Assuming that space heating load is modified by a A« due to a small change in the lighting
energy of AW’ then from Equation (16) results that (note that the equations are written by
using reduced variables):

Aq=-AW',, . (26)

However, if the heating load changes, then the total refrigeration work should also change by

AW’. Then, by using Equation (24) yields:

AW'=Aa.(1-T,/T,,,), 27
by replacing Aa=AQw/Or in this equation, the refrigeration work variation is written as:
AW'=-AW'

light (1 - TO /Tumb ) M (28)

Since the total variation of the energy consumption is given by the addition of the variation of

the consumption of both lighting and refrigeration, then:

AWHW' ., ) =AW +AW' ., 29)

A(W'+W‘light ) = AW'light (TO /Tamh ) ° (30)
with,

AW oy > 0= AWHW",, ) > 0. Gl
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This result clearly shows that the total energy consumption increases with increasing the
consumption of the lighting system. Thus, the priority should be put on the heat recovery rather
than on direct heating. However, the refrigeration system alone has a major limitation; it cannot
deliver heat beyond a certain amount given by a value d,.x. The value of a,x depends on the
rejection temperature, 1.e., the environmental temperature To. Therefore, if the space heating load
reaches high values, then an extra direct space heating (by using electric or fossil fuels
appliances) will be necessary. To overcome this limitation, a new heat source Wy, has to be
added into the model. This source of energy is shown by the dashed boxes in Figure 5 and 6.
Since the maximum heat recovery is obtained when the whole refrigeration load is transferred to

the sales area, from Figure 5 result that:

szo
Q1=QR

T

} = QH,max = Yl:’"b 'QR : (32)
E

Moreover, by using the definition of o (Equation (18));

1y, = Lt (33)
O
then,
T
a,, =-2. (34)
TE

By using the Equation (24), the work required by the HVAC&R system as a function of the
reduced heating load can be represented in an exergy graphical form as shown in Figure 7. In
this figure, the reduced heat, i.e., the heat divided by the refrigeration load, is presented on the x-
axis and the thermal potentials on the y-axis. Moreover, Equation (24) is explicitly rewritten as a

function of the thermal potentials, as:

W'=(6,-6,)+a(8,, —6,). (35)

di
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Fig. 7 Exergy graphical representation of an ideal HVAC&R system.

Taking into account that the work is the product of the heat by the thermal potential difference
then, the work corresponds to the addition of surfaces in the exergy graph shown in Figure 7.
These surfaces correspond to the work required for increasing the exergy content of the heat
flow passing through systems. Since at the end of the process, the heat is always rejected to the
environment, as has already been mentioned, the consumed work corresponds to the total exergy
destruction. Thus, it is obvious that the HVAC&R system and the supermarket building are
fighting each other; one destroys the quality of the energy that the other creates. This simple but

very fundamental concept was recently introduced in an exergy transfer representation proposed
by Sorin et al. (2005).
The surface identified by “R” in the Figure 7 represents the minimum work (W) necessary to

extract the refrigeration load up to the environmental temperature 7. The surface identified by

“H” corresponds to the minimum extra work (W) required to bring part of the released thermal



92

energy at the environment temperature level to a higher temperature level (T,.) necessary for
heating the sale area. The inclined line that bounds the right side of the graph corresponds to the
Omx 1imit; i.e., the maximum heat recovered from the condenser (Qy ,..,) that can be obtained if
the refrigeration load is completely transferred from the evaporator temperature to the condenser
temperature. It is important to note that the maximum heat delivery increases with increasing the
heat rejection potential 8 For a constant evaporator temperature Tg, the maximum heat recovery

can be written as:

1_
e, (T) =-——T > a, (0)= O )
T, 1-6

(36)

This equation shows that, when the rejection thermal potential tends to the thermal potential of
the evaporator, €, the maximum heat recovery tends to the total refrigeration load (Qyx=1). In
turn, if not all the refrigeration load is available for heat recovery, then less heat is available at
the condenser. Therefore, different o, lines for different available fractions of the refrigeration

load are shown in dashed lines in Figure 7.

4. AN ENDOREVERSIBLE MODEL OF CLASSIC REFRIGERATION
AND HEATING SYSTEMS

Modeling real HVAC&R systems, however, requires extra irreversibilities to be taken into
account. For the sake of simplicity, the principal goal of the modeling technique presented in this
section consists of applying an endoreversible approach to a HVAC&R system by considering
only irreversibilities associated to the heat transfer. Thus, the compressor losses will be
neglected. It must be pointed out that these losses do not change the basic behavior of the
systems. In addition, the energy related to the operation of the condenser will be not considered

in the model.
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The simplest approach consists of considering separated heating and refrigeration systems as
shown in Figure 8. This system is composed of a refrigeration system and a direct heating
system. The refrigeration unit rejects the total refrigeration load (Qg) at a constant condenser
temperature that also corresponds to the design temperature point (7). The heating system
uses electricity or fossil fuels (W) which deliver the exact amount of heat to balance the
space hating load (Qy) necessary for maintaining a constant sale area temperature (7,,,;). The
refrigeration system can be formed by multiple parallel compressors that enter into operation
according to the refrigeration load and consume a total work (W,,,,). However, in this study the
refrigeration unit is modeled as a single continuous operation engine. Therefore, the fluctuations
of the evaporator and condenser temperatures as a function of the refrigeration load, due to the
characteristics of the control system are not considered by the model. Moreover, the condenser is
supposed to be a varying conductance device (i.e., by using fans and varying the exchanger

surfaces) that transfers heat from the refrigerant to the environment.

Heating Refrigeration

I y Tdesign
|
|
|

Wdirect I
|

Tamb | Wcmp

|

Qu Y
| To
|

Qr
|
|
' TE
|

Fig. 8 Endoreversible representation of a classic HVAC&R system.

The total work required by such a system is calculated as the addition of the energy consumption

of both the refrigeration and heating units, thus:
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Wbase = Wdirect + u/cmp 4 (3 7)
Td&vign
Wise = Qn + Q- =1} (38)
: T,
Dividing this expression by O, the equivalent reduced work is written as:
Tde\'ign
Wvbase =0+ — -1 : (39)
E

A more useful form of this equation as a function of the thermal potentials, which can be directly

represented in an exergy graph, is given by:

T T esign T
WW:a‘(l__o]qF design \ g __Z0 | (40)
TE TE Tdesjgn
Where,
L _gr
T,

Introducing the environment thermal potential, the following expression resuits:

W,,.=a(l-68,)+(6,-6,)+a, (6

base design 60 ) . 4D
Then, the total reduced work can be represented graphically as shown in Figure 9. The shaded
surfaces shown in the figure represent the extra work necessary to overcome the irreversibilities
taking place in the HVAC&R system. The white surfaces correspond to the reversible process
(heat pump work), even though in a supermarket this work transforms to irreversible heat. Figure
9a shows that the direct heating system consumes the same amount of work of an equivalent heat
pump operating at an infinite condenser temperature (i.e., =1). Moreover, the work in the

heating system is consumed for fighting against two kinds of irreversibilities: (i) an
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incontrovertible building irreversibility shown by the surface “H” (i.e., heat losses between the
sale area and the environment) and (ii) the irreversibility of the HVAC system, shown by the

surface “h” in the figure, that can be reduced (i.e., destruction of work that transforms into heat

at the ambient temperature).

L
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0
Omax(6)

&\\\ >
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1 H

B |-
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e
1 *ﬂé’ﬂéfffi’ﬁé’é’ifﬁéfé’éx’/.(é’lé‘ﬁz‘/.{é/&’é’l///.é’éf.&
Omax(6)
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eE Ry ey g gy g g poegee 4

Fig. 9 Exergy graph; (a): classic direct heating system, (b): classic refrigeration system.
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The work of the refrigeration system is consumed for fighting against: (i) an incontrovertible
building irreversibility, shown by the surface “R” in the Figure 9b (i.e., heat transferred from the
sale area to the refrigerated cases and (ii) the irreversibility of the refrigeration system, shown by
the surface “r” in the same figure, that eventually can be reduced (i.e, condenser heat transfer
from its design temperature, T, to the environmental temperature, 7;). The graphic
representation given in Figure 9b, shows that the refrigeration system destroys its work because
(1) it rejects the energy at a temperature that is higher than the environmental temperature and (ii)
because this heat is not recovered in order to reduce the direct heating work. However, if a heat
recovery principle is applied, then similar graphs can easily be used to determine the
corresponding reduction in thermal losses. An exergy graph of a system having heat recovery
capability is shown in Figure 10. For such a case, the refrigeration system still rejects the heat at
its design temperature; however, part of the heat is now used to heat the sale area while the

remaining is rejected to the environment.

1 %&"Z///jfé’&!&//ﬁd’&?‘[ﬁ o L L LY
Omax(60)

a

edesign

6 .H.B_'Eﬂr(}r_—.mﬂ-_ ________________

Recovered fraction of the
refrigeration load

Fig. 10 Exergy graph of a HVAC&R with heat recovery system.

Figure 10 shows that the extra work decreases with increasing the space heating load (o), i.e.,
increase of surface “H” shown in the figure. The decrease of the extra work when full heat

recovery is carried out is due to the fact that the configuration of the system approaches that of
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an ideal one. This condition corresponds to the case when the ambient temperature becomes
closer to the condenser temperature than to the environmental temperature. It is obvious that
when no heat recovery is possible, the system rejects the energy at a temperature higher than the
environmental temperature which requires more work. It is important to remark that the heat
recovered, 0, corresponds always to a fraction of the refrigeration load. As has been already

mentioned, this fraction results in a value of o, shown by dashed lines in the graph.

From the exergy graph shown in Figure 10, two irreversibilities of the HVAC&R system are
distinguished: (i) the heat transferred from the condenser at temperature 7., and the ambient at
a temperature T,,, when part of the condenser heat is recovered, surface “h,” in the figure and
(ii) the heat transferred from the condenser at a temperature 7Ty, and the environment at a
temperature 7, for the remaining part of the condenser rejected heat (Olp,-®), surface “h,” in the

figure.

5. CONCLUSION

An important energy saving potential is identified during the winter operation of supermarkets
located in the North-East American continent. In order to understand how the energy efficiency
in supermarkets can be improved, a comparison between the models of an ideal refrigeration

system and a classical HVAC&R system has been presented.

A simple exergy model of the supermarket that considers only incontrovertible irreversibilities
associated to the properties of the building, allows a minimization of the energy consumption to
be carried out. The model shows that the work consumed by an ideal system is composed of
work consumed by two ideal heat pumps used for refrigeration and heating purposes,
respectively. In addition, the first law of thermodynamics has been used to explicitly show that
even though an increase in the light energy tends to reduce the heating load, it increaées the total

energy consumption.
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Finally, the energy consumption of a classic HVAC&R system has been determined by using a
simple endoreversible thermodynamics modeling approach. Further, the use of the thermal
potential permits the work required for upgrading the heat flow through the refrigeration and
heating systems to be calculated. An exergy graph is then proposed in order to show how this
work can be represented by a simple addition of exergy surfaces. A comparison between the
ideal and real systems permits the destruction of work to be clearly identified. The proposed
graphical representation makes it possible to visualize and emphasize the advantages of using

heat recovery techniques in the supermarket industry.
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Abstract

In the present study, the endoreversible modeling is employed for the pre-design stage of a
supermarket HVAC&R system. It is shown that the use of simple endoreversible models
permits sufficiently accurate comprehensive analysis to be carried out. Thus, endoreversible
thermodynamics is used to evaluate the efficiency of two different heat recovery
technologies as a function of the operating temperatures and the sales area heating load. In
particular, an air coil and heat pump systems are studied. Their particular sources of
irreversibilities are represented in a new exergy graph that permits the best technological
solution as a function of the space heating load to be visualized. Further, in order to obtain a
more realistic model, the internal irreversibilities due to the compressor operation are also
introduced. The prediction obtained with the proposed are then compared with data

collected from a fully instrumented supermarket.
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1. INTRODUCTION

The public consciousness concerning environmental issues, namely the global warming effects
observed during the last few years, makes the supermarkets to be an obvious target. As stressed
by the Total Equivalent Warming Impact (TEWI) concept, a supermarket can contribute to the
global warming by a direct effect due to the leakage of refrigerants to the atmosphere and an
indirect effect due to the energy consumption itself (i.e., use of fossil fuel for the generation of

electrical energy).

In order to decrease the emission of greenhouse gases from refrigeration systems, efforts are
presently carried out for reducing the amount of refrigerant. To reach such a goal, different
solutions are being investigated (Walker and Baxter 2003) such as: use of distributed, secondary
loops and advanced self-contained refrigeration systems that necessitate less mass of refrigerant

than the classical ones.

The refrigeration systems consume, in general, a considerable amount of energy; for instance the
United-States counts more than 34 250 supermarkets, they have about 4 100 m* sales area and
consume more than 2 X 10° kWh/year of electricity (FMI 2004). These supermarkets consume
4% of the total national production of electricity (data valid for the year 1999). It must be
pointed out that the consumption of a Refrigeration (R) system represents about a half of the
total supermarket energy consumption, with 60% to 70% of this energy consumed by the
compressor and condenser work. In addition, the Heating, Ventilation and Air-Conditioning
(HVAC) unit is also a major energetic system that, depending upon the geographic location,
consumes about 10% to 20% of the total supermarket energy. Since the refrigeration system
accomplishes a large part of the air-conditioning task, the HVAC load is essentially used for
space heating. Therefore, an energy conservation effort must be devoted into the integration of
HVAC&R systems (Christensen 2003). Some technologies such as the use of highly reflective
roof membranes, high performance wall insulations, intelligent ventilation and electronic
controlled low pressure head compressor are proposed to reduce the energy consumption.
However, no attempts have been yet carried out to improve the heat recovery from refrigeration
systems. The absence of interaction between refrigeration and HVAC specialists could be

responsible of this lack of integration between the cold production units and the heating systems
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used in supermarkets. Up to now, only few cases have demonstrated the advantage of using the

recovery potential from refrigeration systems (Walker and Baxter 2003).

The present study corresponds to the second section of a two-part paper. In Part I, the advantage
of heat recovery is theoretically demonstrated and the energetic intensity of different systems,
encountered in typical supermarkets located in the Nord-Est region of America, were studied.
The energy losses encounter in a classical separated heating and refrigeration system are well
identified and then compared with those of a theoretical ideal one. The use of a straightforward
treatment shows that the heat recovered from the refrigeration systems should be enough for
fulfilling supermarkets heat requirements; thus permitting an important energy saving to be

achieved.

Part II is devoted to studying some low energy alternative configurations. In particular, two
technological solutions which integrate the refrigeration and heating systems are presented: heat
recovery by using an air coil and heat recovery by using heat pumps. In order to characterize the
energy consumption, an endoreversible modeling approach is proposed. An exergy graphical
representation of the work based on the heat flow and the thermal potential, permits the
necessary work from the destroyed work to be easily identified. It is shown that the amount of
destroyed work depends on the heat load; thus, the most effective technological solution also
depends on this variable. It is important to remark that the proposed graphical method used for
representing the losses in the refrigeration and heating units is discussed in detail in the Part I of

this work.

2. ANALYSIS OF AN AIR COIL HEAT RECOVERY SYSTEM

As was shown in Part I, in order to minimize the energy consumption of a HVAC&R system, it
must be operated under a heat recovery mode or at the lowest possible condenser temperature. In
this part of the work, depending if the priority is placed on the heat recovery or on the low
condenser temperature modes, two different technical solutions are studied and their

performances compared. On possible solution that can be implemented for recovering heat,
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consists of using air coils located in the supermarket sales area. It is important to remark that in
this case, the heat rejection temperature increases only when heating is applied, however, this
temperature is always higher than the sales area temperature which in turns is higher than the
environmental temperature. As has been mentioned a second alternative consists of using a
floating head pressure refrigeration system to reject heat at the lowest possible temperature. In
this case, however, less efficient direct heating source will be eventually required. Therefore, it
is interesting to evaluate the merits of using air coil heat recovery techniques with respect to

those of the varying head pressure refrigeration systems.

Figure 1 shows the endoreversible scheme of the air coil HVAC&R system. Depending on the
heat demand, the condenser temperature may change (i.e., the head pressure). The remaining
heat is rejected into the environment from a cooling tower where the heat transfer can be
modulated by the use of fans and/or the change of the effective area. A heat recovery solution
consists of transferring the heat from the condenser to the sales area and the environment by
using a secondary fluid loop. Then, the consumption of the work W,,;, is completely determined

by the space heating load, Qy.

Tc
AU¢
Tamb
o]
Wcoil : TO
Qr

Te

Fig. 1 Endoreversible representation of the air coil system.

In order to calculate this work, it is necessary to determine the condenser temperature (T¢) as a

function of the heating load; thus:
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TC = Tamb + QH . (])
AU
The total consumed work can then be written as:
T,
Wcoil = QR (_C - 1] . (2)
TE
Dividing this equation by the refrigeration load, Qg, the following reduced form of this work is
obtained:
T
W'c’!)il = (_C - 1] . (3)
TE
This equation can be rewritten as a function of the thermal potentials, that yields:
T, T, T,
W' =— 125 [ -2, “)
Ty ) Ty T,
1. . . . .
where, — = ¢, 1s the maximum reduced heating capacity at the temperature 7.

E
It is important to remark that this system always rejects the total condenser heat at a temperature
that is much higher than the environmental temperature (75). It is obvious that this system must
be less effective that the ideal one, which is able to reject the unneeded fraction of the condenser
heat to the environment. The condenser thermal potential remains as low as possible because the
condenser temperature (7¢) increases with increasing the heating load. Moreover, the value of
Omax Increases with increasing the condenser temperature because the coefficient of performance

(COP) decreases with increasing this temperature.

The exergy graph (see Part I) of an air coil system is shown in Figure 2. When the heat load
tends to zero (i.e., @=0), the condenser temperature must be equal to the ambient temperature.
This condition corresponds to the point “a” in the figure; the extra work shown by the surface
“h,” in the figure, is due to the fact that the system rejects the (non recovered) energy to the sales
area at a temperature, 7,,,. This irreversibility, however, decreases with increasing the heat
recovery, as is shown by point “b” in the figure. Note that the ideal system rejects this energy to

the environment at a temperature 7,. In addition, an irreversibility due to the heat conduction
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from the refrigerant at a condenser temperature 7, and the sales area at the ambient temperature

T.m», appears. This irreversibility is indicated by the surface “h;” in Figure 1.

0,
1 Ve e e Lo e i,
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Fig. 2 Exergy graph of the air coil system.

2.1. Comparison of an air coil heat recovery system with a standard floating compressor head

pressure system using a cooling tower.

Modern refrigeration systems have floating head pressure compressors; thus, the control system
permits the condenser temperature to follow the variations of the environmental temperature.
Such a system can be represented by a constant heat transfer condenser in a refrigeration system
that rejects heat at the lowest possible temperature. However, during winter operation, the
outdoor temperature may change from -20°C to 10°C. Unfortunately, due to some technical

limitations, the condenser temperature can not be decreased to very low values. Therefore, for
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the purpose of this study, it is considered that during winter operation, the lowest possible
condenser temperature of the refrigerant is 10°C. Then, it can be considered that this temperature

also corresponds to the cooling tower temperature (7y,,.,), which is below the sales area
temperature (7,,;). The exergy graph of the floating head pressure HVAC&R system is

presented in Figure 3.

(@)
e
1 gt N L L S
Gmax(e)
eamb
0
B
(b)
1 *’é’ﬂ(&zfdfﬂﬂ[&’/yﬁé’sz Jo o o o ol L L L S i
Gmax(e)

--—:—--',---',---Il-——
R

'"1"',‘"7'_7__ 1
t ] ' f '
i i ' ) '

in Rl et =

9 X ! ” II !
] [} ) '
tower !
' S TITINR
0 —
eE U RS ity S S q—" —— — > -

Fig. 3 Exergy graph for a varying head pressure system, (a): direct heating, (b): refrigeration.
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It can be seen that for a low space heating load (i.e., low o), that corresponds to a small direct
heating work (see Figure 3a), the floating head pressure system, shown in Figure 3b, consumes
the minimum required work because the total condenser energy is rejected at the lowest possible
temperature. In turns, for high space heating load conditions, the air coil system becomes more
efficient because it does not consume direct heating energy by recovering heat from the
condenser. Therefore, there must be a heat balance load (o)) for which both systems has

equivalent performances.

In order to determine this heat balance condition, the consumed work of the air coil system, W,,;
must first be determined. Further, it is assumed that the maximum heat recovery condition, i.e.,
Oax=Omar(Te may), 15 Teached at the maximum temperature difference between the refrigerant at
the condenser and the ambient air (AT,,;), which is determined by technical and economical
constrains. Moreover, it is assumed that the air coil has a constant overall heat transfer
coefficient that is not affected by the flow pressure variations. Thus, the condenser temperature
as a function of the space heating load is expressed by a simple linear relationship obtained from

the Newton’s law as:

(24
TC = T'amb + (TC Jmax Tamh ) (5 )
aMAX
or,
a
TC = 71amb + —ATC{)il ’ (6)
MAX

where, oy4x 1s a function of the maximum condenser temperature, then:

Teox T,,+AT.,
aMAX _=C - amb coil . (7)

- TE TE

The expression that gives the condenser temperature as a function of the space heating load and

the technical parameter (AT,,;) is written as:

AT ..T
T.=T , +o.—E 8
C amb T +AT ( )

amb coil
The work consumed by the floating head pressure refrigeration and direct heating system can be
determined from the energy consumption of the classic system discussed in Part I of this work

(i.e., Equation (39)); thus:
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aner
W’ﬂuating =+ (_’—_— - ]‘j ‘ (9)
TE
Then, equalizing Equation (3) with Equation (9), gives:
T, . T,
o+ tower =_C‘ (10)
Ty Ty ‘

Since the air coil temperature is known from Equation (8), it could be replaced in the above

expression, which yields:

7—'mwer Tamh AT('m'l
+o= a. (1D
TE TE Tamb + AT‘(roil
and the heat load balance condition is obtained by:
Tamh - T'mwer AT‘('(}H
a, = {1+ . (12)
TE Tamb

Assuming that: T=-20°C, T,,,=20°C and AT,,;=15°C, a simple calculation gives:

o, =0.17. 13)
This result means that, if the space heating load is higher than 17% of the refrigeration load, then
the air coil system becomes more efficient than the direct heating system. This figure also gives
an indication of the limited range of applicability of the direct heating technique. It is obvious
that the calculated value of ¢, will change if the irreversibilities of the compressor are taken into

account; this situation will be discussed in detail later in this paper.

3. ANALYSIS OF A HEAT PUMP RECOVERY SYSTEM

As has been shown in the former discussion, the direct heating technique is useful only within a
limited range of «; thus a more efficient solution consists of using heat pumps for recovering
heat by maintaining the fluid in the condenser at the lowest possible temperature. An

endoreversible model of a heat pump recovery system is shown in the Figure 4.
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Fig. 4 Endoreversible representation of the heat pump system.

In this model, the refrigeration system (1) absorbs the refrigeration load (Qg), rejects the energy
at the lowest possible temperature (7,,.,) and consumes work (W)). Depending on the heating
load, the heat pump (2) recovers part of the condenser energy through a heat exchanger and
transfers heat to a medium at a temperature higher than the sales area temperature, and consumes
an amount of work (W,). This model can be used to represent multiple heat pumps running in
parallel and turning on and off, according to the heating load. For given temperatures 7, and
Tiower, the temperature differences in the condenser and evaporator exchangers, ATy and AT}
respectively, are defined during the design process of a heat pump system. Therefore,
independently of the heating load is, i.e., number of heat pumps running simultaneously, the

equivalent heat pump model will always operate at the same temperatures Ty and Ty

The total consumed work of the heat pump recovery system is calculated as the addition of the
refrigeration work (W,) and heating work (W,). They can be calculated and expressed under the

form of reduced works as:

T T
Wl] — Q ( fower ]-J — Wv — tower 1 , (14)
R TE 1 TE ‘

and



110

T T
W, =QH.[1—-i] :W'zza.[l—i) (15)

In order to use the exergy graphic representation, the reduced works are rewritten as a function

of the corresponding temperature potentials; thus:

T T T
Wl] = 1__0 + tower 11— 0 , (16)
T, T, T

tower

W[(lijz_[lz;ﬂ -
TH TH TL

The addition of these two expressions gives the total consumption (Wyp) of the heat pump

heating and refrigeration system:

w' :T'mwer. 1— TO _ __E + . ——7—-'9— ——E. 1—5 (18)
w TE meer TE TH TH TL ,

- amwer
— “max

tower

where is the maximum amount of heat that can be recovered from the

E

tower

o T .
refrigeration system and or.—= = & is the amount of heat recovered from the condenser of

H

the refrigeration system.

Equation (18) is shown as an exergy graph in Figure 5. The surface shown by “h,” in this figure
quantifies the irreversibility due to the heat pump condenser heat transfer, while surfaces “h,”
and “r;” correspond to the irreversibilities due to the heat pump evaporator heat transfer. Further,
the heat transfer taking place in the cooling tower is represented by the surface “r,”. It is
important to observe that independently of the heating load, the work required by the direct
heating system is higher than the work required by the heat pump system, as is shown by the

dashed line box in Figure 5a (see Figure 9a in Part I).
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Fig. 5 Exergy graph of the heat pump system; (a): heat pump, (b): refrigeration.

3.1. Comparison between the heat pump and air coil systems

For low heating load, the heat pump HVAC&R has a better efficiency than the air coil system

because this one has important irreversibilities due to its higher heat rejection temperature. When
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the heat load (©) increases, however, the heat pump system is less efficient than the air coil
because the irreversibilities of the heat pump become much higher due to the increase of the heat
transfer from the condenser and the evaporator. Therefore, there must exist a space heating load
(o) for which both systems have the same performance. The value of this “balance” heating
load can be determined by equalizing the energy consumption of the two systems. The total

reduced work of the heat pump system is obtained from Equations (14) and (15) as:
T T
W'H,,=ﬂ—1+a{1——L]. (19)
Ty H

Similarly, by introducing Equation (8) into Equation (3), the reduced form of the air coil system

work can be written as:

' Tamb AT‘('(}il
coit = T ' —1. (20)
’ TE Y‘amh + AT'coil
Thus, equating Equations (19) and (20) results in:
T T T AT .
tower + 0!(1 _ L ] — amb +. coil ) (2])
E TH TE Tamb + ATcoil

The value of the balance heating load, i.e., the heating load that gives the same energy

performance for both systems, is:

T AT .
ah = L (Tamb - meer ) 1- —+£ cl . (22)
TE TH T + AT'(I[Z

amb ¢
Similarly to the example given in Section 2.1, by considering the following practical values:
ATy=25°C and AT;=20°C, Equation (22) gives:

o, =1.27. (23)
It is important to remark that this balance heating load condition is much higher than the
maximum value that can be theoretically obtained for the air coil system heating capacity which

is equal to: &, =T,

cmax ! Ty =1.22 . Tt is obvious that for a real system, due to the effects of
internal irreversibilities, the balance heating load condition must be much lower than these
values. These effects will be discussed in more detail in the following section of the paper. Even
though the efficiency of heat pumps can be quite poor, their use becomes interesting for low

heating load conditions.



4. DETERMINATION OF THE IRREVERSIBILITIES OF THE
COMPRESSOR

The purpose of the development presented in the former sections was to show that the best
energy efficiency of each particular system can only be achieved only for some ranges of heating
load conditions. This behavior is particularly due to the fact that real systems are limited by
technical constraints. As a matter of fact, most of real systems are designed for operating under
pre-determined conditions. When they deviate from their “design” point of operation they tend
to increase the irreversibilities. The present theoretical study has been carried out without
explicitly considering the rela;[ionship that may exist between the heating load and the outdoor
temperature, and by assuming that compressor behaves as perfect reversible Carnot engine.

Further, the optimization variable was a discrete technological variable.

In order to apply this model to a real case, however, it is necessary to take into account inherent
irreversibilities in the compressor. Gordon and Ng (1994) proposed a universal equation for
calculating the COP of reciprocating chillers as a function of the output chilled fluid
temperature, the coolant input temperature and the refrigeration load. This equation can also be
applied to compressors alone, without considering the heat exchangers. As a matter of fact the
equation proposed by Gordon and Ng is based on the hypothesis that the contributions of
irreversibilities due to the evaporator and condenser heat transfer are negligible as compared to
compressors’ dissipations. This hypothesis is valid because a chiller generally operates in a
region of relatively low refrigeration heat transfer rate (Qr). Gordon and Ng used the
experimental data to fit the equation; thus, they were able to obtain a model that allows a chiller
COP to be obtained, with an expected relative error of 4%. It must be pointed out that the
principal application of this model is for determining the COP as a function of the evaporator
load, Qp, for given values of temperatures. However, in the present case, the COP must be
determining a function of the temperatures only. Moreover, for a constant speed reciprocating
chiller, the refrigeration load is not independent of the operating temperatures. Thus, in order to
use the Gordon and Ng correlation, an additional relationship that gives the refrigeration

capacity as a function of the evaporator and condenser temperatures is required. Writing and
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including such a relationship in the model of Gordon and Ng, is not a simple task. Therefore, a

much simpler way of predicting the COP is investigated.

T
dc
5
Te+ w
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Fig. 6 Temperature-entropy diagram of a typical refrigeration cycle.

In order to obtain a more appropriate model, the advantage that a constant speed compressor
operates at constant capacity, is taken into account. Based on the typical thermodynamic

refrigeration cycle shown in Figure 6, the extracted heat (gz) can be calculated as follows:

de :he_hw (24)

qr =(hg—h)—(h, —h)). (25)
Moreover, hs-h; is the latent heat of vaporization (r) and for an isenthalpic throttling process

h;=h;; replacing these values in Equation (25) yields:

gp =r—(hy,—h). (26)
Then, the rejected heat, g, is determined as follows:
gc =(hs—hy)—(hy—h,). (27)

Taking into account that the cycle shown by the thermodynamic states 1-2-5-6 in Figure 6 is

reversible, then the second law of thermodynamic permits to write:
hy—h,=—1r. (28)
Further, considering that the liquid refrigerant is incompressible, then

hy = h. (29)

Replacing this identity in Equation (27), the rejected heat is rewritten as:
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qc =;—Z.r-—(h3—hl). (30)
Furthermore, the following approximation can be used without introducing a big inaccuracy:

(hy—h)=c(T; -T.), . €3]
where ¢ is the liquid refrigerant specific heat. It is important to remark that the form of this
equation allows the specific heat to be considered as an equivalent thermal conductance “c”. The

total heat transferred at the evaporator and the condenser can finally be written as:

gy =r—c(T,-T,), (32)

T
qe =—r—c(Ty=T,). (33)
TE

These equations are now used in conjunction with the first law of thermodynamics, i.e.,

W=gq,—qg, then:
T,
w=r|=--1]. (34)
TE

Equations (32), (33) and (34) describe the endoreversible system shown in Figure 7. Note that
the ideal heat-pump operates between sources at T¢ and Tr with a constant heat capacity given
by r. In addition, a heat transfer takes place from the hot to the cold source through a likewise

heat conductance given by c.
Assuming that the compressor has a constant isentropic efficiency, #, then the COP can be
expressed as:
_ .49k
COP=n—, (35)
w

or,

_ r—c(I,-Tg) ’
e

COP.[ZC— - 1] = 1(1 ~ST, -1, )J. 37)
T n r

E

cop

(36)
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From this equation, it is interesting to remark that the COP is only a function of two parameters:
the compressor efficiency (1) and the thermodynamic efficiency given by c/r. The effect of the
fluid ratio ¢/r on the efficiency of the heat pumps and refrigerators has already been outlined by
Alefeld (1987). In the present case, the heat transfer includes both the irreversibility of the

throttling process and the dissipation due to external energy and fluid friction losses.

8

Tc

TQE

Fig. 7 Endoreversible representation of a reciprocating compressor.

Equation (37) can also be written as a simple linear relation, hence:

COP{%— ~ 1) =A,-A.T.-T,). (38)

E

Opposite to the results given in Gordon and Ng (1994), the regression coefficients Ay and A,

have a clear physical meaning; they represent two major irreversibility sources.

Two sets of compressor data (Copeland 2005) have been used to fit Equation (38); the results are
shown in Figure 8. It must be pointed out that these two different types of compressors are used
for studying the performance of a supermarket that is presented in the following section. One of
these compressors is used in a low temperature refrigeration system, while the second one is

used in a medium temperature refrigeration system.
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Fig. 8 Compressor performance data and regression result (Copeland 2005).

With exception of extreme condenser temperatures, where the relative errors of the proposed
model can reach 30%, in the rest of the evaporator and condenser temperature intervals, the
proposed model gives a maximum relative error of 5% for the low temperature compressor and
10% for the medium temperature compressor. In particular, the model becomes quite inaccurate

for low temperature differences (7¢-Tg). This behavior can be possible due to the increase of the
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refrigerant mass flow rate with decreasing the compressor pressure ratio, i.e., lower T¢-Tg, which
tends to increase the pressure losses. Thus, when the evaporator and condenser temperatures
become to close, the linear decrease of heat losses predicted by the model is not true anymore.

Furthermore, the value of r varies with Tr and c¢ is not necessarily constant.

Medium temperature compressor
Copeland 4DJ3-300E-TSE

® Manufacturer's data
5r —— Model

coP

1 1 1 ] 1 1 1 1 1
70 80 90 100 110 120 130 140

Condenser temperature [°F]
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3.2r
¢ Manufacturer's data
3r Model

2.81

221

COP

1.6+

1.4+

70 80 920 100 110 120 130
Condenser temperature [°F]

Fig. 9 Prediction of compressor’s performance for a constant evaporator temperature.
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However, the precision of the proposed model can be improved by assuming that for a given
supermarket the low and medium evaporator temperatures do not change. Figure 9 shows the
regression obtained for a constant evaporator temperature and varying condenser temperature
conditions. For such an operation condition the relative errors are lower than 0.6% and 5% for
the low and medium temperature compressors, respectively. In particular, the behavior of the
model for a variable condenser temperature is necessary for modeling the air coil system. In the
other HVAC&R systems, the efficiency of the compressor can be considered constant, because

the condenser temperature is fixed.

5. COMPARISON OF THE HVAC&R MODELS WITH DATA

The integrated HVAC&R systems (air coil and heat pump systems) presented previously were
tested in a 10 000 m” fully instrumented Loblaws supermarket in Canada (Giguére et al. 2005).
They reported that the use of heat recovery, even during the coldest day (with an average
outdoor temperature of -22.6°C), permitted the energy consumption for space heating to be
reduced by 88%. Giguere et al. start monitoring the supermarket during the spring of 2004 and
the work was continued until the summer 2005. In order to test the proposed models, only the

data collected from 2004 until the winter of 2005 are used.

The supermarket is composed of two refrigeration units: a low temperature and a medium
temperature system. Each of these units have the following heat recovery capabilities: a heat
pump system for the low temperature unit and an air coil system for the medium temperature
unit. The energy consumption of the compressor racks are taken from the measured data while
an exact compressor model from the manufacturer is used to calculate the low and medium
temperature refrigeration loads. This approach is more accurate than that consisting of using the
measured secondary loop temperature variations. A similar procedure is used to determine the
heat pump heating load. The remaining space heating load is calculated from the air side
temperature data of the air coil system. Further, the analysis is carried out by assuming that each
system has independent space heating loads. Thus, the supermarket is modeled as two zone sales

areas separated by an air wall. The reduced heating loads (@) of the two systems as a function of
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the outdoor temperature are determined independently of each other. Then, a linear relationship
between the reduced heating load and the outdoor temperature is determined by assuming a
constant overall heat transfer coefficient for the envelope of the building and a constant

refrigeration load (see Part I). This relationship has the following form:

o =A-BI,. 39)

Figure 10 represents the reduced heating load oras a function of the outdoor temperature
measured during the winter season, i.e., from October to April. Note that in order to minimize
possible effects due to the thermal inertia of the building, average values taken over each day
were used. The total number of 83 410 data points that were collected at a rate of one per-minute
are reduced to 103 daily data points. This procedure also helps in reducing the scatter of the data
caused by operation differences observed during the day and the night. From the same figure, it
can be observed that for the air coil system ¢ reaches a limit when the outdoor temperature falls
below -9°C. Thus, for low outdoor temperatures, the air coil system reaches its maximum heat
recovery capacity. However, it was also reported that this limited value of space heating power
does not have a noticeable effect on the comfort of the public. This is probably due to the fact
that for short periods of time, the thermal inertia of the building including that of the foods that
contain a substantial mass of water or the use of some amount of direct heating, have a
compensation effect. Therefore, two regressions: one below -9°C and the other above -9°C have
been carried out. It can be observed that the energy consumption of the heat pump system is
slightly higher during the coldest period. This is quite possible due to the fact that the heat pump
units must compensate the low temperature limitation of the air coil system. For this particular
case, an interaction between the two sale zones that are not insulated from each other is
observed. The interesting part of these regression curves are on the right side of the figure
because they correspond to the behavior of the supermarket when the limitations of the

HVAC&R system are neglected.
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Fig. 10 Heat recovery acas a function of the environmental temperature.

The reduced heating load o takes into consideration the thermal characteristics of the building’s
envelope, the lighting, as well as the display cases design, configuration and adjustment. Even
though, « is a unique function for a given supermarket design, its behavior has no meaning
without the precise knowledge of the local weather conditions. Therefore the outdoor

temperature must be represented as a probability density function. Since the Loblaws
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supermarket used for collecting the data is located at Montreal, one-degree temperature bin data
for the winter 1989 is used to fit a normal distribution that represents the principal features of the

local outdoor temperature variations. This distribution is shown in Figure 11.

0.04} uT=—5.O1 26 [°C] — Data 1989
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0.03f ) ] \ 1
I \" _

il L
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-30 -20 -10 0 10 20 30
Temperature [°C]

Fig. 11 Fitting of a normal distribution function to the temperature bin data.

Even though the normal distribution does not exactly fit the data, it allows us to get a good idea
of the mean and the variance. Since the frequency as a function of the outdoor temperature is
known, Equation (39) is used for determining a normal distribution for & From the mean
temperature (u7) and the variance (o7), the alpha mean value (u,) and variance (o) are
calculated as:

Mo =A=Bl;, (40)

o, =Bo;. (41)
The reduced work predicted by the model as a function of «is compared with the data in
Figure 12. Note that in order to get an idea of the expected range of &, i.e., order of magnitude of

the work and its variation, the probability density of « is also shown in the same figure. This

probability density function represents a frequency (in terms of days) as a function of the heating
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load (&) and must be read in accordance to the energy predicted by the model. Since it can be
accepted that the errors introduced by the compressor’s model are small, the Figure 12

essentially shows the effects due to the variation of the environmental temperature.
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Fig. 12 Prediction of the supermarket energy consumption.
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The calculations were carried out by considering the design temperatures given in Table 1. It is
observed that, for the medium temperature case, the slope predicted by the model is slightly
different from the data. This is probably due to the fact that the heat transfer between compressor
warm end and the sales area is not totally linear due to the use of a secondary fluid with a
varying flow rate. Moreover, the air inlet to the heat exchanger is a mixture of fresh outdoor air
and returned air; thus, the temperature of the air inlet changes with the outdoor temperature
which is different from the ambient temperature as is supposed in the calculations. Even though
this behavior is not taken into account by the model, the adjustment (i.e., calibration) of T,,,, and
AT,,; could permit better results to be obtained. It is interesting to remark, however, that the
predicted maximum possible heat recovery (@gy) is the same as the one measured from the real
air coil system. The rapid increase of the work observed after passing this limit is due to the
direct heating used in the model. For the low temperature case, the predictions follow the data
quite well. The lower curve shown in Figure 12 corresponds to the behavior of the system when
lower condenser temperatures are used. Even though recent compressors could operate at lower
condenser temperatures (about 10°C), the design compressor warm end temperature (7},.,) is
29°C (see Table 1). Furthermore, the work increase observed for low values of « is due to the
fact that the corresponding outdoor temperature is too high and does not allow a low temperature
heat rejection from the refrigeration system to be obtained. In the model it is also assumed that
the condenser must operate at least 10°C above the outdoor temperature; thus, when this limit is
reached the condenser temperature starts rising. A fitted polynomial is used to predict the
variations of the heat pump COP when the temperature at the condenser deviates, i.e., when the
heat pump evaporator temperature deviates. It can be noticed that some data are outside of the
95% confidence interval. This is principally due to the unexpected building behavior, i.e., the

heating load transferred from the air coil system when the outdoor temperature is above -9°C.

Table 1 Design temperatures.

Temperature data [°C]

Medium temperature refrigeration cold end (Tg) -10
Low temperature refrigeration cold end (T%) -33
Low temperature refrigeration warm end (7,..,) 29
Maximum air coil temperature shift (AT, 15
Sales area temperature (7,,,) 20
Condenser design temperature (7 z,,,) 44
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The Figure 13 shows the expected behavior of different technical solutions for a lowest possible
outdoor rejection temperature of 10°C for the refrigeration system. The results presented in this

figure allow the following analysis to be carried out.
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Fig. 13 Analysis of technical alternatives.



126

Two bounds that represent the maximum energy consumption (real case) and the minimum
energy consumption (ideal case) are plotted in the figure. It can be observed that within these
bounds and for a given expected value of ¢, there exists an optimum technical solution. Even
though this graphic representation permits the best solution to be selected, its optimization is out
of the scope of the present work. Moreover, for the medium temperature case and for the mean
value of o observed in this part of the building, the air coil system is the most suitable solution.
In turn, as much as possible space heating can be achieved with a medium temperature system
due to the following reasons. First, the heat recovery becomes more appropriate because the
evaporator temperature is much higher, i.e., heat is pumped at a much higher thermal potential.
Second, for the same heating load, the value of «is smaller because at medium temperature the

refrigeration load is about a half much higher than the refrigeration load at low temperature.

Figure 13 shows an important discrepancy between the ideal and real systems; the difference in
energy consumption can be explained as follows. When the ideal system reaches its maximum
heat recovery potential, the whole refrigeration load is transferred to the sales area at a
temperature, T,,,;, which consumes a given amount of energy noted by “a” in the figure. In turns,
the real system consumes an excess of energy because the refrigeration load is rejected at a much
higher temperature, which is noted by “b”. Further, the real system also consumes some amount
of direct heating energy, instead of taking advantage of heat recovery; this is noted by “c” in the

figure.

Concerning the low temperature system, it can be observed that for an expected value of ¢, both
the air coil and the heat pump systems have equivalent performances. Thus, the best solution
consists of using the air coil system that rejects a constant fraction of the refrigeration load at the
lowest possible temperature. However, this solution can be dangerous because it limits the
maximum heating capacity of the system. In such a system, the compressors must be separated
into two racks linked to the same suction collector. One rack is used to recover part of the
refrigeration load through an air coil system, while the second rack is used to reject the
remaining part of the energy to the environment. It is obvious that this is an intermediate
technical solution between a system well adapted for operating under low heat load conditions
(i.e., heat-pumps) and a system better adapted for working under high heat load conditions (i.e.,

air coil).
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It can be observed that the heat consumption from the medium temperature system exceeds its
maximum capacity. Moreover, in general the heat pumps do not operate at their maximum
power. Thus, a retrofit can be carried out to install heat pump units in the sale areas that can help
in thermally “separating” the two zones. This solution is equivalent to the reallocation of the
space heating load inventory. Furthermore, this solution implies the addition of extra units at
locations where space heating is problematic (in the area where the air coil system operates) and

to enlarge the operating zone of the remaining units.

Figure 14 shows the prediction of energy consumption for the same supermarket but with 15%
of the total heating load transferred from the air coil system to the heat-pump system. This
energy transfer corresponds to a reduction of 35% in the value of « for the medium temperature
system and consequently an increased of 50% for the low temperature system. For such a case,
both refrigeration systems have space heating loads that go from zero up to their maximum
capacities. Due to the fact that the intermediate solution described previously reduces the heating
capacity, it has not been considered here. Figure 14 shows that the most efficient heat recovery
solution, for the two refrigeration units, consists of using an air coil system. It is obvious that the
supermarket comfort level will increase but the energy consumption will also increase. The
global heating load increases to overcome the limitation of the air coil system; thus, a larger part

of the space heating load is fulfilled by the less effective low temperature HVAC&R systems.
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6. CONCLUSIONS

In this work it is clearly demonstrated that in supermarkets operating during the winter session,
an important energy saving potential exists. Since in the North-East part of America the winter
season represents a substantial annual period, the optimization of HVAC&R systems is of prior
importance. The use of integrated HVAC&R systems can help in achieving such a goal. Even
though the use of this technology may have lower energy efficiencies during the summer; these
effects should not be very significant besides the major energy gains that can be obtained during

the winter.

A simple exergy representation, based on the endoreversible thermodynamics, is used for
analyzing two form of integration of HVAC and refrigeration systems. The principal advantages
of the proposed modeling approach are: 1) it permits the advantage of using heat recovery
techniques to be better understood, 2) it allows the general behavior of a given HVAC&R
system to be predicted and 3) it allows the best technical solution to be easily selected.

The proposed approach has, however, some limitations because it does not take into
consideration the energy consumption of the auxiliaries such as condenser fans and second loop
pumps. Further, the optimization is carried out for winter operation and does not take into
consideration the summer operation constraints. Moreover, the limitations due to the interior
building configuration of the rooms are ignored. The principal objective of this study is devoted
to emphasis some essential thermodynamic limitations; the proposed modeling approach allows

this major goal to be achieved.
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CHAPITRE 4

DES CRITERES THERMODYNAMIQUES POUR
GERER LE FONCTIONNEMENT DES TUNNELS
DE CONGELATION

« THERMODYNAMIC BOUNDS FOR FOOD DEEP CHILLING TRAY
TUNNELS OPERATION »
Maxime Ducoulombier, Mikhail Sorin, Alberto Teyssedou

Submitted to: International Journal of Thermal Sciences (August 1, 2005)"

Au cours de ce chapitre, on s’intéresse a un type d’optimisation en particulier, I’ intensification.
Il s’agit de maximiser la production d’un procédé de conversion d’énergie. Les travaux portant
sur I'intensification de la puissance des machines thermiques sont d’abord présentés car il s’agit
des premiers développements théoriques relatifs a ce sujet. Ces développements ont été possibles
grice a l'utilisation de la thermodynamique endoreversible. Puis, certains travaux basés sur
I’analyse exergétique sont présentés car ils généralisent 'intensification a d’autres formes de
production énergétique. On s’intéresse en particulier & une forme de présentation graphique qui
permet de visualiser la puissance exergétique comme la valorisation d’un courant de matiére ou
d’énergie. Cette valorisation est équilibrée par la dévalorisation, autrement dit, le transfert de la
puissance exergétique consommée qui est détruite en partie sous forme de pertes (i.e., chaleur).

Apres les avoir illustrés, on applique la modélisation endoreversible et I’analyse exergétique

" Les documents afférents 2 la soumission de cet article sont présentés en ANNEXE III.
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dans le but d’intensifier la production d’un tunnel de congélation, c'est-a-dire, dans le but de

maximiser la puissance exergétique du froid produit.

L. Le maximum de puissance théorique d’une machine thermique

La représentation endoréversible d’une machine thermique permet, sur le plan théorique, de
déterminer ses limites de fonctionnement. L’étude d’une machine thermique endoréversible
fonctionnant entre deux réservoirs a été pour la premiére fois proposée par Curzon et Ahlborn
(1975). 1ls ont déterminé la performance optimale d’un tel systeéme en répartissant le « temps »
de cycle entre les deux échangeurs de chaleur. Certaines températures de fonctionnement de la
machine Carnot ont été trouvées, pour lesquelles un maximum de puissance en sortie est
observé. Ces températures particulieres proviennent d’un compromis entre deux dynamiques
antagonistes. Si 1'on veut obtenir plus de puissance, il faut accroitre le flux de chaleur en
provenance de la source chaude (ainsi que celui rejeté a la source froide). Pour cela, les
températures de fonctionnement de la machine Carnot doivent s’éloigner de celles des deux
sources pour provoquer un écart de température plus grand dans les échangeurs de chaleur. Se
faisant, ces deux températures se rapprochent et I’efficacité de la machine Carnot diminue, ce
qui n’est pas en faveur de la production de puissance. Au point ot I’on observe ce maximum de

puissance Curzon et Ahlborn ont déterminé I’efficacité de la machine thermique qui porte
désormais leurs noms : 77 =1— /T, /T, , ot T}, est la température de la source chaude et T, la

température de la source froide. D’apres eux, cette efficacité s’approche beaucoup plus de
I’efficacité observée en pratique sur les machines thermiques, que I’efficacité de Carnot. De Vos
(1985) a étudi€ I"'impact de différentes lois de transfert sur I’efficacité au point de maximum de
puissance. Lee et al. (1990) ont étendu cette analyse du maximum de puissance a des sources de

capacités calorifiques finies.

A ce sujet, Gordon (2000a) relativise le résultat cité plus haut en affirmant que 1’efficacité des
centrales utilisant les cycles a gaz et a vapeur est en premier lieu contrdlée par les pertes internes
dues aux frictions engendrées par le fluide et la mécanique. Ainsi, 'efficacité des machines

thermiques endoréversible serait sur-évaluée et toute concordance avec des systémes réels ne
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serait que fortuite. Pour montrer 1’importance des irréversibilités internes, Gordon (1991) prend
I’exemple de générateurs thermoélectriques et obtient une courbe puissance-efficacité dont la
forme est proche de celle des machines thermiques réelles. C'est-a-dire que non seulement un
maximum de puissance est observé mais aussi un maximum d’efficacité. Une machine
thermique fonctionne généralement entre ces deux optimums. Sa démarche permet de modéliser
chaque source d’irréversibilité a ’aide une expression analytique simple. Ait-Ali (1995) a
introduit une source générique d’irréversibilité dans le modele de machine thermique
endoréversible et a déterminé la répartition optimale d’une quantité donnée de conductance
thermique entre le condenseur et I’évaporateur pour obtenir le maximum de puissance ou bien le
maximum d’efficacité. L’influence des irréversibilités internes sur I’optimisation d’une machine
thermique a ainsi pu étre observée. D’autres études introduisent une source d’irréversibilités
internes (Grazzini 1991, Lee et Kim 1991, Wu et Kiang 1992). Grazzini (1991) utilise le concept
d’exergie dans sa démarche et note qu’obtenir le maximum de puissance revient a obtenir le
maximum de puissance exergétique. Lee et Kim (1991) traite la répartition optimale de la
conductance thermique avec deux sources dont la capacité calorifique est finie, et Wu et Kiang
(1992) fait le lien entre les irréversibilités internes et 1’efficacité d’aprés la seconde loi de la
thermodynamique. S’agissant aussi de machines thermiques, Novikov (1958) a étudié le
maximum de puissance d’une centrale nucléaire en intégrant les irréversibilités internes et les
fuites de chaleur, Mozurkewich et Berry (1982) ont utilisé la théorie du contrdle optimal pour
optimiser la trajectoire d’un piston dans un cycle de Otto de moins en moins idéal, et Salamon et
al. (1982) ont investigu€ le travail maximum que pouvait produire un fluide de travail A deux
degrés de liberté couplé a une source de chaleur périodique. Bien d’autres études ont été menées
sur différents types de centrale (OTEC, solaire, géothermique, Rankine, nucléaire, en cascade,

Brayton). A ce sujet, on peut se référer aux autres travaux de Wu (1990, 1991, 1992, 1995b).

I1. L’analyse exergétique

Comme le font remarquer Sorin et al. (2005c), ’analyse des systémes endoréversibles se base
sur des bilans massiques et énergétiques. Ces derniers sont incontournables lors de la conception
des systémes mais ne sont pas nécessairement adaptés pour leur optimisation thermodynamique

une fois sur pied. Si I’on reste dans le cadre de systémes fonctionnant en régime établi, le bilan
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exergétique est plus utile. Sorin et al. (2002) ont développé un outil d’analyse exergétique pour
I’optimisation des systémes basé sur une représentation des flux exergétiques et des pertes. Le
transfert d’exergie se fait grice a un vecteur. Ce vecteur est une grandeur thermodynamique
extensive comme le flux de matiere ou d’énergie (par exemple la chaleur). Ensuite, certaines
variables intensives particulieres donnent une valeur exergétique au vecteur. Ces variables
intensives sont issues de celle utilisées pour la représentation endoréversible (la température par
exemple). Ainsi, les irréversibilités sont déterminées par le passage d’un vecteur entre deux
niveaux d’intensité, de la méme facon que pour les systemes endoréversibles. L’optimisation
peut donc se faire en fonction, d’une part, des variables de fonctionnement (composition
chimique, température, pression) qui déterminent les niveaux d’intensité et, d’autre part, de
variables dimensionnelles telles le volume et la surface pour le transfert de chaleur et de mass,
qui déterminent le flux des extensivités. Un tel concept, permet d’analyser certains compromis
rencontrés en pratique, par exemple, entre les pertes exergétiques et la taille d’une unité de
production, ou bien entre le flux entrant de matieére et d’énergie et la puissance exergétique

obtenue.

Comme I’exergie est le produit d’'une grandeur extensive et d’une grandeur intensive, elle peut
étre représentée par une surface dans un graphique a deux dimensions. Les pertes sont des zones
particulieres de ce diagramme. En exprimant les forces motrices d’un procédé en fonction des
écarts entre les variables intensives, Sorin et al. (2005b, 2005¢) ont déterminé le maximum de
puissance exergétique produite par différents procédés et systtmes de production d’énergie.
D’aprés eux, le concept de maximisation de la puissance produite ou de maximisation de la
capacit€ d’un systéme se rameéne a un concept unique : la maximisation de la puissance
exergétique. Au point de maximum de puissance exergétique, I’efficacité exergétique a été
€tudiée. Résultat remarquable, dans certaines conditions cette efficacité vaut 0,5. C'est-a-dire que
50% de I’exergie consommée doit &tre détruite pour obtenir le maximum d’exergie produite. Ce
résultat est observé quand la loi de transfert énergétique (qui détermine le flux des extensivités)
est directement proportionnelle aux intensités thermodynamiques, celles qui contrdlent le
systeme réversible. La loi de transfert Newtonienne ne répond pas a ce critére. Dans le cas d’une

machine thermique, au point de maximum de puissance, I’efficacité exergétique prend la valeur

7. :(I_VTH/TC )(Tc/(Tc "TH))-



135

L’analyse exergétique permet de formuler un critere pour I'intensification des systeémes. Par
cette technique, un procédé d’extraction de I’hydrogéne a partir d’'un mélange méthane -
hydrogene a €té modélisé de facon fondamentale (Sorin et Rheault 2005). La performance de ce
systtme a €té optimisée selon un critere appelé « puissance de séparation » basée sur la
puissance exergétique. De la méme fagon, Sorin et al. (2005a) ont étudié le compromis « débit
de filtrat - taux de récupération » d’un procédé d’osmose inversée idéal en déterminant le point

de conversion maximale de I’exergie mécanique en exergie chimique.

III. Intensification d’un tunnel de congélation pour aliments

Dans un quatrieme article produit dans le cadre de cette recherche (« Thermodynamic bounds for
food deep chilling tray tunnels operation », International Journal of Thermal Sciences, soumis le
1 aolit 2005), nous définissons deux critéres, la puissance exergétique et la destruction d’exergie

spécifique, dans le but d’intensifier la production d’un tunnel de congélation pour aliments.

En premier lieu, la configuration d’un tunnel servant & congeler de la viande est présentée. Cette
représentation d’un tunnel de congélation a été initialement proposée par Kiranoudis et Markatos
(1999) dans une étude d’optimisation visant a réduire le cofit de production. Dans leur travail, les
auteurs proposent une méthode pour déterminer les dimensions (nombre de chariots, débit et
température de Iair froid) optimales du systéme en fonction d’une capacité de production voulue
et d’une température de sortie imposée. Dans cette publication, nous nous proposons d’étendre
leur analyse en cherchant la capacité de production maximale d’un systéme existant ayant des
dimensions données. Pour ce faire, la seule variable dont nous disposons est le débit massique.
Or, si le débit massique varie, la température de sortie varie aussi. Plus précisément,
I’augmentation du débit massique se fait au détriment d’une température de sortie qui augmente.
Il existe donc un compromis qu’il faut résoudre entre la quantité (débit massique) et la qualité

(basses températures).

Pour notre étude, nous utilisons un modele simplifié du tunnel de congélation. Ce modele
s’appuie sur les équations de la thermodynamique endoreversible. Les chariots d’aliments sont

considérés identiques a un fluide continu. On utilise une conductance infinie et une capacité
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calorifique apparente pour définir les propriétés thermiques des aliments (de la viande). Dans la
mesure ol le systeme de réfrigération fonctionne aux conditions nominales, c'est-a-dire, a débit
d’air froid constant au niveau de I’évaporateur et a débit de liquide de refroidissement constant
au niveau du condenseur, on utilise deux coefficients de transfert de chaleur globaux au niveau
du condenser et de I’évaporateur. Une analyse exergétique théorique (avec un compresseur
idéal) de ce modele permet de visualiser le travail consommé, les pertes exergétiques et la
puissance exergétique de la production de froid. On observe qu’il existe un débit massique qui
maximise la production d’exergie. Ensuite, une description mathématique sommaire permet
d’introduire les irréversibilités du compresseur et du cycle thermodynamique de réfrigération.
Les dimensions d’un tunnel de congélation produisant 1 000 kg/h sont utilisées dans le modéle
pour mener, de fagon suffisamment précise, une investigation numérique de la performance en

fonction du débit massique.

L’évaluation de cette performance est faite selon deux critéres: (i) ’exergie, car elle représente
un compromis entre la qualité et la quantité ; (ii) la destruction d’exergie spécifique, car ceci
représente la quantité d’irréversibilités par unité de masse produite ce qui peut étre considéré
comme une efficacit€. On observe deux maximums pour ces quantités. Entre ces deux
maximums, si on augmente le débit massique de production, on observe une augmentation de la
production exergétique et une diminution simultanée de la destruction d’exergie spécifique, ce
qui revient a une amélioration de notre fonction -objectif. Une zone appelée zone
d’intensification est ainsi définie a I’intérieure de laquelle un choix technico-économique (ou
multi objectifs) peut étre fait. A I’extérieur de cette zone, les deux criteres se contredisent et
aucune optimisation n’est possible. On a donc entre les mains un outil de décision qui permet de

savoir, en fonction des contraintes de gestion, dans quelle mesure il est raisonnable d’intensifier

la quantité (augmentation du débit massique) ou la qualité (diminution du débit massique).

Finalement, I’analyse est étendue en libérant une deuxiéme variable d’optimisation, la
température de I’évaporateur du systeme de réfrigération. Une zone d’intensification est
également définie en fonction de cette variable dans les cas particuliers ol le débit massique de

la viande ou bien sa température de sortie est fixé.
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Abstract

In this paper a thermodynamically guided intensification method on tray tunnels for food
deep chilling is presented. Two indicators of the performance of the system are used: the
exergy power and the destruction of specific exergy. The objective function corresponds to
the maximization of the exergy power and the minimization of the specific exergy
destruction. Exergy has the main advantage to take into consideration both the food mass
flow rate and its output temperature level. The food mass flow rate stands for its quantity
whereas the temperature level represents its quality. An endoreversible model is also
presented in conjunction with a simple mathematical description of the refrigeration cycle
internal irreversibilities. A numerical investigation against operation variables permits to
find the so called intensification zone that defines bounds for food mass flow rate and output

temperature as well as for the refrigeration cycle evaporator temperature.
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Nomenclature

A heat exchanger surface area (m?)
AU  overall heat transfer coefficient (W.K ™)
c specific heat capacity (J.kg"' K™

c apparent specific heat capacity of the frozen food (J. kg' . K™)

apparent

specific heat capacity of the unfrozen food (J kg .K™)

Cunfrozen
destruction of specific exergy (J.kg™")
destruction of exergy power (W)

exergy flow rate associated with the food (W)

enthalpy flow rate associated with the food (W)

S T g

food mass flow rate (kg.s'l)

refrigerant mass flow rate (kg.s™")

3
£

N;  number of trucks

P exergy power (W)
0 refrigeration load (W)

O heat rejected at the condenser (W)

T temperature (K)
T entropic average temperature (K)
T,,,  condenser inlet temperature of the water coolant

T,,, condenser outlet temperature of the water coolant

W power consumed by the compressor (W)

=

work received by the refrigerant (W)

=

relative position in the tunnel from the entrance to the exit
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Greek symbols

Ah,  refrigerant specific enthalpy of evaporation (J.kg™")
Ne isentropic efficiency of the compressor

g exergy efficiency

[ Carnot function

(e residence time of a truck (s)

Subscripts

0 nominal operation condition
condenser

CA  cooling air

E evaporator
F fans
in inlet of the tunnel

out outlet of the tunnel
S food slabs

w water coolant

Superscripts

0 nominal operation condition
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1. INTRODUCTION

The present study intends to be a follow-up of the work of Kiranoudis and Markatos [1], where a
procedure is described for the optimization of a tray tunnel for meat deep chilling. In this work,
the authors used an objective function based on the cost per unit of food produced. Moreover, by
keeping the cold temperature level (output temperature) constant, an optimal configuration was
found within a range of cooling load, i.e., a range of food mass flow rates. Whereas in their
study [1], the principal goal was the maximization of a function similar to the energy efficiency,
the work presented in this paper is intended to use the recent advances in finite-time
thermodynamics [2-4] to intensify this kind of processes, once the best operation design is
known. This means that for a given system with constrained dimensions, the purpose of this
work consists of finding the maximum of wanted effect, i.e., the exergy power of the cold
production. As the main variable is the food outlet, there is now a tradeoff between the food
quantity and the coldest temperature level it can reach. Thus, the exergy is chosen as the function
to be maximized as it represents well the desired compromise between maximum food flow rate
and lowest possible temperature. Taking into account that, in general, the maximum exergy does
not necessarily correspond to operational needs, a region where the multi-objective optimization

should be carried, must be identified.

2. THE ENDOREVERSIBLE MODEL

The mathematical model of the chilling tunnel presented by Kiranoudis and Markatos [1],
includes a simple description of the heat transfer from wide spread material slabs, i.e., beef
steaks, to the refrigerant. The slabs are cooled with air under a controlled temperature (T¢,). The
heat transfer equations take into account heat conduction in the slabs so that a temperature
profile in the material can be calculated provided that convection heat transfer stands for the
boundary condition at the surface. For the sake of simplicity, they have ignored the heat

transferred from the slab edges. Moreover, they have determined the thermal conductivity by
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using a structural model while the convection heat transfer coefficient is considered constant,

independent of the air velocity.

Figure 1 shows a simple representation of the industrial tray tunnel given by Kiranoudis and
Markatos [1]. For carrying out the optimization process, they considered the temperatures 7,
T, and Ty, as constraint parameters of the process, whereas the remaining quantities were
considered as optimization variables. For a given product capacity, i.e., for a given heat to be
removed, the authors determined the appropriate cooling air temperature (Tca), cooling air flow
rate (mca), number of truck (Ny), residence time of each truck (7)) and number of parallel
tunnels with a view to minimize the total annual cost of the system. This cost was divided into
the capital cost due to the tunnel length (Ny), the number of trucks (Ny), the fan capacity (Wg),
the refrigeration capacity (Wg), the heat exchangers surface areas (Ag, Ac), and the operation
cost due to energy consumption of refrigeration cycle and fans, as well as the cost of cooling

water consumption (my). All the elements of the capital cost obey the economy of scale laws.
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Fig. I Representation of industrial tray tunnels given in [1].
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The aim of the present work consists of using a similar representation to that given in [1] in
order to deduce a simple model more appropriate for carrying out an intensification calculation.
Thus, it is assumed that the system operates at nominal conditions in such a way that the fans
and the cooling medium have finite maximum heat capacities. Therefore, when their energies are
intensified, they do not constitute variables but constants to be added to the refrigeration energy.
For instance, if the air flow rate and the number of trucks are constant then, a constant overall
heat transfer coefficient between the material and the refrigerant at the evaporator (AU) will be
considered. Note that the air, which is considered as an intermediate fluid, will not appear
explicitly anymore in the present treatment. Knowing the temperature Tac is equivalent to know
the temperature of the refrigerant at the evaporator. In the same manner, for a given water flow
rate, the overall heat transfer coefficient (AU() between the refrigerant in the condenser and the
outdoor air, will be considered as constant. Moreover, for exergy calculations it is quite
convenient to consider that Ty, =T;y=T,. In order to further simplify the model, the cooling load
is completely balanced by the heat removed from the food, i.e., the fan power does not
contribute to the refrigeration load. Although actual chilling tunnels operate in a discrete
manner, we represent the succession of material batch as a continuous flow of mass. These

hypotheses allow the endoreversible model shown in Figure 2 to be applied.

Tc

2

Fig. 2 Endoreversible model of a typical industrial tray tunnel.

Considering that the masse flow rate (/m) is the only optimization variable, then the output
temperature (7,,,) will be free to change. This is a major difference with respect to the initial
optimization carried out by Kiranoudis and Markatos [1]. Although, in practice, the food output

temperature is not allowed to vary outside a specified interval, our theoretical study override this
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limit. In addition, assuming that the heat conduction of the slabs is infinite, the food will have a
defined temperature for a given position in the tunnel. Thus, the output temperature will be the
equilibrium temperature, necessary to carry out the overall balance of energy and exergy. The
effect due to heat conduction is taken into account by the overall heat transfer coefficient in the
evaporator. Contrary to Kiranoudis and Markatos [1], who adopted a constant freezing point and
a correspondent latent heat of chilling as shown by the dashed line in Figure 3, in this work the

apparent specific heat described by Chen’s [5] is used.

According to Chen’s model, the apparent specific heat below the freezing point is given by the

following equation:

(2,0 =, )Lotf

2 [l

c =1.55+1.26x, —
4

apparent

where:
C ypparem = @pparent specific heat, kJ/(kg.K)
X, = mass fraction of solids
x,,, = mass fraction of water above the initial freezing point
X, = mass fraction of bounded water
L, = latent heat of fusion of the water = 333.6 kl/kg

t, = initial freezing point of food, °C

t = food temperature, °C

The integral form of this equation is shown by the continuous line in Figure3. It is apparent that
this integral represents the enthalpy of the food as a function of temperature. Note that above the
freezing point the specific heat of slabs, cg, is taken constant, equal to ¢,ufe. The experimental

values of the specific heats, for a wide range of foods, can be found in the open literature.
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Fig. 3 Specific enthalpy as a function of temperature of meat (Beef round, full cut, lean).

Considering the tunnel as a heat exchanger, the heat transfer and the temperature profile can be

calculated from the following ordinary differential equation:

mcg.dl =—(T -T;).AU ;. dx, (1)
where:

X = relative position in the tunnel from the entrance to the exit

T = food temperature at position x

T = refrigerant saturated temperature at the evaporator

¢ = specific heat of the food.

Therefore, the total refrigeration load can be expressed as:

T,

ot

0, =— jm.cs (T).dT . 2)

T

The total heat transferred by the condenser is given by:
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Q0. =AU..(T,-T,), 3)
where:

T = saturated temperature of the refrigerant in the condenser,

1, = temperature of the environment.

It should be noted that the superheat of the refrigerant is not taken into account because it does
not fundamentally change the dynamic behaviour of the system. For example, a desuperheating
of 100 K is responsible for only 20% of the total heat rejected at the condenser, therefore the
error introduced in the saturated temperature will be roughly of 2 or 3 K. It obvious that in the

case of refrigerants having a positive ds/dT at the dew line, no error will be introduced.

Internal irreversibilities due to the refrigeration system are introduced. To that purpose, we keep
the simplified approach given in Kiranoudis and Markatos [1], that allows the thermodynamic
cycle and the compressor efficiencies to be determined. By considering an ideal refrigeration
cycle including an adiabatic throttling process and considering an incompressible fluid, the

following relations can be written:

Qp = [AhR —Cp (TC —-T; )]‘mR > 4
T
Q¢ =| Ahy _—_CR(TC —TE) Mp %)
T,
T.-T
We=0,-0p =Ahpm, —<—%. (6)
T,

Where,

Q. = refrigeration load

Q. = heat rejected at the condenser

W, = work received by the refrigerant

¢, = mean specific heat of the refrigerant between T and Tg
Ah, = refrigerant specific enthalpy of evaporation at T

my, = refrigerant mass flow rate



146

In this model, the specific heat of the refrigerant, cg, is assumed to be constant and it is evaluated

at the nominal operation point, while Ahy, is calculated as:
Ah, =a+b(T, ~T,°). @)

TE0 is the evaporator temperature at the nominal operation point. The coefficients a and b are

calculated from the tables. Even though, this relation gives a good level of realism, it should be

pointed out that it is not suitable for all refrigerants and evaporation temperatures.

Introducing the compressor isentropic efficiency, 7z, the input electrical power is expressed by:

w="e (8)

MR

3. COOLING POWER INTENSIFICATION

Sorin and Rheault [6] have used the system exergy output to intensify chemical separation
processes. They showed that the transfer of exergy can be explained as the product of the mass
flow rate and an intensive quantity difference, which allows a very simple representation to be
obtained. In this paper, the same method is applied for optimizing the cooling power in deep

chilling tray tunnels.

v

Fig. 4 Exergy balance.
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The exergy balance around the general system shown in Figure 4, yields:
W=AE+D. 9

Where W is the supplied power, AFE is the rate of exergy increase associated with the mass flow

rate, and D the rate of exergy destruction. Using the definition of exergy given by:

AE = AH —T,AS (10)

and considering a constant specific heat, cs, yields:

T,

AE =¢,(T,, -T,)~T, Tcsd—T,

out
Ty

out

AE = —c; (TO -T )+ Tic, ln(i),

out

T
AE:~QE(1—?°). (11
Where,
Op =c¢5 (To "Tom)’
~ T.-T
T — 4] out . (]2)

T
ln[OJ

7‘()1'”
According to the Equation (11), the change in exergy can be written as the product of the

refrigeration load (Qg) and an equivalent temperature potential 6 = (1 -7, /f), thus:

AE=-0Q,0 . (13)
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In general, the evaluation of exergy destruction, D, must include various losses and non-
linearities that will be detrimental to the comprehension of more essential exergy transfers. A
more detailed analysis of the numerical simulation will be discussed in the following sections;
thus, herein an ideal refrigeration system that rejects heat at a temperature T above the
environmental temperature 7Ty, is assumed. Therefore, the only irreversibilities are the heat
transfer taking place at the evaporator and at the condenser, respectively. Under these conditions,

the exergy balance around an ideal heat pump can be written as:
Q0. =06, +W.
Using the first law of thermodynamics yields:

(0, +W)h. =0,0, +W

QE(QC_HE):W(l—HC)' (14)
In addition, the Equation (9) can be rewritten more explicitly as:

AE,, =P+D, (15)

where, AE,,, represents the rate of exergy expenditure and P the exergy power associated with
cold production. Further, using Equations (13) and (14), the destruction of exergy power is

written as:
D=0,(6-6,)+(0, +W)b,. (16)

This equation allows the exergy transfer to be summed up on a simple graphical representation,

as shown in Figure 5.
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Fig. 5 Graphical representation of the exergy transfer.

Since Ok is a monotone increasing function of (& -6, ), it can be clearly seen from this figure

that for a constant &, there exists a value of @ for which P reaches a maximum. Moreover, it

can be also observed that this maximum does not depend on the dimensions of the system but
rather on the temperatures. Although most of the optimization techniques consist of finding a
maximum energy efficiency for a given exergy expenditure, i.e., by changing the allocation of
system dimensions, instead this work looks for the maximum exergy production (i.e., by
changing the system operation variables), together with the associated destruction of specific
exergy, a useful efficiency-like indicator to be determined when the process output is a product.

The destruction of specific exergy is defined as:

A7)

3T

Due to conduction heat transfer, both Qg and & increase with increasing ] (see the Figure 5).

Thus, the exergy power destruction results in a monotone increasing function of (€ -6;), i.e.,
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the mass flow rate. However, for an infinite mass flow rate, the exergy power destruction will

reach a maximum with 6 equal to zero (i.e., the output temperature becomes equals to the input
temperature). As a consequence the exergy power destruction per unit of mass tends to cancel.
Taking into account that the exergy power destruction flattens out when the production falls, the
destruction of specific exergy passes through a maximum at a given production rate. It is
obvious that the destruction of specific exergy stands for the generation of irreversibilities per

unit of the mass product and represents the effort spent per unit of mass by a finite-time process.

4. A STUDIED CASE

Kiranoudis and Markatos [1] presented the optimal design of a 1100 kg/h capacity tray tunnel
handling meat 2 kg/kg db wet. Under this condition, the refrigerant temperature was -32.7°C at
the evaporator and 32.6°C at the condenser. The inlet temperature of the meat was 20°C and the
targeted output temperature was -18°C. The data presented by the authors are quite useful
because the knowledge of the meat and the refrigerant properties can be used to estimate the
value of the overall heat transfer coefficients AU and AU at the evaporator and the condenser
respectively. In addition, in the present work the same compressor efficiency, i.e., 70%, as that
reported by Kiranoudis and Markatos is used. Furthermore, the meat properties [5] are

reproduced in Table 1:

Table 1 Moisture content, protein content, initial freezing point, and specific heats of beef

steak [5]

Moisture Bound Initial Specific Specific Latent

content, Protein, water, freezingheat above heat below heat of

% % % point, freezing, freezing, fusion,

Beef Xuwo X, X} °C  kJ/(kg.K) kJ/(kgK) KJ/kg
Round, full cut, lean 70.83 2203 xy04x, -1.7 3.52 2.12 237

It is assumed that ammonia is used as the refrigerant fluid having the thermophysical properties

at nominal operation point listed in the Table 2:
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Table 2 Thermophysical properties of ammonia

Ammonia Heat capacity of the liquid phase Latent heat of vaporization
Formula cr=0.5*(c AT+ (TH)) Ahg=a+b(Te- T
Parameters T.’=32.6°C, T;"=-32.7°C

Results cg~4.652 kKl/(kg. K) a=1368 kl/kg

b=-2.974 kJ/(kg.K)

For a given evaporator temperature Tg equal to the design value, the mass flow, m, is changed
(1.e., the output temperature, T,,) in order to maximize the cooling power P and to minimize the
destruction of specific exergy d. At the nominal evaporator temperature of -32.7°C, the results

are shown in Figure 6 as a function of the relative mass flux, i.e., the ratio between the actual

flow rate and the initial flow rate (m/m,). For each mass flow rate, the corresponding output

temperature is also shown along the axis.
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Fig. 6 Exergy power and destruction of specific exergy as a function of

relative food mass flow rate.

This figure shows the existence of two maximums, one for the exergy power and the second for
the destruction of specific exergy. These maximums can be used to identify three different
regions. The region located between the two bounds is important because here, the exergy power

increases with decreasing the specific exergy, which corresponds to an increase of the objective
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function. It is obvious that the system should be optimized in this region, called the
intensification region. Further, within the regions located at the left and the right sides of the
figure, both indicators (d and P) have opposed effects. This means that when the exergy power
increases (positive effect), the destruction of specific exergy increases (negative effect) and vice
versa. Thus, no optimization can be carried out within these regions. It is important to remark
that in the intensification zone, the trade off between high mass flow rate (quantity) and low
output temperature (quality) depends on the operational requirements. Moreover, it must be
pointed out that the maximum of the destruction of specific exergy, shown in Figure 6, is not
systematic; it depends on the internal and external irreversibilities of the refrigeration system and

on the variation of the specific heat with temperature.

By assuming that the system operates under nominal conditions and the quantity must be
intensified then, it is observed that the exergy power increases (shift toward the right side of
Figure 6). This exergy power represents a compromise between the quality and the quality.
When this compromise reaches its maximum, the food mass flow rate should not be increased
any more; from this point the exergy power starts decreasing. Thus, the maximum of exergy
power represents a limit for quantity intensification. In turns, assuming the same operation
conditions and the quality must be intensified then, the food mass flow rate must be decreased in
order to obtain a decrease in the output temperature. Moreover, a quality intensification produces
a shift towards the left side of Figure 6 where the destruction of specific exergy increases. Since
the destruction of specific exergy represents losses, this maximum should be avoided. It is

obvious that this maximum represents a limit to quality intensification.

For mass flow rates corresponding to the two extremities of the intensification interval, it is
possible to determine the output temperature of the food. To this purpose, for each specific food
mass flow rate, a temperature profile must be calculated along the tray tunnel. These profiles are
shown in Figure 7. The higher temperature profile corresponds to the maximum cold production

while the lowest one, corresponds to the maximum destruction of specific exergy.
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Fig. 7 Food temperature profiles in the tunnel.

Further, if the evaporator temperature is allowed to change then, the representation of the
problem becomes three dimensional. In this new representation, the first independent variable is
the food mass flow rate that is linked with the temperature level, the second independent variable
is the evaporator temperature while the optimization functions are P or d. The resulting 3D
surfaces are shown in Figure 8. These surfaces represent extruded images of the curves plotted in
Figure 6 as a function of the evaporator temperature 7%, as if a series of Figure 6 was generated
for different evaporator temperature. Since, in reality, the food output temperature is not
supposed to change because it must fulfill specified sanitary raisons, the introduction of a new

optimization variable, i.e., the evaporator temperature, gives way to the following analysis.
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Fig. 8 Optimization surfaces; (a): Destruction of specific exergy, (b): Exergy power.

For each evaporator temperature, a mass flow rate exists for which the output food temperature
matches the desired target (-18°C for the present case). The line corresponding to this
temperature is shown in the Figure 8b. In the same manner, we could hypothetically operate the

system at a constant mass flow rate and let the output temperature to change. This particular case
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is also represented in Figure 8a. It can be observed from these 3D surfaces, and in particular
along these two particular lines, that no absolute throughput intensification is possible since both
the exergy power and the specific exergy destruction increase continuously with decreasing the
evaporator temperature, Tt. However, new indexes that represent the relative exergy power and
the relative destruction of specific exergy can be defined. At a given evaporator temperature,
they are respectively the actual exergy power divided by the maximum possible exergy power
and the actual destruction of specific exergy divided by the local maximum of specific exergy
destruction. Thus, the performance of the actual process is compared with that of an

unconstrained system where the food mass flow or the food output temperature are variables.

In Figure 9, the food output temperature corresponding to the maximums of these indicators
maximums is plotted as a function of the evaporator temperature. The band delimitated by these
two lines is the intensification zone defined above. Now, for a given output temperature (the
horizontal line on Figure 9), it can be observed that two evaporator temperatures exist for which,
the given output temperature corresponds either to the local maximum of exergy power (at the
left) or to the local maximum of the destruction of specific exergy (at the right). To keep the
output temperature constant, the evaporator temperature must be decreased when the mass flow
rate is intensified. As a consequence, in order to intensify the quantity, the evaporator
temperature must be lower than its nominal value. However, the evaporator temperature should
not drop beyond a certain limit. This limit is encountered when the food mass flow rate
corresponds to the local maximum of exergy power. Below this limit, the exergy power goes
below the local maximum. As a consequence, an intensification zone can be defined for the

evaporator temperature when the output temperature is constant.
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Fig. 9 Bounds of the output food temperature as a function of evaporator temperature.

Figure 10, represents a view of Figure 8 in the m-Tg plan. In the same manner, the two mass flow
rates corresponding to the above defined intensification bounds are plotted as a function of the
evaporator temperature. The fixed mass flow rate crosses these lines at two particular points that
define two specific evaporator temperatures. These special cases are encountered either when the
fixed mass flow rate corresponds to the local maximum of specific exergy destruction (at the
left) or when the fixed mass flow rate corresponds to the local maximum of exergy power (at the
right). If the food mass flow rate is constant then, the evaporator temperature must be lower than
the food output temperature. Thus, in order to intensify the quality, the evaporator temperature
must be lower than its nominal operation value. However, the evaporator temperature should not
approach a given limit where the food mass flow rate corresponds to the local maximum of
specific exergy destruction. Figure 10 shows the intensification zone for a constant mass flow

rate thereof.
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This paper shows that the intensification of chilled food production is not a straightforward

process due to the fact that not only the food mass flow rate should be considered but also the

level of the output food temperature. From this analysis the following question arises: is it better

to have a high mass production at high food temperatures, or rather reduce the mass production

but reaching lower output food temperatures? As an answer to this important question, an

indicator was found that represents a compromise between quantity and quality: exergy, since it

is the product of the extracted heat (Q) and the Carnot function (5 ).

The destruction of specific exergy, in addition to the exergy power, were proved to give useful

information on the system behavior. Depending upon the priority, i.e., quality or quantity, the

operator is able to select an operating mode within well-specified limits.
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When the food mass flow rate or output temperature is constrained, it has been shown that an
intensification zone could be defined, provided that the evaporator temperature was considered

as an optimization variable

In order to carry out this analysis, we ignored the limitation that normally applies to the food
output temperature due to sanitary constraints. In addition, the numeric calculations did not
include the compressor capacity and temperature limitations. It must be pointed out that the final
optimization of a food deep chilling tray tunnel will depend on factors such as economic and

schedule constraints, which were not considered in the present study.
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DISCUSSION GENERALE ET CONCLUSIONS

La thermodynamique en temps fini est un outil fondamental parce qu’elle s’appuie sur des lois,
thermodynamiques et physiques, non pas spécifiques a une technologie mais universelles. A cet
égard, elle nous oblige a saisir I’essentielle, c'est-a-dire, qu’une quantité d’énergiec ne peut
fournir plus de travail qu’elle n’en contient, et que cette quantité de travail dépend d’un
potentiel, autrement dit, d’une intensité, mais aussi que cette quantité d’énergie, si elle doit étre
fournie en temps fini, ne peut pas circuler autrement que par une différence de potentiel,
autrement dit, une force motrice. Or, la « vitesse » de I’énergie va a I’encontre de sa qualité. A
cause de cela, la capacité¢ d’un systeéme est quelque fois limitée. Deux formes d’optimisation
proviennent de cet antagonisme. Elles touchent I'intensification et I’efficacité, respectivement
quand les parametres de fonctionnement ou les paramétres de taille peuvent étre modifiés. La
premiere de ces optimisations a lieu a I’étape de fonctionnement, la deuxieéme pendant I’étape de

conception.

Les conclusions rendues par la thermodynamique en temps fini peuvent étre d’ordre théorique,
peut-étre loin de la réalité, mais c’est le prix a payer pour comprendre I’essentiel. Elles peuvent
néanmoins étre trés pratique quand certaines hypothéses empiriques sont utilisées. Notamment,
il est possible de dériver des modeles simplifiés en fonction de variables rencontrés en pratique,
des variables de fonctionnement et des variables relatives aux ressources finies. Contrairement
aux modeles détaillés, il est possible d’avoir une vision globale en fonction de variables dont
Pimpact est primordial. Qu’il s’agisse de modeles calibrés ou de modeles par régression, les
avenues sont nombreuses : prédiction, diagnostic et aide a la conception. Nous I’avons démontré
en étudiant le systtme de réfrigération et de chauffage des supermarchés, un secteur ou la

problématique énergétique est criante mais que peu de gens semblent comprendre.

L’analyse exergétique, quand elle se greffe a la thermodynamique en temps fini, permet de
quantifier les irréversibilités. Elle nous aide a comprendre quelle pénalité doit étre payée pour

produire plus vite. L’exergie permet de quantifier sans ambiguité ce qui est consommé, ce qui
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est perdu et ce qui est produit. Comme nous I’avons vu dans le cas d’une chaine de congélation
pour aliments, les pertes exergétiques spécifiques et la production exergétique fixent certaines
bornes pour I’intensification de la production. Ces critéres permettent de faire la synthése entre

une intensité, le niveau de température et une extensivité, le débit massique.

La réfrigération est un vaste domaine qui intéresse aussi bien les physiciens et les ingénieurs que
les consommateurs. Pour cette raison, les champs d’étude a ce sujet sont divers; ils touchent
I’éducation (la compréhension sur un plan fondamental), I’optimisation, la conception. Or, dans
ce paysage, on peut identifier, du point de vue environnemental, une faille évidente en ce qui
concerne le froid commercial. Il s’agit, en particulier, des systémes frigorifiques installés dans
les supermarchés. Comme nous I’expliquons dans notre premier chapitre (La problématique du
froid commercial), les systémes de réfrigération li€s aux supermarchés consomment une quantité
importante d’électricité. Cette consommation représente, a 1’échelle du supermarché, la moitié
du total et, a I’échelle nationale, 4% de la production électrique globale. Ceci est dii au grand
nombre de supermarchés (34 250 aux Etats-Unis). Or, si la facture énergétique est imposante, la
facture environnementale I’est aussi car il faut souvent briiler des combustibles fossiles pour
produire I’électricité. Ainsi, les supermarchés générent indirectement des gaz 2 effet de serre.
Cependant, il ne faut pas oublier que ces supermarchés ont aussi un impact direct sur le
réchauffement climatique. Les fuites de réfrigérants, souvent incontournables, relichent des
substances volatiles qui, si elles ne sont pas destructrices de la couche d’ozone, posseédent un

potentiel de réchauffement climatique.

Parmi les solutions proposées pour réduire la quantité de réfrigérant ou bien pour améliorer
I’efficacité des systemes frigorifiques, il en est une, a priori triviale et redoutablement efficace,
qui pourtant peine a étre appliquée. Il s’agit, pendant I’hiver, de récupérer la chaleur dégagée par
les systemes frigorifiques pour chauffer le secteur de vente. Nous en venons a la conclusion que
cette inertie a mettre en application une solution déja bien connue dans le secteur des batiments
commerciaux provient d’'un manque de communication entre deux corps de métier, les
chauffagistes et les frigoristes. A 1’évidence, il existe une incompréhension que nous avons
voulu éclaircir dans le présent mémoire. Cette confusion émane principalement de I’interaction
qui existe entre le systeme frigorifique et le batiment. Cette particularité fait du supermarché un

batiment commercial & part. En effet, une partie de la charge de chauffage de ’espace de vente
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provient de la fuite de chaleur qui a lieu entre I’air ambiant et les rayons frigorifiques. D’autre
part, cette fuite est aussi la charge de réfrigération; 1a se situe ’ambivalence. Le travail dépensé
pour déplacer cette énergie dépend de la température de rejet (au condenseur) du systéme de
réfrigération qui peut étre, au choix, une température ambiante élevée ou une température
extérieure faible. De ce constat nait la question : faut-il récupérer la chaleur ? A mieux y

réfléchir, la réponse a cette question ne semble pas limpide.

Pour obtenir une réponse claire, un modele idéal simplifi€ est utilisé dans une premiére étude
(« A model for energy analysis in supermarkets »). Ce modele permet de discerner les différents
flux d’énergie. De cette maniere, il est possible de comprendre I’interaction qui existe entre le
batiment (isolation thermique, charge interne) et le systeme frigorifique (COP, récupération de
chaleur). L’efficacit¢ du supermarché en fonction de la température environnementale est
déterminée. Elle dépend de trois parametres adimensionnels que sont I’isolation thermique, la
charge interne et le facteur de récupération. Il est démontré que récupérer la chaleur permet de
baisser la consommation énergétique. En outre, comme le systeme de réfrigération est supposé
idéal, Defficacité calculée représente la cible optimale a atteindre, jouant le méme role que
I’efficacité de Carnot. Si les paramétres macroscopiques d’un supermarché réel sont connus, il

est alors possible de comparer sa consommation énergétique avec I’optimal théorique. On

obtient ainsi un critere de performance calculé sur une échelle absolue.

Pour valider les conclusions théoriques de cette premiere étude, nous avons analysé le détail de
la consommation énergétique d’un supermarché Loblaw en fonctionnement 2 Montréal, Canada.
On peut observer qu’il s’agit d’un batiment a bilan positif. C'est-a-dire, qu’en hiver, le bitiment
produit plus de chaleur qu’il en a besoin. C’est dans une deuxie¢me étude scindée en deux parties
(« Endoreversible modeling as a pre-disign tool for the winter integration of HVAC and
Refrigeration in supermarkets, Part I: advantage of heat recovery, Part II: optimization of heat
recovery, comparison with data») que nous traitons de la réalisation technique de la
récupération de chaleur. Dans certaines régions du monde (par exemple au Nord-Est de
I’Amérique) ou I'hiver représente une période importante de ’année, un potentiel important
d’économies énergétiques est identifié. Pour mieux comprendre I’importance de la récupération
de chaleur, dans la premiere section de I’étude, le systeéme de réfrigération idéal est comparé

avec le systtme CVC&R classique. Un modele exergétique simple permet de trouver le
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minimum de consommation énergétique. Cette consommation correspond a celle d’un systéme
frigorifique idéal a deux pompes a chaleur; I’une pour la réfrigération, I’autre pour le chauffage.
Par ailleurs, en utilisant la premiére loi de la thermodynamique, on démontre qu’augmenter
I’éclairage diminue la charge de chauffage mais augmente la consommation énergétique globale.
Un modele endoréversible du systtme CVC&R traditionnel est présenté. L’utilisation des
potentiels thermiques permet de déterminer le travail consommé. Ce travail est représenté sous
forme de surfaces sur un graphique exergétique. En soustrayant les surfaces correspondantes au
travail idéal, on peut identifier la destruction de travail et comprendre I’avantage de la
récupération de chaleur appliquée au cas des supermarchés. Dans la deuxiéme section de I’étude,
la modélisation endoréversible est utilisée pour analyser deux formes de récupération de la
chaleur utilisées dans un supermarché pilote totalement instrumenté. Le modele obtenu a pu é&tre
validé par rapport aux données mesurées. De fagon synthétique, la méthode utilisée permet de :

- mieux comprendre I’avantage que représente la récupération de chaleur;

- prédire le comportement général d’un systeme et le diagnostiquer;

- déterminer la meilleure option technologique avant de passer a 1’optimisation

détaillée.

Cependant, la production du froid commercial commence en amont, pendant la congélation des
aliments. Une derniére étude (« Thermodynamic bounds for food deep chilling tray tunnel
operation ») porte sur I’optimisation des chaines de congélation. Comme nous le montrons dans
les études précédentes, I’analyse exergétique permet d’améliorer 1’efficacité d’un systeéme de
conversion d’énergie. Par ailleurs, I’analyse exergétique, quand elle se base sur un modele
endoréversible simple, permet de trouver la valeur des variables de fonctionnement qui intensifie
la production d’un procédé. Dans le cas des chaines de congélation, 1’évaluation de la production
se base sur sa quantité, le débit massique de nourriture, mais aussi sur sa qualité, la température
de sortie des aliments. La maximisation de la production exergétique permet de résoudre se
compromis car I’exergie prend en compte I’énergie mais aussi le potentiel thermique. La
destruction d’exergie spécifique est aussi un critere important. Elle représente une forme
d’efficacité qui prend son sens parce que le systeme posséde des ressources finies (par exemple
la conductance thermique). Ces deux critéres de performance permettent de choisir un mode de
fonctionnement dans une gamme bien définie, en fonction de la priorité du gestionnaire qu’elle

soit basée sur la qualité ou la quantité. Dans le cas particulier out le débit massique, ou bien la
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température de sortie, est fixe, il est possible de définir une zone d’intensification a condition
que la température de 1’évaporateur du systeme de réfrigération soit considérée comme une

variable supplémentaire.

Plusieurs prolongements a notre travail sont possibles :

- Aborder l'optimisation des supermarchés en été, c'est-a-dire, passer de la
problématique de chauffage a la problématique de climatisation, en tenant compte de
la variable humidité. Quelle technologie, autrement dit, quelle configuration est la
plus porteuse ? Quels sont les paramétres de fonctionnement optimaux, notamment

en ce qui concerne les températures ?

- Concernant les tunnels de congélation, il pourrait étre intéressant de savoir comment
varie la dite «zone d’intensification » en fonction de 1’allocation des ressources

finies, notamment la conductance thermique.
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Abstract

A simple supermarket energy model that takes into account the following irreversibilities: external load passing through the walls, heat leakage
between cold display cases and warm selling area. and electrical heating is developed. The analysis carried out with this model demonstrates that
the energy requirement as a function of the external environmental temperature depends on the following non-dimensional parameters: the heat

recovery, the building thermal insulation and the internal load.
(€ 2005 Elsevier B.V. All rights reserved.

Keywords: Supcermarket; Energy anatysis; Energy recovery: Thermodynamic modelling

1. Introduction

During recent years a considerable rise of public conscious-
ness around planet issues, such as ozone depleting gases and
global warming effects, has been observed. Important interna-
tional efforts were deployed to establish world-wide agreements
devoted to limit the impact that the social activity has on the
environment. Within the United Nations Framework Convention
on Climate Change (1992) a determination of a full inventory of
green-house effect gases was established. As a result of this
major effort, the Montreal protocol approved in 1992 tackled the
use of ozone depleting gases and abolished the world-wide use of
fluorocarbon with chlorine (CFC) and proposed a progressive
diminution of hydrofluorocarbon (HCFC) which should lead to
their total disappearance before the year 2030. Furthermore, a
tremendous progress was made with the Kyoto protocol in 1997
which addressed the necessity to maintain a reasonable low
concentration of green-house effect gases in the atmosphere:
thus, to establish a regulation around the use of HI)C’s.

In this context, supermarkets play an important rofe for two
raisons: (i) they leak to the atmosphere up to 250 kg/year of the
CFCs (for a typical supermarket) used as refrigerants and (i)
supermarkets are considered as major energy consuming
commercial buildings indirectly contributing to CO, emissions.

* Corresponding author. Tel.: +1 514 340 4192x4522; fax: +1 514 340 4192.
E-mail address: alberto.teyssedou@polymetl.ca (A. Teyssedou).

0378-7788/% — see front matter € 2005 Elsevier B.V. All rights reserved.
doi:10.1016/j.enbuild.2005.07.006

As a consequence, there was a need for creating a global predic-
tor tool, i.e. the total equivalent warming impact (TEWI). This
tool allows green-house effect gas emissions to be evaluated in
terms of an equivalent quantity of CO,. For instance, in Canada,
those emissions represented 484.000 kt of CO, in 1997 where
6.3% were produced by the commercial use of energy resources.
Supermaurkets taken apart were responsible for 7000 kt. To better
explain this problem one should consider that the energy
consumption of a supermarket represents around 800 kWh per
year per unit surface; 50% of this energy is used by refrigeration
systems. This can be understood by the use of very low
temperature freezers (—25°C) and moderate temperature
refrigerators (5 °C) located in a space that is maintained at a
room temperature of 20 °C. Several work were carried outto show
the alternatives that can be used to upgrade the performances of
such systems [1], among them we can cite: diminishing the
quantity of refrigerant, diminishing the leakages of refrigerant,
the use of natural refrigerants, the heat recovery from chiller
condensers, the improvement of refrigeration efficiency and the
use of low humidity level HVAC systems that also recover heat
from one section of the building to another. However, what
particularly drew our attention is the fact that supermarkets are
positive balance buildings [2]. Thus, ifunder appropriate climatic
conditions heatrecovery is considered, no heating neithercooling
energy would be required along the year. Here, we do not address
the problem of energy optimisation by dehumidification. Another
important aspect that must be pointed out is the fact that
refrigeration systems are designed for an outdoor temperature

ENB-1978; No of Pages 8
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encountered in practice only few hours per year as happens in
several Canadian cities (for example, in Québec city).

1.1. The technology

The determination of the appropriate technology required in
order to make supermarkets environmentally friendly buildings
still remains an open question that must be addressed.

Many attempts have been carried out in order to reduce the
consumption of primary energy. One of these attempts consists
of developing the cogeneration [3], i.e. a combination of
different forms of energy, for instance, ‘“Combined Heating and
Power” (CHP) and “Combined Cooling Heating and Power”
(CCHP) with absorption chillers. The aim of this technique is to
increase the overall efficiency of energy production systems
that consequently limits CO, emissions. It is obvious that
another and very important approach consists of increasing the
efficiency of energy consumption systems. For the refrigeration
units used in supermarkets, this point of view implies the use of
one or a combination of the following technologies:

- a secondary fluid loop;

- integrated HVAC systems:

- variable head-pressure set point:

- variable speed control electrical motors;
- controlled sub-cooling;

- cascade refrigeration systems.

Modern supermarkets use a heat recovery technology that
allows the high temperature superheated refrigerant at
compressor outlet to be used as a heat source for the domestic
water or to meet part of HVAC needs. However, these systems
are not able to take a total advantage of the heat recovery
potential. In order to reach such a goal it is still necessary to
overcome important heat transfer and temperature control
problems. Indeed, refrigerant two-phase flow is hard to handle,
namely when condensers are far from the machine room. This
limitation initiated the recent use of a secondary fluid for heat
recovery [4]. This is a well known practise encountered in
modemn commercial buildings.

1.2. The muin issue

As can be expected the solution to the energy recovery
problem is not straightforward. One of the principal problems
consists of determining the best layout of a system. Therefore,
there is a necessity for developing accurate prediction models
which must be able to identify the factors that may affect the
supermarket overall energy consumption.

The following two types of models are identified [5]:

(1) The forward meodel is based on the use of engineering
equations that incorporate the physics of the problem,
however, it requires a large amount of parameters usually
determined from numerical simulations (validation of
models). It must be pointed out that the relevance of some
of these parameters is not easy to be establish. On the other

hand, these models require high computing power and their
optimisation depends on the skill of experimented users.
Therefore, even though many retrofits are usually tested by
using these models, it is almost impossible to determine a
best design. Recently, Katipamula and Claridge [6] and Liu
and Claridge [7] proposed a much faster simplified
approach based on the use of a reduced number of
parameters. The applicability of this method was compared
with detailed simulation programs according to the
ASHRAE Simplified Energy Analysis Procedure [8].

(2) The reverse method, much simpler, consists of using a
mathematical regression that permits to identify the most
important parameters that control the processes. Due to the
fact that some parameters may have not necessarily a
physical meaning, the predictions of these methods cannot be
extended to conditions that are outside the range of the
available data.

These methods allow the future energy requirement to be
predicted, i.e. they can be useful to quantify the real impact of a
retrofit or can also serve to identify malfunctioning components
[9]. Thus, if the data are sufficiently accurate, then energy
conservation strategies can be identified, for example, the
optimisation of operation strategies and control schedule [10].

These models, in general. do not explicitly take into account
the dynamic relation that exits between the building envelope
and the system itself. It must be pointed out that this dynamic
relation constitutes a key factor for carrying out a low-energy
consumption system design [11]. To this aim. this paper
presents a simple ideal model that has been developed based on
thermodynamic fundamentals. By taking into account few
sources of irreversibilities, an ideal energy consumption
objective function, that plays the same role as the Carnot
efficiency was found. Thus. the use of a thermodynamics
approach, away from technological complexities, allows a
fundamental qualification of the phenomenon to be determined.

2. The model

We consider a supermarket represented by two interior spaces
as shown in Fig. 1. One space is kept at a constant cold
temperature {7_ = —20 °C) and the other at a constant warm
temperature (7., = 20 “C). The whole system is surrounded by the
environment that is considered to be subjected to a varying
temperature (7). This temperature is varied from extreme cold
(—40 °C) to extreme warm (35 °C) conditions. The heat flux
(Oi) also called the refrigeration load. takes place between the
two interior spaces. This flux, associated to the interior
temperature difference (T, — 7_), is directly proportional to
the global heat transfer coefficient (UA);,, a property that
belongs to the interior wall. Thus:
Oimt = (UA), (T- ~ T) Q2.1

The arrow in the figure indicates the direction of a positive
flux. In addition, the supermarket is assumed to be fuil
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Fig. 1. Schematic of an ideal supermarket.

thermally insulated from the environment with the exception of
the wall that separates the warm interior space from the
environment.

Qext = (UA) (T4 — To) 22

The resulting heat flux. called the global exterior load,
depends on the global heat transfer coefficient of this wall. Fora
constant interior temperature, this heat flux varies linearly with
the exterior temperature. Moreover, this heat flux also accounts
for the following thermal loads: transmission, solar radiation
and infiltration [8]. This model does not take into account the
latent heat load associated to the humidity transported by
HVAC from its fresh air inlet.

Two heat pumps (1 and 2) cool the cold space. Part of the
heating requirement in the warm space is, however, met by the
pump | that recovers energy while pump 2 rejects heat to the
environment. Together these pumps consume work W, and W,,
respectively. During the summer, the air conditioning of the
warm interior space is provided by a third heat pump (3)
consuming W3. On the other hand. during the winter, an electric
heater (W,) provides the necessary heat. As mentioned before,
this work can also represent electrical or different types of fossil
consumed energies. In addition, the electrical resistor 5 stands
for the internal load (We) associated to lighting or other
miscellaneous use.

3. Analysis

‘The application of the first law of thermodynamics for both
the cold and warm spaces yields:

For the cold space
O = Qi+ OQp

where a new parameter (¥) that takes into account the portion of
refrigeration load recovered by pump 1, is introduced, thus:

Oit = rQin (3.1
Qp = (1 = r)Qnt (3.2

For the warm space: heating mode

It the warm space heating load is higher than the energy
recovery, i.e. Qn1 < (Qint + Qext) — Were, then, there is a need
for heating and W, can be written as:

Wy = (Qim + Qext) - (Qal + WClr:) (3.3)
For the warm space: air-conditioning mode

If the warm space cooling load is positive, ie.
Weie = (Qini + Qex) > 0, then, there is a need for cooling
and Q;3 can be written as:

Qi3 = WCle - (Qim + chr)

By using the second law of thermodynamics, the coefficient
of performance of an ideal heat pump can be written as:

(3.4)

1

Cop, =T
1

R Tmr—n
1

COP; - —————

T =)

Then the work consumed by the heat pumps can be written as:

Wi ZQu(%—l) (3.5)

W, = Q,»z(;ﬂ— 1) (3.6)

W3 *QiS(;I:““l) (3.7
1

The optimisation of the energy consumption corresponds to
the minimisation of the total work as a function of both the
recovery energy factor () and the temperature 7, of the
environment. Therefore, it is necessary to distinguish three
operating modes that are mainly controlled by the outdoor
temperature conditions. These modes are:

(1) Heating mode: The heating power W, is necessury because
the recovered heat is not enough to maintain the
temperature of the warm space.

(ii) Recovery mode: The recovered heat is sufficient to cover
the total heating load of the supermarket.

(iii) Cooling mode: In order to maintain the required
temperature of the warm space constant, it is necessary
to introduce a cooling load. Thus, in this mode the heat
pump 3 is running while the heat recovery as well as the
electrical heaters are shut down.

Itis obviousthat the analysis of such a system cannot be carried
out without calculating the temperatures in the different zones.

3.1. Heating temperature

Assuming that a particular outdoor temperature exists for
which, the heating load matches exactly 100% of the energy



179

4 M. Ducoulombier et al. / Energy and Buildings xxx (2005 ) xxx—xxx

recovery, that is r = 1: this condition yields:
Qo1 = (Qewr '+ Oint) — Wes

The energy balance in a heat pump gives:

Qo1 = Qn + W, (3.8)
100% heat recovery (r= 1) leads to:
it = Ot

Taking into account that,
Wi+ Wee = Qex

Combining Eqgs. (2.1) and (3.5) for W; with Eq. (2.2),
yields:

(UM (T = T)(F2=1) + Wae = (UA)(7- = 70

Turthermore, a non-dimensional formulation is introduced
by defining the following temperature ratio:
L [ (UA)im] (I, —T N JT. - 1)  Wee
T'F (UA):!xl T+ (UA)cxt T+
This formulation implies the definition of a reduced
environmental temperature, T}, and a reduced internal load.
Wiy given, respectively, by:
Ty
T = -
0=
1L Were
Cte (UA)exiTﬁ‘

as well as the definition of the following reduced parameters

+1

(3.9)

(3.10)

j— 7‘+
=0 3.1
(UA).
y = 2 (3.12)
(UA)inl

Finally, the reduced temperature at which the heating mode
must be started (T}),, is calculated as:

(r- L1 -1/7)

— W
y Cte

Ty =1~ (3.13)

3.2. Cooling temperature

An outdoor temperature exists for which the total thermal

load of the warm zone is zero, i.e. no heating neither cooling are
needed. Then:

(Qint 1 Qext) - WCIe =0
Using Egs. (2.1) and (2.2) results in:
(UA)im(T+ - T*) + (UA)exl(T+ - TO) - WC“‘ =0

B[] (L) e,
Ty (UA)exr T, (UA>sxtT+

Which yields the reduced temperature at which cooling must
start; this temperature is given by:

(-1/7)
(e =1+ =AW,

(3.14)

The knowledge of these temperatures permits the power
profile of each operation mode to be determined.

3.3. Heating mode (i): T; < (Ty)y

The total consumed work is given by:
Wiow = Wi+ Ws + Wy + Weee
Using Egs. (3.5), (3.6) and (3.3) yields:

Wiewt = [rQim (?— - 1)} 4 {(1 - r)Qim<% _ 1>}

+ [Qext + Qinl - rQint [1 =+ (% - >j| - WClejl

+ Weee
Ty
Wiotat = QimT (] - r) + Qext

Ty .
Wooat = (UA) (T = T-) - (1 = 1) + (UA)o (T- = To)

By introducing the thermal efficiency for the supermarket
defined by:

4 VVImaI
= (3.15
total Qim )
and,
Wooral - i(l -+ (UA) (T = Tv)
Qim T (UA)im(T4 -T )

Then, the total energy requirement can be written as:

1-T)
1-1/t

This equation shows an obvious result that the total power
requirement decreases linearly with increasing the recovery
factor. In addition, the slope of Eq. (3.16) as a function of the
outdoor temperature is also a function depends of . For a case
of 100% of epergy recovery, i.e. r =1, the minimum energy
requirement becomes:
1=}
1-1/1

Wi = Tot(1 =1) 1y (3.16)

Wiotal min = ¥

ofal.min

(3.17)

3.4. Recovery mode (ii): (1) < Ty <{(T})e

The power requirement is obtained in the same way as for
mode (i), i.e. Eq. (3.16). However, there is a difference due to
the fact that the heat load decreases with increasing the
environmental temperature. Therefore, the heat recovery is
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limited and it must decrease while the electrical heaters are shut
down. Then, a maximum recovery factor (i) for a given
temperature (7) can be determined. Under the aforementioned
conditions, the heat recovery must completely balance the heat
load, thus:

in - (Qim + ch&) -~ Were
Using Egs. (3.8) and (3.5) yields:

T.
Tonax Qint _* + Wee = Qe + Qext

T
— £+ [(UA)m] [ 1 —To/T- ]  Wee T_
T (A LT /T -1 (UA), Ty Ty =T

Finally, a reduced expression can be written as:

1 1—T)— W,
Finax = =+ V—U—'_Ct—e'
T T—1
Replacing this equation into Eq. (3.16). the minimum energy
consumption as a function of the outdcor temperature is

calculated by:

1—71)? W
= y(—ﬂz_+ Tyt — 1)+VM

-1/t T-1/t (3.18)

1
iofal,min

This relation is a second order polynomial which passes
through a minimum at a temperature (7)o that can be obtained
from:

A
aw{ulul,min -0

aT),
Which gives:

DY) W,

(Thdope =1 2 5 (3.19)
With (7)) < (o < (Th)e for 0< Wi, < (1—1/7)
B-9/y

Thereby, the minimum energy consumption can be
calculated as:

Wiimamin = (7 = 1)(1_%> _%M

min,min y
1 3\2
+ (W(’_‘te - ( ile) )

3.5. Cooling mode (iii): (T} < T},

(3.20)

Beyond the reduced temperature (7})), the thermal load of
the warm zone becomes a cooling thermal load. Thus, the
recovery factor must be equal to zero (r = 0), while the cooling
load is now assured by pump 3 (see Fig. 1) that consumes work
(W3) as has been already calculated. Then, the total work
becomes:

Wioal = Wa + W3 + Weye

Using Eqs. (3.6), (3.2), (3.7) and (3.4) for r =0, yields:

T
Wioal = Qi (7_0_ 1) + Were

T
- (Qim + Qext - WC(:'-) (T_O - l)

+

Wiolal _ TT£ — 1)+ y Wéle
Om  \T- -1/t

(o (N (T=To W N(To
(UA),, J\T- - T- 1-1/t J\ T
This equation can be written in a much simpler manner as:

(1—1p)°
Wioat = VT:‘T?TJF Tylr— 1)+ Sy
It is important to note that this result corresponds exactly to
the same expression as that found for the operation mode (ii).
i.e. Eq. (3.18). It must be pointed out that the same result can be
easily obtained by carrying out an exergy analysis.

v 137!
TO WCrc

4. Discussion

In this section, the proposed model is applied by assuming
that T, and T_ have fixed values; therefore, the parameter 1 is
constant and it is equal to T 2 1.158. Moreover, it is assumed
that the outdoor temperature varies within the following
range:

(T0) s = 308.15K & (T}, 2 1.0512
(T6)yin = 233.15K & (T4) i = 0.7953

Thus, the analysis will be carried out in order to determine
the total energy consumption as a function of both y and

i
Cte*
4.1. Heating and cooling requirements

It is interesting to note that for certain values of y and W,
the reduced temperatures (7}),; or/and (7)), are out of the rage
of the outdoor reduced temperatures [{73)in: (75 )max] Which
eliminates the need for heating or/and cooling. Moreover, no
cooling is needed when (T)e > (T)) - 16 ¥ < ¥e: Yo is a
particular value of y given by:

1-1/t
Ve T F Wi — 1

nlax

4.1

By considering the real figures results:

) 0.1364
V)< 00512 + W,

A

In the same manner, no electric heating is needed when
(T < (T in» 18- ¥ < Y11 Y is a particular value of y given
by:

_-iniz-1)

= 4.2
T T~ Wee “2

min
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By taking into account the real figures, results:

() < 00215
V< 55—
0.2047 — Wi,

In addition, there exits a value of W, for which ()¢ = (V).
this value corresponds to:

W, 20.17, y=0.62

4.2. The balance temperatures

A balance temperature is defined as the environmental
temperature for which the zero thermal load condition is
reached. When the internal load is zero for the whole
supermarket, this temperature corresponds to the temperature
of the warm space, therefore the reduced environmental
temperature becomes equal to one. By using this condition only
in the warm space, due to the heat recovery, there is a range of
temperatures between (Tg)y and (Tp)e for which the load
cancels out. The Eqgs. (3.13) and (3.14) show how y and W,
affect the reduced balance temperatures (73),; and (73)c. Fig. 2
shows the influence of y on the balance temperatures for
Wi = 0. Increasing Wg,, provokes a shift of the curves
towards the left side. Note that (7p),,, obtained form Eq. (3.19)
is also shown in the figure. It is important to note, however, that
increasing Wg,, also shift the results but at a much slower pace
than that observed for the other curves.

For high values of y, it can be observed that the two curves
tend to a single asymptotic value. In fact, a high value of y
corresponds to a very bad thermally insulated building having a
quite low refrigeration load. This low refrigeration load reduces
the cooling potential as well as the potential of heat recovery.
Thus, as the outdoor temperature deviates from the zero load
temperature  (Ty =1 — W) with Wg, =0, there is an
immediate need for electrical heating or cooling. Conversely,
a sufficiently thermally insulated building (i.e. low value of y)
eliminates the need for electrical heating or additional cooling;

(1:; ) ity (Yg)max
P

T T
r*-" {ilf} Cooling mode o
1

T 7 i T

i {i} Haating mods
R

{ii} Resovety mode A

Fig. 2. Variation of y against (T(), at (Tode, Wiy, = 0.

(7(;’),"} (m(,' (7:':)‘1 (7;:}(;
L. 1) (l) T T
2 o 4 e
- (iipa o
T o8 .
Tenaax (= -
A 0.6 b
' \
) 0.4 -
1 ez ]
N Q
o s THR S SO
08 085 08 055 1.0 105 0.8 085 09 ¢85 1.0 105
1 T

Fig. 3. Energy consumption against T} for ¥ > ()¢, W, = 0.

thus, the supermarket load can be managed by a simple balance
between direct cooling from the leakage of the display cases
(Oin) and the heat recovery (Q,1).

4.3. Energy consumption

In order to determine how y affects the energy profile, in this
section an energy requirement calculations as a function of the
outdoor temperature for the three particular cases identified by
A, B and C in Fig. 2 are presented.

4.3.1. Case A: y> (V)¢

The high value of y implies that both electrical heating and
cooling are simultaneously needed. If we refer to Fig. 3, starting
from (T}),.. and moving in the decreasing outdoor
temperature direction, there is first a need for cooling (zone
iit). The cooling energy then drops in a parabolic manner due to
the increase of COP; (i.e. the COP of pump 3 in FFig. 1) and the
reduction of the cooling load until (7)) reaches (T}). In trns,
in zone ii, the heating load increase is compensated by the
progressive increase in heat recovery. It is obvious, however,
that when the heat recovery factor reaches a limit lower that
one, then for an environmental temperature higher than (73),
the electric heating must be switched on and pump 2 must run at
fixed load rate. In zone I. the electric heating must be increased
due to the increase in the external load. Moreover, for a total
heat recovery (i.e. r = 1), it is interesting to note that the slop of
the energy requirement corresponds to {UA).y,, consequently
the heat recovery must tend to zero with decreasing y.

4.3.2. Cuse B: (V)e>v>(Vn

As can be observed in Fig. 4, the cooling mode is not
possible because (T3)c > (T]) max-
4.3.3. Case C: (y)=(V)u

FFor this case, shown in Fig. 5, no cooling neither electrical
heating are needed because (T})y < (T() - However, if r is
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Fig. 4. Energy consumption against 7, for (y)c > ¥ > (¥, Wi, = 0.

lower than one, electrical heating should be used, which
increases the consumption of energy. The slope of the power for
low values of r can be explained as follows: under zero heat
recovery condition, the heating load is satisfied by the electric
heating. For small values of y, the exterior load varies slightly
with the exterior temperature. Thus, the interior heating load
can be approximated by the refrigeration load Q.. Simulta-
neously, the pump 2 that extracts the total refrigeration load,
requires a work W, that increases significantly with outdoor
temperature due to a reduction of COP, (i.e. the COP of
pump 2).

Fig. 6 shows a minimum energy consumption for a high
recovery factor. This minimum appears within a particular
temperature range Ty < T, identified as I in the same figure.
This behavior is due to the effect of two opposed phenomena.
When T increases, ry,, decreases, this means that a part of the
load of pump ! having a low COP, is transferred to pump 2

M (Tl
P Vol
T4 T = T 7 g ¥ @
i} {if
FeOWgett, R
184 P
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Fig. 5. Energy consumption against Ty for pour y = (), W, = 0.
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Tig. 6. Energy consumption against T for ¥ = (u. 7= Foux Wooye = 0.

having a high COP, (T, < T,), which provokes a drop in power.
On the other hand, if the outdoor temperature increases then the
COP of pump 2 decreases, which results in a power increase.
However, when T = 7, the COP’s of the two heat pumps are
identical (point b). Thus, the power is not affected by r and it is
identical to the power given by point (a) where all the
refrigeration load is supported by pump 1 (i.e. (T3) = (73)yp-
After the point (b) (II), the load of the pump 2 continues to
increase while its COP decreases, which explains the parabolic
variation of the power.

Summarizing, when the y parameter decreases (i.e. better
building thermal insulation), the requirement for low efficient
electric heating and cooling vanishes, providing an efficient
energy recovery possibility. This possibility is quantified by the
recovery factor (r). This remark should not be misunderstood.
In fact, we are talking about an efficiency (W/,;) defined as the
total required energy (Wy,.;) against the useful effect of Q.
Thus, increasing the display cases leakage (UA;,,,) will certainly
help in reaching a better overall thermal efficiency (lower y).

45 . ; . .
4} <« )y _
> ()
a5} °Je
o [ra)ow
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2.5}
Wisa =
2+
1.5} e
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os} 7
Werg0
ou I ! 3 Bt
08 085 0.¢ 0.95 1.0 1.0%

Fig. 7. W, impact on energy consumption, y = 3.
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however, the total energy requirement will increase due to the
increase of Q.

The impact of the internal load on the energy consumption is
shown in Fig. 7. It can be observed that the internal load has a
direct effect on the energy requirement. The electric heating
curve (i.e. the linear part) does not move because the internal
load is considered as a heating effect. As mentioned before, it
has also an indirect impact because its moves the balance
temperatures towards the cold temperatures side, which under
high outdoor temperature conditions will create an additional
cooling power demand.

5. Conclusion

A simple thermodynamics model of the energy balance in
supermarkets has been presented. This simple model allows the
energy fluxes across the boundaries of a supermarket to be
better understood. In fact, the interactions between the building
(insulation and internal load) and the systems (COP, recovery
factor) can be qualified by an efficiency expression that depends
on the environmetal temperature.

Another relevant point can be seen in the ability of the model
to predict the minimum possible energy requirement. 1t must be
pointed out that this optimum cannot be reached because the
real buildings have unavoidable irreversibilities. However, the
real supermarket performance can be compared to its ideal
optimum. Despite the large complexity that characterizes
modem buildings, key parameters like , y and W{, are
macroscopic variables that can be determined and used for

obtaining ideal results that could be compared with the real
energy consumption; consequently. a simple figure of merit can
eventually be used.
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ANNEXE III

Documents afférents a la soumission de 1’article ;

« THERMODYNAMIC BOUNDS FOR FOOD DEEP CHILLING TRAY
TUNNELS OPERATION »
Maxime Ducoulombier, Mikhail Sorin, Alberto Teyssedou

Submitted to: International Journal of Thermal Sciences (August 1, 2005)
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Montréal August 1, 2005

Professor Yildiz Bayazitoglu

Editor-in-Chief Int. . Therm. Sciences
Mechanical Eng. & Materials Science Department
Rice University

P.O. Box 1892

Huston, TX 777251-1892

USA

Dear Professor Bayazitoglu:

Herewith, you will find enclosed five copies of a paper entitled: “Thermodynamic
bounds for food deep chilling tray tunnel operation,” by M. Decoulombier, M.
Sorin & A. Teyssedou that I submit for publication in the International Journal of
Thermal Sciences,

Hoping that this paper will meet the high standards of the journal, I remain at your
disposal for any information ygau may.deem necessary.
e ORI

Sincerely yours,
Alberto Teyssedou (Ph.D) . . i
Full Professor {

Head Thermalhydraulics Laboratory
Engineering Physics Department

Encl.
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International Journal
of Thermal Sciences

£

ugust 2, 2003
Dr. Alberto Teyssedou
Professor and Head of Thermalhydroulics Laboratory
Feole Polytechnique Montreal
Engineering physics Department
C. P 6079, suce. Centre-ville
Maontreal (Quebec) canada
H3C 3A7

Object: Paper YBOS . 94
Date Recelved: August 2, 2005

Dear Professor Teyssedou,

I amn pleased to acknowledge receipt of the paper enttled: “Thermodynarmic bounds for deep chilling
tray tunnel operation”, written by M. Decoulombier, M. Sorin and A, Teyssedou.

This manuscript will be processed with the understanding that it

- is original .

- has been written by the stated authors

- has not been published elsewhere

- is not currently being considered for publication by any other journal

- will not be submitted for such review while under review by this journal

Please refer to the Instructions for Authors printed in each issue of the journal and available on the
journal home page: www.elsevier.comidocatefijts. If this 1s not the case, please get in touch with me
immediately.

I appreciate your interest in our journal. Your paper is being forwarded 1o several people for agsessment,
Upon reception of the reviewers' comments, I will be in contact with you.

Yours truly,
“Yildiz Bayazitoghu

Editor-in-Chief
International Journal of Termal Sciences

Dr. Yildiz Bayazitogly, H.8. Cameron Chair Professor Phone: 713 348 6291
Rice Universiry, MEMS Department - MS 321 Fax: 713 348 5423
6100 Main Street, Houston, TX 77005-1892 E-mail: bayaz@rice.edu



