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Les travaux effectués lors de cette thése, exposés dans ce mémoire, ont donné lieu
a trois publications lors des congrés internationaux avec actes :

Conférences internationales avec actes

- D. Esqueda Merino, A. Dubray-Demol, D. Dumur, E. Godoy, « Control-
oriented model of a reversible heat pump for electric vehicles », IEEE
International Electric Vehicles Conference, Greenville, Caroline du Sud, Etats-
Unis, mars 2012.

- D. Esqueda Merino, A. Dubray-Demol, E. Godoy, D. Dumur, « Advanced
Control Structure for an Automotive Heat Pump System with Security
Constraints », IFAC Joint Conference: 5th Symposium on System Structure
and Control, 11th Workshop on Time-Delay Systems & 6th Workshop on
Fractional Differentiation and Its Applications, Grenoble, France, février 2013.

- D. Esqueda, A. Dubray-Demol, S. Olaru, E. Godoy, D. Dumur, « Energetic
Optimization of Automotive Thermal Systems using Mixed-Integer
Programming and Model Predictive Control ». IEEE Multi-Conference on
Systems and Control, Hydebarad, Inde, ao(t 2013.

Communications sans actes

- D. Esqueda Merino, A. Dubray-Demol, D. Dumur, E. Godoy, « Modélisation
des Systémes Thermiques dans les Véhicules Electriques », Journée des
doctorants Renault, juillet 2012.

Brevets

Ces travaux de recherche ont fait 'objet de deux brevets, portant sur les stratégies
de commande pour les actionneurs de la pompe a chaleur, et un troisiéme brevet,
portant sur des techniques d’optimisation embarquables pour la pompe a chaleur et
des thermistances.
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Chapitre I. Introduction

1 CONTEXTE DES VEHICULES ELECTRIQUES

Les intéréts des véhicules électriques sont multiples : pas d’émissions nocives
(polluants), faible bruit lors du roulage par exemple. Cependant, méme si ces
propriétés sont actuellement d’actualité, ces véhicules posseédent également des
points faibles tels que le temps de recharge et le besoin d’une infrastructure adaptée
pour la charge qui limitent leur développement de masse. Des efforts sont
actuellement effectués depuis plusieurs années pour les surmonter et le travail de
cette thése s’inscrit dans cette démarche. L’objectif de ce travail est de proposer des
solutions dans le domaine de la commande et de I'optimisation de la consommation
énergétique du systéme de gestion du confort thermique pour des véhicules
électrifiés, tout en assurant le niveau de prestation souhaité.

L’histoire des véhicules électriques remonte aux années 1830, avec des essais
expérimentaux de moteurs électriques montés sur des chariots. Les premiers
transports utilisant cette technologie ont été des locomotives et tramways. Méme si
'on note quelques tentatives pour produire des voitures électriques, elles ont da
attendre le développement des batteries vers la fin du XIX siécle pour devenir
crédibles.

Ces voitures ont représenté une rupture dans la fagcon de se déplacer, mais leur
autonomie restait trés limitée. Dés lors, l'introduction du premier véhicule a moteur
thermique en 1908 (le Ford T) a permis de remédier a ce probléme.

Dans les années 1920, on comptait déja plusieurs centaines de milliers de voitures
électriques vendues. Cependant, 'amélioration des véhicules a moteur thermique,
ainsi que la baisse des prix du pétrole, ont garanti le succés de ces veéhicules a
moteur thermique comparativement a la motorisation électrique. De plus, I'expansion
des véhicules a moteur thermique a été soutenue par la révolution industrielle.

En conséquence, les véhicules électriques ont été longtemps oubliés par la plupart
des constructeurs automobiles (en dépit de certaines tentatives de les réintroduire
sur le marché). Jusqu'a présent, ces véhicules n’ont jamais réussi a prendre le
dessus sur le marché mondial de I'automobile par rapport a ses concurrents a
moteur thermique. Récemment, les normes relatives a I'émission de polluants, ainsi
que la forte diminution des réserves pétroliéres dans le monde, le développement
des batteries lithium, permettent d’envisager les véhicules électriques comme des
candidats potentiels pour remplacer ceux a moteur thermique.

Il parait dés lors réaliste d’envisager un nouvel essor des véhicules électriques et
hybrides, encouragé par plusieurs gouvernements dans le monde. Par exemple,
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(Mosquet & Gerrits, 2011) projettent pour 2020 que les véhicules électrifiés
occuperont 28 a 31% des ventes totales de voitures en Europe et 10 a 15% des
ventes en Amérique du Nord. Cela explique que les plus importants constructeurs
automobiles ont inclus récemment des véhicules électrifiés dans leurs gammes
respectives.

1.1 GAMME ZERO EMISSION

Le constructeur automobile Renault poursuit depuis 1995 une politique respectueuse
de [l'environnement, incluant diverses stratégies minimisant [limpact sur
I'environnement de ses véhicules dans toutes les phases de vie.

Depuis 2008, Renault a mis en place une forte stratégie de marché cherchant a
produire des véhicules garantissant la non-production d’émissions nocives a
environnement. Ainsi, dans cette gamme Zéro Emissions (Z.E.) que I'entreprise a
lancée sur le marché, figurent quatre véhicules complétement électriques pour
2012 : Kangoo Z.E., Fluence Z.E., Twizy et Zoé (Figure 1.1).

Figure 1.1. Kango Z.E (haut-gauche), Fluence Z.E. (haut-droite), Twizy (bas-gauche)
et Zoé (bas-droite). [Source : Site Renault]
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Méme si ces quatre véhicules ne sont pas les premiéres voitures électriques que
cette marque a développées, ils correspondent a ses premiers « véhicules série »
ayant pour objectif de remplacer les concurrents thermiques au fur et a mesure. En
effet, les innovations développées dans cette gamme de véhicules permettront dans
lavenir d’« électrifier » d’autres véhicules existants de la marque (comme c’était déja
le cas de la Fluence et la Kangoo), ainsi que de produire des véhicules
complétement nouveaux congus comme un veéhicule électrique a part entiere et non
comme un véhicule thermique modifié pour s’adapter et inclure une motorisation
électrique.

1.2 LE PROBLEME PERSISTANT DE L’AUTONOMIE DE LA BATTERIE

Dans les véhicules électriques (utilisant une batterie comme source énergétique), le
rendement d’énergie utilisée par rapport a I'énergie consommée est largement
supérieur a celui d’'un moteur thermique. En dépit de cela, la capacité de stockage
d’énergie dans cette classe des voitures électriques est trés inférieure a ses
concurrents thermiques’. Cela explique que l'autonomie de la batterie reste 'une
des problématiques principales de ces véhicules.

En effet, 'autonomie de la batterie semble étre depuis longtemps l'une des
principales barrieres pour les acheteurs potentiels de ces véhicules, ainsi que les
temps de recharge (Chéron & Zins, 1997). Ces deux facteurs pris ensembles
rendent ces véhicules peu efficaces pour de longs trajets, par exemple, dans un
parcours entre deux villes distantes?.

Pour résoudre le probléme de la recharge, des stratégies incluant l'utilisation de
bornes spéciales « haute puissance », ainsi que le remplacement de batteries vides
pour des batteries pleines (« quick drop ») sont développées. Parallélement, le
probléme de I'autonomie est abordé avec deux types de stratégies : celles visant a
stocker plus d’énergie® dans la batterie et celles visant & réduire la consommation
énergétique des différents organes (particuliérement ceux non liés au groupe
motopropulseur).

! ’énergie spécifique des véhicules 3 moteur thermique, c’est-a-dire I'énergie par unité de masse, peut étre
jusqu’a 300 fois celle des batteries électriques. (Larminie & Lowry, 2012).

% En effet, une réduction de I'autonomie de la batterie peut augmenter également I'anxiété des passagers
pendant la conduite, ce qui peut devenir dangereux.

® Par exemple, en améliorant la technologie des batteries ou avec I'aide de sources d’énergie supplémentaires.

3
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2 MOTIVATION

Cette thése repose sur le dernier axe de solutions au probléme de 'autonomie de la
batterie : la réduction de la consommation énergétique de certains organes. Nous
verrons par la suite que l'une des prestations les plus gourmandes en termes
énergétiques apres la traction est le confort thermique. Cette prestation est devenue
essentielle, aussi est-il nécessaire de la garantir tout en diminuant son niveau
d’énergie consommé.

En paralléle des travaux de cette thése, un projet de recherche industrielle en
collaboration avec Renault a été mené. Le projet VEGA THOP* a développé deux
démonstrateurs véhicule avec plusieurs innovations (éléments chauffants dans
'habitacle, matériaux isolants, etc.). L’objectif du projet est également de réduire la
consommation énergétique due au confort thermique. Les développements
correspondent surtout a des innovations technologiques. Ainsi, cette thése compléte
ce projet avec des propositions alternatives pour la commande et la supervision.

2.1 LE CONFORT THERMIQUE

La prestation « confort thermique » est I'une des prestations les plus courantes dans
'automobile. Pourtant, la facon selon laquelle chaque modéle de voiture assure
cette prestation est différente. L’efficacité de cette prestation dépend des dimensions
de l'habitacle, des actionneurs incorporés dans la voiture, des matériaux, mais
également des personnes a lintérieur (tant pour le niveau de perception que la
modification de I'environnement thermique).

Les besoins de cette prestation ont évolué au cours de temps. D’une part, des
normes telles que celles données par (ASHRAE, 2004) imposent des conditions
environnementales minimales a satisfaire pour le confort et la sécurité des
passagers®, d’autre part, les acheteurs des véhicules attendent une bonne prestation
de confort thermique quelles que soient les conditions extérieures. Pour ces raisons,
cette prestation est devenue incontournable.

Cependant, dans les véhicules électriques, le confort thermique peut étre
responsable d’'une forte diminution de I'autonomie du véhicule. A titre d’exemple, la

* Véhicule Electrique 3 Grande Autonomie / Systéme de Gestion Thermique Optimisé du Confort Habitacle et
de la Chaine de Traction.

> Cette prestation permet par ailleurs également de réduire la fatigue du conducteur et d’améliorer sa visibilité
de la route.
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figure 1.2 compare la puissance électrique moyenne nécessaire au roulage d’un
véhicule électrique avec celle nécessaire pour la prestation confort thermique pour
plusieurs valeurs de la température extérieure. Sachant que la prestation du confort
thermique doit étre assurée de fagon continue, cette image instantanée peut fournir
une bonne idée des exigences énergétiques induites.

Puissance électrique moyenne nécessaire au
roulage d'un VE en Cycle Routier
‘o)

8 kW

6 kW

Puissance électrique moyenne nécessaire au
roulage d'un VE en Cycle Urbain

4 kKW )
Puissan‘c:e élfectri%ue nécessaire au
onfort thermique
2 kW (Etat de I'Art)
20T -10C 0 10C 20C 30C 40C

Figure 1.2. Courbes représentant des valeurs de puissance électrique typiques pour
garantir la prestation du confort thermique en comparaison avec la puissance
moyenne nécessaire pour le roulage. [Source : Site Ademe]

2.1.1 LE CONFORT DES PASSAGERS

La notion du confort d’un individu est plus complexe qu’elle n‘y parait. En effet, elle
dépend de plusieurs variables internes et externes a l'individu. Par exemple, dans
(McDowall, 2006), nous retrouvons un modéle de confort avec six variables
externes : les conditions thermiques, la qualité de I'air, 'acoustique, l'illumination, les
aspects physiques de l'espace entourant l'individu, ainsi que son environnement
psychosocial.

Parmi elles, seules les conditions thermiques et la qualité de I'air peuvent étre
manipulées de fagon constante dans I'habitacle des voitures (il est éventuellement
possible d’agir sur l'illumination et I'acoustique). Régler la qualité de I'air consiste a
éviter que les gaz nocifs® dépassent certains seuils de sécurité, a l'aide de la

® Tels que le CO, CO,, NO,.
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régulation d’air neuf/recyclé. Cependant, assurer le confort thermique de tous les
passagers n’est pas une tache simple car la perception du confort peut dépendre de
chaque individu.

Ainsi, TASHRAE’ donne la définition suivante pour le confort thermique : « I'état
d’esprit d’un individu qui exprime satisfaction avec I'environnement thermique, et est
évalué de fagon subjective ». Ainsi, I'échelle la plus utilisée pour définir le confort
thermique contient sept ensembles flous, avec des valeurs comprises entre -3 (trés
froid) et 3 (trés chaud).

Avec l'introduction de cette échelle, (Fanger, 1970) a également donné une équation
permettant d’obtenir un « vote moyen prévisible » (PMV) en fonction de six variables
physiologiques : niveau d’activit¢ de [lindividu (métabolisme), isolation des
vétements, température de I'air, température due au rayonnement du soleil, humidité
et débit de I'air. Donc, pour réussir un niveau de confort optimal dans I'habitacle, les
conditions de température et d’humidité doivent étre réglées pour produire un PMV
égal a 0.

Néanmoins beaucoup d’autres facteurs peuvent avoir une influence sur le confort
thermique d’un individu. Par exemple, la disposition et le nombre de récepteurs
nerveux sensibles au froid et au chaud dans I'étre humain sont responsables d’'une
sensibilité plus ou moins importante a percevoir le froid. De ce fait méme, le ressenti
des températures differe d’'une zone du corps a l'autre et peut varier avec I'age de
l'individu (Guergova & Dufour, 2010).

De plus, des variables dynamiques affectent également le confort thermique : le
temps d’adaptation (temps que met lindividu a entrer en équilibre avec
'environnement du fait de sa propre inertie thermique), la nature des transitions de
température et du débit d’air (c’est-a-dire si le sujet est exposé a des changements
brusques de température ou du débit d’air, ou a des variations plus douces), et
méme les attentes thermiques liées a I'environnement® (McDowall, 20086).

Ainsi, pour pouvoir gérer le confort de I'habitacle, nous retrouvons des composantes
passives et actives. Les premieres se réferent surtout aux matériaux utilisés pour
maintenir 'habitacle bien isolé par rapport a I'extérieur du véhicule. En revanche, les
composantes actives permettent de faire évoluer les conditions thermiques a l'aide
de divers actionneurs.

Il est important de noter cependant que les véhicules a moteur électrique et a moteur
thermique partagent certains de leurs actionneurs thermiques mais pas la totalité.

7 Société Américaine des Ingénieurs en Chauffage, Réfrigération et Climatisation.

8 par exemple, une personne a l'intérieur d’un batiment peut supposer que la température a 'extérieur est
élevée parce qu’il regarde le soleil par la fenétre. Cela peut occasionner une insatisfaction psychologique
lorsqu’il sera a I'extérieur et que la température sera loin de ce a quoi il s’attendait.
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Dans la suite, nous détaillons les principaux systéemes thermiques actifs pour les
deux types de véhicules.

2.1.2 SYSTEMES THERMIQUES UTILISES DANS LES VEHICULES A MOTEUR THERMIQUE

Comme la plupart des innovations dans l'automobile, plusieurs technologies en
relation avec le confort thermique ont été développées dans ce type de véhicules.
Cela a permis d’exploiter certaines caractéristiques de ces véhicules qui ne sont pas
réutilisables dans le cas des véhicules électriques.

Par exemple, I'avantage principal dans ces véhicules est que la chaleur dissipée par
leur moteur thermique peut étre récupérée pour chauffer I'habitacle, ce qui permet
de rendre cette prestation assez facilement réalisable. Un autre avantage vient du
fait que l'utilisation d’actionneurs demandant de I'énergie électrique pénalise peu
'autonomie de ces véhicules.

Dans le cas des véhicules thermiques, on peut distinguer trois types de systémes
fréequemment utilisés : la boucle froide (pour gérer la climatisation), 'HVAC® ou
soufflerie d’air et les résistances chauffantes.

52.1.2.1 LA BOUCLE FROIDE

La boucle froide est composée d’un circuit hydraulique parcouru par un liquide
réfrigérant. Certains organes du circuit permettent d’augmenter ou de diminuer la
température et la pression du réfrigérant, ce qui lui permet d’absorber ou de
transférer la chaleur vers un autre fluide. De ce fait, I'idée de ce systéme consiste en
le transfert de la chaleur de I'habitacle vers I'extérieur du véhicule.

Ces systemes ont subi plusieurs modifications pour améliorer leurs performances et
satisfaire les normes de sécurité ou environnementales en vigueur. Ces
modifications ont été réalisées essentiellement au niveau des technologies et du
réfrigérant utilisés. Toutefois, le principe reste identique. Il est expliqué, ainsi que les
principales variétés de ce type de systémes, avec plus de détails dans le chapitre Il
de ce mémoire de thése.

® HVAC est le terme couramment utilisé dans I'industrie automobile pour décrire le systéme de chauffage,
climatisation et ventilation. La signification de cet acronyme en anglais est : « Heating, Ventilation and Air
Conditioning »
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La boucle froide est toujours associée avec 'HVAC de la voiture. Cela permet de
réaliser le transfert de chaleur avec I'habitacle.

12.1.2.2 HVAC

L’HVAC est composé d’'un ensemble d’actionneurs et de canalisations permettant de
gérer les stratégies de soufflage demandées par le calculateur du véhicule.
Usuellement, ce systéme est associé a un panneau d’instrumentation permettant
aux passagers de la voiture de définir certaines consignes de température ou de
débit d’air.

Ainsi, les consignes sont traduites par un calculateur automobile dédié a la
régulation des systémes thermiques (CAREG'®), qui détermine la meilleure stratégie
a suivre. Pour réaliser cette stratégie, le systtme HVAC comporte au moins les
actionneurs suivants :

e un GMV"" permettant de fournir le débit d’air requis ;
e plusieurs moteurs modifiant I'angle de rotation des volets associés. Ces volets
permettent ainsi de :
o gérer le rapport d’air neuf/recyclé ;
o faire un mélange entre l'air chaud et I'air froid ;
o ouvrir ou fermer les différents aérateurs.

2.1.2.3 RESISTANCES CHAUFFANTES

Mise a part la chaleur récupérée du moteur thermique, les véhicules récents utilisent
parfois des thermistances permettant de convertir une puissance électrique en
puissance thermique. Celles-ci existent sous plusieurs formes, telles que les volants
chauffants, les siéges chauffants ou méme les panneaux rayonnants. L’utilisation de
ces éléments chauffants permet d’ajouter des degrés de liberté pour gérer le confort
thermique de fagon locale.

En dehors des applications pour le confort, on retrouve également des parebrises
(ou des lunettes a l'arriére du véhicule) utilisant des résistances pour prévenir ou
corriger 'embuage.

10 Acronyme pour « Conditionnement d’Air Régulé ».
" Groupe moto-ventilateur.
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Par ailleurs, avec [I'amélioration du rendement des moteurs thermiques,
principalement les moteurs diesels'?, la chaleur échappant le moteur n’est parfois
pas suffisante pour assurer le chauffage de I'habitacle. Des résistances chauffantes
additionnelles sur I'air ou sur 'eau’ sont ajoutées (couplées au systéme d’aération
de I'habitacle) pour permettre d’assurer le confort des passagers.

2.1.3 SYSTEMES THERMIQUES UTILISES DANS LES VEHICULES A MOTEUR ELECTRIQUE

Les systémes utilisés dans les véhicules thermiques sont facilement transposables
aux veéhicules électriques. Cependant, il faut noter que certaines de leurs
caractéristiques peuvent représenter un obstacle.

L’efficacité des moteurs électriques a comme conséquence des pertes thermiques
faibles, la chaleur qu’ils produisent n’est pas suffisante pour chauffer I'habitacle.

Un autre probléeme est issu des hautes demandes énergétiques issues des
actionneurs électriques. En effet, les thermistances ne peuvent que transformer
'énergie électrique en énergie thermique. Méme si elles ont une efficacité quasiment
égale a l'unité, les demandes en énergie pour le confort thermique requiérent
plusieurs kilowatts. Elles sont par contre facilement intégrables dans un véhicule, en
utilisant le circuit d’eau de chauffage déja existant dans un véhicule thermique et en
remplacant I'apport du moteur thermique par des CTP. C’est la solution choisie pour
les premiers véhicules de la gamme Renault Z.E.

D’autres alternatives, comme la Pompe a Chaleur Réversible, existent pour
permettre de réduire la consommation énergétique de cette prestation. Cette
solution a été développée pour la voiture Zoé.

52.1.3.1 CTP SUR EAU/AIR

Les CTP™ sont un type spécifique de thermistances dont la température est
directement proportionnelle a la résistance (dans une certaine plage de
températures) avec un coefficient positif. Ces thermistances sont habituellement

12 |’amélioration de ce rendement est conséquence de I’augmentation de la compression ainsi que de la
diminution des pertes par étranglement (Robert Bosch GmbH, 2004).

'3 Plongés dans un circuit a eau.

" ’acronyme correspond 3 « Coefficient de Température Positif ».
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localisées dans 'HVAC de facon a remplacer la chaleur dissipée par le moteur
thermique.

Comme son temps de réponse est pratiquement instantané, il est trés courant de les
retrouver sur des bacs a eau permettant d’adoucir leur dynamique ainsi que de
stocker des calories (c’est le cas des CTP sur eau ou thermoplongeurs). Dans ce
cas, il est également nécessaire de disposer d’'une pompe a eau connectée au bac,
ainsi que d’un échangeur de chaleur lié a I'habitacle. Il est également possible de

faire chauffer I'air directement avec ces thermistances (CTP sur air).

52.1.3.2 LA POMPE A CHALEUR

Ce systéme opeére sur le méme principe que celui de la boucle froide, ce qui permet
de les définir comme des systémes a compression de vapeur. La différence la plus
significative vient du fait que leurs objectifs sont contraires, c’est-a-dire que la pompe
a chaleur vise a transférer la chaleur de I'extérieur vers l'intérieur de la voiture, alors
que la boucle froide absorbe la chaleur de I'intérieur pour la rejeter a I'extérieur.

Pour satisfaire cet objectif, il est nécessaire d’inverser la position des deux
échangeurs de chaleur par rapport a l'intérieur et I'extérieur de la voiture. En raison
de la similitude des composants dans ces systémes, il est envisageable d’utiliser un
systéme de boucle froide permettant d’inverser le sens d’écoulement. Cela est a
l'origine des pompes a chaleur dites réversibles.

Un avantage important de ces systémes est qu’ils peuvent fournir une puissance
thermique supérieure a la puissance électrique qu’elles requiérent pour son
fonctionnement. Cela est possible en raison de leur possibilité d’absorber I'énergie
thermique de I'environnement.

Actuellement la Zoé est la premiére voiture électrique série chez Renault utilisant
une Pompe a Chaleur Réversible. Les travaux menés dans cette thése s’appuient
plutét sur des expériences issues du projet VEGA THOP, dont les véhicules
démonstrateur sont des Fluence Z.E. incorporant pour le projet une pompe a chaleur
réversible.

10
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3 STRUCTURE DE LA THESE

Dans ce chapitre nous avons introduit le contexte et la motivation de la thése. Le
deuxiéme chapitre explicite, dans un souci d’une meilleure compréhension, le
systéme a étudier ainsi que I'état de 'art en termes de modélisation et commande.
Les trois chapitres suivants se focalisent sur les travaux menés dans cette thése.

Cette thése, orientée sur la commande et la supervision des systémes pour le
confort thermique, a requis un travail important de modélisation. En effet, les
modeles couramment disponibles n'ont pas permis de définir un modéle unique
satisfaisant tous les critéres et dans ce contexte plusieurs modéles thermiques ont
été développés. Ces modeles ont été implantés dans I'environnement Matlab-
Simulink en vue d’évaluer les lois de commande développées, ainsi que leur
optimisation. La structure des travaux de la thése est représentée graphiquement
par le schéma de la Figure 1.3, elle est décrite ci-dessous.

4 -

Chapitre V : Chapitre IV : Clikfine s Chapitre Il :
Optimisation Commande Modélisation Etat de I'Art
des d’une des Systémes a
Systemes Pompe a Systemes Compression de
Thermiques Chaleur Thermiques Vapeur

<

Figure 1.3. Structure des travaux de la thése

Dans le deuxiéme chapitre, une introduction plus détaillée des principaux systémes
thermiques a compression de vapeur utilisés dans I'automobile est effectuée. Les
organes principaux sont indiqués avec leurs technologies les plus courantes.
Finalement, I'état de I'art en termes de modélisation est décrit, particulierement la
modélisation orientée pour la commande. En raison des nombreuses différences qui
peuvent exister dans ce type de systémes, le contexte de chaque modele est
détaillé, ainsi que les lois de commande utilisées pour chacun.

Le troisieme chapitre dégage les modeles développés qui seront implantés sur la
plateforme de simulation pour la commande des systémes thermiques (systéemes a
compression de vapeur, CTP, HVAC et habitacle). Pour cela, nous partons des

11
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hypothéses formulées, nous précisons les équations utilisées, et nous expliquons les
stratégies proposées pour l'identification et la validation de ces modéles.

Le quatriéme chapitre présente les techniques et la structure de commande utilisées
pour piloter les actionneurs de la pompe a chaleur. Pour atteindre cet objectif, nous
précisons le cahier de charges a respecter ainsi que les points de fonctionnement
considérés pour définir le modéle de commande. Enfin, ce chapitre présente des
résultats obtenus a 'aide de la plateforme de simulation développée.

Dans le cinquieme chapitre, nous présentons les stratégies en-ligne et hors-ligne
utilisées pour optimiser I'énergie consommée dans la batterie. Les simplifications
réalisées et les paramétres ayant une influence significative dans les résultats sont
indiqués. Des résultats sont également présentés a l'aide de la plateforme de
simulation.

Finalement, nous proposons des conclusions générales, ainsi que des perspectives
afin d’envisager une suite aux travaux de cette thése.
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Chapitre Il. Systemes a Compression de Vapeur

1 INTRODUCTION

By

Les systemes thermiques a compression de vapeur sont ceux qui utilisent un
compresseur pour faire écouler un fluide en phase gazeuse a travers un circuit
hydraulique. Leur objectif est de réguler la température de l'air dans une zone
particuliére.

Pour cela, un fluide réfrigérant permet de transporter la chaleur entre deux zones
isolées thermiquement. Le principe de fonctionnement de ces systémes consiste a
compresser un réfrigérant (pour augmenter sa pression et sa « capacité a fournir de
la chaleur » a une zone), puis a le détendre (pour faciliter 'absorption de la chaleur
provenant d’'une autre zone).

Ces systémes présentent des avantages énergétiquement intéressants. Dans le cas
des systémes pour le refroidissement, ils permettent de prélever la chaleur d’'une
zone et de la transporter ailleurs (usuellement, a I'extérieur d’'un véhicule ou d’un
batiment). Pour les systéemes de chauffage, ils permettent d’obtenir une énergie
« gratuite » ° pour réchauffer une autre zone.

Ainsi, si un systéme de chauffage est optimisé et si le milieu le permet, il est possible
d’obtenir une puissance thermique jusqu’a 6 fois supérieure a la consommation
électrique du systéme'®.

Ces avantages expliquent le succés important de ce type de systemes dans
plusieurs domaines incluant 'automobile et les batiments. Méme si les spécificités
liées a chaque domaine ont conduit a des systémes légérement différents, leur
principe de fonctionnement demeure inchangé. Les différences les plus notables
sont issues du nombre d’organes qui les composent, des technologies qu’ils
utilisent, et des actionneurs qu’il est possible de commander.

Par exemple, dans les batiments, il est possible de mettre en place un systéme
centralisé pour régler la température dans plusieurs chambres ; cela implique
l'utilisation de nombreux échangeurs de chaleur avec leur ventilateurs pilotables
respectifs, ainsi que de vannes permettant de sélectionner le chemin a suivre par le
réfrigérant. Par ailleurs, les batiments peuvent utiliser des sources d’énergie qui ne
sont pas disponibles dans I'automobile comme par exemple I'énergie provenant du
sol.

!> De toute évidence, il ne s’agit pas d’une énergie vraiment gratuite. Par cette expression nous voulons dire
que la consommation électrique est dans plusieurs cas inférieure a la puissance thermique totale transférée a
la zone a réchauffer. L'énergie dite « gratuite » provient d’une autre zone isolée thermiquement.

'8 (Chua, Chou, & Yang, 2010) donne un exemple pour les systémes dans les batiments.
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By

Néanmoins, tous les systéemes a compression de vapeur sont composés au
minimum des organes suivants : un compresseur, deux échangeurs de chaleur et un
détendeur. Une description plus détaillée sur leur mode de fonctionnement est
donnée par la suite.

2 FONCTIONNEMENT

Pour mieux comprendre le fonctionnement des systémes a compression de vapeur,
il est important de rappeler certains concepts issus de la thermodynamique.

Un cycle thermodynamique est le processus selon lequel un systéme, soumis a
certaines conditions initiales, subit des transformations successives qui finalement le
raménent dans son état initial. Au cours de ces transformations, il est nécessaire
d’exercer un travail extérieur sur le systtme, mais également d’avoir des transferts
d’énergie avec des éléments externes.

Les systémes a compression de vapeur correspondent donc a des cycles qui tirent
le meilleur parti de la deuxiéme loi de la thermodynamique. Ainsi, ce type de
systémes nécessite 4 organes essentiels pour leur fonctionnement (Figure 2.1) :

- un compresseur, chargé de mettre en circulation le fluide réfrigérant et de
faire monter sa pression et sa température;

- un condenseur, assurant le transfert de chaleur du réfrigérant vers un
deuxiéme fluide ;

- un détendeur, abaissant la pression et la température du fluide en circulation
(action inverse du compresseur) ;

- un évaporateur, assurant le transfert de chaleur d’un fluide externe vers le
fluide réfrigérant (action inverse du condenseur).

Evaporateur
Circuit
Réfrigérant

Fluide
Source de
Calories

Q\ Rechauffe

‘i| Compresseur

Figure 2.1. Schéma de principe d’un systéme a compression de vapeur classique
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Nous représentons les cycles thermodynamiques a I'aide de Diagrammes de Mollier
tels que celui représenté Figure 2.2. Ces diagrammes sont caractérisés par
plusieurs grandeurs du réfrigérant, telles que la pression, la température, la qualité
du mélange (rapport liquide-gaz), la masse volumique, I'enthalpie '’ et I'entropie 2.
lIs permettent par ailleurs de délimiter les zones a l'intérieur desquelles le réfrigérant
se retrouve sous une seule phase (liquide ou gazeuse), ou bien dans un état
diphasique.

Pression

Enthalpie

Figure 2.2. Exemple de diagramme de Mollier Pression-Enthalpie.
Les zones bleu, rouge et blanche représentent respectivement les phases du
réfrigérant : liquide, gazeuse ou mélange des deux."

Comme ils caractérisent les propriétés les plus importantes des réfrigérants, ces
diagrammes permettent de comprendre les effets que chaque organe a sur le fluide.
Cependant, ils ne fournissent qu'une image instantanée (et donc statique) des
cycles.

Par exemple, la Figure 2.3 montre un cycle parfait © avec des diagrammes

Pression-Enthalpie et Température-Entropie. Ce cycle, connu aussi sous le hom de
Cycle de Carnot, permet de définir I'efficacité maximale qu’il est possible d’obtenir,
de fagon théorique, d'un cycle thermodynamique. Tous les autres cycles
thermodynamiques se référent au cycle de Carnot pour déterminer leur efficacité
maximale.

v L’enthalpie est la somme de la « chaleur sensible » (capacité a échanger la chaleur sans transition de phase)
et la « chaleur latente » d’un systéme (capacité a échanger la chaleur en changement de phase).

1 L'entropie est une quantité qui nous indique le degré d’indisponibilité d'un systéme pour transformer
I’énergie calorifique en travail. Autrement dit, a entropie constante, nous serions capables de produire du
travail sans avoir de pertes thermiques.

¥ ce diagramme permet de visualiser également les lignes d’iso-température (vert), iso-masse volumique
(rouge), isotropie (bleu) et d'iso-qualité du mélange (gris).

20 L'énergie thermique absorbée par le systeme est égale a celle qui est libérée dans le deuxieme fluide.
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Pression Température

Condensation ndensation

Détente 'Compression

[Détente Compression

Evaporation

Evaporation

> >
Enthalpie Entropie
Figure 2.3. Cycle de Carnot représenté dans les diagrammes de Mollier
Pression-enthalpie (a gauche) et Température-entropie (a droite).
Les étapes du cycle : Compression (rouge), Condensation (vert),
Détente (orange), et Evaporation (bleu)

Un indicateur important pour mesurer la performance de ces systémes, appelé
Coefficient de Performance Réel (COP), fait une liaison entre la capacité a transférer
la chaleur par rapport a la consommation énergétique et est donné par :

COPree =% (2.1)

ou Q correspond a la puissance thermique absorbée si notre objectif est de refroidir
une zone d’air, ou la puissance thermique libérée si notre objectif est de réchauffer
cette zone.

En revanche, le Coefficient de Performance pour un Cycle de Carnot?' est donné
par :

COPCarnot = M_l (22)
Trin
s’il s’agit d’'un systéme de refroidissement et :
1
COPCarnot = 1_7",,IJ (23)
Tmin

s’il s’agit d’'un systéme pour le chauffage. Les températures absolues Tp,in €t Thax
correspondent aux températures maximale et minimale du réfrigérant (Qque nous
retrouvons en entrée du condenseur et en sortie de I'évaporateur respectivement).

Finalement, l'efficacité thermique d'un cycle par rapport a un cycle idéal est
déterminée par la relation :

** Ce Coefficient de Performance est donc le maximum que peut atteindre un cycle réfrigérant.
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— _COPReer

nth B COPcarnot (24)
Pour obtenir la performance maximale, le Cycle de Carnot est composé des
processus élémentaires suivants :

- Une compression isentropique (adiabatique) ;

- Un échange de chaleur a iso-température (condensation du réfrigérant) ;
- Une détente isentropique (adiabatique) ;

- Un échange de chaleur a iso-température (évaporation du réfrigérant) ;

En pratique les cycles réfrigérants s’éloignent du cycle parfait pour diverses raisons.
Parmi celles-ci, nous retrouvons le rendement du compresseur, des pertes de
charge dans les composants, une compression et une détente non-isentropiques, un
changement de phase non accompli, etc.

Ainsi, lors des échanges de chaleur, le réfrigérant peut augmenter son enthalpie au-
dela de la limite de gaz saturé ou bien la diminuer plus que la limite de liquide
saturé. Les écarts de température existants entre ces points et la température
associée aux limites de saturation sont connus comme surchauffe??, désurchauffe®
et sous-refroidissement?* (Figure 2.4).

4
Pression

o N

Surchauffe

Enthalpie

Figure 2.4. Surchauffe, désurchauffe et sous-refroidissement
dans le diagramme de Mollier

Par ailleurs, dans les systémes a compression de vapeur, certains cycles ne se
produisent pas en dessous du point critique® du réfrigérant comme celui présenté

*? Différence entre la température du réfrigérant sortant de I'évaporateur et la température de saturation
relative a la pression du réfrigérant dans le méme point.

* Différence entre la température du réfrigérant sortant du compresseur et la température de saturation
relative a la pression du réfrigérant dans le méme point.

** Différence entre la température de saturation du réfrigérant relative a la pression sortant du condenseur et
la température du réfrigérant dans le méme point.

> Le point pour lequel les courbes de liquide saturé et gaz saturé se rejoignent.
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Figure 2.5. Au-dela de ce-point, il n’y a pas de distinction entre le gaz et le liquide, ce
qui empéche I'évaporation ou la condensation.

. —

Pression

Enthalpie

Figure 2.5. Diagramme de Mollier Pression-enthalpie pour un cycle sous-critique (au
—dessous du point critique) en rouge, et un cycle transcritique (au-dessus du point
critique), en bleu. Le point critique est signalé en vert.

Cette thése se focalise sur les systémes sous-critiques car ils caractérisent la
majorité des systémes a compression de vapeur (Wu, 2004).

3  CLASSIFICATION DES SYSTEMES

Un systeme a compression de vapeur peut utiliser plusieurs circuits avec des
réfrigérants différents a la fois, mais nous nous intéressons a ceux qui n’en utilisent
gu'un seul circuit réfrigérant. Comme il était indiqué auparavant, ces systémes
peuvent avoir comme objectif de refroidir ou bien de réchauffer une certaine zone.
Ainsi, il est possible de faire une premiere classification de ces systémes selon que
'on parle de Boucle Froide (pour le refroidissement) ou de Pompe a Chaleur (pour le
chauffage).

Tant pour la gestion des batiments que pour celle des voitures, la boucle froide a été
utilisée depuis plus longtemps. La sous-classification la plus récurrente de ces
systétmes est liée a leur puissance (usage personnel, pour des chambres
individuelles ou systemes centralisés pour plusieurs chambres).

En revanche, les pompes a chaleur ont une sous-classification dépendante de leur
source de puisage de calories, ainsi que de 'endroit ou les calories sont restituées.
C’est de ce fait que nous parlons de pompes a chaleur air/air, air/eau, eau/eau,
sol/eau, sol/sol, réfrigérant/eau, parmi d’autres.
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Dans I'automobile, les pompes a chaleur peuvent étre directes (le condenseur est en
contact direct avec le HVAC) ou indirectes (il existe une boucle a eau entre le HVAC
et la pompe a chaleur).

D’autres classifications des systémes de climatisation et pompe a chaleur dépendent
également des technologies existantes pour chaque organe.

Un autre systéme a compression de vapeur adapté des batiments vers l'industrie
automobile est la Pompe a Chaleur Réversible. Ce systéeme permet de réaliser le
chauffage ou le refroidissement sans avoir forcément besoin d’incorporer des
organes®® complémentaires.

4 PRINCIPAUX ORGANES

Les boucles froides et pompes a chaleur automobiles ont subi des modifications
successives (dans le dimensionnement des organes, le choix du réfrigérant, etc.)
tout en conservant leur principe de fonctionnement. Ainsi, I'efficacité globale du
systéme s’est améliorée au cours du temps.

Ces systémes requiérent au minimum les quatre organes indiqués précédemment,
mais d’autres éléments peuvent étre nécessaires. Nous décrivons ci-dessous les
organes les plus courants avec leurs principales technologies.

4.1 COMPRESSEUR

4.1.1 GENERALITES

Le compresseur est un organe essentiel des systémes a compression de vapeur car
il permet de mettre en circulation le fluide réfrigérant, ainsi que de faire monter la
pression et la température du réfrigérant. En conséquence, plusieurs exigences
doivent étre respectées pour son bon fonctionnement. Par exemple, un régime
minimal est nécessaire pour éviter que le sens du fluide s‘inverse lorsque I'énergie
potentielle est supérieure a I'énergie cinétique. De plus, une spécificité importante

26 . e eI N .
Par exemple, en inversant le débit du réfrigérant. Dans ces cas-13, il faut s’assurer que les organes soient
eux-mémes réversibles.

19



Chapitre Il — Systemes a Compression de Vapeur

est que le réfrigérant doit étre dans sa phase gazeuse la plupart du temps pour
éviter 'endommagement du compresseur.

L’augmentation de pression se produit soit par une réduction du volume de la
chambre de compression (compresseurs volumétriques), soit par le transfert continu
du moment cinétique d’un organe rotationnel vers le gaz ?’ (compresseurs
dynamiques). Plusieurs technologies permettent de réaliser ces actions, ce qui fait la
variété de compresseurs existants.

4.1.2 TYPES DE COMPRESSEUR

Plusieurs types de compresseurs sont disponibles sur le marché. Le choix de la
technologie des compresseurs permet de fournir des niveaux différents de
puissance calorifique. Parmi les technologies les plus courantes pour les
compresseurs nous retrouvons :

- celles qui permettent de modifier le volume de la chambre de compression a
'aide de pistons qui transforment le mouvement circulaire du compresseur en
un mouvement linéaire (Figure 2.6) ;

5388

Figure 2.6. Fonctionnement d’un compresseur a piston

By

- des compresseurs utilisant des palettes glissantes attachées a un rotor
décentré. Les palettes permettent de former des cellules de compression
individuelles, qui réduisent le volume du gaz en augmentant sa pression
(Figure 2.7) ;

7 Car d’aprés les équations de Navier-Stokes, I'accélération d’un fluide est proportionnelle au gradient de
pression.
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Figure 2.7. Fonctionnement d’un compresseur a palettes

- celles qui utilisent une ou plusieurs vis tournantes pour pousser le gaz d’'une
zone a une autre. Au fur et a mesure que les vis sont parcourues, le volume
d’air devient plus faible (Figure 2.8) ;

Figure 2.8. Fonctionnement d’un compresseur a vis

- celles faisant intervenir deux spirales ('une mobile et l'autre immobile)
assemblées avec un décalage de 180°. Le fait de fixer une des spirales et de
mettre la deuxiéme en rotation permet de réduire le volume du gaz (Figure
2.9);

Figure 2.9. Fonctionnement d’un compresseur a spirales
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- des compresseurs centrifuges, utilisant ventilateurs, hélices et turbines pour
produire du moment cinétique (angulaire) dans le gaz (Figure 2.10).

(C\ f‘n
S TS
|

Figure 2.10. Compresseur centrifuge

Par ailleurs, les compresseurs peuvent utiliser une source mécanique ou électrique
pour leur fonctionnement. Dans [Il'automobile, les boucles froides utilisent
usuellement des compresseurs mécaniques associés a un embrayage, dont la
cylindrée du compresseur est proportionnelle au régime moteur. La commande de
ces systemes est souvent réalisée par hystérésis mais il est également possible de
faire varier la cylindrée de certains compresseurs (par exemple, dans les
compresseurs a piston).

L’introduction des véhicules électriques sur le marché a permis d’utiliser des
compresseurs électriques, qui étaient déja trés répandus dans les béatiments.
L’avantage principal de ces compresseurs est que le régime peut étre réglé avec
une meilleure précision.

En effet, une commande continue du compresseur permet d’assurer une certaine
production calorifique (ou frigorifique), d’éviter de limiter les mises en fonctionnement
et les coupures (en réduisant ainsi sa durée de vie utile), ainsi que d’obtenir une
meilleure performance du systéme. En effet, certains compresseurs présentent des
pics de consommation électrique dans leurs phases transitoires (Ekren, Sahin, &
Isler, 2010), ce qui fait qu’'une commande par hystérésis ne soit pas trés efficace.
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4.2 DETENDEUR

4.2.1 GENERALITES

Ce dispositif a une fonction inverse a celle du compresseur, c’est-a-dire, abaisser la
pression et la température d’'un fluide réfrigérant. Ces organes sont parfois utilisés
également pour minimiser la surchauffe du réfrigérant, de fagon a se rapprocher du
Cycle de Carnot, en améliorant ainsi I'efficacité du systeme.

Pour permettre la détente du fluide frigorigéne (usuellement en mode diphasique lors
de cette étape) il est nécessaire de modifier la surface de passage du réfrigérant.
Les détendeurs sont donc des zones de passage avec un orifice a section fixe ou
variable.

4.2.2 TYPES DE DETENDEUR

Parmi les détendeurs, trois types peuvent étre mis en évidence :

- le détendeur thermostatique, qui permet de diminuer la surchauffe par un
systéme mécanique : un capteur de température en sortie de I'évaporateur
permet de créer une différence de pression dans un diaphragme (pour les
gaz, la pression est proportionnelle a la température) ; le diaphragme exerce
une force sur une tige couplée a un ressort pour augmenter ou diminuer la
surface de passage du fluide réfrigérant (figure 2.11) ;

Capteur Capteur
Temp. Temp.
— <

Figure 2.11. Fonctionnement d’un détendeur thermostatique.
Le diaphragme permet de réguler la surface dans laquelle le réfrigérant s’écoule.
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I'orifice tube ou détendeur capillaire, utilisé dans une partie importante des
systémes a compression de vapeur dans lindustrie automobile en raison de
son faible colt, permet de fixer manuellement le diametre de passage (figure
2.12). Ce systéme est donc réglé pour donner une surchauffe nulle en sortie
de I'évaporateur (en régime statique) ;

=

Figure 2.12. Détendeur capillaire

le détendeur électronique, qui permet le réglage du diamétre du détendeur a
l'aide de signaux électriques (figure 2.13). Sa commande permet d’avoir un
effet fin (Iégére variation) sur la pression, ainsi que de I'utiliser comme vanne
complétement fermée pour permettre d’inverser le sens de fonctionnement du
systéme (Pompes a chaleur réversibles). Cela peut se faire a l'aide de
moteurs pas a pas ou bien de solénoides commandés en tout rien (avec
hystérésis).

—
”

Figure 2.13. Détendeur électronique utilisant un solénoide
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4.3 ECHANGEURS DE CHALEUR

4.3.1 GENERALITES

Ces organes permettent de transférer la chaleur du réfrigérant vers un fluide externe
(souvent de I'eau glycolée ou de l'air) sans nécessité de contact direct entre les
fluides. Il est nécessaire de disposer d’au moins deux échangeurs dans le systeme
pour réaliser I'absorption et la libération de la chaleur entre les deux zones isolées.

Les échangeurs de chaleur sont dimensionnés pour permettre au systéme
d’atteindre une certaine capacité calorifique ou frigorifique en fonction du débit
massique imposé par le compresseur. lls doivent étre construits de facon a éviter
des pertes de charge importantes. En revanche, un dimensionnement correct peut
s’avérer une tache difficile lorsqu’'un changement de phase du fluide se produit a
lintérieur de ces organes.

Tous les échangeurs de chaleur disponibles peuvent étre liés a d’autres boucles
thermiques?®. Comme le transfert de chaleur de ces organes se fait surtout par
convection, il est nécessaire de garantir que les deux fluides en contact avec les
organes soient en mouvement. Pour le réfrigérant, c’est le compresseur qui gére
cette action tandis que les autres fluides réglent leur débit a I'aide de ventilateurs et
pompes.

Plusieurs classifications existent pour les échangeurs de chaleur (par rapport au
nombre de fluides, la taille des canalisations, etc.) mais dans cette thése nous
développons les deux technologies les plus courantes pour les systémes a
compression de vapeur : selon leur positionnement par rapport a I'habitacle et selon
leur technologie. Davantage de classes d’échangeurs sont répertoriées dans (Shah
& Sekulic, 2003).

4.3.2 TYPES D’ECHANGEURS DE CHALEUR PAR RAPPORT A LEUR POSITIONNEMENT

Le positionnement d’'un échangeur de chaleur (par rapport a I'habitacle) permet de
définir son objectif. De ce fait, nous retrouvons qu’un organe utilisé pour absorber la
chaleur d’'une pompe a chaleur réversible en mode climatisation peut permettre de

28 . . . .
Par exemple, I'évaporateur peut prélever la chaleur d’'une autre source de calories. C'est le cas de plusieurs
PAC résidentielles
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libérer la chaleur si le débit du réfrigérant est inversé par rapport a ce mode. Cela
permet la classification suivante :

- condenseur: l'un des quatre organes principaux des systéemes a
compression de vapeur, il permet de changer la phase du réfrigérant (de
gaz vers liquide) pour libérer de la chaleur a température constante ;

- évaporateur : l'autre échangeur de chaleur nécessaire pour le cycle, il
permet de changer la phase du réfrigérant (de liquide vers gaz) pour
absorber de la chaleur a température constante ;

- aérotherme / radiateur : lorsque le systéme a compression de vapeur est
couplé a une boucle a eau externe, nous avons besoin d’'un organe
additionnel pour échanger la chaleur entre I'eau et 'air. Alors qu’il s’agit du
méme organe, dans I'automobile le terme aérotherme est utilisé pour se
référer a I'échangeur localisé prés de I'habitacle tandis que le terme
radiateur est utilisé pour I'échangeur de chaleur localisé dans la boucle
thermique permettant de refroidir le moteur. Dans ces organes, il n’y a pas
de changement de phase du mélange eau-glycol ;

- échangeur de chaleur interne : C’est un échangeur de chaleur additionnel
pour les cycles transcritiques. Comme son nom le suggére, cet organe ne
réalise pas d’échanges avec des fluides externes (des deux cétés il y a un
fluide réfrigérant qui s’écoule). Ainsi, d’un cété nous retrouvons le
réfrigérant a haute pression/température et de lautre a basse
pression/température. Ces organes permettent d’augmenter l'efficacité de
ces systemes.

4.3.3 TYPES D’ECHANGEURS DE CHALEUR PAR RAPPORT A LEUR ARCHITECTURE /
TECHNOLOGIE

Plusieurs technologies permettent de faciliter le transfert énergétique entre les
fluides, ainsi que le changement de phase du réfrigérant. Par la suite, nous
reprenons la classification par rapport aux principales technologies (& composants
non-mobiles) donnée par (Bontemps, et al., 1995) :

- échangeurs tubulaires : cette catégorie d’échangeurs utilise différentes
combinaisons de tuyaux pour permettre le transfert de chaleur entre deux
fluides. Parmi les configurations, nous retrouvons celles a tubes et
calandre (Figure 2.14), a ailettes, coaxiales (a tubes concentriques).
Lorsqu’il y a plusieurs tubes, leur diamétre et séparation deviennent des
paramétres trés importants pour le dimensionnement correct des
systémes (I'écart peut se faire, par exemple, a l'aide d’entretoises ou de
rubans).
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Sortie Fluide 2

Entrée Fluide 1

Sortie Fluide 1 /

Entrée Fluide 2

Figure 2.14. Echangeur a tube et calandre en U

By

- échangeurs a plaques: ces échangeurs utilisent des tbles lisses ou
ondulées. Le profil dessiné par leur surface permet de trouver un
compromis pour intensifier le transfert de chaleur et pour répondre a
certaines valeurs de pression et température. Nous retrouvons ceux qui
ont leurs plaques serrées avec des joints (Figure 2.15) et ceux soudées ou
embouties (a lamelles, a spirale, etc.).

el SortieFluide 2

Sortie Fluide 1 Entrée Fluide 2

Figure 2.15. Transfert de chaleur dans un échangeur a plaques et joints

Pour les deux catégories d’échangeurs, il est possible d’ajouter des ailettes pour
étendre la surface de contact entre les fluides (Figure 2.16). Plusieurs formes
d’ailettes sont disponibles : pour les échangeurs a tubes, elles peuvent étre
transversales disposées de fagon continue ou indépendantes, ainsi que
longitudinales ; pour les échangeurs a plaques, nous nous intéressons surtout a la
forme géométrique de leur section transversale.

27



Chapitre Il — Systemes a Compression de Vapeur

Figure 2.16. Quelques configurations d’ailettes dans des échangeurs
a) tubulaires (a gauche), b) a plaques (a droite)

Cependant, d’autres facteurs liés a I'architecture permettent de déterminer la fagon
dont les fluides vont échanger la chaleur. Par exemple, le pas® des canaux
d’écoulement des fluides aura un impact important sur I'efficacité des échangeurs,
leurs pertes de pression, niveaux de stress (contraintes mécaniques) et
températures maximales, entre autres. De méme, la direction de I'écoulement des
fluides (contre-courant, en paralléle, transversal, divisé, etc.) va avoir une influence
sur I'évolution des températures des fluides.

Par rapport au matériel, la majorité des échangeurs utilise de piéces métalliques
ayant un bon coefficient de conduction thermique (acier, cuivre, aluminium ou
superalliages). Cela n’empéche pas que d’autres matériaux, tels que tubes de verre,
céramique, graphite et certaines variétés de plastique, soient parfois utilisés.

4.4 REFRIGERANT

4.4.1 GENERALITES

Le réfrigérant est le fluide permettant d’absorber et de transmettre la chaleur dans
un systéme a compression de vapeur. La chaleur est absorbée a basse température
et pression, puis libérée a hautes température et pression.

Chaque réfrigérant a des propriétés différentes (comme la masse volumique ou la
capacité a échanger la chaleur) dépendant des conditions dans lesquelles il se
retrouve (valeur d’enthalpie, pression, etc.). Cela explique mieux I'avantage d’utiliser
les diagrammes de Mollier décrits précédemment.

De plus, on constate que les réfrigérants subissent couramment un changement de
phase lors de leur passage par les échangeurs de chaleur. Il est important de noter

29 ~:
Distance entre les canaux.

28



Chapitre Il — Systemes a Compression de Vapeur

que, lorsqu’il y a changement de phase, la capacité thermique® du réfrigérant
devient infinie. En effet, pendant le changement de phase, la variation de
température du réfrigérant est presque nulle, donc la capacité thermique doit se
tendre vers linfini pour maintenir une valeur finie de la chaleur échangée (Cengel &
Turner, Fundamentals of Thermal-Fluid Sciences, 2004).

Le choix d’un réfrigérant est fait en fonction de plusieurs propriétés. Celles a prendre
en compte de fagon privilégiée sont :

- une haute température critique (c’est-a-dire, le point critique doit étre a une
température élevée), pour permettre [I'évaporation a des hautes
températures (mais en restant inférieure a 100°C pour éviter des
dommages sur les composants) ;

- la pression de saturation basse a hautes températures, pour minimiser les
couts associés aux réservoirs et la tuyauterie ;

- la pression de saturation dans |'évaporateur proche de la pression
atmosphérique (101 kPa), pour éviter des problémes de fuites ;

- la non-corrosivité ;

- la non-dangerosité (toxicité, inflammabilité, etc.) ;

- la disponibilité a prix réduit.

Par ailleurs, ces propriétés doivent satisfaire les normes existantes concernant les
produits réfrigérants. Pour cette raison, les réfrigérants les plus utilisés dans
'automobile peuvent étre remplacés occasionnellement lorsque que les normes
deviennent plus strictes.

4.4.2 TYPES DE REFRIGERANT

On trouve plusieurs fluides frigorigénes sur le marché utilisables pour des systémes
a compression de vapeur (par exemple, R-22, R-404a, R-717, etc.) mais dans
lindustrie automobile, il est courant d’utiliser le R-134a. De nouvelles normes
industrielles conduisent vers I'utilisation d’autres fluides, dont le R-744 (CO3) ou le
R-1234yf (ce dernier commence a étre adopté par les constructeurs). Ces normes
demandent depuis 2011 l'utilisation d’un réfrigérant dont I'indicateur « Potentiel de
Réchauffement Global » ne dépasse pas les 150 unités pour une période de 100
ans (le réfrigérant R-134a, le plus répandu dans I'automobile, s’approche des 1300
unités alors que le R-1234yf n’a que 4 unités).

0 N . .y 7 ,
% C’est-a-dire sa capacité d’absorber ou céder la chaleur.
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Le fluide réfrigérant est donc confiné entre les principaux organes du systéeme a
laide des tuyaux mais d’autres éléments peuvent étre intégrés tels que : réservoirs,
bouteilles, vannes, etc, décrits ci-dessous.

4.5 ELEMENTS ADDITIONNELS

4.5.1 VANNES ET TUYAUX

La tuyauterie permet de réunir les différents organes du circuit réfrigérant tandis que
les vannes sont souvent utilisées pour changer les modes de fonctionnement. Ces
éléments doivent étre construits de facon & limiter les pertes de charge® ainsi que
les pertes thermiques.

4.5.2 ACCUMULATEUR/RESERVOIR

Les accumulateurs et réservoirs sont des bouteilles localisées en sortie des
échangeurs de chaleur. lls ont différents objectifs :

- Les accumulateurs sont localisés en entrée du compresseur et leur fonction
est d’éviter que le réfrigérant entre dans le compresseur en phase liquide ;
cela se réalise grace au fait que le débit est fortement diminué et, s’il y a
entrée d’'un mélange liquide-vapeur dans cet organe, le liquide se dépose
dans la partie basse de la bouteille par gravité alors que la vapeur continue
son parcours vers le compresseur.

- Nous retrouvons les réservoirs en sortie du condenseur pour stocker I'excés
de réfrigérant et, en méme temps, assurer qu’il entre en phase liquide dans le
détendeur.

Dans le cas des systémes dont le sens du réfrigérant est inversé, il peut étre
important d’avoir les deux organes (s’ils permettent d’avoir un fonctionnement
réversible). Cela pour assurer que, dans les deux modes de fonctionnement, le
réfrigérant n’entrera pas en phase liquide et endommage le compresseur.

*1 Nous observons I’effet des pertes de charge dans les pertes de pression des canalisations du systeme.
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4.5.3 POMPES ET VENTILATEURS

Pour permettre un échange de chaleur rapide par convection dans le condenseur et
l'évaporateur, il est également nécessaire de créer un débit pour les fluides
externes. Cela expligue que ces systémes soient usuellement accompagnés de
ventilateurs ou pompes pour les fluides secondaires.

Dans le domaine de I'automobile, il y a toujours deux ventilateurs. L’'un est localisé a
c6té de I'’échangeur de chaleur sur la face avant du véhicule et devient parfois inutile
lorsque la vitesse du véhicule fait que la vitesse de l'air conduit a un débit supérieur
a celui que le ventilateur peut fournir. L’autre est inclus usuellement dans 'HVAC, et
donc le débit d’air dans I'habitacle est réglé par les demandes de confort thermique
et les consignes de I'utilisateur.

Enfin les pompes sont souvent utilisées lorsqu’il y a une boucle a eau couplée au
systéme a compression de vapeur, comme indiqué ci-dessous.

4.5.4 BOUCLES THERMIQUES EXTERNES (A EAU)

Parfois, nous retrouvons des boucles thermiques qui permettent, par exemple, de
stocker les calories pendant un certain temps aprés la coupure du systéme a
compression de vapeur. Pour cela, elles utilisent l'inertie thermique d’un fluide a
lintérieur de la boucle. Lorsque le systéme est coupé, les pertes thermiques sont
minimales (échanges par conduction). En revanche, lorsque le fluide est mis en
circulation, la chaleur est transférée avec la boucle réfrigérante et I'air habitacle.

Ces boucles utilisent souvent un mélange d’eau avec un certain pourcentage de
glycol pour améliorer ses propriétés thermiques (notamment pour abaisser la
température de fusion de 'eau).

5 ETAT DE L’ART :

MODELISATION ET COMMANDE DES SYSTEMES A COMPRESSION DE VAPEUR

Dans la littérature nous retrouvons plusieurs approches pour la modélisation des
systtmes a Compression de Vapeur. Dans le cadre de nos travaux, le
développement des modéles a été focalisé sur ceux adaptés pour I'analyse et la
synthése des lois de commande, principaux objectifs de la thése.
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Ainsi, le modeéle recherché doit satisfaire les objectifs suivants (nous nous
imposerons ces objectifs par la suite) :

- utilisable pour la simulation du comportement dynamique de la PAC ;

- utilisable pour la synthése et la validation des lois de commande ;

- simple a mettre en ceuvre ;

- dont les paramétres sont facilement identifiables et adaptables a d’autres
systémes similaires ;

Comme nous le verrons par la suite, les modéles que I'on retrouve fréquemment
dans la littérature présentent cependant plusieurs inconvénients pour étre
adaptables a la problématique de nos travaux :

leur complexité ;

leur dépendance aux technologies utilisées ;

la difficulté pour les incorporer dans des calculateurs automobiles ;
la difficulté a étre utilisés pour la synthése des lois commande.

Nous présenterons par la suite ces modéles. Nous faisons tout d’abord un point sur
les grandes lignes de la modélisation thermique, pour fournir une idée de la
complexité de ce type de modélisation. Ensuite nous expliquons les modéles
adaptés a la commande ainsi que leur cadre d'utilisation (le contexte et les lois de
commande développées a I'aide de chaque modele). Leurs points forts et faiblesses
sont indiqués, ce qui nous permet de les prendre en compte pour le modéle
développé dans ces travaux de thése (chapitre lll).

5.1 MODELISATION THERMIQUE

Les modeles de simulation thermodynamiques prennent en compte
traditionnellement un grand nombre de processus physiques au niveau micro- et
macroscopique. Avec un niveau de complexité variable, ces modéles sont souvent
non-linéaires et d’ordre trés élevé. lls sont couramment élaborés avec des EDP 2 et
simulés sur ordinateur avec souvent une approche par éléments finis.

La fidélité du modéle dépendra donc de la taille du maillage (nombre de points
modélisés), du nombre de phénoménes modélisés, et de la prise en compte des
détails techniques de chaque composant. lls conduisent a des résultats trés précis,
cependant ils sont en général mal adaptés a la commande.

Par exemple, un trés bon modeéle thermique de ces systémes permet de déterminer
les valeurs de plusieurs grandeurs telles que la pression, la température, et le

32 . e .
Equations aux dérivées partielles.
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rapport liquide-gaz en plusieurs points du systéme. L’ensemble de ces variables
définit « I'état du systéme »>>. Ainsi, a I'aide des propriétés thermiques du réfrigérant
liées a chaque état, il est possible de déterminer les échanges énergétiques se
produisant avec les autres éléments du systéme et vice versa.

Par la suite, nous présentons les équations qui permettent d’établir les bilans
massiques et énergétiques pour les principaux composants des systemes a
compression de vapeur. Certains d’entre eux seront repris, puis simplifiés, au
chapitre suivant.

5.1.1 LES FLUIDES

Parmi les fluides qui peuvent étre utilisés dans ces systémes, nous retrouvons le
réfrigérant (dans ses différentes variétés) mais également I'air et I'eau (ce dernier
fluide usuellement mélangé avec du glycol). La distinction principale entre le
réfrigérant et les autres fluides est liée au fait qu’il subit un changement de phase au
cours du cycle.

Il est important de prendre en compte que plusieurs propriétés des fluides varient
lorsque I'on se retrouve en phase liquide, gazeuse ou en mélange diphasique. Ces
propriétés sont liées a I'état du fluide et nous pouvons citer notamment le coefficient
de transfert thermique, la masse volumique, le niveau d’enthalpie et le niveau
d’entropie. Lorsque nous connaissons les propriétés (a différents niveaux de
pression) pour les phases gazeuse saturée et liquide saturée, il est difficile de les
déduire avec précision en régime diphasique, ce qui explique [l'utilisation de
propriétés moyennes.

Lorsque I'on essaie de retrouver des propriétés moyennes pour un fluide diphasique,
il est courant de faire une moyenne pondérée des propriétés du liquide et du gaz en
fonction du rapport liquide/gaz. Cette méme considération est réalisée lorsqu’un
fluide en état monophasique est mélangé avec un autre (i.e. I'air humide ou l'eau
glycolée). Or, rigoureusement, ces propriétés ne varient pas d’une fagon linéaire.

Ainsi, a l'aide de ces propriétés thermiques moyennes, nous pouvons calculer
'échange de chaleur entre les fluides et les organes qui les entourent, qui se réalise
surtout par convection. La convection permet d’obtenir des échanges thermiques
plus importants car elle implique des particules microscopiques qui échangent de la
chaleur par conduction, puis sont remplacées par d’autres particules avec une

3 D’un point de vue thermique, et non du point de vue de la commande.

34 7oA .
Usuellement donné a pression, ou volume, constant.
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énergie supérieure. Ainsi, ce phénomeéne est donc proportionnel au débit massique
du fluide.

Néanmoins, le mouvement des fluides n’est pas uniforme®®. Leur viscosité et la
longueur des conduites peuvent étre responsables d’'un comportement laminaire ou
turbulent de son écoulement®. Lorsqu'il y a un écoulement turbulent, les particules a
températures différentes se mélangent, ce qui améliore le transfert thermique par
rapport a un écoulement laminaire.

5.1.2 LE COMPRESSEUR ET LE DETENDEUR

Dans le compresseur, le réfrigérant est en phase gazeuse. Il est alors courant de
faire appel aux équations des gaz parfaits pour modéliser les variations de pression
et de température par rapport aux changements du volume. Néanmoins, ces
équations sont valides uniquement pour des points de fonctionnement a faibles
masses volumiques (Cengel & Turner, 2004). Dans le cas contraire, plusieurs
équations d’état thermodynamiques peuvent étre appliquées comme par exemple
les équations cubiques de Van der Waals (1873), lesquelles ont été modifiées
empiriquement par de nombreux auteurs.

Le compresseur permet d’établir le débit massique du réfrigérant, ce débit instantané
est souvent donné par un calcul qui fait intervenir la masse volumique du réfrigérant
(p), le régime du compresseur (w), et sa cylindrée (Cyl) :

Meomp = ;u_o ‘P Cyl * Mol (25)

ou le rendement volumétrique n,,,; représente la quantité de gaz qui entre réellement
dans le compresseur a chaque tour par rapport a la valeur théorique. Ce rendement
est souvent décrit par un polynbme avec des coefficients identifiés de fagon
expérimentale, et liés au régime et aux pressions en entrée et sortie du
compresseur.

Pour le détendeur, I'expression permettant de lier le débit massique (m) et la
pression (P) est une expression empirique (Simdes-Moreira & Bullard, 2003). Elle
est une variation de I'équation de Bernoulli, qui prend en compte la surface de la

* Pour modéliser le mouvement des fluides, il est courant de faire intervenir les équations différentielles non-
linéaires de Navier-Stokes.

% Cette transition dans les types d’écoulements peut étre identifiée grace a une quantité non-dimensionnelle
connue sous le nom de Nombre de Reynolds, qui fait le rapport entre les forces inertielles d’un fluide et sa
viscosité.

34



Chapitre Il — Systemes a Compression de Vapeur

section de passage transversale (S), la masse volumique du réfrigérant (p) et un
coefficient (K) qui dépend du type d’orifice et du type de fluide®” :

Mger = K+ S - /% (2.6)

La difficulté d’établir une relation non-empirique est la conséquence du grand
nombre de phénomeénes qui ont lieu a l'intérieur d’'un détendeur. Par exemple : le fait
que le réfrigérant entre normalement en phase liquide mais sort a I'état diphasique
ou bien la création d’'ondes de choc avec les parois et jonctions induites par la
friction. Ainsi, les constructeurs de ces organes fournissent souvent des
cartographies liant le débit massique et les pertes de charge pour I'air.

Pour simplifier, nous pouvons supposer un écoulement laminaire, I'absence de
certains organes tels que des accumulateurs en sortie du condenseur, et une friction
nulle. Sous ces hypothéses, ce débit peut étre considéré identique partout dans une
boucle réfrigérante en régime permanent. Ainsi, 'Eq. 2.6 permettra de retrouver la
différence de pression dans le détendeur.

Une autre grandeur intéressante du réfrigérant lors de son passage par le
compresseur est son enthalpie. Pour calculer I'enthalpie en sortie (hcomp sort), NOUS
pouvons utiliser 'équation suivante :

_ Ahig
hcomp,sort - hcomp,ent + i (27)
s

ou la différence d’enthalpie isentropique (Ah;;) est équivalente a la puissance
électrique consommée®. L’enthalpie en entrée (hcompent ) PEUL étre calculée en
prenant en compte l'effet de la surchauffe sur I'enthalpie pour la phase gazeuse
saturée. L’efficacité isentropique (n;s) permet de prendre en compte certaines pertes
mécaniques, électriques et thermiques du compresseur.

Ces pertes sont trés dépendantes des matériaux utilisés et éloignent le systéme du
fonctionnement du cycle idéal. Tout comme le rendement volumétrique, le
rendement isentropique est parfois approché par des fonctions polynomiales
dépendantes du régime et des valeurs de pression en entrée et sortie du
compresseur.

%7 Certains auteurs considérent qu’il est dépendant également du débit et température du réfrigérant.
*8 Qui est usuellement modélisée de fagon empirique de facon proportionnelle au régime du compresseur.
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5.1.3 LES ECHANGEURS DE CHALEUR

L’analyse thermique des échangeurs de chaleur est souvent faite en régime
stabilisé. Pour retrouver le bilan de chaleur d’un fluide qui reste dans la méme
phase, nous pouvons utiliser 'équation du transfert par convection, issue de la
premiére loi de la thermodynamique. Pour cela, il nous suffit de connaitre le débit
massique du fluide (m), sa chaleur spécifique a pression constante (Cp) et les
températures initiale (Ty, ;) et finale (T f;,) du fluide :

Q =m-Cp- (Trfin — Trinit) (2.8)

équation qui peut étre généralisée pour des fluides dont un changement de phase
peut se produire en considérant les enthalpies initiale (h,;;) et finale (hf;y,) :

Q =1+ (hin — hinit) (2.9)

Comme I'enthalpie n’est pas mesurable, I'équation 2.8 est préférée pour les zones
monophasiques (ou pour les fluides dont il ne se produit pas de changement de
phase).

Si nous connaissons le bilan thermique, il est également possible de retrouver le
rapport liquide-gaz, ou titre de vapeur (x), du fluide diphasique a l'aide des valeurs
d’enthalpie en phases gaz saturee (h,. 4) et liquide saturée (h,..f ) :

Q= m(xfin : href,gs — Xinit * href,ls) (210)

dont une des valeurs d’enthalpie peut étre parfois déduite si 'on suppose que le
réfrigérant se trouve en une seule phase au début ou a la fin de I'échange
thermique.

En raison de la difficulté de connaitre les valeurs d’enthalpie du réfrigérant, certaines
méthodes permettent de déterminer de fagon approximative I'énergie échangée par
les fluides. Parmi ces méthodes, nous retrouvons couramment le DTLM®* et le e-
NUT*. La premiére méthode est utilisée lorsque sont connues (entre autres
grandeurs) les températures en entrée et sortie des deux fluides. La méthode e-NUT
est préférée quand les mesures de température sortantes ne sont pas disponibles.
Cette méthode calcule la puissance maximale du systeme a partir des températures
d’entrée des fluides. Ensuite, la puissance réelle est élaborée a I'aide du calcul d’une
efficacité. Davantage de détails sur ces méthodes sont donnés dans I'annexe A.

* Différence de Températures Logarithmique Moyenne.
*0 Efficacité-Nombre d’Unités de Transfert.
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Nous retrouvons des exemples d’application de ces méthodes pour les systémes a
compression de vapeur dans (Navarro-Esbri, Ginestar, Belman, Milian, & Verdu,
2010) pour le DTLM, et dans (Karlsson & Fahlén, 2008) pour le e-NUT. Méme si ces
méthodes conduisent a de bonnes approximations, elles nécessitent la
connaissance d’un grand nombre de parameétres tels que la surface d’échange, les
coefficients d’échange des parois et des fluides entre autres. De plus, certains de
ces coefficients sont calculés par des corrélations de nombres adimensionnels de
Nusselt, Reynolds et Prandt, et donc sont trés dépendants de la fagon dont le fluide
s’écoule.

En effet, les modeles les plus complexes vont inclure toutes les spécificités liées a la
technologie des échangeurs pour permettre de modéliser correctement le bilan
thermique. Comme les parois des échangeurs ont leur propre inertie thermique, il est
important de les prendre en compte afin d’obtenir des résultats précis.

Un autre facteur trés important a prendre en compte dans le calcul des bilans
thermiques est la perte de pression que le réfrigérant peut subir a l'intérieur. Ainsi,
des pertes importantes éloigneront le comportement du processus du Cycle de
Mollier et I'analyse du cycle sera plus complexe. D’ailleurs, il est trés important de
limiter les pertes de charge dans la boucle. Pour prendre en compte cet effet, des
relations existent permettant d’estimer ces pertes dans chaque élément de la boucle
(tuyaux, coudes, etc.) qui dépendent de facteurs tels que la section transversale, la
vitesse du fluide, la friction, le type d’écoulement (laminaire ou turbulent), etc.

5.2 TECHNIQUES POUR LA MODELISATION ORIENTEE COMMANDE ET LA COMMANDE

Nous avons présenté certaines notions et équations fondamentales pour modéliser
de fagon réaliste les systéemes a compression de vapeur. Il est généralement
nécessaire de disposer d’outils de calcul suffisamment puissants pour prendre en
compte tous les phénomeénes qui interviennent dans ces systémes thermiques, ce
qui rend difficile la simulation de ce type de systémes en temps réel.

Par ailleurs, I'utilisation de modéles pour la commande devient trés importante dans
lindustrie automobile, cela parce qu’ils permettent la prise en compte des couplages
existants dans le systéme, ainsi que la réduction du nombre de capteurs a utiliser et
du temps nécessaire pour la mise au point de ces systémes. La commande fondée
sur des modeéles permet également d’améliorer I'efficacité des systémes en utilisant
les organes a leur meilleur point de fonctionnement.

Or, pour le développement des lois de commande fondées sur l'utilisation de
modeles, il est préférable de procéder a la mise en place de modéles aussi simples
que possible, de préférence linéaires, qui ne requiérent pas un grand nombre de
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variables d’état et dont les dynamiques restent suffisamment représentatives du
procédé a commander. Enfin, la loi de commande doit étre développée et avoir de
bonnes propriétés de robustesse au regard des erreurs de modélisation*' pour
assurer les performances escomptées par le cahier des charges.

En vue aussi de mettre en place des procédures d’optimisation fondées sur des
modéles, il est également important de limiter la complexité des modéles
développés. Un modéle complexe peut augmenter fortement le temps de calcul
nécessaire a la minimisation d’un critére.

Ainsi, I'état de l'art présenté ci-dessous est orienté « modéle pour la commande »,
avec une attention particuliére pour les applications automobile. Toutefois, comme il
est indiqué dans (Saiz Jabardo, Gonzales Mamani, & lanella, 2002), I'état de I'art est
difficile a établir avec précision dans cette industrie en raison des politiques de
confidentialité des constructeurs. Pour cette raison, certains systémes utilisés dans

le milieu du batiment, ou autres applications, sont également cités.

Enfin, dans les modéles présentés dans la suite, il faut noter les spécificités
suivantes :

- Les boucles froides dans les véhicules thermiques utilisent souvent un
compresseur mécanique dont la vitesse est établie en pilotant le régime
moteur. Comme dans les compresseurs mécaniques le régime compresseur
reste plutét une perturbation, le systéeme est commandé par activation ou
désactivation (cycle « start-stop ») pour arriver a une certaine capacité
thermique. En revanche, dans les systémes a compression de vapeur pour
les véhicules électriques, la vitesse du compresseur est une des variables a
piloter. Ainsi, les modéles congus pour les batiments ont une similarité car ils
utilisent également des compresseurs pilotables de fagon continue.

- Dans les voitures, on trouve un ventilateur localisé dans la face-avant du
véhicule (GMV). Celui-ci n’est pas toujours présent dans les batiments car
ceux-ci bénéficient d’'un débit d’air extérieur. En revanche, la commande du
ventilateur a lintérieur d’'un habitacle, degré de liberté usuel dans les
systémes utilisés pour le confort thermique dans les batiments, n’est pas
disponible dans l'automobile car il est géré par un systéme différent (le
calculateur dans le cas d'une climatisation régulée, ou bien une interface
homme-machine dans le cas d’une climatisation manuelle).

- Les pompes a chaleur dans les batiments doivent chauffer un volume d’air
largement supérieur a celui d’'un véhicule, ainsi la température des habitacles
évolue plus rapidement dans les véhicules que dans les logements.

*1 Une autre solution serait d’utiliser des modéles complexes donnant lieu & des lois de commande d’ordre
élevé, et puis de réduire I'ordre des lois obtenues.
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- Les systemes pour les batiments ont parfois plusieurs zones a réchauffer et
utilisent en conséquence plusieurs échangeurs de chaleur dont leur
fonctionnement est géré par des vannes.

Dans le choix des variables d’entrée, de sortie et de commande pour la modélisation
du systéme, plusieurs différences peuvent également étre notées. Cela est la
conséquence des différentes technologies utilisées et de I'objectif de la commande.

Par exemple, parmi les objectifs les plus courants de la commande nous
retrouvons : la régulation a consigne de température donnée, la minimisation de la
consommation énergétique, et la réduction de la surchauffe. Pour atteindre ces
objectifs, les moyens d’action les plus usuels sont de commander le compresseur
pour améliorer la capacité thermique du systéme, et les détendeurs pour la
régulation de la surchauffe. Par ailleurs, méme si I'objectif de la commande peut étre
le méme pour plusieurs systémes (par exemple, obtenir une certaine capacité
thermique du systéme), ils peuvent utiliser des variables différentes pour atteindre
un tel objectif (pression en entrée du condenseur, température du fluide secondaire,
débit massique du réfrigérant, etc.).

La complexité de ces systemes a été a l'origine du développement de plusieurs
modeéles empiriques pour la commande. D’'une fagon générale, nous retrouvons
dans la littérature des techniques de modélisation des Cycles a Compression de
Vapeur avec des complexités trés variables. Les différents types de modélisation
abordés dans la littérature sont décrits ci-dessous par ordre croissant de complexité.

5.2.1 MODELES DU PREMIER ORDRE / NON-PHYSIQUES

Ces modeéles consistent en une représentation non-physique en utilisant des
dynamiques du premier ordre. Les gains et constantes de temps sont identifiés de
facon expérimentale. Ce type de modeéles est usuellement couplé a la dynamique
encore plus lente de la température dans I'habitacle. La limitation principale de cette
modélisation est qu’elle est trop simple et ne permet pas de déterminer les
principales grandeurs du systéme ni prendre en compte les effets de couplage.

Un exemple de cette modélisation est donné dans les articles (Yeh, Chen, & Lin,
2009), (Lin & Yeh, 2007) ou un systéme d’air conditionné résidentiel classique® est
modélisé par la méthode Bond-Graph. Ce modéle, d’ordre 13, est ensuite utilisé
pour identifier des modéles du premier ordre utilisant comme entrées le régime
compresseur et l'ouverture du détendeur et comme sorties la température de

42 3 . . e e
Un systeme avec un condenseur, un évaporateur, un détendeur et un compresseur dont les détails
technologiques ne sont pas donnés.
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'évaporateur, la surchauffe et la désurchauffe. L'évolution de la température dans
lhabitacle est modélisée par des équations physiques. Les deux systéemes sont
ensuite connectés en cascade.

Pour la commande, les auteurs utilisent un régulateur Pl dont les paramétres ont été
optimisés par une technique LQR. La saturation des actionneurs est prise en compte
par un dispositif « anti-windup ». Dans le cas d’'une boucle de climatisation, nous
retrouvons le schéma bloc Figure 2.17.

Consigne
Surchauffe
—PQ—P Svatéme &
4 PI >O—> Compression » Ilabitacle
;q-» " de Vapeur
Temp. | Temp. Temp. Habitacle
Surch. | de Sat. du
Réfrigérant | COmMpensateur
dans « Anti-windup »
["Exap. L
NS Comsigne
Y  Témp Habitacle
Pl |« C
. * Nes
Consigne

Témp. Evap.

Figure 2.17. Commande d’un compresseur et d’'un détendeur
en présence de saturation

Pour une boucle de chauffage, les auteurs ont utilisé également des régulateurs PI.
Pour arriver a une amélioration de la réponse transitoire et une réduction de la
consommation énergétique, ils ont alterné entre une régulation de la surchauffe dans
'évaporateur (en régime transitoire) et une autre régulation de la désurchauffe dans
le condenseur (en régime permanent, pour améliorer I'efficacité du systeme). Un
compensateur sans-a-coup (« bumpless ») permet d’adoucir la transition entre les
deux régulateurs.

5.2.2 MODELES DU PREMIER ORDRE / PHYSIQUES

Ce sont des représentations simples (avec quelques dynamiques du premier ordre
et des retards). Dans ces modéles, les paramétres conservent un certain sens
physique. Comme dans le cas des modeles du premier ordre non physiques, le
procédé n’est pas modélisé comme une boucle réfrigérante mais comme des
processus découplés dans une boite noire.
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Cette approche est illustrée dans (Fallahsohi, Changenet, Placé, Ligeret, & Lin-Shi,
2010). Le systeme de pompe a chaleur réversible dans cette étude est composé
d’'un compresseur a cylindrée variable, un évaporateur a eau (mélangé avec du
glycol), un condenseur a eau, et un détendeur électronique avec le R410 comme
fluide réfrigérant. Les actionneurs pilotés sont un détendeur électronique et une
vanne dans le circuit d’eau.

A partir de dynamiques simples du premier ordre et des retards (dont les parameétres
sont déterminés par un modéle physique), la surchauffe dans I'évaporateur et la
pression de condensation sont réglées par une stratégie de Commande Prédictive
Fonctionnelle (Figure 2.18).

Temp. Sat

l

Fonction
Transfert

|
w1 .
O s | Détendeur Dét. ) Evap
Consigne CPF || Electronique ITemp,

Surchauffe T - L ISortie Ref.

hesure

Debit Eau Pression du

Deébit Eau ‘ N
Mécessaire f————— Systéme  Refrigérant
| | enentrée du
—DQ—' CPF Vanne Cond. | L Condenseur
Consigne |
Pression - = —/——— a4

Figure 2.18. Régulation de la surchauffe et de la basse pression du réfrigérant d’'un
détendeur électronique et d’'une vanne a l'aide de la Commande Prédictive
Fonctionnelle

Cette loi de commande a été implantée dans un automate programmable Industriel
et les résultats obtenus comparés avec ceux issus de l'utilisation d’un régulateur
PID. La loi de commande montre une amélioration dans le rejet de perturbations,
ainsi qu’une réduction de la surchauffe (ce qui conduit a une augmentation de
I'efficacité du systéme) par rapport a I'implantation d’'un régulateur PID.

5.2.3 MODELES « BOTTE NOIRE »

Une autre approche est fondée sur l'utilisation de réseaux neuronaux artificiels
(Hosoz & Ertune, 2006). Le systéme utilise une boucle de climatisation,
correspondant a celle d'un véhicule, avec le réfrigérant R-134a. Le réseau est
représenté sur le schéma de la figure 2.19.
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Puissance électrique du
Régime Compresseur
Compresseur

Puissance échangée par

Capacité Thermique le Condenseur

Evaporateur

—> Débit massique du

Température réfrigérant

de Condensation

Du Réfrigérant Température du

Réfrigérant Sortant du
Compresseur

Figure 2.19 : Modele par réseaux neuronaux artificiels
d’un systéme de climatisation automobile

Méme si I'objectif est son utilisation dans I'industrie automobile, le modéle est plutot
congu pour déterminer les performances du systéme. Cependant, une utilisation
pour la commande reste possible. Par exemple, ce méme modéle a inspiré (Ekren,
Sahin, & Isler, 2010) pour la construction d'un réseau neuronal artificiel pour
lidentification du systéme, et une autre orienté pour sa commande (en inversant le
modéle et en ajoutant un prédicteur de Smith pour les retards). La commande
obtenue a été comparée avec d’autres commandes sans modéle de synthése
explicite, notamment un PID (réglé par la méthode de Ziegler-Nichols) et une
commande floue. Dans cette étude, la commande par réseaux neuronaux a conduit
a une consommation énergétique inférieure et des valeurs de la surchauffe et de la
température d’eau lorsque le systéme subit des perturbations plus stables.

L’avantage des réseaux neuronaux artificiels (pour la modélisation) est qu'ils
permettent de prendre en compte les non-linéarités du systéme qui ne peuvent pas
étre modélisées de fagcon simple de maniere analytique. En contrepartie, ils
requiérent de définir correctement I'architecture d'un tel réseau ainsi que ses
paramétres. Par ailleurs, il est nécessaire de les caractériser par un nombre de
données important pour réaliser un apprentissage effectif.
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5.2.4 MODELES PHYSIQUES A PARAMETRES LOCALISES

Les modéles physiques a parametres localisés sont des représentations discrétes
permettant d’approcher le comportement de certains éléments des systémes par des
fonctions mathématiques dépendant uniquement du temps (méme si le
comportement du systéme réel dépend également de sa distribution spatiale).

Selon plusieurs auteurs (par exemple (Alleyne, Rasmussen, Keir, & Eldredge,
2007)), ce type de représentation donne de bons résultats pour observer des
changements de température dans un certain environnement (par exemple un
habitacle, dont les dynamiques sont encore plus lentes que celles du systéme). Pour
déterminer la puissance échangée par le condenseur/évaporateur, les deux
tendances principales (Incropera & DeWitt, 1996) sont les méthodes DTLM et e—
NUT évoquées précédemment.

5.2.5 MODELES PHYSIQUES A FRONTIERE MOBILE

Le but d’'une modélisation orientée commande est de rester assez simple, en
respectant la dynamique principale du systéme. Plusieurs auteurs (He, 1996),
(Rasmussen, 2005), (Leducq, Guilpart, & Trystram, 2006) considérent comme
nécessaire d’obtenir une trés bonne estimation des phénoménes thermodynamiques
produits a l'intérieur des échangeurs de chaleur. Selon eux, ce point est déterminant
pour caractériser avec précision la dynamique principale du systéme (Alleyne,
Rasmussen, Keir, & Eldredge, 2007).

Ainsi, une proposition pour bien représenter la dynamique du systéme tout en
conservant un ordre relativement faible se fonde sur l'utilisation de paramétres
localisés avec une frontiere mobile (pour la modélisation des échangeurs de
chaleur). Les frontieres mobiles correspondent aux points de saturation (liquide et
gazeux) du réfrigérant dans les échangeurs.

Dans ce type de modélisation, tous les composants sont décrits par des équations
représentant la physique du systéme (bilans massiques et énergétiques). Comme
les dynamiques sont plus lentes dans les échangeurs que dans les autres
composants, I'effort de modélisation se focalise sur ces organes. Ainsi, 'échangeur
est représenté comme un long tube dont nous retrouvons des zones monophasiques
et diphasiques qui évoluent de maniére continue et sont limitées par la longueur du
tube (Figure 2.20). La modélisation de la fraction de vide permet de définir des
propriétés thermiques moyennes pour le réfrigérant.
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<

<« H
L1 L2 L3

Figure 2.20 : Schéma d’un échangeur de chaleur (vu comme un tube fini).
Les frontieres des points de saturation sont marquées par des lignes pointillées.
Les longueurs L1, L2 et L3 sont variables.

Les principales hypothéses utilisées dans ce type de modélisation sont :

- pas de pertes de charge dans le systéme ;

- température constante des parois pour chaque zone du réfrigérant (liquide
saturé, diphasique, vapeur saturée) ;

- surface transversale constante.

L’équipe d’'Ingénierie Mécanique de I'Université d’lllinois a Urbana-Champaign,
dirigée par Andrew Alleyne, a mené de nombreux travaux sur ce type de
modélisation, ainsi que sur la commande fondée sur ces modéles. Parmi eux, 'un
des principaux collaborateurs de cette équipe est Bryan Rasmussen, un des
créateurs de la libraire Thermosys Toolbox implantée dans Simulink.

Ces modeles sont utilisés dans lindustrie alimentaire, ainsi que dans l'industrie
automobile (mais dans ce cas la validation est faite sur bancs d’essais). Les
modéles sont usuellement validés avec des systémes sous-critiques et trans-
critiques utilisant les composants classiques. Dans (Leducq, Guilpart, & Trystram,
2003), nous retrouvons un exemple de cette représentation (simulé dans
'environnement Simulink), en considérant :

- Etats : Pression en entrée et sortie du détendeur, longueurs des échangeurs
(en les modélisant comme des tubes plats), température dans les parois des
échangeurs, longueur de la zone diphasique dans le condenseur.

- Entrées : Régime compresseur, Ouverture Détendeur.

- Paramétres : Coefficient de transfert thermique (sortie évaporateur),
coefficient de transfert thermique (sortie condenseur), température du fluide
externe (en contact avec I'évaporateur), température du fluide externe (en
contact avec le condenseur).

Ces modeles sont issus usuellement d’'un ensemble d’environ 10-15 équations aux
dérivées partielles qui subissent une réduction d'ordre pour les rendre plus
facilement manipulables pour la commande. Les simplifications du modéle
permettent de réduire le modele a un d’ordre 5. Ces modéles ont été exploités pour
I'étude de plusieurs types de commandes, comme par exemple :

- pour un systéme a compresseur mécanique (validé sur banc) :
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o Régulation avec hystérésis (Li & Alleyne, 2009) pour une boucle

composée d’'un condenseur, un filtre, un détendeur électronique, un
évaporateur, et un compresseur. Cet article se focalise plus sur la
validation d’'un modéle pour le cyclage d’'un compresseur que sur la
validation des lois de commande en elles-mémes. Toutefois, méme si
la technique de cyclage était trés répandue dans les systémes de
climatisation des véhicules a moteur thermique, il a été démontré dans
(Ratts & Brown, 2000) qu’elle affecte le rendement isentropique du
compresseur, ce qui a une répercussion sur le COP du systéme.

pour un systéeme de climatisation automobile avec une boucle sous-critique
(validé sur banc) :

o 2 boucles SISO* commandées par des régulateurs PI/PID pour piloter

la surchauffe (par le détendeur) et la température/pression de
l'évaporateur (par le compresseur) (He, 1996), (Rasmussen, 2005).
Ces lois de commande ont été utilisées a titre comparatif avec d’autres
lois de commande plus avancées puisque, comme argumentent les
auteurs, une grande majorité de systémes a compression de vapeur
sont régulés de cette maniére (Figure 2.21).

Consigne o Dt
. LY. . - =
Surchautfe BIFS - Systeme a Surchauffe
*| Compression de
_ Vapeur
Systéme a
PI > Compression de Press. Evap.

Consigne - Regime Vapeur
Pression Comp.

Figure 2.21. Schéma représentant de fagon indépendante les deux boucles SISO.

o 1 boucle MIMO ** :

utilisant des régulateurs PID (He, 1996), (Alleyne, Rasmussen,
Keir, & Eldredge, 2007). Les auteurs montrent que I'approche
MIMO permet de résoudre les problemes de couplage présents
dans le systéme (Figure 2.22).

i Single Input Single Output; c’est-a-dire systeme monovariable
4 Multiple Input Multiple Output; c’est-a-dire systeme multivariable
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Figure 2.22. Régulation PID multivariable d’un systéme a compression de vapeur

Cansigne
Surchauffe

Consigne
Pression

utilisant des régulateurs synthétisés par des techniques telles
que LQG™ + Intégrateur (He, 1996) et /_ (Rasmussen, 2005)

puis interpolés par des techniques de séquencement de gain
(Gain-scheduling control) (Rasmussen, 2005); la premiére
approche montre une amélioration des performances et de la
stabilité par rapport aux régulateurs PID traditionnels ;
néanmoins, la technique H_, n'a pu étre exploitée a fond en

raison de la non convergence des algorithmes de synthése
(faisant appel a des systémes d’équations de type LMIs*) vers
des solutions garantissant la stabilité du systéme. Le schéma
bloc général de ces approches est donné Figure 2.23.

R e
/ de Gain
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Point de
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- Ouv. Dét.
Loi de » Systtmea
C&mrrtﬁande Compression
ultivar. — »
¥ Régime Comp. de Vapeur Pression
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Figure 2.23. Schéma représentant une commande multivariable

avancée pour un systeme a compression de vapeur

- Pour un systéme de climatisation avec de multiples évaporateurs :

> Régulateur Linéaire Quadratique avec gain de Kalman
a6 Inégalités Matricielles Affines
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o Commande Prédictive (Elliott & Rasmussen, 2008) pour régler la
capacité de refroidissement de chaque évaporateur ; des régulateurs
PI (dont les gains ont été obtenus par la méthode de Ziegler-Nichols)
servent a régler le compresseur et certaines vannes. Le systéme
expérimental utilisé est décrit par le schéma bloc de la Figure 2.24.

§ystéme Evap. 1

Evap. 1 [

1 [
1 1
1 |
1 T
+ 1
1 1
1 |Surchauffe 1
1 B # 1
Ouv Détendeur Fleair

1

. MPC w ;
1

| |
1 1
1 1

anne grau

Capauité |
Thenmgue

Pression Evap 1 5 i
» Pl 1 Régine Cunp.

O ap Pl 2 [ Ow Vame | Vanne

Figure 2.24. Cas d’un systeme de compression de vapeur
avec plusieurs évaporateurs pour les batiments

La commande prédictive (non-linéaire) a été utilisée également dans (Leducq,
Guilpart, & Trystram, 2006) pour un systéeme a compression de vapeur utilisé dans
lindustrie alimentaire. La commande de ces systémes se fait en agissant sur la
vitesse du compresseur, l'ouverture du détenteur et le débit d’eau dans le
condenseur. Le débit massique de I'eau dans I'évaporateur est pris, dans un premier
temps, comme une perturbation. Dans une deuxiéme phase, le débit massique de
'eau dans I'évaporateur est utilisé comme une entrée pilotable (Figure 2.25).
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Débit bvap. | {Fvaporateur & Condensateur)
Regulateur Débit Cond. Min 1/COP

rYy

Predictif Regime Comp.
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Capacité rafrigération

h 4

Consigne

Surchauffe Duverture et
PID » |
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k.

Figure 2.25. Schéma représentant les deux modes de fonctionnement
commandeés par un régulateur prédictif non-linéaire
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Les modeles a frontiere mobile ont été également utilisés pour la détection de
défauts (entartrage des échangeurs, réduction du débit massique du fluide externe,
fuites de réfrigérant, dysfonctionnement des composants, etc.) et le diagnostic des
systémes. Cependant, il est nécessaire de connaitre plusieurs parameétres du
systéme (par exemple, longueur des tuyaux dans les échangeurs de chaleur,
surface transversale) ainsi que les propriétés thermiques principales du réfrigérant et
des parois des composants.

5.2.6 MODELES A VOLUME FINI DISCRETISES

L’utilisation de modéles a volume fini discrétisés conduisent a des modéles d’ordre
trés élevé qui ne sont pas usuellement utilisés pour la commande. lls décomposent
la géométrie des échangeurs de chaleur en de nombreuses régions de petite taille,
ce qui permet de prendre en compte les échanges entre le réfrigérant et les parois
des échangeurs avec une meilleure finesse. Ces modeéles sont implantés dans
plusieurs logiciels tels qU AMESim.

6 DESCRIPTION DU SYSTEME

Dans le cadre du projet industriel VEGA THOP, un systéme de PAC réversible a été
congu. Le systéme a été intégré par VALEO a La Verriére dans un banc d’essais de
Climatisation et de Pompe a Chaleur. Puis, le systéme développé a été assemblé
ensuite sur des véhicules prototype (Fluence électrique).

Les composants intégrant ce systéme de pompe a chaleur réversible sont :

- un compresseur électrique ;

- un échangeur de chaleur qui peut étre utilisé comme condenseur (mode
climatisation) ou évaporateur (mode chauffage) ;

- deux détendeurs électroniques ;

- un évaporateur, qui est utilisé uniguement en mode climatisation ;

- un condenseur a eau qui n’est actif que pour le mode chauffage (li¢ a un
circuit d’eau glycolée) ;

- une pompe et un radiateur localisés dans le circuit d’eau glycolée ;

- un accumulateur ;

- plusieurs tubes qui permettent I'écoulement du fluide réfrigérant au travers de
ces composants ;

- des vannes, qui permettent de basculer entre les modes de fonctionnement ;
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- le réfrigérant R-1234yf.

La Figure 2.26 montre la disposition des composants dans ce systéme.

X
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— Circuit Réfrigerant
— Circuit d'Eau Glycolée

Figure 2.26. Circuits du systéme dont les composants sont :
1- GMV Moteur ; 2- Echangeur de chaleur extérieur ; 3- Vanne 2 Voies ;
4- Détendeur Electronique ; 5- Vanne 3 Voies ; 6- Accumulateur ; 7- Détendeur
Electronique ; 8- Compresseur Electrique ; 9- GMV Habitacle ; 10- Evaporateur ;
11- Aérotherme ; 12- Condenseur a Eau ; 13- Pompe a Eau

Plusieurs modes de fonctionnement sont possibles (selon I'ouverture des vannes),
deux ont été retenus comme les plus représentatifs du systéme pour son étude. Ces
modes correspondent a une boucle froide classique et a une PAC sur l'eau. La
Figures 2.27-2.28 schématisent la différence entre ces modes de fonctionnement :

o

=X

...................

S

Figure 2.27. Mode « refroidissement »
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XD

Figure 2.28. Mode « chauffage »

A la différence d’autres systémes de pompe a chaleur réversible, ce systeme utilise
des vannes pour définir le circuit pour I'écoulement du réfrigérant au lieu d’inverser
le sens du réfrigérant.

Certains de ces composants sont partagés par les deux modes de fonctionnement :
le compresseur, 'accumulateur et 'échangeur de chaleur localisé face-avant (il est
utilisé comme condenseur en mode climatisation, et comme évaporateur en mode
chauffage). Le condenseur a eau est présent dans les deux modes de
fonctionnement mais, la pompe a eau étant inactive, il ne présente que certaines
pertes de charge et température. Les détendeurs électroniques, localisés en divers
points du systéme, sont différents dans leurs dimensions d’ouverture.

Ce systeme permet d’effectuer le pilotage du régime compresseur, de la tension du
ventilateur (celui localisé prés du moteur), du régime de la pompe a eau, ainsi que
de l'ouverture des détendeurs. La vitesse du compresseur électrique est comprise
dans la plage de 960 a 8640 tour/min. Le GMV a pleine puissance est capable
d’atteindre des débits d’environ 3035 m*h dans des conditions typiques de
fonctionnement. La pompe a eau peut fournir un débit maximal de 300 I/h.

Les mesures disponibles dans le banc d’essais incluent la température et la pression
du réfrigérant en plusieurs points du systéme, le débit massique du réfrigérant en
aval du compresseur et celui de 'eau en aval de la pompe*’, la température des
autres fluides intervenant dans la boucle, ainsi que des mesures de courant et
tension des organes pilotables. Les capteurs de pression et température disponibles
pour la commande et 'identification sont indiqués Tableau 2.1 et leurs positions sont
représentées Figure 2.29.

*” Mesures disponibles uniquement pour I'identification du systéme.
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Nom Type de mesure Plage de mesure
T1 Température du Réfrigérant -30°C a 140°C
PT2 Pression et Température du Réfrigérant 0_35‘ LIS
-30°C a 140°C
T3 Température de I'Air -30°C a70°C
T4 Température de I'Air -30°C a70°C
PT5 Pression et Température du Réfrigérant 5 05l
-30°C a 140°C
P6 Pression du Réfrigérant 0-5 bars
T7 Température de I'Air -30°C a 70°C
T8 Température de I'Air -30°C a70°C
T9 Température de 'Eau -30°C a 100°C
T10 Température de I'Air -30°C a 70°C

Tableau 2.1. Capteurs de température et pression dans le systeme

T1 PT2

I

%

T8 T10

T3

B L

T4

Mk

- ?

Figure 2.29. Disposition des capteurs dans le systeme.
En vert, ceux qui sont disponibles pour la commande ;
en orange, ceux qui sont disponibles en plus pour l'identification
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7 CONCLUSION DU CHAPITRE

Dans ce chapitre nous avons introduit les systémes a compression de vapeur, en
montrant la complexité propre de ces systemes. En effet, du fait des nombreuses
technologies et des nombreux composants disponibles, les types de modélisation
rencontrés dans la littérature n’ont pas convergé vers une solution unique utilisable
pour la commande.

Comme nous le verrons au chapitre lll, il ne nous est pas possible d’utiliser une des
techniques de modélisation présentées pour notre cas d’étude. Dés lors, nous nous
inspirerons de ces techniques, et des autres concepts présentés dans ce chapitre,
pour proposer un modéle répondant aux besoins de la thése.

Le chapitre suivant aura pour but de détailler la démarche et les équations utilisées
pour la modélisation des systémes a compression de vapeur. Nous examinerons de
plus la modélisation des autres systémes thermiques, couplés au systéeme de pompe
a chaleur réversible, dans la voiture. L’ensemble des modéles développés sera
repris aux chapitres IV et V pour la commande et 'optimisation.
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Chapitre lll.  Modélisation des Systemes
Thermiques

1 INTRODUCTION

Le chapitre précédent a permis de présenter les systémes a compression de vapeur.
Ces systémes sont depuis longtemps trés utilisés, notamment dans I'automobile et
dans l'industrie des batiments, pour maintenir une zone a une certaine température.
Nous avons également présenté les technologies les plus importantes utilisées par
ces systémes, ainsi que plusieurs approches mises en ceuvre pour leur
modélisation. Enfin, nous avons présenté la pompe a chaleur réversible étudiée
dans cette these.

Pour permettre la validation des lois de commande implantées sur ce systeme, un
modéle permettant de simuler son comportement dynamique a été mis en ceuvre,
lequel modélise également les interactions entre la PAC et d’autres actionneurs,
ainsi qu’avec la zone dont nous souhaitons maintenir une certaine température (soit
ici 'habitacle d’une voiture).

Ainsi, une plateforme MIL*® a été développée sous Matlab-Simulink® pour valider
les lois de commande développées dans cette thése. Cette plateforme de simulation
permet de réaliser plusieurs essais sans avoir recours a un véhicule réel ; cela
permet d’optimiser les colts mais également de valider les stratégies de commande
développées avant de les embarquer dans le calculateur automobile.

Des spécificités industrielles importantes a prendre en compte lors du
développement d’'une telle plateforme sont liées au fait que celle-ci doit étre
facilement adaptable a plusieurs systémes similaires (donc suffisamment
générique), mais également que la mise au point doit pouvoir étre réalisable trés
rapidement. Ces spécificités s’expliquent par les points suivants :

- la mise au point des lois de commande des systémes peut prendre a elle
seule jusqu’a 6 mois par rapport aux 3 ans qui sont en moyenne nécessaires
pour le développement d’'un véhicule (Petit, 2013) ;

- pendant la phase de développement d'un projet industriel, plusieurs
modifications du systéme peuvent avoir lieu (remplacement des composants,
positionnement des capteurs, etc.) ;

*8 De I'anglais « Model-In-the-Loop ».

53



Chapitre Ill — Modélisation des Systemes Thermiques

- le systéme peut étre réutilisé dans des conditions différentes que celles
initialement prévues (passage d'un banc d’expérimentation contrélé a un
véhicule, par exemple).

De plus, les différents modéles qui composent la plateforme serviront de base au
développement des lois de commande et doptimisation. Pour cela, les
considérations prises en compte pour I'obtention de tels modéles sont détaillées
dans les sections suivantes.

La démarche générale pour la modélisation des différents composants de la
plateforme de simulation, est tout d’abord présentée ci-dessous.

2 DEMARCHE GENERALE POUR LA MODELISATION

Les modeéles présentés dans ce chapitre ont pour objectif la caractérisation
dynamique de l'évolution des principales grandeurs des actionneurs thermiques,
ainsi que de I'habitacle de la voiture, et ce pour plusieurs points de fonctionnement.
Les développements réalisés sous Matlab-Simulink® seront utilisés pour la
validation des techniques de commande et d’optimisation présentées aux chapitres
suivants.

En effet, la commande de ces systemes implique de disposer d'un modéle
représentatif de leur comportement. Ces modéles n’ont pas besoin d’étre trop précis,
mais doivent refléter malgré tout avec suffisamment de réalisme la dynamique des
cycles thermodynamiques (a compléter éventuellement pour une analyse de
sensibilité).

Les caractéristiques souhaitées pour les modeéles implantés dans la plateforme MIL
sont les suivantes :

- modeles simples utilisables pour la simulation hors-ligne en temps réel, a
simplifier encore pour la commande et l'optimisation (modeéles orientés
commande) ;

- modeles représentatifs des principales dynamiques intervenant pour les
différentes entrées et perturbations des systémes ;

- modeéles modulaires ;

- modeles facilement identifiables ;

- modeles des systémes a compression de vapeur :

- facilement adaptables a plusieurs boucles froides / pompes a chaleur ;
- facilement adaptables a plusieurs réfrigérants ;
- le plus indépendants possible des technologies ;
- modeles de I'habitacle et HVAC facilement adaptables a plusieurs véhicules.
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Les deux premiéres exigences correspondent au besoin de valider des lois de
commande avec un modéle qui traduit de facon la plus réaliste possible le
comportement d’un systéme. En revanche, les derniéres exigences vont permettre
d’avoir un degré de souplesse supplémentaire pour s’adapter facilement a une
évolution potentielle de certains composants du systéme.

L’état de I'art a révélé que la complexité des modéles rencontrés dans la littérature
ne permet pas d’établir un modéle générique qui réponde a tous les besoins
indiqués auparavant. Cette constatation motive le modéle que nous avons
développé, détaillé par la suite, s’inspirant des différentes techniques rencontrées.
Plus spécifiquement, cette thése s’intéresse a la mise en ceuvre d’'un modéle
générique utilisable en milieu industriel, qui permette la simulation de plusieurs
systémes a compression de vapeur.

De plus, des modéles supplémentaires ont été développés pour 'habitacle, THVAC
etles CTP :

By

- le modéle habitacle a été élaboré a partir d'une analyse des principaux
échanges thermiques;

- les CTP sont modélisés d’'un point de vue électrique. lls ont par ailleurs un
rapport puissance thermique et électrique presque égal a l'unité ;

- la modélisation de 'HVAC correspond a l'architecture permettant de définir
les stratégies de soufflage d’air.

Dés lors, le modéle de la PAC réversible a été concu pour étre couplé au modéle
représentant I'évolution thermique de I'habitacle a travers 'HVAC. L’idée est alors de
commander la PAC réversible pour atteindre une certaine consigne de température
de lair échangé avec I'évaporateur (respectivement I'ensemble condenseur a
eau/radiateur) pour le mode climatisation (respectivement chauffage). Ceci
constituera en fait le point de départ du modéle habitacle. De plus, des CTP sur lair
sont localisés a l'intérieur de 'HVAC (voir Figure 3.1).
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HABITAGLE |
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Figure 3.1. Principe de couplage des modéles du systéme a compression de vapeur
(climatisation ou pompe a chaleur) et des CTP avec le modele habitacle.

Chaque modéle ou sous-modéle développé est présenté ci-dessous de fagon
séparée.

2.1 POMPE A CHALEUR

Le modéle de la pompe a chaleur développé dans le contexte de ces travaux s’est
inspiré des points forts et de certaines hypothéses liés aux techniques de
modélisation décrites aux chapitres précédents. En effet, nous pouvons tirer des
modéles présentés dans la littérature pour les systémes a compression de vapeur
les conclusions suivantes :

- Il est toujours recommandé d’utiliser des modeéles simples pour déterminer les
lois de commande. Néanmoins, la littérature montre que les dynamiques du
premier ordre sont parfois insuffisantes pour modéliser les cycles a
compression de vapeur (sauf quand ces modéles sont couplés avec la
dynamique de I'habitacle*® ou lorsqu’elles modélisent une seule variable dans
un point de fonctionnement unique®). Une autre insuffisance des modéles du

* Voir (Lin & Yeh, 2007) par exemple.

*° par exemple, dans (Fallahsohi, Changenet, Placé, Ligeret, & Lin-Shi, 2010) la température du réfrigérant en
sortie de I'évaporateur est modélisée comme une dynamique du premier ordre ayant |'ouverture du
détendeur comme entrée.
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premier ordre est le fait que ceux-ci ne modélisent pas la boucle réfrigérant
compléte et donc ne prennent pas en compte tous les couplages potentiels.
Pour ce qui concerne les modéles fondés sur des réseaux neuronaux
artificiels, le probléme principal est la définition de la structure et des
paramétres pour bien poser le probléme, ainsi que la nécessité d’une grande
base de données pour obtenir un modele suffisamment précis.

Certains auteurs ont indiqué que les modéles a paramétres localisés ne sont
pas suffisants pour bien représenter les dynamiques du systéme réfrigérant.
Ainsi, ils ont proposé de découper les échangeurs de chaleur en zones et de
déterminer de fagon continue la longueur de chaque phase du réfrigérant
(frontiere mobile).

L’utilisation d’'une frontiére mobile semble étre un élément intéressant pour
lanalyse d’'un systéme a compression de vapeur. Cependant, elle rend le
modéle beaucoup plus complexe (en fait elle est normalement suivie d’'une
réduction d’ordre pour se ramener a un modéle simple). Par ailleurs, ces
modeéles demandent la connaissance de plusieurs paramétres, dont certains
sont difficiles & identifier sans une connaissance profonde du systéme®
(incluant leurs caractéristiques techniques). Finalement, ils ne prennent pas
en compte les pertes de pression dans le systétme, ce qui peut s’avérer
important dans certains cas (car elles peuvent entrainer des pertes de
performance dans le systéme).

D’autre part, la recherche bibliographique a montré que plusieurs hypothéses
communes aux modéles sont posées. Par exemple :

Il est possible de négliger la dynamique du compresseur et du détendeur car
elle est plusieurs fois plus rapide que celle caractérisant le comportement des
échangeurs (Alleyne, Rasmussen, Keir, & Eldredge, 2007), (Leducq, Guilpart,
& Trystram, 2003). A titre d’exemple, (Yeh, Chen, & Lin, 2009) indiquent que
les constantes de temps du compresseur et du détendeur sont
respectivement de 3 et 1 secondes, alors que pour le condenseur et
évaporateur on note plutdét 217 et 62 secondes.

La minimisation de la surchauffe peut étre un élément important puisque de
cette maniére nous pouvons assurer une bonne efficacité (COP) du systéeme
(Lin & Yeh, 2007). En revanche, il est également nécessaire d’assurer que le
réfrigérant reste en phase gazeuse a I'entrée du compresseur.

L parmi les parameétres nécessaires nous retrouvons par exemple la longueur des canalisations et leur
diamétre dans I’échangeur de chaleur ainsi que le coefficient d’échange thermique du matériel associé. De
plus, le coefficient d’échange thermique pour les fluides doit étre connu, sachant qu’il peut varier s’il y a un
changement de phase dans au moins un des fluides.
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Il est donc important de noter que la dynamique dominante du systéme est celle des
échangeurs de chaleur. C’est pourquoi les efforts de modélisation visent avant tout a
obtenir une représentation correcte des phénomenes physiques dans ces organes.

2.1.1 BESOINS ET DEMARCHE

12.1.1.1 GENERALITES

Comme indiqué précédemment, plusieurs critéres sont a prendre en compte pour la
recherche d’'un modéle de commande.

Il doit étre modulaire, pour pouvoir s’adapter aux deux modes de fonctionnement. Le
modéle doit également étre simple et facilement adaptable aux changements de
technologies ou de réfrigérants. Pour cela, le modéle proposé pour ces systémes a
été décomposé en blocs.

Le modéle est fondé sur les quatre éléments principaux qui vont influencer le plus
fortement I'état du réfrigérant : le compresseur, le condenseur, le détendeur et
'évaporateur. En sortie de chaque organe, I'état du réfrigérant devient I'entrée de
'organe suivant.

Comme le modele doit étre adaptable a plusieurs systémes, il doit incorporer les
principales entrées possibles du systeme (tant les entrées pilotables que les
perturbations) : régime du compresseur, ouverture du détendeur, débit d’air imposé
du GMV moteur, débit d’eau dans la pompe a eau, débit et température de lair
provenant du HVAC, température extérieure.

Pour le modéle global du systéeme a compression de vapeur, plusieurs sorties sont
disponibles, du fait des différents états du réfrigérant dans son parcours dans la
boucle. En prenant en compte le systéme étudié, le cahier des charges pour la
commande (Chapitre 1V), ainsi que le critére d’optimisation (Chapitre V), nous avons
choisi les sorties suivantes :

- la température des fluides secondaires (de I'eau en entrée du radiateur pour
le cas du chauffage et de l'air en sortie de 'échangeur habitacle pour les deux
cas) ;
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- deux mesures de pression (une mesure entre le compresseur et le détendeur,
et une autre entre le détendeur et le compresseur ®?)et le taux de
compression entre eux ;

- la puissance électrique et le COP.

Une derniére spécificité du modéle qui permet de simplifier son identification est que
les entrées faisant le lien de chaque sous-modéle soient des grandeurs mesurables.
Cela facilite I'identification organe par organe.

Le modéle global est donc représenté par le schéma de la Figure 3.2.

Régime | Tgmpératures F:Ies
Compresseur ! Fluides Secondaires
1
1 .
Ouverture E—b Haute Pression
EEE—
Détendeur !
Compresseur »| Condenseur —» Basse Pression
Débit + Température L Taux de

. Compression
Evaporateur < Détendeur P

Air Evaporateur :

1

1

1
Débit + Température ! > COP
! Puissance
Débit Eau ——» —— Electrique du
Compresseur

:
1
1
1
:
:
1
:
1 1
Air Condenseur : | :
—> 1
| T l :
|
1
:
:
1
1
1
:
:

Figure 3.2 : Schéma bloc des éléments principaux du
systéme & compression de vapeur et ses entrées>

Cette structure reste générique pour plusieurs systémes a compression de vapeur.
Nous nous focaliserons malgré tout dans la suite a représenter le systeme étudié
dans ses deux modes de fonctionnement (pompe a chaleur et climatisation). Pour
des systémes incluant d’autres organes, le caractére modulaire du modele permet
d’ajouter (ou d’enlever) des composants a ceux présentés dans ces travaux.

Comme certains composants sont similaires pour les deux modes de
fonctionnement, les modéles de chaque composant ont la méme structure et
n'admettent que des variations dans les paramétres. La seule exception se situe au
niveau du condenseur : en mode « climatisation », il s’agit d’'un « condenseur a air »
tandis qu’en mode « chauffage », il s’agit d’'un « condenseur a eau » (donc incluant
une boucle sur I'eau avec une pompe et un aérotherme).

*2 Elles correspondent respectivement aux points de haute et basse pression du réfrigérant.

>% Le débit et la température du condenseur en mode chauffage correspondent & ceux provenant de I’'HVAC
tandis qu’en mode climatisation ils correspondent a la température extérieure et au débit GMV moteur. Pour
I’évaporateur, ces grandeurs s’inversent.

59



Chapitre Il — Modélisation des Systemes Thermiques

2112 LE CYCLE CARNOT OU IDEAL

La modélisation de ces systémes nécessite une analyse préalable du cycle idéal.
Puis, certaines hypothéses sont formulées tenant compte de la réalité et conduisant
a un cycle réel s’écartant de l'idéal. La Figure 3.3 montre via un diagramme de
Mollier certaines différences qui peuvent exister entre les cycles idéal et réel. Par
exemple, nous pouvons retrouver plusieurs pertes de charge, une compression et
une détente non isentropiques, un sous-refroidissement, une surchauffe, etc.

'y
Pression

Condensation

r

Détente
Compression

Evaporation

Surchauffe
>

Enthalpie

Figure 3.3 : Comparaison d’un cycle idéal (en rouge) avec
le méme cycle d’une fagon plus réaliste (en bleu)

2.1.2 HYPOTHESES

Plusieurs hypothéses ont été prises en compte pour simplifier le modéle final :
Pour le compresseur :

- la puissance électrique se transforme (partiellement) en puissance thermique
a apporter au réfrigérant lors de la compression ;

- le débit massique sortant du compresseur est le méme partout dans la boucle
réfrigérant (hypothése utilisée usuellement en régime stabilisé).

Pour le détendeur :

- les pertes de pression et température sont isenthalpiques.

Pour le condenseur :
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- le fluide sort toujours en phase liquide® (cela n'implique pas forcément un
sous-refroidissement mais il reste possible).

Pour I'évaporateur :

- le fluide sort toujours en phase gazeuse (conséquence de l'utilisation d’'un
accumulateur) ;

- il n’y a pas de surchauffe (hypothése valide en régime stabilisé du détendeur,
quand il se comporte comme un orifice tube) ou celle-ci a une valeur
constante d’au plus 3°.

Pour le réfrigérant :

- I'écoulement se comporte de fagon laminaire ;
- le cycle est sous-critique.

Nous allons également considérer qu’il y a certaines pertes de charge dans le
systéme. Ces pertes de charge sont localisées :

- dans la tuyauterie entre le compresseur et le condenseur ;
- alintérieur du condenseur ;

- dans la tuyauterie entre le condenseur et le détendeur ;

- alintérieur de I'évaporateur ;

- entre I'’évaporateur et le compresseur.

Enfin les seules pertes de température a prendre en compte sont celles liées aux
pertes de charge (par exemple, parce qu’un abaissement de la pression entraine un
abaissement de la température de saturation).

2.1.3 APPROCHE SEMI-PHYSIQUE

By

Pour modéliser le systéme, nous sommes partis d’'une approche a parameétres
localisés. Comme nous I'avons indiqué, le point faible de cette technique est qu’elle
ne modélise pas le comportement dynamique du systéme. Ainsi, des dynamiques du
premier ordre (dont les constantes du temps sont identifiées expérimentalement)
permettront de compenser ce manque.

Dés lors, certaines équations classiques pour modéliser ces systémes ont été
reprises. Comme nous l'avons indiqué dans le chapitre précédent, certaines de ces
équations ont été obtenues de fagon empirique, puis modifiées a plusieurs reprises
pour améliorer la précision des résultats. De la méme fagon, lorsque nous avons

" La plupart des systtmes a compression de vapeur sont dimensionnés pour avoir toujours un sous-
refroidissement et une surchauffe dans plusieurs points de fonctionnement (Daly, 2006).
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identifié la sensibilité d’'une variable d’état par rapport a une entrée non modélisée,
nous avons ajouté des termes nous permettant de la prendre en compte.

Enfin, pour déduire un modéle paramétrique plus simple a identifier, plusieurs
considérations ont été retenues, comme par exemple :

- la prise en compte de valeurs standard pour certains paramétres connus ;
- le regroupement de certains paramétres inconnus, puis identifiés par une
méthode de moindres carrés non-linéaires.

Dans la suite, nous décrivons les équations utilisées pour chaque sous-systéme,
ainsi que la localisation des dynamiques du premier ordre dans la structure globale.

12.1.3.1 REFRIGERANT

La définition des caractéristiques du réfrigérant R-1234yf a été réalisée a l'aide de
cartographies pour les valeurs de gaz et liquide saturés a différentes valeurs de
pression / température®. L'utilisation de ces cartographies permet d’éviter d’avoir &
accomplir des modifications trop complexes au sein du modéle en cas de
changement de réfrigérant.

Ces cartographies, issues de (Tanaka & Higashi, 2010), permettent d'obtenir
plusieurs caractéristiques du réfrigérant telles que la masse volumique, le niveau
d’enthalpie, la chaleur spécifique a pression (ou volume) constante, le niveau
d’entropie. Elles permettent également de lier les températures et pression de
saturation (Figures 3.4-3.5).

> Nous rappelons que, pour le gaz et liquide saturés ainsi que pour la région diphasique, les courbes d’iso-
pression et iso-température coincident.
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Figure 3.4 : Diagramme de Mollier Pression-Enthalpie pour
le réfrigérant R-1234yf [Source : (Tanaka & Higashi, 2010)]
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Figure 3.5 : Diagramme de Mollier Température-Entropie pour
le réfrigérant R-1234yf [Source : (Tanaka & Higashi, 2010)].
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12.1.3.2 COMPRESSEUR

Le sous-modéle du compresseur est présenté Figure 3.6. Les entrées de ce sous-
modéle sont le régime compresseur (w), la pression du réfrigérant entrant au
compresseur ( Prefcompent )» l@ température de lair entrant au condenseur
(Taircondent )» & débit massique de l'air dans le condenseur (7, cong) €t la
température de surchauffe (Ts.,). Les sorties sont le débit massique (ri,..r), la
pression du réfrigérant (Py.f comp,sort) €t 8@ température en sortie du compresseur

w

Pref,comp,ent —> - mref
Taircond,ent ————> — Pref,comp,sort
mair,cond% —> Tref,comp,sort
Tsch

Figure 3.6 : Entrées / Sorties du Bloc Compresseur

Le compresseur est 'organe qui met en circulation le réfrigérant. Le débit massique
du réfrigérant peut étre retrouvé a l'aide de I'équation 2.5. Cette équation se réécrit
comme suit :

. 1 w
Myer = m : [5 : pref,gs(Pref,comp,ent) : 6(1] (31)

avec p variable de Laplace.

D’aprés les hypothéses formulées, le réfrigérant entrant au compresseur est en
phase gazeuse saturée. Ainsi, la masse volumique du réfrigérant (p,.f45) peut étre
déterminée par la cartographie correspondant a cette phase en utilisant la pression
d'entrée (Prercompent )- L€ coefficient a; est un paramétre faisant intervenir la
Cylindrée du compresseur (Cyl), et le rendement volumétrique (n,,;), et est donc
donné en m3 - tr~1. La dynamique du premier ordre permet de prendre en compte la
réponse de l'actionneur.

Un autre effet sur le réfrigérant lors de sa compression est que ses pression et
température augmentent. Cela est lié a la diminution de volume du réfrigérant. Dés
lors que plusieurs technologies existent pour les compresseurs, le volume du
réfrigérant susceptible d’étre comprimé est fortement dépendant de plusieurs
caractéristiques techniques, ainsi que du point de fonctionnement.
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Par ailleurs, la modélisation se fondant sur la loi des gaz parfaits s’est montrée
insuffisante. En effet, comme nous l'avons indiqué, ceci n’est valable que pour des
valeurs faibles de masse volumique. Or dans le contexte de cette application des
variations importantes de pression interviennent et qui ont comme conséquence des
variations également importantes de masse volumique.

Ainsi, pour permettre I'élaboration d’'un modéle simple et générique ne dépendant
pas de la technologie du compresseur, nous proposons lutilisation d’un modéle
empirique (issu d’'une simple identification) permettant d’approcher au mieux la
valeur de la pression sortant du compresseur. Ce modéle a été développé de fagon
expérimentale en prenant en compte plusieurs points de fonctionnement différents.
Pour cela, linfluence des différentes variables internes du compresseur sur la
pression a été analysée, donnant lieu a la formulation suivante :

1 . as
Pref,comp,sort - — . [6(2 *Myer + miair,cond +a,-. Tair,cond,ent] (32)

Cette équation nécessite la connaissance du débit massique du réfrigérant ainsi que
des conditions extérieures de lair (température Ty conaent €t débit massique
Mair cona)- LE ME@Me principe a été utilisé pour déterminer une relation permettant de
caractériser la puissance électrigue du compresseur sans en invoquer sa
technologie. Cela a donné lieu a I'équation statique suivante :

Pref,comp,sort (3 3)

Pref,comp,ent

VVcomp =05 Wt 0o Pref,comp,sort +ay-

qui dépend du régime compresseur et de la pression du réfrigérant en sortie du
compresseur Prer compsort - Elle requiert de plus une information sur le taux de

compression (c’est-a-dire, le rapport de la Pression du Réfrigérant sortant du
compresseur sur la Pression du Réfrigérant entrant au méme composant-

Pref,comp,ent )

Connaissant la valeur de la puissance électrique (W,,,,,) et du débit massique, il est
possible de retrouver I'enthalpie du réfrigérant sortant du compresseur (voir Figure
3.7). Pour cela nous supposons connaitre la pression du réfrigérant en entrée du
compresseur (Pr.fcompent ), @iNsi que la valeur de la surchauffe %6 (Tsen ). La
puissance électrique nous permet de déterminer la différence d’enthalpie maximale
que le réfrigérant peut donc absorber (par le principe de conservation de I'énergie).
L’enthalpie en sortie est donnée par I'équation suivante :

Weomp

href,comp,sort = href,gs (Pref,comp,ent) + Cpref,gs (Pref,comp,ent) : Tsch + Nelec *

Mye f

(3.4)

* Le modele cherche a étre le plus transversal possible, il est important de faire intervenir la variable
surchauffe méme si celle-ci est constante, voire nulle, pour le systeme étudié ici.
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dans laquelle le rendement électrique (n...) €st un paramétre identifié de fagon
expérimentale et la chaleur spécifique a pression constante (Cp,.y 4s) est déterminée
par la valeur en phase gazeuse saturée. Cependant, la valeur de I'enthalpie en
sortie est insuffisante pour déterminer I'état du réfrigérant car celle-ci peut étre la
méme pour plusieurs valeurs de pression. Alors, en connaissant cette valeur
d’enthalpie et la pression du réfrigérant en sortie du compresseur, il est possible de
retrouver la température de désurchauffe a I'aide de I'équation suivante :

Cpref,gs (Pref,comp,sort) : Tdsch = href,comp,sort - href,gs (Pref,comp,sort) (35)

Pression

Enthalpie

Figure 3.7 : Dans le diagramme les différences d’enthalpie sont représentées par A,
B et C, dont A correspond a la surchauffe et B a la puissance électrique. En
connaissant l'enthalpie pour la pression de saturation en sortie, C peut étre déduite
ensuite.

Finalement, la température du réfrigérant en sortie du compresseur est déduite en
ajoutant la température de désurchauffe® a la température de saturation (Tref sat)

correspondant a la pression en sortie du compresseur :

Tref,comp,sort = Tref,sat (Pref,comp,sort) + Tdsch (36)

Les équations 3.4-3.6 peuvent étre groupées en une seule équation (3.7). Cette
équation est complétée par une dynamique du premier ordre pour mieux caractériser
linertie thermique du réfrigérant :

57 . . . N .
Nous rappelons que la surchauffe et la désurchauffe sont des températures relatives a celle de saturation.
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Cpref,gs(Pref,comp,ent)‘Tsch

T. (P, ¢) +
ref.sa ( ref.comp,sor ) Cpref,gs(Pref,comp,sort)

Netec' Weomp +

mref‘Cpref,gs (Pref,comp,sort)

|
|
Tref,comp,sort = |

+ href,gs(Pref,comp,ent)_href,gs(Pref,comp,sort)
Cpref,gs(Pref,comp,sort)

On a pu constater que le paramétre 75 varie en fonction du débit massique (par
exemple, il est plus grand a faibles débits massiques qu’a des débits plus élevés).
Ainsi, cette valeur a été identifiée sous la forme :

Ty = (3.8)

Myref

12.1.3.3 DETENDEUR

Le sous-modele du détendeur est présenté Figure 3.8. Les entrées sont la pression
du réfrigérant en entrée du détendeur (P.f get ent), 'Ouverture du détendeur (04, ),
la température de I'air entrant au condenseur (Ty;ir cona.ent ), |€ débit massique de l'air
entrant au condenseur (g, conq) €t celui entrant a I'évaporateur (14, evqp)- La seule
sortie est la pression du réfrigérant sortant du détendeur (Pyf get sort)-

Pref,det,ent _—

Odet
T . > N

air,evap,ent Pref,det,sort
Myir.cond ———>
Mair evap —————————>

Figure 3.8 : Entrées / Sorties du Bloc Détendeur

Comme expliqué au chapitre précédent, il est courant d’avoir recours a une
équation empirique pour lier le débit massique a une différence de pression. Cette
équation est fondée sur I'équation de Bernoulli et utilise comme paramétres la
surface ftransversale du tuyau, ainsi qu’'un parametre dépendant du type de
réfrigérant (voir par exemple I'équation 2.6). Ce paramétre n’est pas constant et
donc il est couramment obtenu a partir de valeurs cartographiées. Néanmoins,
comme [l'utilisation du réfrigérant R-1234yf est relativement récente, peu
d’'information existe a propos de ce paramétre.

67



Chapitre Ill — Modélisation des Systemes Thermiques

L'utilisation de I'équation 2.6 avec un paramétre constant®® se montre insuffisante
pour retrouver une image correcte de la valeur de la pression du réfrigérant en sortie
du détendeur. En effet, plusieurs entrées (température de lair en entrée de
I'évaporateur, débits massiques de I'air en entrée du condenseur et de I'’évaporateur,
ouverture du détendeur) s’averent avoir une influence sur la basse pression qui n’est
pas prise en compte. Ainsi, en partant de I'équation de Bernoulli, et a l'aide d’'une
analyse de linfluence de chaque grandeur sur la basse pression, I'expression
suivante a été établie :

1 1

. pref,ls(Pref,det,ent) pref,ls(Tair,evap,ent)

+ 1
1+a Odet ’ '
107300 T4 p+1

+aq, - Mair,cond + a5, Mair,evap

Pref,det,ent — Qg

(3.9)

Pref,det,sort =

dans laquelle les parametres aq, aio, @11, @12, 74, sSONt des constantes identifices
expérimentalement. Les valeurs pour les débits massiques (p,.rs) sont issues des
cartographies associées.

II faut rappeler que, sous les hypothéses proposées, nous considérons que
l'enthalpie du réfrigérant en sortie de cet organe est égale a celle en entrée. Cette
hypothése sera reprise dans le calcul de la puissance échangée au niveau de
I'évaporateur.

22.1.3.4 ECHANGEURS DE CHALEUR

L’approche utilisée pour la modélisation des échangeurs de chaleur est fondée sur
les modéles a paramétres localisés. Néanmoins, les méthodes utilisées usuellement
pour ce type de modélisation demandent la connaissance de plusieurs paramétres
du systéme (coefficients d’échange du réfrigérant, des parois, surface d’échange),
ce qui est contraire a nos objectifs de simplicité et généralité. Certaines
simplifications ont donc été réalisées au niveau des paramétres pour permettre
d’élaborer un modéle suffisamment générique et simple a identifier.

Une attention toute particuliére doit malgré tout étre apportée lorsqu’'un changement
de phase se produit, afin d’approcher le comportement des échangeurs le mieux
possible. Cela peut se réaliser a I'aide d’'un découpage des échangeurs de chaleur
en différentes zones selon I'état du réfrigérant (comme dans les techniques a
frontiere mobile).

*8 Et sous I’hypothese d’ un débit massique constant dans toute la boucle réfrigérante.
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Ainsi, dans les zones monophasiques, la méthode € -NUT est privilégiée. En
revanche, lors d’'un changement de phase, la capacité du réfrigérant, pour fournir ou
accepter la chaleur, devient infinie et nous ne sommes limités que par la capacité
thermique de lair (ou du fluide secondaire). C’est ainsi que dans les zones
diphasiques, nous proposons des hypothéses simplificatrices nous permettant
d’estimer I'enthalpie du réfrigérant (aboutissement des phases de
condensation/évaporation).

Les échangeurs de chaleur présentés par la suite sont 'aérotherme, I'évaporateur, le
condenseur a air, et enfin le condenseur a eau. Tous ces organes sont présents
dans le systéme et ils nous permettent d’ailleurs de considérer plusieurs cas de
figure pour les systémes sous-critiques.

2.1.3.4.1 AEROTHERME

Le sous-modele de l'aérotherme est présenté Figure 3.9. Comme entrées, ce
modéle utilise les températures et débits) pour l'air et 'eau en entrée de
l'aérotherme. Il fournit les températures de l'air et de I'eau en sortie du méme
organe.

Tair,aera,ent _—
eau,aero,ent————>> —> Tairaero,sort
Mg _—> —
air,aero Teau,aera,sort
Mequ,aero ———>

Figure 3.9 : Entrées / Sorties du Bloc Aérotherme

C’est le plus simple des échangeurs de chaleur car il 'y a pas de changement de
phase se produisant a lintérieur. Ainsi, la méthode e-NUT permet d’obtenir la
puissance maximale échangée par les deux fluides :

Qmax,aero = min(eau ; air) * (Teau,aero,ent - Tair,aero,ent) (310)

dans laquelle la capacité minimale (C,,;, ) est la plus faible valeur a choisir entre
'eau et 'air, c’est-a-dire :

Cmin(eau; air) = min(Cpair : mair,aero H Cpeau : meau,aero) (31 1)
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La chaleur spécifique (Cp) de lair est classiquement égale a 1,005 kJ kg’ K7,
correspondant a la valeur pour l'air sec a 25°C et pression atmosphérique. La
température de I'air n’a pas trop d’influence dans cette valeur pour les plages de
température classiques du systéme ; en revanche, la prise en compte de 'humidité
peut permettre de mieux I'approcher. Ainsi, en connaissant 'lhumidité spécifique®, la
chaleur spécifique de I'air humide peut étre obtenue par une moyenne pondérée de
celle de I'air sec, et de celle de I'air saturée (1,95 kJ kg K :

Cpair = (1 - q) . Cpasec +q- Cpasat (312)
dont g est 'humidité relative de l'air (qui peut étre une autre entrée du modele).

Dans les systémes a compression de vapeur utilisant 'eau comme un des fluides
secondaires, il est courant de retrouver ce fluide mélangé avec de [Iantigel
(usuellement du glycol). Cela permet a I'eau d’atteindre des températures plus
basses sans se solidifier. La capacité calorifique de I'eau glycol dépend du rapport
volumétrique du glycol par rapport a I'eau (constant dans le systeme) et de la
température du mélange (variable). Le Tableau 3.1 donne les valeurs typiques pour
plusieurs valeurs de température et du rapport volumétrique.

Rapport
Volumétrique
25% 30% 40% 50% 60% 65% | 100%
Température
du mélange [°C]
-40 4,186 4,186 4,186 4,186 2,846 2,943 4,186
-17,8 4,186 | 4,186 @ 3,474 | 3,265 | 3,026 | 2,930 | 2,260
4,4 3,822 | 3,726 3,537 3,328 3,131 3,018 2,353
26,7 3,855 | 3,776 | 3,600 | 3,412 | 3,215 3,110 | 2,470
48,9 3,906 | 3,830 3,663 3,483 3,299 3,202 2,562

Tableau 3.1. Chaleur spécifique (kJ kg”' K') pour l'eau glycolée

Une fois déterminée la puissance maximale qu’il est possible d’échanger entre les
fluides, nous pouvons estimer la puissance réelle par :

Qréel,aero = 13 Qmax,aero (313)

le parameétre a,; étant identifié expérimentalement et considéré constant. Les
températures pour l'air et I'eau peuvent étre maintenant déduites des équations
suivantes (conservation de I'énergie) :

> Rapport de la masse d’eau par rapport a la masse d’air.
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Qréelaero 1
T.. .= [T . .+ el . 3.14
air,aero,sor air,aero,en Cp iy Mair,aero T5-p+1 ( )
T =T _ Qréelaero 3 15
eau,aero,sort — ‘eau,aero,ent ( . )

CPyuy Meau,aero

La dynamique du premier ordre dans I'’équation 3.14 permet de prendre en compte
linertie thermique des parois et de l'air. Le paramétre t5 variant en fonction du débit
air, il est déterminé apreés identification d’'un parametre constant par la relation :

14

TS B mair,cond (316)
Pour l'eau, il est également nécessaire d’inclure une dynamique du premier ordre
pour prendre en compte sa propre inertie thermique. Comme nous nous intéressons
a modéliser correctement la température de I'eau en entrée de I'aérotherme, cette
dynamique sera incluse en sortie du condenseur (sachant que, par hypothése, la
température de I'eau en sortie du condenseur est égale a celle en entrée de
'aérotherme).

2.1.3.4.2 EVAPORATEUR

Le sous-modéle de I'évaporateur est présenté Figure 3.10. Les entrées du modéle
sont la pression du réfrigérant en entrée de I'évaporateur et du condenseur
(Pref.evap,ent © Pref conaent), 1€ débit massique du réfrigérant (m,.r), la température
de refroidissement (Ti,.), ainsi que la température et le débit de I'air entrant a
I'évaporateur (Tgir evapent € Mairevap)- LES SOrties sont la température et pression du
réfrigérant en sortie de I'évaporateur (Tref evap,sort €t Pref evapsort), 1a température de
I'air qui sort du méme organe (T, evap,sort) €1 | température de surchauffe (T.y,).

Pref,evap,ent _—>
Pref,cond,ent —> —> Tref,evap,sort
mref —> Pref,evap,sort
Tsr — Tair,evap,sort
Tair,evap,ent E— E— Tsch
mair,evap e

Figure 3.10 : Entrées / Sorties du Bloc Evaporateur
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Au niveau de I'évaporateur, le réfrigérant absorbe la puissance calorifique d’un autre
fluide. En entrée de l'organe, le fluide est trés souvent en phase diphasique. En
sortie, le fluide peut se retrouver en phase diphasique ou sous forme de gaz saturé
(Figure 3.11).

Tair,evap,ent

Liquide I

Tair,evap,s ort

Figure 3.11 : Modélisation de I'évaporateur

Lorsqu’un fluide se présente sous forme diphasique, sa capacité thermique devient
infinie. De plus, la température reste constante (si nous négligeons les pertes de
pression). En conséquence, la méthode utilisée pour le calcul des puissances dans
l'aérotherme (e-NUT) n’est pas suffisante. Par exemple, cette méthode ne prend
pas en compte le fait que la puissance maximale a échanger par les fluides ne sera
pas limitée par le réfrigérant lorsqu’il est en évaporation (nous rappelons que la
capacité calorifique du réfrigérant est infinie en changement de phase). En
revanche, elle peut I'étre a partir du moment ou le réfrigérant est en phase gazeuse
saturée.

Rappelons que I'évaporateur est couplé en amont a une bouteille pour éviter le
passage du liquide au compresseur. Coté réfrigérant, cela nous permet de faire
hypothése que le réfrigérant sort de I'évaporateur en phase gaz saturé. Donc,
l'enthalpie du réfrigérant sortant de I'évaporateur est donnée par :

href,evap,sort = href,gs(Pref,evap,sort) + Tsch : Cpref,gs (Pref,evap,sort) (317)

Par ailleurs, le systéme utilise un détendeur électronique. Classiquement, ces
systémes permettent de réguler la surface de passage pour le réfrigérant, ce qui a
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un faible effet sur la pression®. En I'absence de commande, ces organes se
comportent comme un orifice tube, et donc permettent de formuler 'hypothése d’'une
surchauffe nulle. Cela conduit a simplifier 'équation 3.17 :

href,evap,sort = href,gs (Pref,evap,sort) (3 A 8)

Et similairement, la température du réfrigérant en sortie est égale a :

Tref,evap,sort = Tref,sat (Pref,evap,sort) (3 A 9)

En revanche, I'air n’aura pas une capacité thermique infinie. La puissance maximale
que l'air sera capable de fournir est donnée par :

Qair,evap = min (mair,evap : Cpair : (Tref - Tair,evap,ent) y Myer * (href,gs - href,evap,ent))

(3.20)

ou T,.r correspond a la température associée a la pression du réfrigérant dans
I'évaporateur. Néanmoins, les expériences sur banc ont montré que les pertes de
charge dans [I'évaporateur sont significatives dans les deux modes de
fonctionnement possibles. Comme la pression n’est pas constante, la température
ne I'est pas non plus, et cela affecte I'estimation de la puissance maximale que l'air
peut fournir. Ainsi, le résultat sera plus proche de la réalité en utilisant une moyenne
entre la température en entrée et sortie :

_ Tref,sat (Pref,evap,ent)+Tref,sat (Pref,evap,sort)
Trof = - (3.21)

Comme indiqué précédemment, la détente étant considérée isenthalpique fait que
l'enthalpie du réfrigérant en entrée de I'évaporateur est égale a celle en sortie du
condenseur. Sous I'hypothése que le réfrigérant sort du condenseur en phase
liquide, cela aboutit a la relation :

href,evap,ent = href,ls (Pref,cond,sort) + Cpref,ls (Pref,cond,sort) : Tsr (322)

Enfin, la température de I'air (dans le point le plus froid) peut étre donnée par :

_ Qairevap 1
Tair,evap,sort - [Tair,evap,ent - : (323)

CPgirMairevapl TeP+1

ou le paramétre 74 varie en fonction du débit d’air, et sera défini par la suite via
lidentification d’un paramétre constant, sous la forme :

Tg = —25— (3.24)

Mair,evap

% Dans le systéme étudié, le détendeur électronique a une double fonction : permettre la mise au point fine
de la basse pression et permettre au systeme de changer de mode de fonctionnement (par la fermeture
complete du détendeur en complément de |'ouverture d’autres vannes).
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2.1.3.4.3 CONDENSEUR

Dans le condenseur, le fluide réfrigérant entre usuellement en phase gazeuse, puis il
libére sa chaleur pour se liquéfier. La surface de I'échangeur de chaleur, ainsi que la
capacité thermique du fluide secondaire, sont déterminantes pour permettre la
liquéfaction totale (en produisant parfois méme des sous-refroidissements).

Dans le cas de cette étude, deux types de condenseurs sont analysés : I'un
transfére sa chaleur a lair, et l'autre a 'eau. En plus des paramétres propres a
chaque fluide, une autre différence importante pour la modélisation apparatit : pour
un échangeur de chaleur a air, la température d’entrée de l'air reste la méme tout le
long de 'organe ; en revanche, pour un échangeur de chaleur a eau, un gradient de
température pour I'eau se produit lors du contact avec le fluide réfrigérant.

2.1.3.4.3.1 CONDENSEUR A AIR

Le sous-modéle du condenseur a air est présenté Figure 3.12. Les entrées sont la
pression et la température du réfrigérant en entrée du condenseur (Pt congent €t

Tref conaent) |a température et le débit massique de I'air en entrée du méme organe
(Tair,cond,ent © Maircona), @iNsi que le débit massique du réfrigérant (m,..¢). En sortie,
il'y a la température et pression du réfrigérant sortant du condenseur (Ty¢f cong sort €t
Pref conasort), 18 température de lair sortant du méme organe (Tyirconasore) €t la
température de sous-refroidissement (T,.).

Pref,cond,ent _—>

T 3 Tref,cond,sort
ref,cond,ent —————>

Ty - Pref,cond,sort
air,cond,ent ———————>

mair cond —————> 2 Tair,cond,sort

mref > Tsr

Figure 3.12 : Entrées / Sorties du Bloc Condenseur a Air

Pour modéliser cet organe, nous partons de I'hypothése que la condensation va
toujours se produire. Cette hypothése est nécessaire dés lors que I'on ne connait ni
la surface d’échange ni les coefficients de conduction thermique. Sans ces
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éléments, il est impossible d’établir un bilan thermique correct. Malgré tout, cette
hypothése s’avére correcte dans plusieurs cas parce que les organes de la pompe a
chaleur sont toujours congus pour accomplir cet objectif (la condensation compléte
du réfrigérant) dans les points de fonctionnement les plus courants.

Le réfrigérant se répartit en une zone gazeuse, une zone diphasique et
éventuellement une zone liquide. Ainsi, le condenseur est divisé en 3 pseudo-
condenseurs (Figure 3.13) :

- la puissance échangée dans la premiére zone est connue, car la température
finale du réfrigérant sera celle de la saturation ;

- dans la deuxiéeme zone, la puissance échangée peut étre déduite par la
différence entre les enthalpies de saturation (gazeuse et liquide) ;

- enfin, si la température du réfrigérant reste supérieure a celle de lair, la
méthode e-NUT peut étre appliquée.

Tair, cond,ent

{\__\\ Liquide i
1

[n]
m
N

Tair,cond,sort
Figure 3.13 : Modélisation du condenseur a air

Ainsi, pour le premier pseudo-condenseur, la puissance échangée est calculée par
le bilan d’énergie :

Qref,gs = mref * Cpref,gs(Pref,cond,ent) * Tdsch (325)

La puissance échangée dans la zone diphasique est déterminée en considérant la
différence des enthalpies de saturation pour le gaz et le liquide (hypothése
formulée) :

Qref,diph = 7/href * (href,gs (Pref,cond,ent) - href,ls(Pref,cond,sort)) (326)

Enfin, la puissance échangée dans le troisiéme pseudo-condenseur est déterminée
par la méthode e-NUT :

Qref,ls = dy5° Cmin(ref,ls;air) * (Tref,sat(Pref,cond,sort) - Tair,cond,ent) (327)

la capacité minimale entre I'air et le réfrigérant se déduisant de la relation :
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Cmin(ref,ls;air) = min(mref : Cpref,ls (Pref,cond,sort) ;mair,cond
La température du réfrigérant est calculée par:

Tref,cond,sort = Tref,sat (Pref,cond,sort) - Tsr

la température de sous-refroidissement étant donnée par :

_ Qre f.ls
TST - .
mref'Cpref,[S(Pref,cond,sort)

tandis que la température de I'air est calculée par :

Qref,gs+Qref,diph +Qref,ls

Tair,cond,sort - Tair,cond,ent + . C
Mair,cond Py

2.1.3.4.3.2 CONDENSEUR A EAU

: Cpair) (328)

(3.29)

(3.30)

(3.31)

Le sous-modéle du condenseur a air est présenté Figure 3.14. Les entrées de ce

modéle sont la pression et température du réfrigérant en entrée

du condenseur

(Prefcond,ent ©t Tref cona,ent), 1@ température et débit massique de I'eau en entrée du
condenseur (Tegy condent © Meau,cona), €1 1€ débit massique du réfrigérant (i, f). Les
sorties du modéle sont la température et pression du réfrigérant en sortie du
condenseur (Trefcondsort 1 Prefconasore )» 1@ température de l'air en sortie du
condenseur (Tgircona.sore) €1 1a température de sous-refroidissement (T,.).

Pref,cond,ent _—
Tref,cond,ent _—
Teau,cond,ent _—
meau,cond _—

> Tref,cond,sort
% Pr

ef,cond,sort

> Tair,cond,sort

. —> T
Myes sr

Figure 3.14 : Entrées / Sorties du Bloc Condenseur a Eau

Le condenseur a eau utilise le méme principe de modélisation que
air, a la différence prés que la température de I'eau va évoluer lors
par le condenseur (voir Figure 3.15).

le condenseur a
de son passage
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Teau,cond,ent Teau,cond,sort

I\ Liquide

[a]
o
N

Figure 3.15 : Modélisation du condenseur a eau

Ainsi, c6té condenseur, nous réutilisons les équations correspondantes aux pseudo-
condenseurs 1 et 2 (3.25-3.26). En effet, ces équations ne dépendent que du coté
réfrigérant et donc le fluide secondaire n’a pas d’influence.

En revanche, pour pouvoir obtenir une équation pour le calcul de puissance pour la
zone liquide, il nous faut estimer tout d’abord la température de I'eau a cet endroit.
Pour cela, nous pouvons utiliser le bilan d’énergie pour déterminer I'’équation
suivante :

Qref,gs+Qref,diph (3 32)

Teau,cond,int = Teau,cond,ent . C T
Mequ* peau( eau,cond,ent)

de sorte que la puissance échangée se calcule par la méthode e-NUT :
Qref,ls =017 Cmin(ref,ls; eau) * (Tref,sat (Pref,cond,sort) - Teau,cond,int) (333)
ou la capacité minimale entre I'eau et le réfrigérant est donnée par :

Cmin(ref,ls; eau) = min(mref : Cpref,ls(Pref,cond,sort) ;meau ' Cpeau(Teau,cond,int))

(3.34)

Enfin la température de l'eau sortant du condenseur est calculée par un bilan
énergétique :

Qrefl 1
Teau,cond,sort = (Teau,cond,int + . e ) (335)

meau'Cpeau(Teau,cond,int) T7-p+1

ou la dynamique du premier ordre est incluse pour permettre de considérer linertie
thermique de I'eau dans la boucle. Le paramétre t, varie en fonction du débit air, et
est donc calculé aprés identification d’'un parametre a,g constant par la relation :
18
T, = 18 3.36
7= (3.36)
Il faut préciser que la température de I'eau sortant du condenseur (Teqy cona.sort) €St
celle qui est utilisée par le modéle de I'aérotherme sous le nom de température de
'eau entrant a I'aérotherme (Teqyqeroent)- Egalement, la température de I'eau en
entréee du condenseur ( Teqyconaent ) COrrespond a la température de l'eau
(Tequ,aero sort) €N sortie du modele aérotherme.
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Coté réfrigérant, la température peut étre déterminée par les équations 3.29-3.30
avec la nouvelle valeur pour la puissance échangée par le troisiéme pseudo-
condenseur.

22.1.3.5 PERTES DE CHARGE

Pour les pertes de charge, nous pouvons partir de la loi de Hagen-Poiseuille. Cette
loi donne un rapport proportionnel entre la perte de pression d’un fluide et son débit
massique. Elle est valide pour des écoulements laminaires et dépend de plusieurs
paramétres physiques du tuyau dans lequel I'écoulement se produit, ainsi que de la
viscosité dynamique du fluide. Ainsi, toutes les pertes de charge (sauf pour le
détendeur) ont été identifiées a partir de I'équation suivante :

APi =a;- Thref (337)

Le paramétre a identifier a est différent pour chacune des zones indiquées
précédemment. Similairement, la valeur de ce paramétre est différente selon que
l'on se trouve en mode refroidissement ou en mode chauffage (car les organes, et
les parcours reliant ces organes, ne sont pas exactement les mémes).

12.1.3.6 DYNAMIQUES

L’efficacité d’un systéme a compression de vapeur est couramment mesurée en des
points de fonctionnement pour des valeurs stabilisées. Cela se fait en partant de
'hypothése que le systéeme se maintiendra plus longtemps en phase stabilisée qu’il
ne se trouvera en phase de mise en action.

De cette maniére, il a été possible d’établir des équations statiques telles que celles
issues des méthodes e-NUT et DTLM. Notons également que I'utilisation de telles
équations statiques permet d’analyser de fagon simplifiée le caractére spatial du
systéme (c’est-a-dire qu’elles nous permettent de comprendre les phénoménes se
produisant dans chaque point du parcours du réfrigérant).

Dés lors, pour prendre en compte I'évolution dans le temps des grandeurs du
réfrigérant, nous avons introduit dans certaines équations des dynamiques du
premier ordre. La Figure 3.16 montre la distribution de ces dynamiques au sein du
systéme de climatisation, et la Figure 3.17 fait de méme pour le systéme de pompe
a chaleur. Ces dynamiques ont été déja introduites dans les équations 3.1, 3.2, 3.7,
3.9, 3.14, 3.23 et 3.35.
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Haute Température

e Electrique

Débit Massigue

h 4 . .
z Haute Pression/ Température
Température Bl
o xe — Echangée
de ['Air B
avec 'Air

3

Basse Pression/ Température

Pertes de

Charge

Compresseur
© Condenseur
o Détendeur

Evaporateur

Figure 3.16. Localisation des dynamiques dans la structure globale
du systeme a compression de vapeur (cas climatisation)

Haute Température

A’

Température
de I'Air

Puissance Electrigue

Débit Massique

Haute Pression/ Température

Pertes de
Basse Pression/ Température Charge

Compresseur
© Condenseur
i Détendeur

Evaporateur

Figure 3.17. Localisation des dynamiques dans la structure globale
du systeme a compression de vapeur (cas chauffage)
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§2.1.3.7 PARAMETRES A IDENTIFIER

La modélisation mettant en jeu un nombre conséquent d’équations, le nhombre de
paramétres a identifier est également important. Malgré tout, pour simplifier cette
phase d’identification, la plupart des paramétres peuvent étre déterminés
séparément les uns des autres.

Ainsi, par exemple, en connaissant le débit massique et la basse pression, nous
pouvons identifier les parametres a, et t; de I'’équation 3.1. Une fois les paramétres
identifiés, cette équation peut étre résolue. Le débit massique permet également
d’identifier les parameétres d’autres équations dépendant de cette grandeur (par
exemple, les différentes pertes de charge (équation 3.37)).

Par ailleurs, certains paramétres peuvent étre identifiés a l'aide de plusieurs
équations. Par exemple, 'efficacité de I'aérotherme peut étre déterminée a partir des
températures sortantes pour l'air et pour 'eau.

Cependant, lorsqu’il faut identifier plusieurs paramétres a partir d’'une seule équation
(comme les paramétresa,, a; , a, et 7, pour déterminer la haute pression du
réfrigérant en sortie du compresseur (équation 3.2)), il devient nécessaire d’utiliser
plusieurs essais réalisés pour des variations différentes des grandeurs d’entrée (ou
bien, plusieurs essais en des points de fonctionnement différents).

Il peut arriver également que I'on ne dispose pas de toutes les mesures nécessaires
pour réaliser lidentification d’un paramétrem. Le nombre minimum de capteurs
nécessaires pour éviter cette situation est le suivant :

- un débitmétre pour le réfrigérant en sortie du compresseur ;

- deux capteurs de pression® (pour la basse et la haute pression), idéalement
en entrée et sortie du compresseur (points pour lesquels la pression a ses
valeurs min/max)

- des capteurs de température du réfrigérant (en entrée et sortie des
échangeurs de chaleur) ;

- des capteurs de température du fluide secondaire pour les échangeurs (ne
devant pas étre en contact direct avec I'échangeur de chaleur) ;

- des ampéremétres pour les composants consommant de [I'énergie
(compresseur, CTP, etc.).

* par exemple, dans notre cas d’étude, on ne dispose pas de mesure de pression entre la sortie du détendeur
et I’entrée de I'évaporateur en mode climatisation. Dans ces cas-la, nous faisons I’hypothése que les pertes de
charge seront similaires a celles dans |’évaporateur du mode chauffage (qui présente un capteur de pression
entre la sortie du détendeur et I’entrée de I'évaporateur).

82 cependant, il est recommandé d’avoir de nombreux capteurs de pression en entrée et sortie de chaque
composant pour permettre d’identifier les pertes de charge.
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2.2 CTP

Les CTP sont des actionneurs dont la réponse est quasiment instantanée. Ainsi, leur
consommation électrique peut étre représentée d’une fagon purement statique.

Les CTP considérées par la suite permettent de fournir 7 niveaux de puissance
électrique. Ce choix se fait a I'aide de 3 relais comme indiqué Figure 3.18. La
résistance totale varie donc en fonction de l'ouverture des relais comme il est
indiqué Tableau 3.2.

R1 R2 R3

}SW‘I }SWZ }SW}

Figure 3.18. Schéma électrique représentant les CTP.

®r

g Résistance Equivalente
SwW1i sw2 sws3 R,
0 0 0 (%)
0 0 1 R,
0 1 0 R,
R2 * R3
0 1 1
R, + Ry
1 0 0 R,
R1 * R3
1 0 1
R, + R,
R1 * R2
1 1 0 —
R, +R,
R;‘R, R
1 1 1 1 2 3

R1°R2+R2'R3+R1'R3

Table 3.2. Résistance équivalente selon l'ouverture des relais
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Leur puissance électrique peut étre déterminée a l'aide de la premiére Loi de Joule
et de la Loi d’Ohm :
UZ
Werp = a (3.38)
Leur taux d’efficacité trés élevé permet de supposer une transformation sans pertes
entre la puissance électrique et la puissance thermique, c’est-a-dire :

Qcrr = Werp (3.39)

En revanche, ces thermistances s’avérent trés sensibles a la température ambiante.
Pour cette raison leur localisation par rapport a la pompe a chaleur joue un réle trés
important pour I'efficacité des deux actionneurs. Ce sujet sera abordé plus en détail
au dernier chapitre.

2.3 HABITACLE

La température de I'air dans I'’habitacle des voitures présente des variations pouvant
étre importantes selon les endroits considérés. Ceci s’explique en particulier par la
présence de plusieurs phénomeénes de transfert de chaleur (avec la structure de la
voiture et avec I'extérieur) qui ne facilitent pas la homogénéisation compléte des
températures (sauf si le véhicule reste statique pendant une période assez longue
dans une zone pour laquelle les conditions extérieures ne varient pas).

Ainsi par exemple, le positionnement de la voiture par rapport au soleil peut étre
responsable du réchauffement d'un siége. Ce siége va lui-méme transférer la
chaleur par conduction au plancher de la voiture, par rayonnement a d’autres objets
solides a proximité (par exemple, I'autre siége), et par convection (libre ou forcée) a
l'air a l'intérieur du véhicule. De plus, une différence de densités fait que I'air chaud
monte vers les zones supérieures de la voiture méme lorsque celle-ci est a I'arrét.

Malgré tout, il est courant de ne retrouver qu'un seul capteur de température dans
les habitacles des voitures. Ce capteur est localisé prés du rétroviseur et il est trés
souvent isolé sous une structure plastique. En conséquence, la température qu’il
mesure n'est pas la méme que celle que les passagers ressentent. L’information
provenant de ce capteur est alors généralement corrigée par des cartographies
avant que l'information ne soit transmise au calculateur du véhicule.

Pour développer ces cartographies, un modéle thermique complexe est simulé pour
plusieurs points de fonctionnement. Ce modele prend en compte la majorité des
phénoménes physiques qui ont lieu dans I'habitacle et dans la structure de la
voiture. Rappelons que les transferts de chaleur peuvent étre induits par plusieurs
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phénoménes, ceux qui seront repris pour I'élaboration du modéle sont décrits ci-
dessous.

La conduction est le transfert d’énergie qui se produit entre des particules plus
énergétiques d’'un systéme vers des particules moins énergétiques en raison de leur
interaction. Dans les solides, la conduction est due a la vibration des molécules,
ainsi qu’au transport d’énergie par des électrons libres. Dans les liquides et les gaz,
elle est due a la diffusion et aux collisions. L’équation permettant de retrouver la
puissance thermique échangée par conduction est déduite de la loi de Fourier
comme :

Qechcona = ? : (Tl - TZ) (340)

ou le coefficient k dépend de la substance et de la différence absolue des
températures, S est la surface d’échange et [ la distance qui sépare deux points a
températures T, et T,.

L’échange par convection se produit par contact direct entre un fluide en mouvement
et une surface solide. Comme pour la conduction, il est nécessaire qu'un des corps
soit a une température supérieure par rapport a l'autre. En raison du mouvement du
fluide, le transfert de chaleur est plus rapide que la conduction.

Lorsque la convection se produit de facon naturelle en raison de la différence des
forces de flottabilité® (induites par les différences de masse volumique en fonction
de la température), nous parlons de convection libre ou naturelle. Si le fluide est mis
en mouvement par un systéeme externe, nous parlons de convection forcée.
L’équation représentant les deux types de convection est donnée par la loi de
refroidissement de Newton (qui est similaire a la loi de Fourier mais adaptée a un
corps et son environnement) :

Qechconv =H-§-: (Tl - Tenv) (341)

ou le paramétre H est un paramétre dépendant de plusieurs variables telles que la
géométrie de la surface, les propriétés du fluide, sa vitesse, etc. Comme pour la
conduction, S représente la surface d’échange tandis que la différence de
températures est calculée entre celle du corps solide (T;) et I'environnement (le
fluide aux alentours (T,,,)). Comme nous pouvons l'observer, les échanges par
conduction et convection sont trés similaires (ils sont tous les deux proportionnels a
la différence de température).

Une autre fagon de transférer la puissance thermique s’effectue par un fransfert de
masse (également appelé advection) entre deux zones, dites volumes de contréle, a

8 poussée d’Archimede.
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différentes valeurs de température (T, et T,). Le bilan d’énergie dans ce cas fait
intervenir également une fonction proportionnelle a la différence de températures :

Qechadv =m: Cp * (Tl - TZ) (342)
ou Cp est la chaleur spécifique du fluide a pression constante.

Enfin, le rayonnement thermique correspond a I'énergie émise par des ondes
électromagnétiques en raison de la température d’'un corps. Tous les corps émettent
et absorbent du rayonnement thermique a différents niveaux®. Ce rayonnement
peut se produire dans des longueurs d’onde courtes (<2,5 ym, comme I'énergie
provenant du soleil) ou bien des longueurs d’onde longues (>2,5 um, ce qui
correspond au rayonnement entre les différents corps de la voiture mais également
au rayonnement de la voiture avec d’autres surfaces extérieures).

La loi de Stefan-Boltzmann donne la puissance thermique d’'un corps (pour une
température T exprimée en K) :

Qray =¢-0-5-T* (343)

ou I'émissivité (¢) a une valeur comprise entre 0 et 1 dépendant de plusieurs
propriétés du corps (incluant la couleur de la surface, la longueur d’onde, etc.), S est
la surface d’échange et o est la constante de Stefan-Boltzmann. Les objets dont
'émissivité est égale a 1 sont appelés couramment « corps noirs »

Le soleil est souvent considéré comme un corps noir a 5800 K (Rathore & Kapuno
Jr., 2011). On considére généralement qu'un corps peut absorber du soleil un
rayonnement maximal égal a 1366 W m? (Gueymard, 2004). Cette valeur est
néanmoins trés influencée par les conditions météorologiques. De plus, ce
rayonnement peut étre absorbé par un corps de maniére directe mais également par
le reflet d’autres corps (comme des gouttes d’eau dans I'atmosphére).

Par ailleurs, I'angle d’incidence entre deux corps détermine la puissance maximale
susceptible d’étre absorbée par rayonnement. La puissance réelle absorbée
dépendra également d’une valeur d’absorptivité. La loi de Kirchhoff indique que la
valeur d’émissivité et celle d’absorptivité d’'un corps sont égales. Ainsi, la puissance
échangée par deux corps peut étre déterminée par :

Qechray =¢-0-§: (T14 - T24) (344)

Les modeles de thermique habitacle font donc intervenir tous les types d’échanges
thermiques se produisant entre les différents éléments d’'une voiture et I'extérieur.
Cela se fait par une analyse aux éléments finis et a l'aide de la théorie de la
mécanique des fluides, ce qui demande une charge de calcul importante.

% Mais certains, comme I’air, ont des valeurs d’absorption et d’émissivité tres faibles.
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Or, ces modéles sont inutilisables pour la commande ou l'optimisation. Ainsi, un
modele simplifié de I'habitacle a été développé dans le cadre de cette thése. Ce
modele découpe I'habitacle en 10 volumes virtuels d’air et ne prend en compte que
les phénomeénes thermiques prédominants. Ce modéle permet d’étudier le
comportement dynamique de I'habitacle en présence des actionneurs mentionnés
lors des sections précédentes. Enfin, ce modéle est encore simplifié pour
'optimisation de tels actionneurs.

2.3.1 BESOINS ET DEMARCHE

Le but principal de ce modéle est de pouvoir étre représentatif des dynamiques des
températures de I'habitacle en plusieurs points. Plus particuliérement, on s’intéresse
aux volumes inférieur et supérieur pour le conducteur et le passager a I'avant.

Ainsi, partant du principe des noeuds®, le volume de I'habitacle est découpé en dix
volumes virtuels permettant une analyse de I'évolution de la température en
plusieurs points (figure 3.19). La caractérisation de chaque volume partiel prend en
compte plusieurs phénoménes thermodynamiques et leurs principaux échanges
thermiques. De méme, certaines hypothéses décrites ci-dessous sont prises en
compte pour faciliter 'adaptabilité a d’autres habitacles.

Figure 3.19. Vue latérale et supérieure indiquant (en rouge)
les volumes de découpage de l'habitacle

Le choix de ce nombre de volumes virtuels n’est pas fortuit. Il permet d’observer de
facon indépendante les dynamiques supérieure et inférieure a 'avant et a I'arriére de
la voiture (c6té gauche et droit), tout en isolant les volumes d’air localisés en

® Le principe de nceuds est une formulation mathématique selon laquelle certains points du systéme (par
exemple, des zones d'air, des parois, etc.) sont discrétisés en plusieurs nceuds. Ensuite, le bilan énergétique est
réalisé pour chaque nceud. Un exemple d’une telle application peut étre retrouvé dans (Mezrhab & Bouzidi,
2006).
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dessous du parebrise et de la lunette arriere. Cela induit plusieurs avantages, tels

que :

'adaptabilité a des habitacles dont les aérateurs sont placés difféeremment ;

la prise en compte des stratégies de confort localisées ;

la souplesse pour inclure l'effet d’autres actionneurs thermiques dans une
certaine zone (volant chauffant, siéges chauffants, panneaux rayonnants,
etc.).

Le modéle est adapté au systeme HVAC décrit ultérieurement. Néanmoins,
l'adaptabilité du modéle a d’autres systéemes HVAC sera analysée a la fin de cette
section.

2.3.2 HYPOTHESES

Les hypothéses prises en compte pour le développement de ce modeéle sont :

les volumes virtuels considérent la température de l'air uniqguement et donc
les températures de la structure de la voiture, ainsi que de tous les éléments
a l'intérieur de I'habitacle, ne sont pas modélisés (ce qui explique qu’il n’y ait
pas d’échanges par conduction). Néanmoins, l'inertie thermique des volumes
virtuels est considérée en prenant en compte les autres éléments a l'intérieur
du véhicule ;

la voiture est considérée symétrique et donc les volumes virtuels a gauche
sont identiques a ceux a droite (nous négligeons le volant, l'influence de la
position des siéges, etc.) ;

les volumes virtuels adjacents au parebrise et a la lunette arriére ont la méme
dimension ;

les volumes virtuels échangent la chaleur par transfert massique ;

la voiture est considérée complétement isolée thermiquement sauf pour les
éléments en verre ;

le rayonnement est considéré comme un phénomeéne statique et instantané,
et pris en compte comme une valeur constante ;

les fenétres, le parebrise et la lunette arriere sont vues comme des solides
ayant une température égale a la température extérieure. En conséquence,
les volumes virtuels adjacentes a ces éléments échangent leur puissance
avec l'air a I'intérieur par convection libre ou forcée ;

la surface des fenétres est la méme pour tous les éléments ;

les surface du parebrise et de la lunette arriére sont égales ;

la surface de tous les aérateurs est la méme ;
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- la distribution de I'air vers 'habitacle est issue du modéle HVAC a présenter
ultérieurement ;

- latempérature de l'air soufflé (sortant des aérateurs) est celle de I'air en sortie
de I'’échangeur de chaleur de I'habitacle (I'évaporateur en mode climatisation
ou I'aérotherme en mode chauffage) ;

- tous les aérateurs sont supposés ouverts ;

- iln’y a pas de fuites d’air dans I'habitacle ;

- iln’y a pas d’humidité a l'intérieur du véhicule.

Pour le découpage des volumes, nous pouvons les énumérer de la fagon suivante :

©

Avant (parebrise) ;
Avant-gauche-inférieure ;
Avant-gauche-supérieure ;
Avant-droite-inférieure ;
Avant-droite-supérieure ;
Arriére-gauche-inférieure ;
Arriere-gauche-supérieure ;
Arriere-droite-inférieure ;
Arriére-droite-supérieure ;
Arriére.

©CoOoNOOORAEWODN =

Les échanges massiques entre ces volumes se produisent comme le montre la
Figure 3.20 :
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Figure 3.20. Echanges massiques inter-volumes.
Les fleches jaunes indiquent l'arriére-plan de la vue 3D tandis que
les fleches rouges correspondent au premier plan.

2.3.3 APPROCHE PHYSIQUE

12.3.3.1 MISE EN EQUATION

Comme nous l'avons indiqué dans les hypothéses, les phénoménes prédominants a
modeéliser sont la convection (libre ou forcée) et le transfert de masse. Ainsi, les
équations 3.45-3.54 sont déduites du bilan énergétique prenant en compte ces
phénoménes (pour cela, reprenons les équations 3.41 et 3.42). La convention de
signe adoptée considere la température du volume décrite par les équations
différentielles comme intervenant négativement dans les différences de température
présentes dans ces équations.

Dans le volume avant (0), nous devons considérer le transfert massique avec deux
autres volumes plus un échange par convection avec le parebrise. Il faut de plus
faire intervenir les frises d’aération a ce niveau-la. Cela permet d’écrire I'équation de
ce volume sous la forme :

Moz * CPair * (T, = Tp) + 1irgy CPair (T, — To) +

Iy-To=|, .
070 +mfris : Cpair : (Tair,fris - TO) + Hpb : Spb : (Text - TO)

(3.45)

ou I, correspond a I'inertie thermique du volume considéré.
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Dans les volumes inférieurs avant (1 & 3), en plus des échanges avec les volumes
adjacents, nous devons tenir compte des aérateurs au niveau des pieds, et les
prises d’air recyclé. Donc, leurs équations peuvent s’écrire sous la forme :

Myy « CPgir + (Ty — Ty) + Mgz - Cpgyy - (T3 — Ty) + 1y - Cpgyy - (Ts — T4) +

heh= +mazepd “ CPair * (Tairaepa — T1) + Mrecy * CPair * (Tairext — T1)
(3.46)
' 15 - C??air (T = T3) + Mgy - CPgir - (Ty = T3) + 1itgy - Cpgyy - (T, — T3) +]
e fs = +% * CPair * (Tairaepa — T3) + Mrecy * CPair * (Tairext — T3)
(3.47)

Les équations des volumes inférieurs arriere (1 & 5) sont plus simples car seuls les
échanges inter-volumes interviennent :

Is - Ts =mys * CPgir * (Ty — T5) + Mse - CPgiy * (Ts — Ts) + Mgy - Cpgir - (T, — Ts) (3.48)

I; - 7'17 = Mgy * CPqir * (T3 = T;) + 1y * Cpgyr - (Ts — Ty) + Myg + Cpgir - (Tg — T,) (3.49)

En revanche, les équations des volumes supérieurs (2, 4, 6 & 8) incluent plusieurs
échanges massiques, mais également des échanges par convection avec les
fenétres. Les volumes supérieurs avant sont également en contact avec les
aérateurs centraux :

Moy * CPgir + (To — T2) + Myy - Cpgiy - (Ty — To) +
L-T,=| +1Ma * CPgir + (Ty — T2) + Mg - Cpgir - (Te —T2) +
+ _mazece . Cpair : (Tair,aece - Tz) + ern . Sfen . (Tair,ext — Tl) |

(3.50)
Mos * CPqir * (To — Ta) + Mgy * Cpgir - (T, — Ty) +
I-T,=|  *7Msa CPair- (T5 = Ty) + g - Cpair - (Ts — Ty) +
+% - CPair * (Tairaece — Ta) + Hren * Sten * (Tair,ext — T4)_
(3.51)

LT = [m26 * CPair * ('Tz —Te) + Mg * CPuir + (Ts — Tg) + Mgg * CDair + (Tg — Te) +]
6 e +Mgo * CDair + (To — Te) + Hgep - Sfen : (Tair,ext - T6)

(3.52)
LT = [m48 *CPair (T4 —Tg) + Meg * CPair * (Te7 — Tg) + Myg - Cpgir + (T7 — Ts) +]
8 78 +Mgg * CPgir + (To — Tg) + Hgep 'Sfen : (Tair,ext - Tg)

(3.53)

Enfin, le volume arriére (9) a deux échanges par transfert de masse inter- volumes
mais également un troisieme avec I'extérieur car I'extracteur d’air est placé a cet
endroit. Il y a de plus un échange par convection avec la lunette arriére :
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Meg * CPgir * (Te — To) + Mgy - Cpgiy - (Tg — Ty) +

Iy-To=| .
°? TMextrac Cpair . (Tair,ext - T9) + Hlun . Slun . (Text - T9)

(3.54)
Pour permettre d’identifier facilement certains paramétres, il nous est nécessaire de
connaitre la distribution d’air entre les différents volumes (aéraulique). Néanmoins,
cette distribution est trés influencée par diverses variables : la forme des objets a
lintérieur (en incluant les passagers), la vitesse du véhicule et du débit d’air, la
distribution des aérateurs dans I'habitacle, le taux de recyclage, la température,
entre autres.

Dans le but de simplifier le probléme, des cartographies ont permis d’approcher le
comportement de I'aéraulique. Dans le modéle élaboré ici, les débits massiques
inter- volumes sont issus de cartographies obtenues par le logiciel de simulation
thermodynamique « FLUENT ». La répartition de I'air dans I'’habitacle (inter-volumes)
correspond & celle d’un modéle utilisant les caractéristiques d’un véhicule tricorps®.

Pour ce modéle, on évalue ainsi 'utilisation d’'une cartographie interpolant les débits
massiques inter-volumes pour une configuration « Air Neuf » et une configuration
« 100 % Recyclage ». Pour réduire la complexité des cartographies, les débits ont
été relativisés au débit total. Ainsi, a partir du taux de recyclage, nous avons comme
sorties de la cartographie des valeurs a multiplier par le débit total pour obtenir les
différents débits massiques inter-volumes®’ (Figure 3.21). Enfin, une dynamique du
premier ordre (dont le gain est unitaire) permet de prendre en compte la réponse
dynamique de I'aéraulique.

Coefficient pour le Débit Massique Interzones (Configuration Chauffage)
1.8 T T T T T T T T T T T T T T

Air Neuf
1.6 - Air Recyclée H

0.8 —

Coefficient

0.6~ =

12 13 15 24 26 20 34 37 48 40 56 57 68 69 78 89
Zones

% Avec trois volumes : le compartiment moteur, I’habitacle et le coffre.

®” De cette maniére, si nous voulons retrouver le débit massique de I’air (en configuration chauffage-air neuf)
entre les volumes 2 et 6, nous devons relever la valeur en bleu de la premiére cartographie (dans le point

« 26 ») et le multiplier par le débit total d’air.
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Coefficient pour le Débit Masique Interzones (Configuration Refroidissement)
4 T T T T T T T T T T T T T T T
Air Neuf
350 — Air Recyclée ||

Coefficient
N
T
1

20 34 37 48 40 56 57 68 69 78 89
Zones

Figure 3.21. Cartographies donnant les coefficients a multiplier
par le débit d’air de 'HVAC

Ce modéle permet d’ajouter d’autres éléments qui échangent de la puissance avec
l'air. Par exemple, pour ajouter un volant chauffant, il suffit d’utiliser une modélisation
similaire a celle des CTP (équations 3.38-3.39) et de lincorporer dans le volume
correspondant (dans le cas du volant, le volume téte avant (2)). La méme démarche
peut étre réalisée en présence d’aérateurs additionnels (par exemple, au niveau des
pieds a l'arriére).

Par ailleurs, le rayonnement thermique n’est pas pris en compte. L’absorptivité de
lair étant trés faible, une modélisation de l'influence du rayonnement sur les
volumes d’air reste inutile.

§2.3.3.2 PARAMETRES A IDENTIFIER

Dans le modéle habitacle, il ne reste a identifier que les inerties thermiques des
volumes virtuels (ly,1;, ..., 1Iy), la constante de temps associée au débit d’air et les
différents coefficients de transfert thermique par convection.

Le coefficient de convection est dépendant du débit massique adjacent (par
exemple, pour le volume 9, les débits massiques adjacents sont g, Mgy €t
Mextrac)- POUr simplifier, nous pouvons le prendre en compte ce coefficient H de
facon proportionnelle :

aj

J
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ou S correspond a la surface d’échange entre les volumes de contrdle et a est un
paramétre a identifier. Il faut noter que lorsqu’il N’y a pas de débit d’air forcé, tous les
échanges considérés deviennent des échanges par convection libre. Comme la
convection libre n’est pas proportionnelle au débit massique de lair, une valeur
minimale constante (c’est-a-dire ne dépendant pas du débit massique) doit étre prise
en compte pour ce cas.

De méme, en I'absence de débit d’air forcé, nous considérons que les échanges de
chaleur par transfert massique sont remplacés par des échanges par convection
libre. Ainsi, la capacité thermique de lair (C =m-Cp) est remplacée par le
coefficient de transfert thermique par convection (H) multipliée par la surface
adjacente (S). Comme il s’agit de la convection libre, ce coefficient sera constant
mais différent en fonction de la surface adjacente.

En reprenant certaines hypothéses, plusieurs simplifications peuvent étre faites pour
réduire le nombre de paramétres a identifier :

- des inerties thermiques égales pour les volumes :
o avant et arriere (0 & 9);
o pieds avant (1 & 3);
o pieds arriére (5 & 7) ;
o téte(2,4,6&8);
- coefficients de transfert thermique égaux pour les éléments en verre :
o parebrise et lunette arriére ;
o fenétres;
- coefficient de convection libre identique pour :
o tous les volumes ;
o tous les éléments en verre ;
o tous les aérateurs.

Cette réduction du nombre de parameétres facilitera I'identification des paramétres du
modéle.

2.4 HVAC

2.4.1 GENERALITES

L’HVAC est la partie du systéme qui gére les stratégies de soufflage d’air telles que
le choix des aérateurs a utiliser, le recyclage d’air, et le mixage d’air chaud et froid.
Ces stratégies sont définies par le calculateur en fonction des demandes du
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conducteur (a travers une interface située dans le tableau de bord) mais tout en
respectant les notions de confort thermique.

En plus, c’est a l'intérieur de 'HVAC que nous retrouvons l'aérotherme (pour le
mode chauffage), l'évaporateur (pour le mode climatisation) et les CTP.
L’architecture incorporant ces éléments, dans le systéme étudié, est donnée par la
suite.

2.4.2 ARCHITECTURE

Dans 'HVAC, nous retrouvons des actionneurs thermiques tels que les échangeurs
de chaleur et les CTP. En plus, plusieurs actionneurs permettent de gérer la
distribution d’air dans 'habitacle (Figure 3.22) :

3
@2 N Habitacle
Fux = N
Air Neuf Air Recycle ‘
{provenant de V'extérieur) 1 (provenant de I'habitacle}

Figure 3.22. Schéma représentant l'architecture de 'HVAC utilisée :
1- Volet de recyclage ; 2- Pulseur ; 3- Evaporateur (mode climatisation) ;
4- Volet de mixage ; 5- Aérotherme (mode chauffage) ; 6- CTP ;

7- Vannes papillon

Ainsi, l'air réchauffé ou refroidi par les actionneurs thermiques est transféré a
'habitacle a travers des aérateurs. Similairement, I'air dans I'habitacle est conduit a
partir de prises d’air au niveau des pieds vers 'HVAC pour permettre le recyclage de
l'air.
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22.4.2.1 VOLET DE RECYCLAGE

Le volet de recyclage permet d’effectuer un mélange entre l'air provenant de
I'extérieur de la voiture et l'air dans l'habitacle. Cela permet de profiter de la
température interne de I'habitacle afin de réduire les demandes en puissance des
actionneurs thermiques. Ainsi, l'air entrant aux actionneurs thermiques peut étre
dans une configuration « air neuf » (lorsqu’il vient de I'extérieur), « air recyclé » (s’il
provient complétement de I'habitacle) ou « recyclage partiel » (mélange des deux).

Un point important a noter est que le débit d’air neuf n’est pas toujours linéaire en
fonction de la position du volet (des variations importantes de la température
extérieure peuvent elles aussi avoir un effet sur ces débits®®). La Figure 3.23 montre
un exemple de cette influence.

Débit d'Air Neuf (Normalisé au Débit Max)

0.25

0 100 Ouverture Volet [% Recyclage]

Débit d'Air (Normalisé au Débit Max)

Figure 3.23. Exemple de cartographie (normalisée) permettant d’obtenir le débit d’air
neuf en fonction de la position du volet et du débit d’air total

Coté habitacle (et dans plusieurs voitures, a I'arriere du véhicule prés de la lunette)
nous retrouvons également un extracteur d’air. Cet extracteur permet de maintenir le
méme taux d’air entrant/sortant du véhicule lorsque nous sommes en présence des
stratégies « air neuf » ou « recyclage partiel ».

Les passagers du véhicule peuvent activer le recyclage d’air via l'interface pilotant
'HVAC. Toutefois, cette demande peut étre partiellement ou totalement annulée par

® Car la température a une influence sur la masse volumique de I'air, induisant un mouvement du fluide
différent.
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le calculateur du véhicule lorsque des valeurs seuil d’humidité ou d’émissions
nocives sont atteintes.

12.4.2.2 PULSEUR

Cet actionneur, encore dénommé GMV habitacle, permet de fournir le débit d’air
requis. Le débit d’air peut étre également régulé par les passagers du véhicule
méme s'’il existe une priorité aux demandes du calculateur CAREG. Les demandes
de ce calculateur sont formulées en fonction des notions de confort thermique. Elles
permettent également de favoriser les échanges thermiques des actionneurs.

52.4.2.3 VOLET DE MIXAGE

Historiquement, le volet de mixage permet aux véhicules a moteur thermique de
réguler une température chaude : comme il n’est pas possible de régler la chaleur
dissipée par le moteur, la climatisation s’active et le volet de mixage permet d’obtenir
une température souhaitée dans les aérateurs. L'utilité de ce volet dans les
véhicules électriques est associée surtout aux stratégies de dégivrage® de la pompe
a chaleur, ainsi qu’au désembuage du parebrise.

2.4.2.4 VANNES PAPILLON

Dans les véhicules, plusieurs stratégies sont possibles pour la distribution d’air. Pour
cela, des vannes papillon sont ouvertes ou fermées selon les conditions extérieures.
Hormis cela, les personnes a l'intérieur du véhicule peuvent fermer (partiellement ou
totalement) des aérateurs, ainsi que modifier la direction d’écoulement de lair
provenant de ces aérateurs.

Dans ces travaux, nous nous focalisons sur un cas classique ne prenant pas en
compte l'influence des aérateurs :

- distribution été : air distribué vers la téte du conducteur et passager a 'avant
du véhicule en proportions égales ;

% Le givrage d’une pompe a chaleur peut réduire fortement son efficacité.
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- distribution hiver : air distribué en partie dans les frises d’air du parebrise,
mais également vers les pieds du conducteur et passager a l'avant du
véhicule.

2.4.3 MODELISATION

Les stratégies de soufflage d’air constituent des perturbations (connues) pour les
modéles des actionneurs et de I'habitacle. Or, le passage de l'air dans 'HVAC
entraine également des pertes de température, ainsi que des inerties thermiques.

Pour la modélisation de 'HVAC, les principes de conservation de la masse ont été
appliqués. Ainsi, le debit d’air dans 'HVAC (g, yvac) Sera la somme du débit d'air
neuf (Mg, nr) €t du débit d'air recyclée (1, recy). Similairement, ce débit air sera
divisé par le volet de mixage comme deébit d’air chaud (mg;, cnq) €t débit d’air froid

(mair,frd) .
Tgir recy = L2+ 1y (3.56)
air,recy — 100 air,HVAC .

. _ (100-0recy) .
Mairnf = 100 *MairHVAC (357)
; = Omix g 3.58
mair,chd ~ 100 mair,HVAC ( . )

. _ (100=0ppix) .
Mair fra = 100 * Mgir,HV AC (359)

Ol 0r¢cy, €t 01, SONt les ouvertures (en pourcentage) des volets de recyclage et
mixage respectivement. L’équation 3.59 correspond au débit d’air qui entre dans
'aérotherme. De plus, des fuites d’air ont été modélisées dans les vannes de mixage
et recyclage. Pour cela, nous considérons que les valeurs limites se saturent avant
d’arriver au maximum/minimum’® (10% - 90%, par exemple).

Par ailleurs, les températures de I'air dans les différents points de 'HVAC ont été
obtenues en faisant le bilan des différents échanges thermiques (comme pour les
équations 3.45-3.54). Par exemple, la température de I'air en entrée de I'évaporateur
est donnée par les échanges thermiques avec I'air extérieur (avec un débit d’air neuf

70 . . gz . . ., .

Par exemple, si nous considérons une configuration « recyclage total » (0, = 100), les équations 3.56 et
3.57 seront saturées sous la forme Mg ecy = 0,9 ° Myip pyac € Mgz ny = 0,1 - My qyac de fagon a
supposer qu’ils existent des fuites d’air lorsque le volet atteint une position limite.
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Mgirnr) €t les volumes des pieds avant 1 et 3 (avec un debit d’air recyclé mg;, recy
divisé pour les deux volumes) :

Irmalr nf * Cpalr : (Tair,ext - Tair,HVAC) +]
. Mair,rec
Lairavac * Tairvac I[ PR Char (T1 B Tair,HVAC) + | (3.60)

matrrec
t— — Cpalr . (T3 - Tair,HVAC) J

Lorsque le mode chauffage est actif, la température de lair en sortie de
I'évaporateur (Tyir evap,sore) SErA €gale a celle en entrée (T, cpap ent)- SinON, elle peut
étre retrouvée a l'aide de I'équation 3.23.

L’'idée inverse s’applique pour la température de lair sortant de I'aérotherme
(Tairaerosore) - €N mode chauffage, elle peut étre retrouvée a I'aide de I'équation
3.14. Dans le cas contraire, elle peut étre considéré égale a la température de l'air
qui entre dans l'aérotherme (T, geroene)- Pour simplifier, cette derniere peut étre
égale a la température de l'air sortant de I'évaporateur (Tyirevap,sore) Car les pertes
de température entre ces deux points sont négligeables.

Il nous reste a déterminer les températures de I'air dans les aérateurs. En supposant
ces températures égales a la température de l'air dans le point précédent aux
canaux d’aération, nous pouvons les décrire par I'’équation :

_mair,chd : Cpair : (Tair,aero,sort - Tair,aer) +
+mair,fd : Cpair : (Tair,aero,ent - Tair,aer) +
+mfris . Cpair . (TO - Tair,aer) +

m
. —aece . co.io (T, —T..:
Iair,aer ' Tair,aer = * mz Pair ( 2 alr,aer) * (361)
+ azece . Cpair : (T4 - Tair,aer) +
maepd

+ 5 Cpair : (Tl - Tair,aer) +

m
+— aepd Cpalr : ( - Tair,aer)

Ainsi, ceci conduit uniquement deux coefficients a identifier : l'inertie thermique de
I'air avant I'évaporateur (I, zvac) €t linertie thermique de I'air entre I'évaporateur et
les aérateurs (Igirger)-

La figure 3.24 résume les nceuds définis dans 'HVAC pour déterminer les débits
massiques et les températures.
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—

Mairnf mﬂ,ir,rgcy

(¢ <
Text recy {Tlé Ti}

Figure 3.24. Cette figure permet d’observer les différentes températures
et les débits massiques calculés.

3 IDENTIFICATION ET VALIDATION DES PARAMETRES

Les modéles, et sous-modéles, décrits précédemment permettent de définir
plusieurs grandeurs dans le systtme sans demander une grande connaissance des
caractéristiques techniques des éléments que I'intégrent. Pour cela, il est nécessaire
d’identifier plusieurs paramétres, ce qui peut étre réalisé a laide d’essais
expérimentaux. Les parameétres a identifier peuvent étre donc regroupés par sous-
modéles :

- compresseur : 11 paramétres ;

- détendeur : 5 paramétres ;

- aérotherme : 2 paramétres ;

- évaporateur : 2 paramétres ;

- condenseur a air : 2 parameétres ;
- condenseur a eau : 3 paramétres ;
- tuyauterie : 3 parametres ;

- HVAC : 2 paramétres ;

- habitacle : 10 paramétres.

Les équations présentées ci-dessus ont été utilisées pour construire une plateforme
de simulation sous Matlab-Simulink en tenant compte bien sir des spécifications
formulées précédemment. Pour pouvoir identifier et valider le modéle, plusieurs
expériences en mode climatisation et mode chauffage ont été analysées. Les essais
utilisés pour l'identification et la validation sont issus du projet VEGA THOP. Dans la
suite, nous présentons les expériences disponibles ainsi que les résultats obtenus.
Enfin, une stratégie d’identification et de validation pour de futurs systémes est
proposeée.
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3.1 ESSAIS DISPONIBLES

Pour la pompe a chaleur, trois groupes d’essais sont disponibles. Les deux premiers
correspondent a des campagnes d’essais réalisées avec le banc prototype, localisé
au Centre Technique VALEO a La Verriére. Le banc gére les débits et températures
de l'air au niveau de I'évaporateur-condenseur (celui localisé dans la face-avant du

véhicule) et de I'aérotherme (HVAC) ainsi que le volet de recyclage.

Les conditions d’expérimentation de la premiére et de la deuxiéme campagne

d'essais sont indiquées dans les Tableaux 3.3 et 3.4. Les données étant

confidentielles, elles ont été normalisées de la fagon suivante :

- les débits sont normalisés par rapport a la valeur maximale que chaque
groupe moto-ventilateur peut fournir (celui de ’'HVAC et celui de la face-avant

ont des débits maximaux différents) ;

- toutes les températures sont normalisées par rapport a une valeur minimale

(en dessous de 0°C) et une valeur maximale (au-dessus de 0°C) ;

- le régime compresseur, 'ouverture des volets et 'ouverture du détendeur ont

été normalisés par rapport a leur valeur maximale ;

- les valeurs de pression (absolues) sont normalisées par rapport a la valeur de

sécurité de la pression maximale ;

- le taux de recyclage indique le pourcentage d’air recyclé par rapport au débit
total.

Débit HVAC

Taux de
Recyclage

Température
Air Extérieur

Température
Air Recyclé

Consigne
Température

37%

0%

25%

81%

15%

49%

0%

43%

86%

2%

74%

0%

62%

91%

15%

38%

65%

65%

70%

100%

12%

65%

45%

29%

En « jaune » les essais « chauffage » et en « bleu » les essais « climatisation ».

Tableau 3.3. 1ére campagne d’essais’’ sur banc.

" Toutes les expériences de la premiére campagne ont été répétées pour des débits GMV a 45% et 100% du

débit maximal.
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Débit GMV Débit HVAC Taux de Température | Température Consigne
Face Avant Recyclage Air Extérieur Air Recyclé Température
50%
55%
60%
69% 59% 0% 25% 65%
75%
85%
0,
37% 45%
0, 0, 0, 0,
30% 100% 0% 65% 29%
100% 55%

Tableau 3.4. 2eme campagne d’essais sur banc.
En « jaune » les essais « chauffage » et en « bleu » les essais « climatisation »

De nombreuses campagnes d’essais additionnelles ont été réalisées sur le véhicule
(Fluence) dans la chambre climatique du Technocentre Renault Guyancourt. Pour
cela, le systtme de pompe a chaleur réversible ainsi que les CTP sur air ont été
montés sur le véhicule. La distribution des aérateurs dans 'HVAC est celle décrite
précédemment. Comme dans les véhicules classiques, le tableau de climatisation
est fonctionnel (pour permettre d’établir des consignes de débit d’air et de la
température habitacle).

Le systtme de Pompe a Chaleur Réversible est commandé via des régulateurs Pl
(Proportionnels Intégraux) pour le compresseur et le détendeur. Le débit d’air dans
le GMV face-avant est commandé de fagon proportionnelle au régime du
compresseur électrique.

Les essais réalisés sur véhicule permettent également d’identifier et de valider le
modeéle « habitacle » pour le recyclage d’air partiel et total. Les essais principaux
utilisés sont décrits dans le Tableau 3.5 :
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Niveaux CTP Débit HVAC Taux de Ta.ux de Temrfe.rature Conflgne
Recyclage Mixage extérieure Température
0-2 20-37% 0 45-75%
20-30% 25% 38-68%
-359 0, -799,
0 20-35% 0-100% 100% 50-72%
20-25% 30% 30-62%
0-3 65% ° 24-56%
25-30% 85-100% 30% 50-70%
15-309 30-659
0 % 22% %
18-78% 90-100% 20-30% 50-70%
0-25% 50-75%
20-40% 0-100% 90-100% 30% 30-85%
95-100% 60-85%
b _AD0
0-2 ) 0-20% 80-100% 30-85%
18-78% 85%
25-409 45-859
0 70% i 50-100% 22% %
> 100%
0-27% 85%
42% 75% 0
25-100%
22-30%
-47% 0, b 0,
25-42% 0% 20-100% 22-38%
50-60% 100%
30-100% 0%
() 1 0,
(] 0
1009 229
90% 100% 00% %
75%
0,
>8% 50%
35% 25-50%

Tableau 3.5. Campagne sur véhicule.
En « jaune » les essais « chauffage » et en « bleu » les essais « climatisation »

3.2 STRATEGIE D’IDENTIFICATION ET VALIDATION

3.2.1 ANALYSE DES RESULTATS

L’identification et la validation des modéles ont été réalisées a partir des expériences
disponibles pour les modes climatisation et chauffage (décrites ci-dessus). Pour le
systtme de pompe a chaleur réversible, les parametres inconnus de chaque
équation ont été identifiés de fagon indépendante (organe par organe) a l'aide de la
méthode de moindres carrées non-linéaires. Les valeurs obtenues ont ensuite été
utilisées comme des conditions initiales pour une deuxiéme identification en simulant

le systéme complet. Pour cette identification, plusieurs essais en série (en des points
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de fonctionnement différents) ont été utilisés pour déterminer des valeurs moyennes
pour les paramétres.

L’identification et la validation des modéles de la pompe a chaleur ont été réalisées
tout d’abord avec la premiére et la deuxieme campagne d'essais. La troisiéme
campagne d’essais (sur voiture) a fait apparaitre des modifications au niveau des
échangeurs de chaleur ainsi qu’une sensibilité réduite aux perturbations sur le
systéme (en raison d’une différence dans la disposition des organes dans la voiture
par rapport au banc). En conséquence, nous avons relancé lidentification et la
validation d’environ 40% des paramétres comme s’il s’agissait d’'un systéme dont les
composants présentent des caractéristiques techniques différentes (pour valider
ladaptabilité a d’autres systémes similaires). Les autres paramétres n’ont pas
besoin d'étre ré-identifiées car n’étant pas affectés par le changement de
caractéristique.

Pour l'identification des paramétres de I'habitacle une démarche similaire a celle de
la Pompe a Chaleur a été suivie. La premiére identification s’est faite en séparant ce
qui correspond aux pertes dans 'HVAC, ainsi que les équations ayant les mémes
paramétres (par exemple, les volumes 2, 4, 6 & 8).

Les Figures 3.26 et 3.28 comparent, pour deux cas de chauffage et deux cas de
climatisation, les principales grandeurs mesurées a celles obtenues via le modéle
pour les mémes entrées / perturbations (définies Figures 3.25 et 3.27). Ces essais
correspondent aux campagnes réalisées sur véhicule (pour chaque configuration,
les parametres identifiés sont les mémes pour les deux cas).
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80% n 80%
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40%[---- 40% \

JAAN 209 / M
20% - - % F A £
0% 0%

0

5 10 15 20 0 5 10 15 20 25 30
Temps Temps

——

102



Chapitre Ill — Modélisation des Systemes Thermiques
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Figure 3.25. Entrées pour le modele complet pour deux cas en mode chauffage
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Figure 3.26. Sorties pour le modéle complet pour deux cas en mode chauffage

100%

80%

60%

40%

20%

0%

m—— Température de I'Air HVAC

Température de I'Air GMV

5

10

15 20 25 30 35
Temps

40

45

100%
m— REgime Compresseur
=== Quverture Détendeur
80%
60%
40%
20% \ e I
1 \, 1 i\
) ¢ v X v J v+
0%
0 10 15 20 25 30 35 40 45

Temps

105



Chapitre Ill — Modélisation des Systemes Thermiques

100% 100%
m— Régime Compresseur
=== Quverture Détendeur
80% 80% [ == Debit HVAC [
/\ ‘ —— Débit GMV
60% / 60%
40% 40% L4 R R e \ rrrrr {
l P>
20% / 20% v
0% 0%
0 5 10 15 20 25 30 35 40 0 5 10 15 20 25 30 35 40 45
Temps Temps
100% 100%
80% [-~~~{ e Débit HVAC | 80%
e Débit GMV ‘
60% 3 60%
!
il -
40% f 40%
20% 20%
( m— Température de I'Air HVAC
= Température de I'Air GMV
0% 0% : : T : .
0 5 10 15 20 25 30 35 40 0 5 10 15 20 25 30 35 40
Temps Temps
100% 100%
80% | mmmm V0let de Recyclage [ 80% [ s VoMt Recyclage 7]
= \/0let de Mixage = \/0let de Mixage
60% 60%
s , Vr
40% ff 40%
20% /‘ 20%
0% 0%
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 0 5 10 15 20 25 30 35 40
Temps Temps

Figure 3.27. Entrées pour le modele complet pour deux cas en mode climatisation
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Figure 3.28. Sorties pour le modéle complet pour deux cas en mode climatisation

D’aprés les figures 3.24-3.28, nous pouvons constater que le modéle est assez
représentatif des dynamiques principales pour les différents systémes thermiques
présentés. En effet, malgré des variations importantes dans les entrées de
lensemble des systémes, les résultats sont satisfaisants pour les besoins de la
modélisation mentionnés précédemment.

Cependant, il est évident que les nombreuses hypothéses et simplifications
apportées induisent certaines erreurs dans le modéle obtenu, surtout dans les
ordres de grandeur. Ceci est une conséquence en particuliere des éléments
suivants :

les paramétres identifiés ont été obtenus par plusieurs essais a des points de
fonctionnement différents, et donc les valeurs obtenues représentent le
meilleur compromis pour 'ensemble des cas ;

certains parameétres simplifiés considérés comme constants ne le sont pas en
réalité : c’est le cas des efficacités dans la méthode e-NUT par exemple ;
lidentification de certains parameétres, tels que les pertes de charge dans
I'évaporateur, a été difficile car le capteur de pression entre le détendeur et
I'évaporateur dans ce mode de fonctionnement n’était pas disponible ;
certains paramétres ont montré de bons résultats lors de simulations organe
par organe mais moins corrects lors de la simulation compléte du systéme
(conséquence des incertitudes numériques de la simulation) ;

certaines dynamiques ne sont pas modélisées, comme par exemple, les
transitoires induits par le détendeur lors de grandes variations. Toutefois cette
simplification particulierement justifié dans notre cas d’étude car le détendeur
sera maintenu a une ouverture fixe lors de la commande du compresseur.

De plus, il y a des considérations a prendre en compte sur les mesures :

lorsque le systeme est éteint, certains capteurs sont sous-alimentés en
tension, ce qui fait que leur mesure n’est plus correcte ;
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certains capteurs de température ont présenté des défauts qui nous ont fait
rejeter leurs mesures ;
enfin la disposition des capteurs a joué un rdle trés important. Par exemple :

o

la disposition des capteurs de température de I'air, en amont ou en
aval d’'un échangeur, a fourni des résultats différents pour la
dynamique et pour les ordres de grandeur (conséquence des diverses
phases du réfrigérant) ;

les capteurs de température de I'habitacle, placés face aux aérateurs,
ont donné des mesures différentes lorsque l'air ne soufflait pas
directement sur eux.

De plus, nous avons constaté avec les différents essais, que la ressemblance entre
les mesures et le modéle est d’autant meilleure lorsque la température extérieure est
proche d’'une valeur de 20% de notre échelle normalisée pour le cas chauffage, et
proche du 50% pour le cas climatisation. Au fur et a mesure que nous nous écartons
de ces valeurs (pour un écart de +10% autour de ces valeurs, certaines des
hypothéses proposées ne sont plus valides (par exemple, celle liée a la
condensation compléete du réfrigérant), ce qui entraine des erreurs de modélisation.

3.2.2 DEFINITION D’UN PLAN D’ESSAIS POUR D’AUTRES SYSTEMES SIMILAIRES

Les hypothéses émises pour simplifier les modéles ont permis d’obtenir des résultats
satisfaisants avec des simulations trés rapides, (surtout pour les grandeurs qui nous
intéressent). D’ailleurs, ces modéles ont été développés pour étre réutilisables dans
d’autres systémes similaires.

Ainsi, pour permettre I'identification et la validation sur d’autres systémes similaires,
il est nécessaire :

d’avoir au minimum les capteurs indiqués auparavant ;
de définir une campagne d’essais :

o
o

permettant de couvrir les points de fonctionnement voulus ;

avec une phase de mise en action pour les entrées a commander
(principalement, le régime compresseur) et des phases de mise en
action thermique (c’est-a-dire, en appliquant différent variations des
débits d’air, et de la consigne de température, une fois que le systéme
a été stabilisé) ;

avec plusieurs échelons appliqués sur les entrées et perturbations
principales du systéme (dans notre cas: régime compresseur,
ouverture détendeur, débits et températures de lair dans les
échangeurs) en phase de stabilité thermique
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- d’effectuer une premiére identification de chaque sous-modéle en considérant
le nombre minimum de paramétres a identifier ;

- d'utiliser les valeurs obtenues pour relancer l'identification des paramétres en
simulant la totalité du modéle ;

- de valider en utilisant dautres essais dans le méme domaine de
fonctionnement.

4 CONCLUSION DU CHAPITRE

Dans ce chapitre nous avons présenté les modeéles, orientés commande,
développés et identifiés pour une Pompe a Chaleur Réversible, des thermistances,
'HVAC et les évolutions thermodynamiques dans I’habitacle d’'une voiture.

L’ensemble des modéles présentés a été identifié et validé a partir des essais
existants. Il est représentatif des dynamiques principales du systéme (haute et
basse pression, température de l'air dans les échangeurs, températures de
lhabitacle) et les ordres de grandeur restent cohérents pour les points de
fonctionnement nominaux.

Les modéles présentés répondent aux besoins de modélisation indiqués au début du
chapitre. Ainsi, en s’inspirant de l'état de I'art présenté dans le chapitre Il, une
approche de parameétres localisés avec des dynamiques du premier ordre a été
utilisée pour modéliser les différents composants de la pompe a chaleur. Puis, les
modeles d’'HVAC et 'habitacle ont été développés a partir du principe de nceuds,
pour déterminer le bilan thermique et massique dans plusieurs volumes d’air
(volumes de contréle).

Ces modeles ont été implantés au sein d’'une plateforme MIL dans I'environnement
Matlab-Simulink® pour permettre de valider les lois de commande qui seront
développées ultérieurement en plusieurs points de fonctionnement du systéme,
permettant ainsi d’effectuer une validation plus rapide et moins couteuse que des
essais sur véhicule.
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Chapitre IV. Commande d’une Pompe a Chaleur

1 INTRODUCTION

Dans le dernier chapitre, nous avons présenté un modéle permettant de simuler le
comportement dynamique d’'une pompe a chaleur. Ce modéle a été développé dans
une plateforme MIL"® de maniére & pouvoir simuler lois de commande et stratégies
de supervision. Comme la simulation autorise une réalisation beaucoup plus rapide
que des essais en grandeur réelle sur véhicule, ce modele permet d’évaluer de
nombreux scénarios a un cout réduit.

Mais cela n’est pas la seule raison du développement d'un modéle de pompe a
chaleur. Les modéles permettent de représenter la réalité d'une fagon
mathématique, ce qui est indispensable pour la synthése des lois de commande et
'analyse de leurs performances ou encore I'optimisation d’un critére.

Comme nous l'avons vu au chapitre Il, la modélisation (orientée commande) des
systémes a compression de vapeur est usuellement trés dépendante des
composants. Toutefois, les technologies utilisées et méme les fluides réfrigérants
sont souvent modifiés de fagcon a obtenir des systémes plus performants. Ces

changements concernent également les actionneurs.

Ainsi, les systémes de PAC / climatisation plus récents ont des degrés de liberté
additionnels devant étre pris en compte par la commande. Le pilotage de ces
organes (par exemple, le compresseur électrique, le détendeur électronique ou
encore le groupe moto-ventilateur) permet d’amener le systéme dans des conditions
de fonctionnement les plus performantes.

De plus, la commande permet de gérer certains modes de fonctionnement liés a des
problématiques spécifiques. Par exemple :

- le mode dégivrage : le givrage des échangeurs peut réduire fortement leur
efficacité ; ainsi, une solution souvent utilisée nécessite I'inversion du sens de
I'écoulement du fluide réfrigérant de facon a réchauffer I'échangeur givré.

- le mode désembuage du pare-brise habitacle: celui-ci se fait soit en
augmentant la température de rosée, soit en asséchant lair; diverses
stratégies sont envisageables, comme par exemple produire du froid et du
chaud simultanément™.

72 .

« Model in-the-Loop ».
73 . .. , , .. , P

L'air est refroidi avec un évaporateur pour I'assécher, puis il est réchauffé a nouveau avec le condenseur
(dans ce cas, les deux échangeurs de chaleur sont du c6té de |’habitacle).
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- un mode anti-pompage : pour éviter l'inversion du sens d’écoulement du
fluide réfrigérant, due aux effets de la gravité, lorsque le systéme est a l'arrét
(McLin, 2012), par exemple en maintenant un débit minimal.

Les lois de commande étudiées dans la littérature visent surtout a suivre une
consigne de température, considérant éventuellement d’autres grandeurs telles que
la surchauffe. Néanmoins, elles ne proposent pas de solutions réelles permettant de
prendre en compte les contraintes physiques du procédé, problématique connue de
ce type de systemes. En effet, la variété de technologies nécessite d'imposer
certaines limites (différentes selon les organes) pour éviter d’atteindre des points de
fonctionnement non souhaités (ou bien impossibles a atteindre).

Par exemple, comme n’importe quel autre systéme, nous retrouvons toujours des
limites de saturation physiques dans les actionneurs. En plus, il y a des limites de
sécurité (en température, pression, consommation électrique) imposées par le
dimensionnement physique des différents organes. Il convient également de prendre
en compte le point critique du réfrigérant pour assurer un comportement sous-
critique du systéeme (les organes ont été dimensionnés pour travailler dans ce cas de
fonctionnement).

Dans les systémes a compression de vapeur, trés souvent les contraintes d’état ne
sont pas prises en compte par la loi de commande mais par des régles de sécurité
dans une couche de supervision. Ainsi, par exemple, la grandeur de commande des
actionneurs (par exemple, le régime du compresseur, 'ouverture du détendeur, la
vitesse des ventilateurs) peut étre gelée une fois qu’une contrainte est atteinte. Si
nous avons par exemple un effet intégral dans la loi de commande, celle-ci pourra
diverger, ce qui peut devenir problématique lorsque la valeur limite de la contrainte
n’est plus dépassée.

Plusieurs techniques existent pour prendre en compte les contraintes d’'un systéme,
directement intégrées dans la loi de commande. Parmi elles, les plus répandues
(Bak, 2000) sont le dispositif anti-windup (utilisé généralement pour les contraintes
de type saturation dues aux actionneurs) et la commande prédictive (MPC).

Les méthodes avec anti-windup permettent de prévenir linstabilité de certains
systémes lorsqu’une action intégrale présente dans le correcteur peut conduire a
'emballement de la commande en cas de saturation de I'actionneur. Leur succes se
trouve dans leur simplicité de mise en ceuvre et peut ainsi étre facilement associé a
plusieurs types de régulateurs. De plus, la puissance de calcul nécessaire a leur
mise en ceuvre est généralement faible et n'augmente pas nécessairement la taille
du correcteur.

En contrepartie, la commande prédictive nécessite usuellement une puissance de
calcul plus importante méme si elle reste simple a mettre en ceuvre. En dépit de
cela, le point fort de cette technique est qu’elle permet de commander (de fagon
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optimale par rapport a un critére, souvent quadratique a horizon fuyant, dépendant
de I'état, de la commande et d’un colt terminal) de nombreux types de systémes, en
particulier des systémes multivariables, méme en présence de contraintes.

Par la suite, nous présentons une structure de commande pour les systémes a
compression de vapeur, inspirée des stratégies avec anti-windup. Pour cela, le
modéle et différents scénarios utilisés sont présentés. Le cahier de charges est
indiqué en incluant les contraintes et les capteurs disponibles. Nous montrons que
cette structure peut étre utilisée pour la synthése d’'une loi de commande simple
(régulateur PI) et issue d’'une méthode plus avancée (régulateur H,).

L’utilisation d’'un régulateur plus avancé vient du fait que, méme si la commande de
systémes avec des régulateurs PI/PIDs est la plus répandue, elle n’est pas pour
autant la plus performante. En effet, d’autres méthodes de commande permettent
d’obtenir des performances plus intéressantes. Par exemple, la méthode H,,, permet
d’'imposer un comportement asymptotique pour différentes fonctions de transfert du
systéme (par exemple, le transfert perturbations vers la commande ou consigne vers
la sortie), tout en garantissant la stabilité de la boucle fermée.

L’embarquabilité du correcteur H,, est discutée dans ce chapitre, en présentant une
solution réalisable de facon satisfaisante dans un contexte industriel. Enfin, nous
présentons des techniques s’inscrivant dans le cadre du pilotage du GMV situé en
face-avant du véhicule.

2 MODELISATION POUR LA COMMANDE

Le modeéle du chapitre Ill permet d’étudier le comportement dynamique de la pompe
a chaleur. Ce modéle, méme s’il reste assez simple par rapport aux modéles
thermiques, peut étre encore simplifié pour le rendre facilement exploitable dans
l'optique de la synthése de la commande. En effet, d'une maniére classique, il est
toujours utile d’avoir recours a différents types de modeles dynamiques : simple pour
la synthése de la loi de commande, plus fin pour I'analyse et la validation des lois de
commande.

Pour cela, nous avons linéarisé les équations du chapitre précédent autour de
certains points de fonctionnement nominaux (précisés dans la section suivante). Ces
modeles ont été validés dans la plateforme MIL en excitant les procédés par des
variations en échelon des grandeurs de commande (le systéeme étant stabilisé
autour de tels points de fonctionnement).
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Tous les développements présentés par la suite se focalisent sur la commande du
systéme en mode « chauffage », mais dont la structure reste encore valide pour le
mode « climatisation », pouvant donc se généraliser trés facilement.

2.1 DEFINITION DES SCENARIOS POUR LA COMMANDE

Les trois points de fonctionnement choisis pour la linéarisation du modéle sont
indiqués dans le Tableau 4.1. Ces cas ont été choisis car ils sont représentatifs des
points de fonctionnement classiques du procédé.

Point de fonctionnement I I I

Température de l'air entrant a 'aérotherme 15% 20% 25%

Débit massique de I'air entrant a I'aérotherme  73% puis 38%  73% puis 34,5%  73% puis 31%

Recyclage d’air 0%
Mixage d’air 100%
Débit massique de I'air entrant a I'évaporateur 43%
Consigne de température de I'eau 70%
Ouverture du détendeur 37,5%

Tableau 4.1. Points de fonctionnement choisis pour la linéarisation

2.2 LINEARISATION DU MODELE COMPLET DE LA PAC

Comme il est représenté par le schéma de la Figure 3.16, le modéle de Pompe a
Chaleur peut étre défini en utilisant 6 dynamiques du premier ordre. Pour le
probléme de commande posé par la suite, la consigne de température est donnée
par la température de I'eau et non par la température de l'air. La température de lair
(sortant de l'aérotherme) ne fait pas intervenir de couplages avec le reste du
systéme, et donc nous ne nous intéressons pas a sa dynamique pour ce modeéle.
Ainsi, la pompe a chaleur peut étre modélisée par les 5 états suivants (débit du
réfrigérant, pression et température du réfrigérant en sortie du compresseur,
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température de I'eau en entrée de I'aérotherme et pression du réfrigérant en sortie
du détendeur) :

Xy ﬁLref
X2 Pref,comp,sort
X3¢ Tref,comp,sort
X4 : Teau,aero,ent

X5 ¢ Pref,det,sort

et les entrées/perturbations du systéme’ sont le régime du compresseur, le débit
d’air dans le condenseur et I'évaporateur, ainsi que la température de I'air en entrée
du condenseur et de I'évaporateur :

Ug ‘ w
dl : 7/f"'air,cond
dZ : 7/f"'air,evap
d3 : Tair,cond,ent

d4 : Tair,evap,ent

A l'aide du modéle développé au chapitre préceédent, le systéme a été simulé en
boucle fermée en incluant un régulateur Pl réglé de fagon a fournir un comportement
satisfaisant du systéme bouclé, et permettant d’obtenir les valeurs (en régime
permanent) des variables internes a la boucle réfrigérante.

La linéarisation du modele a été faite autour des points de fonctionnement présentés
Tableau 4.1 en utilisant des développements limités au premier ordre pour les
équations détaillées dans le deuxieéme chapitre. Les différentes cartographies ont été
remplacées par des équations linéaires les approchant autour des points de
fonctionnement considérés (en évitant les erreurs relatives supérieures a 5%). Les
courbes des Figures 4.1 schématisent deux exemples de telles approximations.

74 .1z sl . . . . .
Nous considérons que le débit massique de I'eau dans le circuit eau-glycol, ainsi que I’ouverture du
détendeur, resteront constants.
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Figure 4.1. Exemples des approximations utilisées pour les cartographies.
A gauche : Température de Saturation du Réfrigérant par rapport a la pression
A droite : Chaleur Spécifique du Réfrigérant (liquide saturé) par rapport a la pression

Ainsi, nous obtenons un jeu d’équations différentielles ordinaires (présentées en
annexe B). Cela nous permet décrire le modéle sous un formalisme de
représentation d’état linéaire ° :

X(t) =A-x(t) + B, -u(t) + By - d() (4.1)

y(t) = C-x(t) + D, - u(t) + D, - d(t) (4.2)

La sortie qui nous intéresse est la température de I'eau en entrée de I'aérotherme
car c’est la grandeur a réguler et qui définit en conséquence la consigne (pour plus
de détail, la Figure 4.3 schématise le systéme bouclé). Nous verrons par la suite que
d’autres sorties peuvent s’avérer importantes a prendre en compte par la loi de
commande. Ainsi, la température de I'eau, complétée par d’autres grandeurs
internes soumises a des contraintes, permettra de définir un vecteur étendu qui sera
utilisé dans la suite pour le besoin de la synthése des lois de commande.

Il convient a ce stade de vérifier les propriétés usuelles de commandabilité et
d’observabilité de notre systtme en considérant la modélisation précédente
(Kalman, 1960). Pour le systeme LTI décrit par 4.1-4.2, ou A € R™", B, € R™™ et
C € RP*", ces conditions correspondent a vérifier que les matrices suivantes soient
de rang plein.

C=[B A-B - A"!.B] (4.3)

75 ;. s . . .
Linéaire et invariant dans le temps.
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C
C-A (4.4)

C- An—l

Avec les parameétres utilisés dans notre systéme, ces conditions ont été vérifiées
(numériquement) pour le modéle linéarisé de la pompe a chaleur.

La validation du modéle linéaire est faite a l'aide du modéle non-linéaire présenté au
chapitre précédent recalé par rapport a des essais expérimentaux. Pour cela, le
systéme simulé a été stabilisé autour des points de fonctionnement indiqués
précédemment. Enfin, des échelons sur le régime compresseur ont été réalisés et
les résultats en boucle ouverte des deux modéles ont été comparés (Figure 4.2).

Haute Pression Température de 'Eau
60% 80%

== \lodéle Compléte == \lodéle Compléte
=== Modéle Linéaire === Modéle Linéaire

55% 75%

50% 70%

459 65%
A’O 5 10 15 20 25 30 "0 5 10 15 20 25 30

Temps [mins] Temps [mins]

Figure 4.2. Comparaison du modéle linéaire et du modele complete (haute pression
a gauche, température de l'eau a droite) autour du deuxiéme point de
fonctionnement. Méme si une erreur existe dans I'haute pression, elle n’est pas
assez significative et sa dynamique reste correcte.

3 SYNTHESE DE LA LOI DE COMMANDE : CAHIER DE CHARGES

Le cahier de charges pour la pompe a chaleur est divisé en deux types de
spécifications : les performances que la commande doit assurer dans le cas
nominal, et les contraintes que la commande doit respecter. Ainsi, pour le cas
nominal, nous nous intéressons a une commande qui garantisse :

- un temps d’établissement de la température de I'eau entrant au condenseur a
5% d’environ 15 min ;

- un dépassement en réponse indicielle (de cette méme grandeur) inférieur a
5%.
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Pour ce qui concerne les contraintes a satisfaire, celles-ci peuvent étre classifiées
par rapport a leurs fonctionnalités :

- contraintes liées aux limites de fonctionnement minimale et maximale du
compresseur électrique ;

- contrainte introduisant une limitation supérieure du taux de compression
(pression maximale/pression minimale) pour garantir un fonctionnement
optimal de la pompe a chaleur ;

- contrainte de confort, pour éviter les nuisances sonores et les vibrations
(dérivée du régime) ;

- contraintes sécuritaires, avec des limites de température et de pression
imposées par les constructeurs de chaque organe ;

- contraintes garantissant un fonctionnement sous-critique du réfrigérant
(température et pression) ;

D’'un point de vue systéme, il convient de simplifier les contraintes qui sont
redondantes. Pour cela, nous pouvons prendre en compte les points de pression
minimale et maximale du réfrigérant (en entrée et sortie du compresseur par
exemple) et éviter le dépassement des contraintes les plus restrictives. De plus, des
liens entre pression et température peuvent étre établies pour les valeurs de
saturation du réfrigérant, ce qui permet de réduire le nombre de contraintes a
prendre en compte aux suivantes :

- saturation (minimale et maximale) du régime du compresseur et saturation
maximale de sa dérivée ;

- limitations minimale et maximale de la pression du réfrigérant et limitation
maximale du taux de compression.

Dans la suite, nous définissons les stratégies de commande utilisées pour piloter le
régime du compresseur (Figure 4.3). Le débit d’air face-avant est considéré comme
une perturbation car il est influencé par le GMV, qui y est localisé, et la vitesse du
véhicule. Des stratégies possibles pour piloter ce dernier actionneur sont données a
la section 5.

Débit Debit
et Témp. et Témp.
Air GMY Air HVAC
Consigne de % /Z
Tempérah
amperature Hégime du

de r'Eau Cumpresseur Pompe a
Carrecteur > Chaleur Température
de I'Eau en enirée
de lAérotherme

Figure 4.3. Schéma bloc représentant la commande de la Pompe a Chaleur
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4 COMMANDE EN REGIME DU COMPRESSEUR

Deux méthodes de commande ont été proposées et évaluées pour la commande du
compresseur :

- Reégulateur Pl (Proportionnel Intégral) — Ce sont les régulateurs les plus
utilisés pour la commande de ces systémes. Assez souvent, les paramétres
du régulateur varient en fonction du point de fonctionnement du systéeme
(conditions extérieures) en raison de la non linéarité de ce systéme ;

- Reégulateur H,, — Il s’agit d’'une technique de commande qui permet de
garantir la stabilité”® en boucle fermée d’'un systéme tout en assurant un
certain degré de robustesse par la prise en compte, dans la phase de
synthése, de plusieurs fonctions de transfert du systéme bouclé’”.

L’objectif de la commande est de satisfaire les spécifications liées au temps
d’établissement et au dépassement dans le cas nominal, toutefois le respect des
contraintes doit rester prioritaire. Pour cela, une structure de commande est
proposée en incorporant les lois de commande développées.

4.1 REGLAGE D’UN REGULATEUR PI

D’aprés le diagramme de Bode (Figure 4.4) du modéle (fonction de transfert entre le
régime du compresseur et la température de I'eau en entrée de I'aérotherme), nous
pouvons observer que le systéme présente (avant correction) des marges de
stabilité élevées et une réponse fréquentielle similaire pour les trois points de
fonctionnement.

Ainsi, méme en présence d’un régulateur Pl (équation 4.5), les marges de stabilité
restent élevées (marge de gain infinie et marge de phase supérieure a 80°)
garantissant le respect du dépassement imposé. Comme nous pouvons l'apprécier
sur le diagramme (Figure 4.4), la bande passante en boucle ouverte se situe entre {1
et 2}x107 rad/s, ce qui suffit pour satisfaire la spécification sur le temps de réponse
souhaité dans le systéme.

76 \ .

Sur le modéle nominal.
77 par exemple entre la consigne, la perturbation et le bruit de mesure vers la commande ou I’erreur a
minimiser pour le suivi d’'une consigne.
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Bode Diagram
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Figure 4.4. Diagramme de Bode pour les 3
points de fonctionnement indiqués préalablement :
Systéme sans correcteur (tracés rouges) et avec correcteur (tracés bleus)

Ce régulateur est décrit par la fonction transfert suivant :
u@) =K, - (1+5) e (4.5)

ou u représente la commande, e lerreur et p la variable de Laplace. Les
paramétres’® K, et K; ont été choisis comme indiqué précédemment pour respecter
le cahier des charges du systéme, c'est-a-dire le temps d’établissement et le
dépassement.

4.2 STRUCTURE POUR LA PRISE EN COMPTE DE CONTRAINTES

Le régulateur PI tel que celui décrit précédemment ne permet pas de tenir compte
des contraintes. Ainsi, nous proposons la structure présentée Figure 4.5 en vue de
prendre en compte les contraintes d’état.

78 \ . . . .
Ces parametres restent néanmoins confidentiels.
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Consigne de

Température K Perturbations
K,(p) Kps Kp2 p1 ¢
* . |Réqulateur dd | Régulateur Régulateur Régulateur Pompe a
e4(p) Te?’n Srature —EO—D Basse —l: Haute —EO—) Tauxde = Chaleur/
A P A Prassion : Prassion . Compressio Climatisation
u, (p)
Taud LT e, (p)
e auy de _
Z(p) Compressiom— <
+ - Tl
e3(p) Pression Max —» -
+ -
Prassion Min — <

Figure 4.5. Structure du régulateur permettant la prise en compte de contraintes

Cette structure est composée de plusieurs boucles. La boucle portant sur la
température d’eau correspond a la régulation principale qui reste toujours active
(régulateur K4(p)). En revanche, de par la présence de saturations, les autres
boucles peuvent étre, ou non, actives. Pour cela, les saturations sont choisies de la
facon suivante :

- Saturation a 0 lorsqu’il y a une erreur positive entre une limite supérieure et la
variable correspondante (cas de la haute pression et du taux de
compression) ;

- Saturation a 0 lorsqu’il y a une erreur négative entre une limite inférieure et la
variable correspondante (cas de la basse pression).

En utilisant cette structure, les régulateurs secondaires (proportionnels dans un
premier temps) n’interviennent que s’il existe une activation d’une ou plusieurs
contraintes. lls permettent de réduire le régime compresseur de fagon a satisfaire les
contraintes (action corrective et non préventive).

4.2.1 REGULATEUR Pl MODIFIE

La structure présentée peut étre utilisée, par exemple, avec un régulateur Pl comme
le régulateur de température (K4(p)). Il correspond au régulateur Pl déterminé avec
les spécifications du cahier des charges, et qui détermine la valeur du régime du
compresseur.
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Lorsqu’au moins une des limitations est atteinte, la structure du correcteur va
modifier le régime calculé par le régulateur Pl principal (en diminuant son influence
méme si cela affecte en régime transitoire la régulation de la température de I'eau).

Ainsi, nous pouvons écrire I'équation donnant la commande sous la forme™ :
() = Kyn - (610) + Kpo - (€20) + Ky - (e30) + Ka@) - e4)))  (46)

Les autres régulateurs peuvent étre choisis sous la forme de gains proportionnels :
la seule condition imposée est de leur donner des valeurs élevées (cela permettra
d’agir plus rapidement sur le respect de la contrainte) mais qui assurent des marges
de stabilité acceptables lorsque la boucle associée est active (par exemple, une
marge de phase supérieure a 45°).

Le calcul des différents gains Kpi peut étre réalisé en supposant que la boucle i

associée est active. Ainsi, ces gains sont déterminés de fagon indépendante en
prenant comme critére la marge de stabilité de chaque boucle. Ainsi, nous pouvons
paramétrer les gains de la fagon suivante :

K*
K,z = K—:j (4.7)
K*
Kp3 = Kzi (4.8)
_ Ky
Kq(p) = 2 (4.9)

p3

Cela nous permettra de réécrire 4.6 de la fagon suivante :
u; (p) = Kpy - e1(p) + Kpp - e,(p) + Kip3 - e3(p) + Ki(p) - es(p) (4.10)

de sorte que nous pouvons déterminer, comme précisé précédemment, les
parametres K, Kj,, Kj,3 et K;(p) de maniere indépendante pour chaque boucle.

Par exemple, il est préférable de choisir les gains avec la valeur la plus élevée
possible qui conserve la stabilité de chaque boucle. La Figure 4.6 montre les
diagrammes de Black-Nichols pour chaque boucle prise indépendamment. Pour
raisons de confidentialité, les valeurs des paramétres ne sont pas indiquées.

79 . . e . Tt T .
Les variables en gras permettent de faire la différence avec d’autres variables utilisés lors de la modélisation.

122



Chapitre IV — Commande d’une Pompe a Chaleur

Nichols Chart
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Figure 4.6. Diagrammes de Black-Nichols pour
la température de l'eau (haut-gauche), la haute pression (haut-droite),
le taux de compression (bas-gauche), la basse pression (bas-droite) ;
avant correction en rouge, aprés correction en bleu.

La Figure 4.7 montre la réponse du systéme bouclé (pour le modéle linéaire et pour
le point de fonctionnement avec la température la plus élevée mais avec le débit fixé
a 31% du débit max) a un échelon pour un régulateur Pl (sans gestion de
contraintes) et lorsque I'on introduit la structure de prise en compte des contraintes
proposée. Lorsque I'état du systéme dépasse la limitation liée a la haute pression (a
droite), la structure diminue le régime compresseur issu du régulateur Pl. Cela a
comme conséquence que le suivi de la consigne de température d’eau (a gauche)
est pénalisé. Cependant, une fois que la limitation de la haute pression n’est plus
atteinte, le régulateur Pl assure a nouveau le suivi de la consigne.
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Figure 4.7. Comparaison de la réponse du systéme sans (rouge) et avec (noir) la
prise en compte de contraintes. Le trait bleu indique la consigne de température
(figure de gauche en haut) ou la limitation de la haute pression (figure de droite en
haut). Le régime du compresseur est également indiqué (en bas).

Cette premiére initiative de structure permet de gérer les contraintes sur I'état du
systéme. Cet essai a été réalisé pour I'un des points de fonctionnement décrits
précédemment (celui dont la température extérieure est a 25% de notre échelle). La
figure 4.7 montre qu’une priorité est donnée au respect de la limite portant sur la
haute pression (ce qui arrive de la 2°™ & la 5°™ minute) en ayant une influence sur
le suivi de la consigne de la température de I'eau (effet visible sur sa dynamique).
Cependant, une fois que la limite sur la haute pression n’est plus dépassée, le suivi
de la consigne de la température de I'eau est assuré,

Cependant, méme si un correcteur proportionnel peut étre suffisant pour une
certaine variable (par exemple, la haute pression), il ne I'est pas nécessairement
pour les autres (par exemple, le taux de compression). La Figure 4.8 montre la
réponse a I'échelon (en boucle fermée) pour chaque boucle (par exemple, le modéle
linéaire de la pompe a chaleur ayant comme sortie la haute pression, et le correcteur
proportionnel associé). D’aprés les courbes en bleu, nous constatons que les
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réponses de la basse pression et du taux de compression présentent une erreur
statique assez importante.

Dés lors, nous pouvons également élaborer une structure (Figure 4.10) Iégérement
différente de celle de la Figure 4.5 pour permettre de diminuer I'effet de I'action
intégrale en présence de dépassements des contraintes (et ainsi éviter sa
divergence). La Figure 4.8 montre en vert (pour un seul point de fonctionnement)
que l'erreur statique est diminuée dans tous les cas. En revanche, la boucle portant
sur la basse pression répond avec une dynamique lente (mais avec un sous-
dépassement moins fort et une marge de gain plus importante, voir Figure 4.9).

Step Response Step Response

Amplitude
o o
) ©
Amplitude

o o
) ©

o

~
o
~

©
[N}

0.2

o

30 40 50 60 0 10 20 30 40 50 60
Time (seconds) Time (seconds)

Step Response

Amplitude

10i00 201’00 301’00 401’00 501’00 6000
Time (seconds)

Figure 4.8. Réponse a I'échelon pour la haute pression (en haut a gauche), le taux
de compression (en haut a droite) et la basse pression (en bas). En bleu, réponse de
chaque boucle avec un gain proportionnel et en vert avec un P, dont chacun a été
réglé de fagon a garder la stabilité de sa boucle de fagon indépendante.
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Nichols Chart
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Figure 4.9. Diagramme de Black-Nichols pour la boucle basse pression.
En bleu, réponse avec un gain proportionnel et en vert avec un PI.

La nouvelle structure est donnée Figure 4.10. Dans cette structure, nous incluons un

. i) La prise en compte d’un

Ki1'K_iz'Ki3
terme intégral pour chaque boucle est mise en aval de lintégrateur pour éviter
d’augmenter la taille du correcteur, cette réalisation est similaire a celle mise en

place dans le cadre des actions anti-windup.

gain intégral différent pour chaque boucle(

7
£

Consigne de
Température

. ’—) + 1 L 1
h o e

. 2
€s uy P x uy ¥

Perturbations

S

=
£

Pompe &
Chaleur /
Climatisation

1
Ky |7

Taux de
Compression
Max.

Pression
Pression sl Max.
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Figure 4.10. Structure incluant un effet du type « anti-windup »
lorsque 'on dépasse au moins 'une des contraintes

Nous pouvons alors formuler la commande u du systéme par les équations
suivantes :
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u,(p) =Ky - e1(p) + ui(p) (4.11)
u;(p) =K, - e;(p) + ui’(p) (4.12)
ui’(p) = K3 - e3(p) + ui™(p) (4.13)
i 1+Kj-p
() = (ﬁ) ~eu(p) +
_ <$ Ui () —ui (@) + - (0 (@) —ui(p) + - (Wi(p) - ul(p))> (4.14)
qui regroupées conduisent a :
u1(p) = Kpy - S0 2P - 04 (p) + Kpg - 120 e3(p) + K 522 e (p) +
+Kp1 1:‘1{1 = ey(p) (4.15)

Nous obtenons donc un régulateur Pl pour chaque boucle dont les paramétres
peuvent étre sélectionnés de fagon indépendante. Par ailleurs, le régulateur
conserve le méme ordre car il contient un seul intégrateur.

Des modifications complémentaires sont nécessaires pour prendre en compte toutes
les contraintes indiquées dans le cahier de charges :

- pour la saturation de l'actionneur, une action « anti-windup » peut étre mise
en place ;

- la contrainte acoustique/vibratoire peut étre prise en compte a l'aide d’un
limiteur de la dérivée du régime®

La variation du régime également limitée en termes de son gradient, cette action
peut se placer en série avec la saturation de I'actionneur comme l'indique la figure
4.11.

¥ Néanmoins, nous devons limiter uniqguement la dérivée du régime lorsqu’elle augmente. Si nous limitons la
décroissance, la structure de commande ne marchera pas comme prévu. En effet, la structure proposée
cherche a réduire le régime du compresseur si une contrainte est dépassée. Sachant que la structure a un effet
correctif et non prédictif, au moment du dépassement d’une contrainte la réduction du régime doit étre tres
rapide. En limitant la décroissance, le systeme va prendre plus de temps pour arriver au point ou la consigne
n’est plus dépassée, ce qui peut étre critique dans la pratique.
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e Saturation la Dérivée
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Figure 4.11. Modification de la structure pour considérer
la saturation de l'actionneur et la contrainte acoustique-vibratoire.
Le cadre en pointillé correspond au régulateur Pl pour la température

Les résultats obtenus par la structure incorporant les boucles secondaires avec des
PI (Figure 4.10), ainsi que I'effet de I'antiwindup pour la saturation dans le régime et
dans sa dérivée (Figure 4.11) sont données Section 4.3.

Enfin, comme il a été indiqué auparavant, la performance des régulateurs Pl peut
étre encore améliorée par des techniques plus avancées. Parmi elles, la synthése
H,, est depuis quelques années connue et utilisée pour différentes applications
industrielles.

4.2.2 REGULATEUR H,,

La synthése H,, est une technique robuste garantissant la stabilité du systéme en
boucle fermée sur le modéle nominal. Cette approche permet de déterminer un
correcteur propre®’ capable de minimiser la norme H,, en boucle fermée entre les
entrées du systéme (la consigne, les perturbations et le bruit de mesure), la
commande et I'erreur d’asservissement.

Pour les systémes monovariables, la norme H,, correspond a I'amplitude la plus
élevée de la réponse fréquentielle entrée-sortie. Pour les systémes multivariables,

81 . . . ;. , N . , .
Le degré de son numérateur est inférieur ou égal a celui de son dénominateur.
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elle correspond a la valeur singuliere® maximale des matrices de transfert en boucle
fermée.

Une facon de poser le probléme est de borner la norme H,, par un réel y a
minimiser.

6l <y (4.16)

ou G(p) représente 'ensemble des matrices de transfert du systéme. Couramment,
le probléme (représenté traditionnellement comme indiqué Figure 4.12) est posé®®

comme indiqué par le schéma de la Figure 4.13.

d

-, € u
SpJ)—b Régulateur —Dm—b Systéme T y

Figure 4.12. Boucle classique de régulation : sp est la consigne ; d est le vecteur
contenant les perturbations et w le bruit de mesure ; u est I'entrée de commande ; e
est I'entrée du correcteur (usuellement I'erreur entre la consigne et la mesure ety la

sortie du systéme

Sp—»
d — z
2 E—
W Systéme
u Régulateur €
He=

Figure 4.13. Schéma classique utilisé en synthese H,,.
Z représente les variables a minimiser (fonction objectif) ;

Le systéme peut étre ensuite écrit dans la forme standard suivante :

® Les valeurs singulieres d’un systéme modélisé sous la forme x(t) = A - x(t) + B - u(t) sont les racines
carrées des valeurs propres de A multipliée par sa trans-conjuguée.

# Nous montrons le cas avec une consigne et une entrée pour le régulateur. Le probleme peut étre facilement
étendu au cas multivariable.
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X0
x(t) A Bsp By B, B, | Sp ) |
z(t)| = |C; Dz.sp D,a Dzw Dguf- | d(t)
e(t) Ce De,sp De,d Dz,w De,u | W(t)

| (4.17)
luo |

Une fois défini le modéle sous cette forme, nous pouvons utiliser 'un des
algorithmes classiques pour synthétiser le correcteur, comme par exemple
lalgorithme de Glover-Doyle (Doyle, Glover, Khargonekar, & Francis, 1989) ou
approche LMI (Gahinet & Apkarian, 1994). Ces algorithmes sont implantés dans les
bibliotheques spécialisées disponibles pour la commande robuste (« Robust
Control Toolbox ») de Matlab par exemple.

Au préalable, pour pouvoir obtenir de meilleurs résultats, il est recommandé
d’ajouter des filtres de pondération au modéle de synthése. Le mode d’action et les
principes permettant de régler ces filtres sont expliqués dans la suite.

14.2.2.1 REGLAGE DES FILTRES

Une part trés importante des performances obtenues avec la synthése H,, est liée
au choix des filtres de pondération. Pour comprendre l'effet des filtres, il est
nécessaire de définir d’'abord les principales fonctions de transfert d’un systeme tel
que celui représenté Figure 4.13.

En appelant K le correcteur synthétisé par optimisation H,,, et I la matrice identité,
nous pouvons décrire les principaux transferts par le Tableau 4.2 (Doyle, Francis, &
Tannenbaum, 1992).

Erreur (e) Entrée (u)

CO(nSSII)g)ne Tsp—>e = (I + G * K)_l TS]J—»u = K : (I + G . K)_l

Perturbations

() Tgoe=UI+G-K)1-6 Toou=K-U+G-K)™1-G

Bruit
(w)

Tw—»ez(I+G'K)_1'G'K TW_,UZ—K'(I-FG-K)_l
Tableau 4.2. Principaux transferts d’'un systeme

130



Chapitre IV — Commande d’une Pompe a Chaleur

L’objectif d’inclure des filtres est de définir des gabarits (correspondant a I'inverse
des filtres) en basse fréquence pour les transferts de la consigne et de la
perturbation vers l'erreur, ainsi que des gabarits en haute fréquence pour les
transferts de la consigne et de la perturbation vers la commande. Ces gabarits
permettent de pondérer la plage de fréquences dans le but d’obtenir un compromis
entre le temps de réponse et I'erreur statique ou bien de diminuer la sensibilité de la
commande au bruit des mesures (hautes fréquences). Cette approche permet ainsi
d’agir sur certaines plages de fréquences pour chacun des principaux transferts
comme illustré par les tracés du Tableau 4.3.

Consigne (sp) Perturbations (d) Bruit (w)
Erreur (e)
0dB W, 0dB W, 0dB W
Entrée (u)

Tableau 4.3. La réponse réglable pour chaque transfert est indiquée en jaune
(les colonnes correspondent aux entrées et les lignes correspondent aux sorties)
La parte non modifiable par le correcteur correspond a
un comportement asymptotique des fonctions de transfert.

Le réglage des caractéristiques des filtres est souvent réalisé d’'une maniére itérative
avec comme fil conducteur a chaque étape I'analyse des performances obtenues
par rapport au cahier des charges. Ainsi l'introduction de ces filtres permet de
modeler le systéme lors de I'optimisation H,,.

Pour des cas peu complexes, les pondérations sont souvent statiques ou font appel
a des fonctions du premier ordre afin de faciliter le réglage de ces filtres.
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Plusieurs techniques existent pour faciliter la création de filtres. Nous utilisons la
démarche de (Font, 1995) pour les filtres du premier ordre dans laquelle il suffit de
déterminer trois parameétres G,, w,. et G,, (Figure 4.14) : le premier et le troisieme
(Gy, Go) permettent de définir des gain asymptotiques aux basses et hautes
fréquences pour le filtre alors que le deuxieme (w.) permet de modifier la bande
passante.

0dB W, -

Goo

Figure 4.14. En rouge, les parametres a donner pour
déterminer le filtre du premier ordre

Le filtre peut est alors caractérisé par la fonction de transfert :

Goo / GE-1|-p+Go-wc ||6SH-1]
W(p) = e (4.18)

|G2-1|-p+wc- ||GE-1]

Les filtres sont inclus dans la définition du probléme de synthése sous forme
standard, sans étre inclus vraiment dans le régulateur final (c’est-a-dire inclus
uniquement dans le modéle utilisé pour déduire le régulateur). En considérant par
exemple la minimisation de la norme infinie de la fonction de transfert entre la
consigne et I'erreur avec le filtre w;(p) :

[wi(®) - Topoe @] < ¥ (4.19)
celle-ci est équivalent a la reformulation :

Vo € R: [Ty )| < 1 (4.20)

Cette propriété peut étre appliquée également pour les autres fonctions de transfert
du systéme (par exemple, entre la consigne et la commande, entre les perturbations
et 'erreur, etc.). Les gabarits, définis par linverse des filtres, interviennent comme
indiqué dans I'équation 4.20. Ainsi, le réglage des filtres de pondération doit étre
réalisé de facon itérative en analysant les fonctions de transfert du systéme et de
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facon a obtenir le parametre y proche de 1 (cela permettra de garder l'effet des
filtres souhaité).

Dans le cas de l'application a la pompe a chaleur, nous avons ajouté deux filtres
dynamiques (fonctions de transfert) :

— T'un pour l'erreur entre la consigne et la mesure (filtre 1) permettant ainsi de
borner I'erreur statique,

— Tlautre pour la commande (filtre 2), permettant de limiter le gain en haute
fréquence vis-a-vis de la commande,

et un filtre statique (gain proportionnel) vis a vis des perturbations (filtre 3). Cela est
représenté par le schéma de la Figure 4.15.

Sp

$r1

$r2

d
D o
¢§f3 Filtre 1

Pompe 3
Chaleur

iy Régulateur
He=

Figure 4.15. Réglage du régulateur H= pour la Pompe a Chaleur : filtres de
pondération. Nous supposons qu’il n’y a pas de bruit de mesure.

Ces filtres sont représentés par les équations :

Xr1(t) = Afp - Xp1 () + Bpy - e(t) (4.21)
$p1(t) = Cpp - Xp1(t) + Dyy - €(t) (4.22)
Xfo(t) = Ay - Xp2(t) + Bz - uy (t) (4.23)
$r2(t) = Crp - Xpp + Dpp - 1y (8) (4.24)
$r3(t) = Dpz - d(t) (4.25)

De fagon pratique, nous pouvons utiliser un régulateur Pl comme filtre sur I'erreur
d’asservissement. Cependant, comme la synthése H,, ne peut pas étre effectuée
dans le cas de la présence d’'un pdle en zéro®, on remplace ce péle en zéro par un
pdle de fréquence de brisure de valeur trés inférieure a celle du zéro de la fonction

84 SRt \ . , . N .

Pour permettre de réaliser la synthése H, il est nécessaire que le modele sous forme standard satisfasse
certaines hypotheses (comme par exemple le rang plein dans une matrice construite a partir de certaines
matrices du modele). En présence d’un péle en zéro, au moins une de ces hypothéses n’est plus satisfaite.
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de transfert du filtre. Comme indiqué, la valeur des autres filtres a été choisie de
facon itérative pour réaliser un compromis entre la minimisation de la norme et
l'obtention du comportement fréquentiel souhaité. Les réponses fréquentielles des
filtres choisis sont présentées Figure 4.16.

Bode Diagram Bode Diagram
60 50
40
0
20
0
— —~ -50
g g —
() ()
g w 3 00 ™\
5 5
-60
© ©
= sp->e > 450
-80 07 Td->e
/. VW 1 W, W,|
100 —
// -200 ¥ 1°°3
120/ : 1 ‘ \
-140 6 4 2 0 2 4 250 6 4 2 i 0 2 4
10 10 10 10 10 10 10 10 10 10 10 10
Frequency (rad/s) Frequency (rad/s)
Bode Diagram 100 Bode Diagram
100
50
o
\\ S
-50 \ .
P~ m
%, -100 o
o \ )
3 %0 E
£ =
S 200 — T \ 8
g d->u \ 2
250
W, Wy \
-300 \
-350
400 10 -5 0 5
10 10 10 10
Frequency (rad/s) Frequency (rad/s)

Figure 4.16. L utilisation de filtres permet d’imposer des
gabarits permettant de modeler les principaux transferts du systéme bouclé %

Un point faible de cette technique est que l'ordre du correcteur est équivalent a
l'ordre du systéme augmenté par la prise en compte des filtres de pondération. Par
exemple, si nous nous intéressons a minimiser I'erreur et a limiter 'amplitude de la
commande, le modeéle en présence des filtres est maintenant décrit par :

# La redéfinition des fonctions de transfert 3 borner par y (voir par exemple équations 4.19-4.20) permet de
considérer les filtres w;, w, et ws. Le filtre w; apparait toujours en présence d’autres filtres, w; ou w,, parce
que cela correspond aux fonctions de transfert T,_¢, et T;_;, respectivement.
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k(1 1 A 0 0 B,, B, - Dy B, 1rx(®1

Xfl(t) Bfl : Ce Afl 0 Bfl : De,sp Bfl : De,d : Df3 Bfl : De,u Xf1(t)

%O |0 0 Ap 0 0 B | |x(0

{:f1(t) " IDfitC €y 0 Dfy Doy, Dpy-DeyDpz Dpy Dy sp(t)

§r2(0) 0 0 Cp 0 0 Dy, d(t)

i e(t) d L Ce 0 0 De,sp De,d : Df3 De,u | —u1(t) 4
(4.26)

Dans les applications automobiles, il est important de limiter 'ordre des correcteurs
en vue de faciliter leur implantation en temps réel dans des calculateurs embarqués
et avec des puissances de calcul plutdt faibles. Pour répondre a ce probléme, la
réduction d’ordre des correcteurs, selon plusieurs techniques, peut étre envisagée.
Ce point sera repris dans la suite de ce chapitre.

54.2.2.2 DIMINUTION DE L'ERREUR STATIQUE

La structure proposée précédemment pour la prise en compte des contraintes fait
appel a un régulateur Pl pour la boucle principale et des régulateurs P ou Pl pour les
boucles liées aux contraintes. Utiliser des régulateurs proportionnels pour les
boucles correspondant aux différentes contraintes implique uniquement une
compensation de l'effet proportionnel du régulateur principal. Le fait d’utiliser une
fonction de transfert de structure similaire au régulateur de la boucle principale pour
le régulateur de la boucle secondaire permet de compenser d’une fagon cohérente
les parties proportionnelle et intégrale du régulateur principal.

Comme remarqué précédemment, la synthése H,, conduit a des régulateurs d’ordre
élevé et avant tout sans action intégrale. Pour permettre aux régulateurs liés aux
contraintes de conserver leur simplicité et d’agir de fagon cohérente sur le régulateur
principal, il est nécessaire d’introduire un intégrateur dans ce dernier. Par ailleurs,
cet effet intégral permettra d’assurer une erreur statique nulle.

Comme la synthése H, en elle-méme ne converge pas vers un régulateur final
possédant un intégrateur pur, deux techniques peuvent étre mises en oceuvre pour
forcer cet effet :

— le forcer en I'incluant dans le modéle utilisé pour la synthése, et en I'ajoutant a
posteriori dans le correcteur obtenu (voir Figure 4.17).

— faire la synthése avec le modéle initial et les filires de pondération, et
remplacer le pble trés basse fréquence introduit par le filtre de pondération
sur I'erreur par un intégrateur idéal.
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Dans le cas de cette application, la premiére approche a été mise en ceuvre. Cette
méthode va synthétiser un régulateur H,, en prenant en compte le vrai
comportement du systéme en présence de lintégrateur et permet également de
définir manuellement, si nécessaire, le gain intégral. En contrepartie, il va
augmenter d’un état la taille du régulateur obtenu.

Figure 4.17. Dans le cadre rouge, le modele incluant l'intégrateur pur (cadre bleu) ;
dans les cadres verts les filtres et dans le cadre orange le correcteur H,,

Ainsi, le correcteur final sera une combinaison du correcteur H,, et d’'un intégrateur
pur.
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Cependant, réécrire le systeme sous forme standard avec un intégrateur pur peut
entrainer que la synthése H,, ne converge pas car la matrice décrivant le systéme
n’est pas de rang plein — ce qui nous fait sortir des hypothéses nécessaires pour la
synthése H,,. Une fagon de résoudre ce probléme consiste a réaliser la synthése en
utilisant une fonction du type premier ordre . L au lieu de % avec Arsgrateur

+Qintégrateur

ayant une valeur trées faible. Le correcteur final peut néanmoins considérer
l'intégrateur pur.

Par ailleurs, la structure de commande compléte doit inclure au moins un dispositif
anti-windup pour limiter impact de la saturation et les contraintes acoustiques®
(limitation de la dérivée du régime). Pour éviter d’augmenter I'ordre du régulateur
final, nous pouvons séparer la partie intégrale et ajouter I'effet de I'anti-windup avant
cette partie, tel que nous I'avons fait avec le régulateur PI (Figure 4.18).

v
1

K, iL,antiwindup

Correcteur H,

I Partie du " 1

Sp correcteur avant + —
I'intégrateur pur p

Systeme
L e ] 7 |

Figure 4.18. Correcteur H,, augmenté d’un intégrateur et
d’un dispositif anti windup

Pour la prise en compte des contraintes, nous pouvons également intégrer les
structures proposées sur les Figures 4.5 et 4.10. Pour assurer le respect des
limitations, nous choisissons de conserver la structure de la Figure 4.10 avec l'anti-
windup permettant de prendre en compte la saturation du régime du compresseur et
de sa dérivée (Figure 4.19).

% En effet, une augmentation trés forte du régime du compresseur peut produire un bruit génant pour les
passagers du véhicule.
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Figure 4.19. Schéma global pour le correcteur H,, avec la structure proposée.

14.2.2.3 REDUCTION D’'ORDRE

Comme indiqué précédemment, 'ordre du correcteur représente une contrainte dans
le domaine automobile. Cela est di a des facteurs tels que la mémoire limitée
(sachant que le calculateur n’est pas dédié uniquement a cette application) et la
puissance de calcul limitée également.

Pour ces raisons, il est nécessaire de réduire I'ordre du correcteur synthétisé en vue
de faciliter I'implantation en temps réel. Par exemple, en analysant le diagramme de
Bode du correcteur (Figure 4.20) dans la bande de fréquences utile, nous pouvons
constater que le correcteur initialement obtenu peut étre approché par une fonction
de transfert du type :

K —_ bl'p+b0
ordre réduit —

(4.27)

p2+ayp+ag
ou {b,, by, a;, a,} sont les paramétres identifiés®’ et p est la variable de Laplace.

Le diagramme de Bode du correcteur H,, et de la fonction de transfert (équation
4.27) sont donnés Figure 4.20.

Comme pour le régulateur PI, les paramétres de la fonction de transfert du deuxiéme
ordre peuvent rester inchangés pour les trois points de fonctionnement. Ainsi, les
paramétres de cette fonction de transfert peuvent étre déterminés a l'aide de la
technique de moindres carrés (par exemple, en minimisant les écarts entre les
réponses fréquentielles). Pour cela, une réponse fréquentielle moyenne (en module

87 \ . . .
Comme les autres parametres, ils restent confidentiels.
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et phase), pour une plage de fréquences fixée a priori, peut étre calculée pour les
régulateurs H,, synthétisés dans chaque point de fonctionnement®®.

Bode Diagram
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Figure 4.20. Diagramme de Bode du correcteur H,, (bleu) et
de la fonction de transfert du deuxieme ordre approchant ce correcteur (rouge)

Par ailleurs, nous avons vu l'intérét de la présence d’'un intégrateur pur dans le
systéme. La réduction d’ordre peut étre réalisée en approchant au mieux le
diagramme de Bode® en considérant un correcteur d’ordre plus faible, mais sous la
seule contrainte de conserver un intégrateur pur (Figure 4.21), ce qui donne pour
'équation 4.27 :

__Diptby (4.28)

K . o=
ordre réduit p3+a;-p?+agp

88 . N rL 2
Car les fonctions transferts obtenues ne sont pas tres différentes les unes des autres.

89 . . . R \ .
Dans la bande passante qui nous intéresse et pour le correcteur synthétisé avec un modele incorporant un

intégrateur.
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Bode Diagram
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Figure 4.21. Diagramme de Bode du correcteur H,,+ intégrateur (bleu) et
de la fonction de transfert du troisieme ordre approchant le tracé bleu (rouge)

Des résultats permettant de comparer le Pl et ces régulateurs (H, et sa version
d’ordre réduit) incorporés a la structure complete (utilisant I'anti-windup pour la
saturation en régime et sa dérivée, et des régulateurs Pl pour les boucles associées
aux contraintes) sont présentés Section 4.3.

4.2.3 SENSIBILITE DE L’APPROCHE ENTRE L’ERREUR SUR LA TEMPERATURE DE L’AIR ET
LE DEPASSEMENT DES CONTRAINTES

Il est nécessaire également d’analyser la sensibilité au dépassement des contraintes
dans le cas du suivi de consigne de la boucle principale®. Cela impose de satisfaire
la contrainte suivante (pour des gains proportionnels) :

€boucle principale (4 29)

| p,boucle principale < Kp,boucle secondaire
€boucle secondaire

% par exemple, avec une erreur de 3° entre la consigne et la température de I’eau, et un gain (proportionnel)
pour la méme boucle égal a 100, nous aurons besoin d’un gain supérieur a 3000 (dans la deuxiéme boucle)
pour assurer que I'on pourra satisfaire un dépassement de moins de 0,1 bar. Les limites pour le choix de ce
dernier gain seront dictées par les propriétés de stabilité du systeme.
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OU epoycie principate €St '€Cart de la boucle de régulation principale (température de
Feau) et epoucie secondaire '€Cart d’une autre boucle de régulation (haute pression,
basse pression, taux de compression) et K, youcie principate » Kp,poucie secondaire 1€
gains proportionnels relatifs a chaque boucle. Cette relation est issue du fait que la
commande finale obtenue par la structure est une superposition des régulateurs et
donc il est nécessaire que la valeur demandée par la boucle secondaire
(poucte secondaire * Kp poucte secondaire ) SOIt SUpérieure a la valeur demandée par la

boucle principale (epoycie principate * Kp,poucie principate) POUr garantir la priorite¢ a la
contrainte.

Dans le cas des régulateurs PI, nous ajoutons la contrainte :

€boucle principale Kp,boucle principale Kp,boucle secondaire
. < (4.30)

€boucle secondaire Ki,boucle principale Ki,boucle secondaire

ou K; sont les gains d’action intégrale des correcteurs. Cette relation correspond
donc a la partie intégrale des correcteurs.

Ainsi, si les conditions de stabilité d’'une boucle « secondaire » ne permettent pas
d’obtenir un gain satisfaisant ces contraintes de sensibilité, nous pouvons par
exemple modifier le gain intégral du régulateur PI°* en fonction du dépassement pour
garantir le respect de la contrainte®.

Comme le correcteur obtenu par la synthése H,, est d’ordre plus élevé que les
correcteurs des boucles secondaires, cette analyse devient insuffisante (nombre de
degrés de liberté insuffisant au niveau des boucles internes). Pour cela, il serait
nécessaire d'imposer des correcteurs secondaires du méme ordre que le régulateur
principal, ce qui augmenterait la difficulté de I'approche (car la synthése H,, devrait
étre réalisée pour chaque boucle).

4.2.4 DISCRETISATION DES CORRECTEURS

Les différents correcteurs synthétisés ont été déterminés avec des modéles a temps
continu, puis discrétisés en utilisant la transformation homographique (la distorsion
en phase est moindre comparativement a une autre transformation, comme la
transformation d’Euler par exemple) avec un période d’échantillonnage de 0,1 s. La
discrétisation en présence de I'anti-windup est détaillée par la suite.

%1 C’est-a-dire, ralentir son temps de réponse de facon a satisfaire la contrainte.

2 En supposant les conditions citées précédemment : erreur de 3° entre la consigne et la température de
I’eau, et un gain proportionnel pour la méme boucle égal a 100, ainsi qu’un dépassement de 0,1 bar et un gain
proportionnel d’'une telle boucle égal a 3000, nous aurons besoin d’'un gain intégral de la boucle secondaire
par exemple de 200 (si celui de la boucle principale est 300) pour assurer la priorité a la contrainte.
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Pour un correcteur dynamique monovariable, d’ordre n, nous pouvons écrire sa
représentation d’état sous la forme canonique suivante®

[X1] a; a, - - a, X, [b1]
IX'ZI I[é D O]I I[X'Z]I IOI (4.31)
= : - K A R .
N R . H"’
s ] Lo o 1 ol lx, 1 Lg
[ X
% |
u=[c ¢ Cnc1 ]+l | +dy-e (4.32)
Xn—lJ
XTL

ou x représente le vecteur d’état du correcteur, e est I'écart entre la consigne et la
mesure, et u est la sortie du correcteur.

Supposons que le correcteur comprenne un intégrateur pur en vue d’assurer une
erreur statique nulle (ce qui fait que le coefficient a, est nul). Nous pouvons ajouter
un dispositif anti-windup avant I'étape d’intégration, tel queffectué dans la Figure
4.17 avec le correcteur H,,

Afin de discrétiser le correcteur, il est utile de déterminer une représentation d’état
incorporant I'effet de I'anti-windup au correcteur principal. Pour cela, nous pouvons
inverser la position des coefficients ¢, et le 1 localisé dans la derniére ligne de la
matrice A%. Ensuite, il faudra ajouter la deuxiéme entrée, correspondant a I'erreur
entre la valeur fournie par le correcteur et sa valeur saturée :

[ X 1 [ @ - G O] [ X4 1 [b1 0 1
| X2 | |1 O ces .o Ol I )(.2 I |O . | .
| : [=]0 -~ - N | € ]
[Xn 1J [ 1 J |Xn 1| [ J antlwtndup
Xn 0 0 n 0 l Xn J 0 bannuundup
(4.33)
X1
H
’ ::[Cl ” o 1] | 5 |+-[d1 ].[eanﬁudndup] (4-34)
Xn-1
| x, |

% La fonction « Hinfsyn » dans la Robust Control Toolbox de Matlab donne un correcteur avec une
représentation d’état non-canonique. Cependant, il y a des fonctions qui permettent de faire la transition
facilement.

% La derniére ligne de la matrice A correspond au dernier état avant I'intégrateur pur ; ainsi, nous pouvons
échanger son gain unitaire pour celui correspondant a la matrice d’observation C sans modifier les autres
états. Il n’est pas nécessaire de modifier la matrice B parce que sa derniére ligne a une valeur nulle.
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OU e,niminaupy €St I'€cart entre la grandeur de commande issue du régulateur et la
valeur de saturation liée a I'actionneur.

En utilisant cette approche, nous pouvons discrétiser la représentation obtenue en
utilisant une transformation adaptée : Euler, homographique, invariance indicielle,
etc. Comme indiqué précédemment, 'approche homographique a été privilégiée.

4.3 RESULTATS EN SIMULATION MIL

Nous avons présenté la structure de commande développée pour prendre en
compte des contraintes dans le systéme et I'entrée. Cette structure a été adaptée a
trois types de régulateurs (Pl, H, , H, dordre réduit) permettant de faire
l'asservissement de la température de I'eau. Ces correcteurs varient en complexité
par rapport aux techniques utilisés pour les déterminer, mais également par leur
structure (Tableau 4.4).

Nombre de paramétres

Fonction transfert du régulateur o i
a déterminer

Kip+1

P] Kp . 1 p 2
Ki-p

H, be-p®+bs5p>+bsp*+b3-p3+by-p%+by-p+bg 14

p®+ae-p”+asp®+ay-pS+azpt+azpd+aip?+aop

H_, d’ordre réduit bi-p+bg 4
p3+a;-p?+agp
Tableau 4.4. Structure et nombre de parameétres a déterminer pour chaque

correcteur synthétisé. Pour le régulateur H,,, les parametres ont été déterminés pour
chacun des 3 points de fonctionnement.

Les résultats obtenus avec les différents correcteurs dans le cas nominal (pas de
prise en compte des contraintes ni d’antiwindup) sont reproduits Figure 4.22. Nous
pouvons observer que la consigne est atteinte par les trois régulateurs avec le temps
de réponse demandé. Toutefois, la réponse obtenue avec le régulateur H,, atteint la
consigne plus doucement et sans dépassement. Lorsqu’'une perturbation est
introduite vers la 15°™® minute, la sortie obtenue avec le régulateur H,, reste autour
de la consigne alors que dans le cas du régulateur PI, la convergence vers la
consigne est plus lente. Enfin, le correcteur d’ordre réduit représente un bon
compromis entre ces deux correcteurs (en termes de réponse/complexité).
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Température de I'Eau

100%

80%

- - ————

60%

40%
/ Pl N

|

|

|
1 |
1 |

\
20% H:x: < 1 |
= Ordre Réduit N 1 1
=== Consigne de Température \ | 1
0% i i L \ 1 i |
°0 5 10 15 20 25 30, 5 I
Temps [min] \. : 1
L e o — — —

Figure 4.22. Réponse obtenues vis a vis d’'un changement de consigne et
d’une perturbation vers la 15°™ minute

Les résultats obtenus avec la structure compléte (Figure 4.10 avec I'antiwindup pour
la saturation proposé Figure 4.11) utilisant les trois correcteurs sont montrés Figures
4.23-4.25 pour le point de fonctionnement avec la température la plus élevée. Aprés
la stabilisation du systéme, des changements de consigne sont réalisés. Nous
montrons également la réponse en I'absence de la structure proposée (figures a
droite).

Température de 'Eau Température de 'Eau

100% 100%

80% 80%

60% /_, 60% /
40% 40%
/ PI / Pl

20% —_—H 20% —_—H
= Ordre Réduit = Ordre Réduit
=== Consigne de Température === Consigne de Température

H 09 H
5 10 15 20 25 30 A’O 5 10 15 20 25 30
Temps [min] Temps [min]

0% o

Figure 4.23. Suivi de la consigne de température (rouge) pour
le correcteur PI (vert), le correcteur H,, (bleu) et sa version d’ordre réduit (noir).
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Haute Pression Haute Pression
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Figure 4.24. Respect de la contrainte liée a la haute pression (rouge) pour
le correcteur PI (vert), le correcteur H,, (bleu) et sa version d’ordre réduit (noir).
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Figure 4.25. Signal de commande issu du
correcteur Pl (vert), du correcteur H,, (bleu) et de sa version d’ordre réduit (noir).

Comme nous pouvons I'observer, remplacer le correcteur Pl de la boucle principale
(le régulateur a été déterminé de fagon a satisfaire les performances et fournir une
comparaison réaliste avec les autres structures de commande) par un autre plus
performant (par exemple, celui obtenu par synthése H,) n’a pas de conséquences
sur le respect des contraintes. Les contraintes sur la dérivée du régime et la
saturation de I'actionneur sont également respectées par la commande. Sauf pour le
correcteur H,, d’'ordre complet®, I'erreur statique est presque nulle (Figure 4.23).
Comme indiqué précédemment, cette technique nous permet d’obtenir un correcteur
stabilisant (pour le modéle nominal) et robuste, et elle nous permet (avec l'aide de

95 . .. . . , , .

Cette erreur statique « apparente » est liée au fait qu’il y a un zéro dans le régulateur obtenu qui
« compense » l'intégrateur (sa position est trées proche de l'axe imaginaire). En régime permanent, le
correcteur Heo va également converger vers une erreur statique nulle.
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filtres de pondération) de paramétrer la synthése d’un régulateur simple capable de
mieux satisfaire le cahier de charges comparativement a un régulateur PI.

5 PILOTAGE DU GROUPE MOTOVENTILATEUR (GMV)

Dans les systtmes a compression de vapeur il est courant de retrouver deux
ventilateurs (dorénavant appelés GMV pour Groupe Moto-Ventilateur), composés
par un moteur électrique et une hélice. L’'un est localisé a proximité de I'échangeur
de chaleur situé sur la face-avant du véhicule et I'autre est localisé a proximité de
'échangeur de chaleur plus proche de I’habitacle (voir Figure 2.25).

La commande des ventilateurs est peu abordée dans la littérature, et pourtant ceux-
ci peuvent permettre d’optimiser le fonctionnement de ces systémes. Pour les
systémes a compression de vapeur des batiments, il est courant de retrouver le
ventilateur extérieur (analogue au GMV) réglé a une vitesse constante tandis que la
vitesse de celui situé a lintérieur (analogue du GMV habitacle) est choisie
proportionnelle a la vitesse du compresseur.

En revanche, dans les applications automobiles, les passagers peuvent choisir la
vitesse du ventilateur c6té habitacle (GMV habitacle). Ainsi, la vitesse du GMV
(ventilateur face-avant) reste un degré de liberté permettant d’optimiser le
fonctionnement de la PAC en modifiant les échanges entre l'air et le réfrigérant.

Dans les applications automobiles, la puissance du GMV est fixée parfois de fagon
constante par des cartographies dépendantes de la vitesse du véhicule. L’objectif
est de fournir un débit d’air suffisant pour permettre au réfrigérant de changer de
phase mais en profitant du débit d’air induit en face-avant par le mouvement propre
du véhicule.

Un bon réglage du GMV peut cependant aider a optimiser le fonctionnement du
systéme : par exemple, pour obtenir une bonne performance de la pompe a chaleur,
le systéme doit avoir une surchauffe trés faible ou du moins aussi faible que
possible. Dans un méme temps, le compresseur ne doit recevoir le réfrigérant qu’en
phase gazeuse. Pour satisfaire ces obijectifs, il est nécessaire qu’un bon pilotage du
GMV puisse permettre que le point de fonctionnement reste toujours proche du point
pour lequel le réfrigérant arrive a sa phase gazeuse.

Par la suite, nous proposons deux modes pour le pilotage de ces systémes : un
mode trés simple a implanter et malgré tout plus avantageux que conserver une
valeur constante pour la vitesse du GMV, l'autre plus complexe mais permettant
d’économiser I'énergie consommée.
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Il est possible de réduire la puissance du GMV, selon la vitesse de la voiture, d’'une
facon plus fine qu’en utilisant une cartographie « vitesse voiture - puissance
GMV ». Par exemple, une cartographie peut étre incluse pour estimer le débit
massique de l'air induit par le mouvement du véhicule. Cela permet ainsi de régler la
vitesse du GMV de facon a obtenir I'incrément de débit air réalisant le débit total
souhaité. En plus, une saturation permettra de limiter le débit d’air a un débit
minimum, ainsi que de limiter la commande en vitesse du GMV a la valeur maximale
de l'actionneur (Figure 4.26).

~

Vitesse Véhicule —

Commande GMV

Calcul Vitesse GMV

Figure 4.26.Proposition pour le pilotage du GMV.
La saturation permet de rester dans les limites de fonctionnement de 'actionneur.

5.1 REGULATION DE LA VITESSE DU GMV DE FACON PROPORTIONNELLE AU REGIME
COMPRESSEUR

La logique de régler la vitesse du GMV de fagon proportionnelle au régime
compresseur est la suivante : la puissance calorifique échangée (entre le réfrigérant
et le fluide secondaire) dans I'échangeur de chaleur face-avant peut étre limitée
surtout par le débit massique de lair, ou par celui du réfriggrant®. Le fait
d’augmenter le régime compresseur va augmenter le débit massique du réfrigérant,
et ainsi favoriser I'échange si le débit massique de I'air augmente dans la méme
proportion via un gain proportionnel.

Sur cette approche nous supposons qu’il N’y a pas une connaissance profonde sur
le modéle, et donc il est nécessaire que le débit du GMV soit toujours suffisant pour
garantir le changement de phase du réfrigérant. Ainsi, par exemple, nous pouvons
choisir le gain pour avoir un débit égal a 50% du débit max lorsque le débit du fluide
réfrigérant est tel que le compresseur travaille a un tiers de son régime maximum.

96 . s ey s .. . .

Nous rappelons que la méthode e-NUT utilise la capacité minimale entre les deux fluides, issue d’'un calcul
entre leur chaleur spécifique fois leur débit massique. Néanmoins, I'efficacité € peut étre aussi limitée par
d’autres variables telles que la surface d’échange.
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5.2 REGULATION DE LA VITESSE DU GMV D’UN POINT DE VUE DEBIT MINIMUM

On peut également envisager dutiliser un gain dynamique pour effectuer la
régulation du GMV, calculé a chaque pas de temps, a partir du bilan énergétique
dans I'échangeur. Nous supposons que la surface de I'échangeur sera suffisante
pour permettre le changement de phase et que nous disposons des mesures ou
estimations de pression et température en plusieurs points du systéme.

A la place d’un gain statique, nous allons piloter le systéeme de fagon a ce que le
réfrigérant arrive complétement a sa phase gazeuse (lors de son passage par
l'évaporateur, pour éviter que le réfrigérant en phase liquide endommage le
compresseur)”. Cela est illustré Figure 4.27.

Figure 4.27. Cété gauche, nous observons que le réfrigérant
n’arrive pas a aboutir a son évaporation

L’objectif est alors de garantir la puissance minimale nécessaire pour transformer le
réfrigérant en gaz lors de son passage dans I|'évaporateur. Pour cela nous
proposons de suivre les algorithmes suivants (Figure 4.28 pour le chauffage, Figure
4.29 pour la climatisation). Ces algorithmes utilisent les connaissances du modeéle
pour assurer que le débit d’air ne sera pas une limitation pour le changement de
phase du réfrigérant (néanmoins des limitations peuvent exister encore,
conséquence d'un débit massique du réfrigérant faible ou d'une surface des
échangeurs faible également par exemple).

97 c s . N N .

Dans notre cas, nous considérons qu’il n’y a pas de surchauffe dans le systeme (hypothése valide car nous
utilisons le détendeur électronique comme un orifice tube). L'algorithme peut néanmoins étre modifié pour
considérer ce cas de figure.
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< Debut >
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o Lo Temosiaitie dedesiichabiis (e 5 0) - Ryer.ovap sort * Enthalpie du réfrigérant sortant de I'évaporateur (é. 3.17)
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]
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S Réduire deébit d'air ARy = Rrep evapsort = Utref,conasore = BM) || hae = ATair evay * Cair
i dans I'évaporateur
I'évaporateur | |
v
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Gain = 1i,¢ - Ratio Ratio = Ahy/hg,
Compresseur

toujours
allumé?

Figure 4.28. Algorithme pour le cas chauffage
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Figure 4.29. Algorithme pour le cas climatisation
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Les algorithmes proposés nécessitent de connaitre certaines grandeurs qui sont non
mesurables pratiquement (les valeurs d’enthalpie par exemple). Néanmoins, nous
pouvons estimer ces grandeurs si nous connaissons le niveau de pression en
plusieurs points de la boucle®.

La valeur de ces grandeurs est obtenue sous les hypothéses de changement de
phase (et une surchauffe nulle) dans les échangeurs. De méme, nous ne
considérons pas de pertes de charges importantes dans le systéme de maniére a
simplifier le probléme.

C’est ainsi que l'algorithme proposé n’a pas pour but de réduire la surchauffe ni de
garantir I'évaporation totale du réfrigérant avant d’entrer au compresseur ; en
revanche, il permettra d’exploiter au maximum l'utilisation de I'évaporateur (c'est-a-
dire, de transférer le maximum d’énergie de I'air au réfrigérant) tout en minimisant la
puissance électrique (en fournissant le débit d’air minimum permettant de ne pas
limiter le changement de phase).

La simplification du modeéle a exigé également de considérer comme hypothése que
le réfrigérant sort toujours en phase liquide lors de son passage par le condenseur.
Toutes ces considérations impliquent que, dans le cas du deuxiéme algorithme, le
sous-refroidissement sera toujours supérieur a 0.

L’idée de piloter le GMV doit donc permettre d’obtenir un fonctionnement restant
dans le domaine de validité de ces hypothéses :

- Dans le cas PAC, le GMV est associé a I'évaporateur. Pour assurer la
conversion du réfrigérant en phase gazeuse, nous pouvons fournir une
vitesse de I'air de sorte que son débit enthalpique assure le changement de
phase du réfrigérant.

- Dans le cas climatisation, le GMV est associé au condenseur. Néanmoins,
dans cette configuration, nous nous intéressons a la chaleur que
'évaporateur peut prélever de l'air. Le GMV va agir de fagon a décaler la
différence d’enthalpie dans le condenseur (le point initial d’enthalpie) et ainsi
assurer la conversion du réfrigérant en gaz lors de son passage par
I'évaporateur.

Il faut noter que modifier le débit massique de l'air entraine des pertes de charge
dans le systéme plus ou moins importantes selon la sensibilité du systéme. Pour
cette raison, il est recommandé d’effectuer le calcul du débit d’air de fagon
dynamique.

98 . . P . sps 1 . .
Par exemple : il y a une enthalpie associée a chaque valeur de pression pour le réfrigérant en phase liquide,

qui est différente de I’enthalpie en phase gazeuse pour la méme valeur de pression ; ainsi, si nous avons des

valeurs de pression en entrées et sorties de chaque échangeur, nous pouvons déterminer I'enthalpie associée.
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5.3 VALIDATION DES ALGORITHMES

A l'aide des modeéles développés au chapitre Il (plateforme MIL), nous avons validé
la stratégie pour le cas Pompe a Chaleur. Ainsi, nous avons pu comparer une
commande du GMV classique avec les algorithmes proposés lorsque le véhicule est
a larrét.
La Figure 4.30 compare (pour un scénario donné) :

- La commande du GMV constante selon la vitesse du véhicule (a I'arrét, elle

est a sa valeur maximale) ;
- La commande du GMV en utilisant un gain proportionnel au régime

compresseur (premier algorithme) ;
- La commande du GMV avec le débit minimal (deuxiéme algorithme) ;

Commande GMV

Vitesse Max i
Constante

== Proportionnel au Régime
Débit Min Nécessaire

Vitesse Min

5 10 15 20 25 30
Temps [min]

Figure 4.30. Comparaison des débits d’air constant et avec les 2 algorithmes
proposés pour le mode pompe a chaleur

D’aprés la figure 4.30, il semble évident que les 2 propositions d’algorithme
permettent d’obtenir une vitesse inférieure a celle du GMV lorsque le véhicule est a
arrét, tout en assurant le changement de phase du réfrigérant (Figure 4.31). De
plus, si le véhicule n'est pas a l'arrét, la vitesse demandée au GMV sera davantage
réduite. Ainsi, sachant que la puissance électrique consommée est proportionnelle
au débit, cet algorithme permet de réduire la consommation énergétique au strict
nécessaire.
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Figure 4.31. En rouge, représentation de Molier lorsque le systeme a été stabilisé.
En bleu, débit enthalpique de l'air
en haut : valeur constante // au centre : Algorithme 1 // en bas : Algorithme 2

La vitesse du débit d’air étant liée de fagon proportionnelle au courant consommeé,
nous pouvons confirmer que lalgorithme 2 est suffisant pour assurer le bon
fonctionnement du systéme en utilisant le minimum d’énergie électrique possible.

Le premier algorithme est trés facile a mettre en ceuvre car nous avons besoin
uniguement de la connaissance de la commande appliquée au compresseur, et de
la vitesse du véhicule.

Le deuxieme algorithme est aussi facile a mettre en ceuvre, mais nous avons besoin
soit de capteurs additionnels permettant d’obtenir certaines valeurs de pression de la
boucle réfrigérant, soit de modeles s’exécutant en temps réel fournissant cette
information au calculateur. Cependant, cela ne signifie pas nécessairement un coat
additionnel car parfois ces capteurs sont disponibles pour réaliser la commande du
compresseur.
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6 CONCLUSION DU CHAPITRE

Dans ce chapitre nous avons développé une approche de la commande pour une
pompe a chaleur. Pour cela, le modéle du chapitre lll a été linéarisé autour de
certains points de fonctionnement, en permettant ainsi de faire une analyse
fréquentielle du systeme. En utilisant les modéles obtenus, un régulateur Pl a été
développé pour satisfaire le cahier de charges de la commande du compresseur.

De plus, une structure de commande a été proposée pour gérer les différentes
contraintes dans le systéme. Dans un contexte industriel, I'intérét de la structure
proposée est de pouvoir étre facilement paramétrée et réglée. Par ailleurs, les
résultats obtenus ont été comparés en remplagant le correcteur principal (régulateur
PI) par un autre régulateur obtenu par optimisation H,, et un troisieme correcteur
d’ordre réduit (déduit d’'une simplification de la réponse fréquentielle du deuxiéme
régulateur). D’un point de vue de la boucle de température, les meilleurs résultats
ont été obtenus avec le régulateur H,, mais le régulateur d’ordre réduit représente
un compromis en termes de complexité/performance.

Enfin, deux stratégies ont été proposées également pour piloter le débit d’air dans le
GMV afin de maintenir le fonctionnement de la pompe a chaleur dans des conditions
facilitant I'évaporation du réfrigérant.

Dans le chapitre suivant, nous allons définir une stratégie permettant d’optimiser le
fonctionnement de la pompe a chaleur en présence d’autres actionneurs, de
maniére a réduire la consommation énergétique, et a garantir le confort thermique
des passagers. Pour cela, le modéle du chapitre Ill, et certains développements de
la commande du chapitre IV, seront repris.
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Chapitre V. Supervision / Optimisation
Energétique

1 INTRODUCTION

Comme il a été indiqué au premier chapitre, une bonne gestion de I'énergie
consommée par les différents composants automobiles permet d’augmenter
'autonomie des véhicules électriques. Parmi ces composants, les actionneurs liés
au confort thermique représentent 'un des postes de consommation électrique le
plus important dans ces véhicules (mise a part la chaine du groupe motopropulseur).

La consommation excessive de tels actionneurs est due (en partie) au fait que cette
prestation doit se réaliser de fagon continue pendant la conduite. Par ailleurs, il peut
aussi étre nécessaire de faire appel a des stratégies de pré-conditionnement de
lhabitacle qui se réalisent méme en l'absence du conducteur a lintérieur de
'habitacle du véhicule (que celui-ci soit en train de charger sa batterie ou pas).

C’est ainsi que plusieurs constructeurs automobiles et institutions académiques
évaluent de nouvelles fagons de minimiser I'énergie consommée par cette
prestation, par exemple : (Technische Universitat Minchen, 2009), (Ansart, 2012),
(BMW Group, 2012), (Kwon, Lee, Foster, Kwon, & Shin, 2012). Parmi les solutions
proposées, la pompe a chaleur apparait comme une solution récurrente.

La pompe a chaleur s’avere en fait une solution trés intéressante grace a la
possibilité de transférer a I'habitacle une puissance calorifique supérieure a la
puissance électriqgue consommée. Comme indiqué au deuxiéme chapitre, I'efficacité
des pompes a chaleur est mesurée a I'aide du COP.

Néanmoins, le COP d’'une pompe a chaleur évolue pendant les phases transitoires
du systeme et est trés dépendant des conditions extérieures (pouvant étre méme
inférieur a l'unité). Par ailleurs, sous certaines conditions extérieures, la pompe a
chaleur n’est pas capable de fournir la puissance calorifique nécessaire. En
conséquence, il convient d’envisager [Iutilisation d’actionneurs thermiques
permettant d’assister la pompe a chaleur.

Plusieurs actionneurs thermiques peuvent étre inclus dans les véhicules pour cet
effet, il est donc important d’inclure une couche de supervision permettant de choisir
les actionneurs a utiliser. C’est ainsi que, avec pour objectif d’atteindre la plus petite
consommation énergétique, le choix de tels actionneurs doit étre réalisé par
lintermédiaire d’une phase d’optimisation.
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Dans la cadre de cette thése, nous évaluons I'utilisation d’'une pompe a chaleur en
présence des CTP® sur l'air. Ces derniers actionneurs ont une dynamique plus
rapide que celle de la pompe a chaleur et permettent de disposer de plusieurs
niveaux de puissance. De plus, ces actionneurs maintiennent un COP proche de

unité.

Ce chapitre présente une fagcon d’aborder le probléme d’optimisation de ces
actionneurs thermiques. Nous verrons qu’en raison de la complexité du probléme, sa
résolution doit étre effectuée hors-ligne. Toutefois nous proposerons également,
suite aux premiéres analyses, des stratégies pouvant étre embarquées dans le
véhicule.

2 DEFINITION DU PROBLEME

2.1 OBJECTIF DE LA SUPERVISION

Le probleme d’optimisation a résoudre consiste a garantir les demandes de confort
thermique provenant du calculateur dédié (CAREG), tout en minimisant I'énergie
consommée par les actionneurs associés. Ainsi, en reprenant la consigne de
température (sur l'air pour le mode climatisation et sur 'eau pour le mode chauffage)
fournie par la CAREG, nous allons déterminer la consigne de température a suivre
par la Pompe a Chaleur, ainsi que le niveau de puissance a fournir par les CTP. La
structure de régulation et de supervision envisagée est représentée par le schéma
de la figure 5.1.

Régles Couche Couche
Confort Thermique Supervision Commande

Ensoleillement

Commande
Compresseur

Loi de Pompe a
Commande] Chaleur

Commande GMV

Consigne Temp.
Pompe a Chaleur
+

[Consigne de Temp.
d’Air et/ou d’Eau

Optimisation
Energétique

Activation
Relais
cTp

CTP Systemes
par étages Modélisés

Habitacle

Température de Iair habitacle

Figure 5.1. Structure de régulation et de supervision

% |”acronyme signifie« Coefficient de Température Positif ».
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Une spécificité importante des CTP par rapport a la pompe a chaleur, mis a part le
fait que leur performance thermoélectrique est la méme quel que soit le point de

fonctionnement '® (contrairement a la pompe & chaleur), est qulils ont une
dynamique trés rapide (voir instantanée).

Cette réponse rapide correspond a la puissance maximale qu’ils peuvent fournir a
Fenvironnement a un instant donné (leur inertie thermique est presque nulle).
Comme expliqué au chapitre Ill, les CTP étudiés ont sept niveaux discrets de
puissance, qui sont commandés par I'ouverture/fermeture de trois relais.

Par ailleurs, il est également nécessaire de considérer la dynamique d’absorption de
leur puissance thermique par l'air autour des CTP (c’est-a-dire I'inertie thermique de
I'air) tel que cela a été fait dans le cas de la pompe a chaleur.

C’est ainsi que le systéme global comprenant les actionneurs (pompe a chaleur,
CTP) et l'air a l'intérieur de 'HVAC peut étre considéré comme un systeme a
dynamique hybride. Par cette définition, nous classifions les systémes incorporant
des dynamiques continues et discrétes. En effet, nous pouvons modéliser la pompe
a chaleur comme un systéme continu tandis que 'ensemble des CTP est modélisé
comme un systéme discret. De plus, les deux actionneurs sont couplés a la
dynamique (continue) de l'air dans 'HVAC.

2.2 PROBLEMATIQUE HYBRIDE

L’utilisation de modéles pour les systémes hybrides n’est pas un sujet nouveau dans
lindustrie automobile. Ces modeéles permettent de combiner les dynamiques
continues des systémes physiques avec les régulateurs discrets qui les
accompagnent, ainsi que les regles dans les couches de supervision (Benvenuti, et
al., 2009). Méme si plusieurs outils existent pour I'analyse de ce type de systéemes,
une attention moindre a été donnée a leur optimisation jusqu’a ces dernieres années
(Lee, 2006).

La principale difficulté liée a I'optimisation des systémes hybrides, encore appelée
« Programmation Mixte en Nombres Entiers », est que la fonction objectif présente
des zones non-lisses et des discontinuités, problématique induite par les états
discrets, et donc certains algorithmes comme le gradient ne sont pas utilisables.
Ainsi, la commande optimale s’est avérée comme une démarche possible pour
aborder ce type de problémes.

100 7 . . , , , . .
Malgré le fait, comme nous le verrons dans la section 3.7.2, qu’une température élevée de I'air peut faire

varier la valeur des résistances électriques. Cette variation aura une répercussion sur la puissance électrique
que les CTP vont consommer et transformer en puissance thermique.
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Par exemple, dans lindustrie automobile, (Granato, 2012) traite la gestion de
I'énergie dans les voitures hybrides'! par des techniques de commande optimale
déterministes (lorsque les caractéristiques des actions futures sont connues, comme
le parcours a réaliser par exemple) et stochastiques (I'information du parcours
pouvant étre connue mais avec incertitude). En effet, la gestion de I'énergie des
voitures pose un probléme similaire au notre: optimiser la consommation
énergétique de chaque source d’énergie en prenant en compte une structure de
modéle hybride (par exemple, pour permettre d’éteindre le moteur secondaire, le
moteur a combustion interne, et pour prendre en compte les différentes contraintes
en fonction du rapport de vitesse).

Le probléeme de commande optimale pour les systémes hybrides peut étre résolu par
des techniques de Programmation Linéaire (ou Quadratique) Mixte en Nombres
Entiers (MILP/MIQP)'®. Ces techniques commencent a étre connues et utilisées
dans l'industrie grace aux outils existants, comme la Hybrid Toolbox ou la Multi-
Parametric Toolbox (Kvasnica, Grieder, Baoti¢, & Morari, 2004) utilisables avec
Matlab. La deuxiéme étant disponible gratuitement, nous I'avons utilisée pour
répondre a notre probléme d’optimisation hors-ligne.

3 OPTIMISATION HORS-LIGNE

La Multi-Parametric Toolbox (MPT) est un outil développé par I'Ecole Polytechnique
Fédérale de Zurich (ETH Zurich). Elle permet d’obtenir des régulateurs (satisfaisant
un critére donné) pour des systémes linéaires, non-linéaires et hybrides avec
contraintes.

Elle nécessite la définition d’'un modéle affine (qui peut d’ailleurs étre affine par
morceaux) sous la forme :

i i i o [Xn
Xpe1 =A'-x, +B' u, +f' si [un]EQ (5.1)

ol x, € R" x {0,1}" représente les états (continus et discrets) a linstant n,
u € R™ x {0,1}™ est le vecteur de commande et A!, B! et f' sont des matrices
constantes (f! est un vecteur de perturbations), et {9}k, est un ensemble
polytopique'® (un seul pour les modéles affines et plusieurs pour les modéles
affines par morceaux). L'espace correspondant a chaque polytope est défini tenant
compte des contraintes d’état et d’entrée :

191 | s voitures hybrides sont celles qui utilisent deux sources d’énergie différentes.

Pour leurs sigles en anglais : « Mixed-Integer Linear/Quadratic Programming ».
Un polytope dans R™ est I’enveloppe convexe d’'un nombre fini de points de R™.
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vne{l,..,N} E-x,+L-u,<M (5.2)

ou N est I'horizon pour I'optimisation et les matrices E, L et M permettent de définir
les contraintes pour le probléme d’optimisation, dont la fonction objectif est :

J(Uy, x(0)) 2 [IP - xyll, + ZNZ5(I1Q - X4ll, + IR - uyll,) (5.3)

ou Uy 2 [uy,...,uy_;] € R™N x {0,1}™'N est le vecteur des variables a optimiser,
P, Q et R des matrices de pondération pour le colt (état) terminal, I'état et la
commande respectivement, et ||-||, représente la norme p de I'argument a l'intérieur.
Le probléme est ensuite résolu & l'aide de la programmation multiparamétrique'®.

Ainsi, en fixant la structure du régulateur, le calcul du critere est fait d’'une fagon
similaire & la démarche mise en ceuvre en commande prédictive (MPC'®) : la valeur
optimale de chaque variable (& chaque pas d’échantillonnage) est calculée a partir
de I'état actuel, en appliquant uniqguement le premier échantillon. Puis, a linstant
suivant, le calcul est réitéré avec l'information actuelle sur I'état, selon le principe de
I'horizon glissant.

Le choix d’utiliser la commande prédictive est lié a I'efficacité de cette technique
dans l'industrie, particuliérement lorsque I'on veut prendre en compte les contraintes
du systéme (Camacho, 1993). Des exemples d’utilisation dans des contextes
similaires a ces travaux de thése incluent la gestion de I'énergie des véhicules

électriques’®, ainsi que la régulation de température dans les batiments'?”.

De plus, la commande prédictive, a l'aide des algorithmes utilisés par la MPT
Toolbox, bénéficie d’'une meilleure rapidité du fait que la loi de commande optimale
est déterminée de fagon explicite par régions, stockée dans une table regroupant
lensemble des domaines polytopiques de I'espace d’état. L’aspect temps réel se
limite alors a la lecture dans la table de la loi de commande correspondant a la
région de I'état courant, ce qui permet, sous certaines conditions (par exemple, en
utilisant des modéles d’ordre faible), de 'embarquer dans un véhicule'®®. Pour cela,
il est impératif pour que la commande prédictive fonctionne correctement que le
temps de calcul demeure inférieur a un pas d’échantillonnage.

Une fois la fonction objectif calculée, la MPT Toolbox fait appel a des solveurs
externes pour la technique d’optimisation (usuellement variations de la méthode

104 P . . , . .
Plus de détails sur la solution optimale de la commande par retour d’état pour les normes 1, 2 et oo, ainsi

gue pour la programmation multiparamétrique peut étre consultés dans (Borelli, 2003).
105 . . ..
Pour le sigle anglais : « Model Predictive Control ».
1% par exemple : (Borhan, Vahidi, Phillips, Kuang, Kolmanovsky, & Di Caraino, 2012) et (Halvgaard, Poulsen,
Madsen, Jgrgensen, & Marra, 2012).
197 par exemple : (Morosan, Bourdais, Dumur, & Buisson, 2010) et (Engell, et al., 2009).
(Benvenuti, et al., 2009) cite des cas d'utilisation comme par exemple la commande du groupe moto-
propulseur.
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Simplexe, utilisant également des algorithmes Branch & Bound'®) : CDD, CPLEX,
GLK. Par la suite, nous utilisons le solveur CPLEX car il réalise le calcul plus
rapidement que les autres avec la méme efficacité des résultats obtenus.

La formulation du probléme pour son utilisation dans la MPT Toolbox est donnée ci-
dessous.

3.1 DOMAINE DE RECHERCHE :
CONTRAINTES DE LA COMMANDE ET DE L'ETAT DU SYSTEME

Nous rappelons que la pompe a chaleur est soumise aux contraintes suivantes :

e la pression du réfrigérant en entrée du compresseur (P.cf comp ent) doit étre
supérieure a une valeur minimale (P,,i,) ;

e la pression du réfrigérant en sortie du compresseur (Pycf comp,sort) doit étre
inférieure a une valeur maximale (By.x) ;

e le taux (rapport) de compression entre la pression du réfrigérant sortant du
s s P .
compresseur et celle du réfrigérant entrant au compresseur —<L€mR2 4ot

ref,comp,ent

N . . P
&tre inférieure a une valeur maximale <M> :

ref,comp,ent max

e le régime du compresseur (w) doit étre borné par une valeur supérieure
(wmax) €t une valeur inférieure (Wmin) ;

e la dérivée du régime du compresseur (w) doit se maintenir en-dessous d’'une
valeur maximale (W;qx)-

Méme si la commande considére ces contraintes, il est important de les prendre en
compte dans la définition du probléme d’optimisation. En effet, la prise en compte
des contraintes pour la résolution du probleme d’optimisation permet de limiter le
domaine de recherche aux cas faisables (c’est-a-dire dont I'erreur absolue entre la
température de consigne de l'eau et la température de I'eau une fois le systéme
stabilisé n’est pas supérieure a 2% de l'échelle de température) par la pompe a
chaleur (voir Figure 5.2).

199 | es algorithmes Branch & Bound permettent de rejeter plusieurs solutions (lorsque I'on a des variables

entiéres a optimiser) sans avoir besoin de parcourir tout I'arbre des possibilités. Par exemple, en rejetant les
ramifications d’une combinaison dont une valeur s’est montrée infaisable. Pour plus de détails, voir (Olaru,
Dumur, Thomas, & Zainea, 2008).
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3.2 HYPOTHESES DE MODELISATION

Pour le modele d’optimisation, il est nécessaire de considérer certaines hypothéses
pour simplifier le modéle, telles que :

¢ la commande du régime compresseur (w) correspond a la sortie du régulateur
Pl développé au chapitre IV (équation 4.5), sans prendre en compte la
structure permettant de satisfaire les contraintes’’, et est donc décrite par :

0(p) =Ky (1+) e (5.4)

ou K, est le gain proportionnel, K; le gain intégral, p la variable de Laplace et
e I'erreur entre la consigne de température d’eau (T, .4,,) €t la température en
entrée de I'aérotherme (Teqy gero ent )-

e le débit du GMV (1gir epapent) €St cOmmandé de fagon proportionnelle au

régime du compresseur, auquel vient se soustraire le débit d’air induit par la
vitesse propre du véhicule (Mg, ,ven), €€ qui donne la relation suivante :

mair,evap,ent = aopt,l W= mair,vveh (55)

By

oU a,,:;€st un parameétre réglé de fagon a assurer I'évaporation totale du

réfrigérant dans I'évaporateur. La puissance électrique consommeée par cet
actionneur (Wgyy ) est considérée proportionnelle au débit :

WGMV = Qopt,2 * Mair,evap,ent (56)

ol a,,;, @ été identifié a partir d’expériences sur véhicule'"".

e il n'y a pas de pertes (de pression ou de température) dans le systéme.

Comme le régulateur Pl est une technique de commande trés répandue dans
lindustrie pour ce type de systémes, son utilisation pour I'optimisation est justifiée.
Méme si nous ne considérons pas la structure de commande développée au
chapitre IV (pour la prise en compte des contraintes), nous avons indiqué que les
contraintes seront cependant incluses dans le probléme d’optimisation pour limiter
les solutions aux cas faisables. Ainsi, la supervision permettra de déterminer des
consignes de confort thermique (par rapport au modéle utilisé), tandis que la

% Nous avons choisi le PI pour le probléme d’optimisation car il reste le type de régulateur le plus utilisé pour

commander les pompes a chaleur. Néanmoins, le régulateur d’ordre réduit issu de la synthese H, pourrait
également étre inclus ici.

1 comme il a été indiqué aux chapitres précédents, les valeurs des paramétres apparaissant dans ce chapitre
restent confidentielles également.
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commande permettra d’'une part d’assurer le respect des contraintes méme si le
modéle d’optimisation ne correspond pas parfaitement au vrai systéme (plateforme
de simulation en utilisant le modéle complet, ou les systémes décrits installés dans
un véhicule), d’autre part de suivre la consigne.

Le pilotage du GMV, de fagon proportionnelle au régime du compresseur, semble
étre un choix judicieux également. En effet, méme si la deuxiéme technique
proposée (dans la Section 5.2 du quatriéme chapitre) permet de diminuer la
consommation énergétique, sa modélisation demande [Iincorporation d’états
additionnels (par exemple, le débit massique du réfrigérant m,.. (), et des contraintes
variables (comme les cartographies pression/enthalpie), ce qui va augmenter la
complexité du probléme. Par exemple, nous aurions besoin d’inclure la contrainte
suivante :

hgs(Pref,comp,sort)_hls(Pref,comp,ent)

Myer - Cpai‘r"(TExt_Tsaf(PTEf.Comp_ent)) < Qopt,1bis * W — Mgir yven (57)
ou hys et hy; sont les cartographies pression-enthalpie (en phase gaz et liquide
saturés respectivement), Cp,;,- est la chaleur spécifique de l'air a pression constante,
Texr €st la température extérieure, Prer compsort €t Prefcompent 1@ pression du
réfrigérant en entrée et sortie du compresseur et Ty, la cartographie pression-
température de saturation. Cette contrainte permettrait donc de fournir une valeur
differente pour a,,. 15is @ chaque pas de temps. Enfin, méme si les cartographies
peuvent étre ramenées a des fonctions linéaires a la pression, la contrainte reste
non-linéaire et difficile a mettre en ceuvre dans la MPT Toolbox. En conséquence,
'hypothése du pilotage du GMV de fagon proportionnelle au régime du compresseur
est préférée.

3.3 MODELISATION SIMPLIFIEE

3.3.1 MODELISATION EN TEMPS CONTINU

3.3.1.1 POMPE A CHALEUR

Alors que le modéle développé au chapitre Il est assez simple pour la validation des
lois de commande, il reste encore trop complexe pour l'incorporer dans le probléme
d’optimisation. En effet, le grand nombre d’opérations et itérations a réaliser pour

163



Chapitre V — Supervision / Optimisation Energétique

l'algorithme d’optimisation augmentera considérablement le temps nécessaire pour
converger vers une solution.

En revanche, le modéle linéarisé présenté au chapitre IV pour synthétiser les lois de
commande reste assez simple. Néanmoins, il manque de précision lorsque l'on
s’éloigne des points de fonctionnement pour lesquels il a été linéarisé.

Pour cela, de nouveaux modéles sont proposés par la suite. En commande
prédictive, les modéles linéaires sont préférés, car plus simples, a condition que le
systéme fonctionne autour d’un point de fonctionnement unique (Leducq, Guilpart, &
Trystram, 2006). Dans le cas considéré, une représentation linéaire par morceaux
est retenue avec des dynamiques du premier ordre (dont les paramétres seront
identifiés pour chaque point de fonctionnement) pour modéliser la pompe a chaleur,
en utilisant comme entrée le régime du compresseur.

De fagon similaire a la commande, ce modéle doit permettre d’obtenir la température
de l'eau en entrée de I'aérotherme (T,oqy geroene)- EN effet, cette température nous
permettra, a l'aide d’'un calcul simple, de définir la puissance thermique que la
pompe a chaleur peut fournir. Ainsi, cette température peut étre retrouvée par la
relation :

Kopt 1
Teau,aero,ent = _[op:l# ) (58)
ol Kope 1 €t 7,p:,1 SONt des parameétres (gain, constante de temps) identifies a I'aide
du modéle complet.

Des variables supplémentaires seront nécessaires pour définir le modeéle. Par
exemple, la puissance électrique du compresseur (W,,,) est nécessaire car nous
voulons minimiser I'énergie totale consommée par les actionneurs. Pour cette
grandeur, nous reprenons I'équation empirique 3.3.

Enfin, les contraintes sont également a prendre en compte par le probléme
d’optimisation. Ainsi, il est nécessaire de connaitre la pression en entrée et sortie du
compresseur (Prer,comp,ent €t Pref.comp.sort), @iNSi que la commande du compresseur

(w) et sa dérivée (w).

D’aprés les Figures 3.26 et 3.28 du chapitre Ill, nous pouvons observer que, pour les
deux valeurs de pression, un décalage apparait dés l'initialisation du systéeme. Nous
avons confirmé que ce décalage est lié a la température extérieure car c’est la
température a laquelle le réfrigérant est stabilisé au début des essais. Plus
particulierement, cette valeur correspond a la valeur de pression de saturation pour
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la température extérieure’'? (P,,,) et est donc sa valeur d’équilibre. C’est ainsi que
les équations simplifiées permettant d’obtenir les pressions, en entrée et sortie du
compresseur, sont :

Ko ,2

Pref.comp.ent = Psqt (Text) - Toptzﬁ *w (59)
Ko ,3

Pref.comp.sort = Psat(Text) + W»ﬁ cw (510)

oU Kopt2, Kopt3: Topt,2 €t Tope3 SONt des parametres (gains, constantes de temps)
identifiés a I'aide du modéle complet.

Pour conserver une structure d’'une fonction de transfert monovariable, nous
pouvons réaliser un changement de variable dans ces deux équations :

-K
* — — opt,2
ref,comp,ent — Pref,comp,ent - Psat (Text) - Topta P+l : (51 1)
K
* — — opt,3
ref,comp,sort — Uref,comp,sort — Psat(Text) = —Topt3‘p+1 W (512)

Néanmoins, le taux de compression est calculé a partir des vraies valeurs de
pression Pref comp.ent €t Pref .comp sort- C€la peut s’écrire sous la forme :

KO

pt,3

Pyt (Toxe) ——2%3__

Pref comp.sort sat (Text) Topt,3'Pt+1 (5 13)
Kopt,2 :

Pref,comp,ent Psat(Text).'.Top:#.

qui n'est pas une fonction affine et donc ne peut pas étre incorporée dans la MPT
Toolbox. Ainsi, pour simplifier, nous allons modéliser ce rapport par une dynamique
du premier ordre. Tout comme pour les pressions, un décalage apparait (sa valeur
d’équilibre), ayant une valeur unitaire (qui correspond a la valeur de 'équation 5.13
lorsque le systéme est en régime permanent avec une vitesse nulle du
compresseur).

Pref comp,sort — Kopt,4 co+1 (514)

Pref,comp,ent Topt,a'P+1

oU Kype 4 €t T4p14 SONt des parametres (gain, constante de temps) identifiés a l'aide
du modéle complet.

Et en effectuant a nouveau un changement de variable on obtient :

<Pref,comp,sort>* _ Pref,comp,sort _ 1 _ Kopt,4- ‘W (5 15)

Pref,comp,ent Pref,comp,ent Topt,4‘p+1

112 . A . , . . . . . .l
Ce qui peut étre confirmé en analysant les essais d’identification : la pression initiale a une valeur plus

élevée dans les essais de climatisation que dans ceux de chauffage (et évidemment, la température extérieure
est supérieure dans les cas de climatisation).
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Enfin le régime du compresseur, w, peut étre retrouvé a l'aide de I'équation 5.4. Le
modéle de la pompe a chaleur est maintenant représenté par le schéma de la Figure
5.3.

Dérivée du
Régime

P

ref.comp.ent o~

Pression en / \
>{ "|‘/,r‘ > Pref,comp,ent

Entrée du Comp.

Pegi (Toxe)

-
Pression en Pref,comp,sorz//-'_\\ Pref,comp.sort

Sortie du Comp. S/

1 \
Taux de >N

\ Puissance
Compression N Electrique
P )‘ Prefcompsort

> '/‘Vcomp

refcompsort
P Profcompent
ref.compent

o

/ Régulateur Température de
Tsp,eau %‘\\_/}% pl oW I'Eau
/[\ Teau,am'ﬂ.ent

Figure 5.3. Schéma représentatif du modele de la Pompe a Chaleur pour
I'optimisation. Ce modéle a comme entrée la consigne de température de l'eau
(qui sera obtenue par l'optimisation).

13.3.1.2 CTP

Comme indiquée au Chapitre lll, I'activation indépendante des trois relais de
commande permet a ces actionneurs de fournir sept niveaux de puissance. Ces
niveaux peuvent étre modélisés comme la somme linéaire du niveau de
puissance'™ que I'on peut atteindre en activant chaque relais, c’est-a-dire :

Werp = Werpy * ety + Werp, - Ucrpy + Werp s - Uerpg (5.16)

ol ucrp,, Ucrp, €t Ucrp, SONt des entrees binaires et Werp . leur niveau de puissance
associé.

113

Comme repere, Werp, = (7/3) - Werp, et Werp, = (8/3) - Werp, -
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13.3.1.3 HVAC

L’HVAC permet de relier les modeéles précédents en faisant le bilan d’énergie sur
l'air. Ainsi, la puissance thermique de la pompe a chaleur (ou bien de l'aérotherme
qui l'intégre, Q,.,) peut étre obtenue a 'aide de I'’équation 3.13 tandis que celle des
CTP (Q¢rp) par I'équation 3.39.

Ensuite, la température de I'air dans les aérateurs (T, 4.-) PeUt étre retrouvée en
définissant le bilan thermique :

Tair,aer = (Tair,aero,ent + Qaerg;rQCTP) ) Topt,:‘p+1 (517)
ou C,;, est la capacité thermique de l'air et la dynamique du premier ordre (de
constante de temps 7,,,5) permet de représenter l'inertie thermique du volume d’air
a réchauffer. De méme, nous considérons qu’il n’y a pas de recyclage d’air, et donc
la température de l'air qui entre a laérotherme (T,irgeroent ) €St €gale a la
température de lair extérieur (Tyy ext)-

3.3.2 MODELISATION EN TEMPS DISCRET

La commande prédictive requiert un modele a temps discret. De plus, la MPT
Toolbox requiert qu’'un tel modéle soit décrit sous la forme d’'une représentation
d'état. Les entrées de ce modéle correspondent aux variables issues de
'optimisation, c’est-a-dire :

uopt,l : Tsp,eau
Uopt2 ¢ UcTpy
Uopt3 * UcTp,
Uopt4a * UcTpy

Pour définir les états, nous avons fait appel a différentes grandeurs du modéle a
temps continu. Ainsi, la majorité des équations présentées ci-dessus ont été reprises
et discrétisées par la transformation homographique (de fagon similaire a ce qui
avait été fait pour discrétiser la loi de commande).

De cette maniére, nous définissons les premiers états du modéle pour I'optimisation
par les versions discrétes des équations 5.8,5.11,5.12 et 5.15;
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Xopt,ln:
T Kopt,1'tsam w Kopt,1:tsam w 2:Toptai—tsam T
eau,aeroent,, — * W * Wp-1 * Leau,aero,ent
n 2Topt1ttsam 2:Toptattsam 2:Topt1ttsam n-1
Xopt,Zn:
* _ —Kopt2-tsam w —Kopt2-tsam w 2Topt2~tsam *
= . n . n-1 _ .
ref,comp,entn 2Topt,2ttsam 2Topt,2ttsam 2Topt2ttsam ref,comp,entn_1
Xopt,3n:
* _ Kopta-tsam w Kopt,3:tsam w 2-Topt3—tsam *
= " n _— . n-1 _— .
ref,comp,sortn 2Topt,3ttsam 2Topt3ttsam 2Topt3ttsam ref,comp,sortn_1
Xopt,4n:
* *
<Pref,comp,sort> _ Kopt,4‘tsam Kopt,4‘tsam w 2‘Topt,zk_tsam <Pref,comp,sort>
A Rl 2R =——— Wy — Y Wy_q .
Pref,comp.ent n 2:Toptattsam 2 Toptattsam 2:Topt,attsam Pref comp,ent n-1

(5.21)

ou t.,, est la période d’échantillonnage et n est linstant courant du temps. Le
régime du compresseur peut étre obtenu en discrétisant le correcteur Pl (équation
5.4):

tsam+2-Kj
2-Kj

tsam+2-Kj

e, + K
n P 2:K;

Xopts5, - wp, =K, enh_q1 +wn_q (5.22)
ou e est I'erreur entre la température de consigne pour la pompe a chaleur (T, oq,,)
et la température de I'eau entrant a I'aérotherme (T4, gero ene)- L@ valeur de l'erreur a
linstant n — 1 étant nécessaire, nous pouvons définir un état additionnel a incorporer
a la représentation d’état :

X6,optn: éh = Tsp,eaun - Teau,aero,entn (523)

Les équations (5.18-5.23) étant interdépendantes'™, nous pouvons les reformuler de
la fagon suivante :

114 . . . . N
En effet, le régime compresseur et la température de I’eau sont en boucle fermée alors que les états 2 a 4

sont en boucle ouverte avec le régime compresseur.
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Xopt,ln =
< Kopt,1°tsam < _Kp‘(tsam"'z‘Ki)‘(Z‘Topt,l_tsam) ) 2‘Topt,l_’-hsam) X +
: " Xopt,1
2Topt,1ttsam 2‘Ki‘(z"[opt,l"’tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) 2Topt1ttsam PLin-1

Kopt,1:tsam <2 ‘Ki ‘(Z‘Topt,l +tsam) —KpKopt,1:tsam* (Esam+2-Kj)

+ 1) X +
Z‘Ki‘(z‘fopt,l +tsam)+Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘Ki) opt,5

Z-Topt_l +tsam n-1

Kopt,1'tsam Kp‘(z‘fopt,l +tsam)‘(tsam+2‘Ki) X
' ' t,6
2Topt,1ttsam 2‘Ki‘(Z‘TOpt,l'H-Lsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘l(i) oPton_1

+

Kopt,1'tsam Kp‘(z‘fopt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki) u (5 24)
. . t,l .
2-Toptattsam 2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘Ki) oPtin—1

—Kopt,2'tsam _Kp‘(tsam"'z‘Ki)‘(Z‘Topt,l_tsam) X
: " Xopt1
2:Topt,2*+tsam 2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"'1-Lsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) PLin-1

Xopt,Z n = +

2:Topt,2—tsam
2 toay, XoPt2, g T
“Topt,2ttsam n

_Kopt.Z'tsam . <Z'Ki'(2'TOPt.1+tsam)_Kp'Kopt.l‘tsam‘(tsam"'z‘Ki) + 1) .x +

Z‘Ki‘(z‘fopt,l +tsam)+Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) oPtSn_y

2Topt,2*+tsam

—Kopt,2'tsam Kp‘(z‘fopt,l +tsam)‘(tsam+2‘Ki)
2Topt2ttsam 2Ky (2 “Toptat tsam) +Kp Kopt,1 “tsam*(tsam +2°Kj)

Xopt,6n_1 +

_Kopt,z‘tsam Kp‘(z‘fopt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki) u (5 25)
: : t,1 .
2Topt2ttsam 2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘l(i) OPtin-1

_ Kopt3-tsam _Kp‘(tsam"'z‘Ki)‘(Z‘Topt,l_tsam) x
- : * Xopt,1
2:Topt,3ttsam 2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) PLin-1

Xopt,3 n +

2:T, -t
pt,3 " tsam
2T tsam " Topt3 -1
“Topt,3+ts n

Kopt,3:tsam <2 ‘Ki ‘(Z‘Topt,l +tsam) —KpKopt,1:tsam*(Esam+2-Kj)

+ 1) X +
2‘Ki‘(z"fopt,l +tsam)+Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) oPtSn_g

2Topt,3ttsam

Kopt,3-tsam . Kp'(z‘fopt.l +tsam)  (tsam+2-Ki)

X +
2Topt3ttsam  2:Kj (Z‘Topt,l +tsam) +Kp Kopt,1-tsam*(tsam+2-Kj) opL6y,_q

Kopt,3:tsam Kp‘(z‘fopt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki) u (5 26)
. . t,l .
2-Topt3ttsam 2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘l(i) oPtin-1
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Kopta-tsam . _Kp‘(tsam"'z‘Ki)‘(Z‘Topt,l_tsam) . X
2:Toptattsam 2‘Ki‘(z"fopt,l"’1-Lsam)"’Kp‘Kopt,l‘1-Lsam‘(1-hsam"'2‘Ki) optl, 4

Xopt,4n = +

2 Topt,a—tsam .

opt,4 +
2:Topt,attsam PLon—1

Kopt,4'tsam . <2‘Ki‘(2‘fopt,1+tsam)_Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘Ki)

+ 1) X +
2‘Ki‘(z"fopt,l +tsam)+Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) oPtSn_g

2Topt,attsam

Kopt4:tsam Kp‘(z‘fopt,l +tsam)‘(tsam+2‘Ki)
2Toptattsam 2Ky (Z‘Topt,l +tsam) +Kp-Kopt,1 ‘tsam*(tsam+2-Kj)

Xopt,6n_ 1 +

Kopta'tsam . Kp‘(z‘fopt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki) ‘u (5 27)
2Toptattsam Z‘Ki'(Z'Topt.l+tsam)+Kp'Kopt.1‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) optl, 4 )

X _ —Kp- (tsam+2-Ki)-(2-Topt,1—tsam) X
t5, — . 01
OPboy 2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"’tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'Z‘Ki) oPbin-1

+

2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"'tsam)_Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i) X
: t,5
2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"'1-Lsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i) OPtop—1

+

Kp‘(z‘fopt,l +tsam)‘(tsam+2‘Ki)

+ ‘X
2‘Ki‘(2‘Topt,l"’1-Lsam)"’Kp‘Kopt,l‘1-Lsam‘(1-hsam +2-Kj) opL6y,_q

+

Kp‘(z‘fopt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki) (5 28)

+ -u t1
2‘Ki'(2'Topt,1"'tsam)"’Kp'Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i) oPtin-1

Xopt,6n =
_ < Kopt1-tsam . < _Kp‘(tsam"'z‘Ki)‘(z‘Topt,l_tsam) ) 2‘Topt,l_’-hsam) .
2:Toptattsam 2‘Ki‘(z"fopt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i) 2:Topt,1ttsam
Xopt,ln_1 +
Kopt,1:tsam <2‘Ki‘(2‘fopt,1+tsam)_Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) + 1) X +
' ' t,5
2 Toptattsam 2‘Ki‘(z"[opt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) OPtop—1
Kopt,1'tsam . Kp‘(z‘fopt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki) . X +
2Topt,1ttsam 2‘Ki‘(Z‘TOpt,l'H-Lsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i) opL6y,_q
+ <1 Kopt,1:tsam Kp‘(z‘fopt,l +tsam)‘(tsam+2‘Ki) ) (5 29)
— . . t'l -
2-Topt,attsam 2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i) oPbin-1
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Il est également nécessaire de modéliser I'évolution de la dérivée du régime
compresseur car cette grandeur est aussi bornée et a inclure dans les contraintes.
En revanche, la transformation homographique ne permet pas de bien la modéliser :
les tracés de la Figure 5.4 (a gauche) montrent que, pour une entrée échelon en
prenant la fonction de transfert entre le régime et l'erreur, l'utilisation d'une
transformation homographique permet de représenter le régime avec une erreur
faible. En revanche, elle produit des fortes oscillations sur sa dérivée (Figure 5.4 a

droite).
Méme si la valeur moyenne des oscillations se rapproche de la valeur continue,

cette transformation ne permettra pas d’identifier avec précision les dépassements
de la contrainte sur la dérivée du régime. Pour cette raison, la transformation d’Euler

est préférée pour cette grandeur.

100% e = 100%
A = : 7
i e 3 i i i /i /
& 8o T 5 ;0 HiY r 3 H
s 0% Tk g 2N IR £i4 LA !
* ) % f
= P &5 50% e PR I H
5 P S = ’ LY Y HER
2 o e = ) I i 1 [ I
P 0% = ° 1 ] 1 H \ ! 1 ]
4 = Continue £ o 1 L
2 & 5 % 1 1 ¥ i i
5 === Discréte (Homographique) D \‘ H \ ¥ 1 H \‘ i
E oo bl e Régime Max o« viod [ H
5 40% = Vi i Vi \
o 3 vid Yig 1 Vid
o Vi 1 i 5 fe]
° °  -50% YiF
£ ° vi? i Corntinue 7
S 20% < \,' 31 | === Discréte (Homographique) ,'
2 =) P { | === Discréte (Euler)
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0 1 2 3 0 1 2 3

Temps [mins] Temps [mins]

Figure 5.4. La transformation homographique permet d’avoir une erreur acceptable
pour représenter le régime du compresseur (a gauche) alors que sa dérivée (a
droite) est mieux représentée avec la transformation d’Euler.

Ainsi, nous modélisons (en temps discret) la dérivée du régime (w) sous la forme :

_ 1 _Kp‘(tsam"'Z‘Ki)‘(z'fopt,l_tsam) . +
Xopt,7,, = ey m optl.
n tsam 2‘Kl‘(z‘Topt,l"'tsam)"'Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘ i) n-1

1 2‘Ki‘(z"fopt,l"’1-Lsam)_Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'Z‘Ki)
M - 1 M X°pt'5n—1 +

tsam 2:Kj- (Z‘Topt,l + tsam) +Kp ‘Kopt,l ‘tsam*(tsam+2°Kj)

1 . KP'(2'TOPt.l+tsam)'(tsam+2‘Ki) X +
tsam Z‘Ki'(Z'TOPt.l"'tsam)+Kp'Kopt.l‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) 0pt,6n_1
1 Kp'(z'fopt,l+tsam)'(tsam+2‘Ki) (5 30)

+ ' ' t,1
tsam 2‘Ki'(2'Topt,1"'tsam)"’Kp'Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘l(i) oPtin-—1
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Comme nous nous intéressons a réduire I'erreur entre la consigne de température
(Tsp,qir) €t la température de lair dans les aérateurs, il est nécessaire de discrétiser
également I'équation 5.17 (dans la suite, nous reprenons la transformation
homographique).

Tair,aern -

tsam (T + QaerontQcTPy +T + Qaeron—1 +QCTPn_1) +
: air,aero,ent air,aero,ent
2-Topt,sttsam n Cair n-1 Cair
2Topt,5—tsam
+ P B : Tair,aern_1 (531 )
“Topt,5Ftsam

Pour simplifier, nous regroupons certains des termes dans un état « mémoire ».
Ainsi, a I'aide des équations (3.10, 3.39), I'équation 5.31 peut étre maintenant décrite
par les états :

tsam ( Cmin(eau ; air))
X - s . _— 7). T . +
opt,8n Z‘Topt,5+tsam Cair air,aero,ent
tsam . Cmin(eau;air) .
2:Toptsttsam Cair
< Kopt,1°tsam < _Kp‘(tsam"'z‘Ki)‘(Z‘Topt,l_tsam) + ) 2‘Topt,l_’-hsam) X +
' ' t,1
2-Topt,1ttsam 2‘Ki‘(z"fopt,l"’1-Lsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'Z‘Ki) 2Toptattsam OPtin-1
tsam Cmin(eau;air) Kopt,l‘tsam (Z‘Ki‘(z‘Topt,l+tsam)_Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘Ki) + )
2 Topt,sttsam Cair 2:Topt,attsam 2‘Ki‘(z"[opt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i)
X +
opt,5n_1
tsam . Cmin(eau;air) . Kopt,l‘tsam . Kp‘(Z‘Topt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki) .
2:Topt,5ttsam Cair 2Topt,1ttsam 2‘Ki‘(z"fopt,l"’1-Lsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i)
Xopt,6n_1 +
2Ty -t t
pt,5 " lsam sam
* Xopt,8 + : Xopt,9 +
Z'Topt,5+tsam n-1 Z'Topt,s"'tsam n-1
tsam . Cmin(eau;air) . Kopt,l‘tsam . Kp‘(Z‘Topt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki) .
2 Topt,sttsam Cair 2Topt1ttsam 2‘Ki‘(z"[opt,l"’tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i)
uopt,ln_1 +
tsam Werp, tsam Werp,
2 " ea  Woptz, ;T3 " ea Wopt3, ;T
“Topt,5ttsam air n “Topt,5ttsam air n

tsam . WCTP3 u (5.32)

* Uopt 4
2Toptsttsam  Cair Pb%n—1
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Cmin(eau ; air)
Xopt,9n = (1 - Cair : Tair,aero,entn +
+ Cmin(eau ; air) . < Kopt,1°tsam . < _Kp‘(tsam"'Z‘Ki)‘(z‘fopt,l_tsam) + ) 2‘Topt,l_’-hsam) .
Cair 2Topt,1ttsam Z‘Ki‘(z‘fopt,l +tsam)+Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'Z‘Ki) 2Topt,1ttsam
X +
opt1,
4 Cmin(eau;air) Kopt,l‘tsam (Z‘Ki‘(2‘Topt,l+tsam)_Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘Ki) + 1) X +
. . . t5
Cair 2-Topt,attsam 2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i) oPLop—1
+ Cmin(eau;air)  Kopt1:tsam Kp‘(z‘fopt,l +tsam)‘(tsam+2‘Ki) X +
. . . t6
Cair 2-Topt,attsam 2‘Ki‘(z"fopt,l +tsam)+Kp‘Kopt,1‘tsam‘(tsam"'z‘Ki) OPLOp_1
4 Cmin(eau;air) . Kopt,l‘tsam . Kp‘(Z‘Topt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki) ‘u +
Cair 2Topt,1ttsam 2‘Ki‘(z"fopt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘l(i) optl, 4
Werpq Werp, Werps
+ c. uopt,Zn_1 + c. uopt,3n_1 + c. uopt,tln_1 (533)
air air air

Nous rappelons que la température de l'air en entrée de I'aérotherme (T geroent)
est considérée égale a la température extérieure (Ty;0x¢) €t donc représente une
perturbation constante dans la représentation d’état.

Enfin, un dernier état nous permettra de déterminer la puissance électrique
instantanée consommeée par l'ensemble des actionneurs. Cette puissance est
donnée par :

Wiotart = Weomp + Wemv + Werp (5.34)

ou Weomp est la puissance électrique du compresseur (équation 3.3), Wy, celle du
GMV (équation 5.6) et W p celle des CTP (équation 5.16).

Ce dernier état peut donc étre formulé de la fagon suivante :
Xopt,10n =g * Xopt,3n +a;- Xopt,4n + (6{5 + Hopt,2 * 6{0101.“,1) : Xopt,5n +
+WCTP1 : uopt,Zn + WCTPZ : uopt,3n + WCTP3 : uopt,4n — Oopt,2 * Vven (535)

Comme cette équation nécessite la connaissance des états a linstant n, nous
pouvons la récrire comme suit :
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Xopt,10n =
Ko t3 ' Esam Ko t,4'tsam
6" L +a;- : +a5+aopt2°aopt1 .
2:Topt,3ttsam 2:Toptattsam ’ ’
< _Kp‘(tsam+2‘Ki)‘(2‘fopt,1_tsam) ) X +
: t,1
2‘Ki‘(z"[opt,l"'tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i) OPbin-1
2-Topt,3—tsam 2-Topta—tsam
+a6°p—°xopt3 + 7°p—°xopt4 +
Z‘Topt,3+fsam ~n-1 Z‘Topt,4+fsam "n—-1
K t,3'tsam K t4'tsam
+|ag " 7" - +a5+aopt2°aopt1 :
2-Topt,3ttsam 2-Topt,attsam ’ ’

<Z‘Ki‘(2‘fopt,1 +tsam)_Kp‘Kopt,l‘tsam‘(tsam"'z‘Ki)

+ 1) X +
Z‘Ki‘(z‘fopt,l +tsam)+Kp‘Kopt,1‘tsam‘(tsam"'z‘Ki) OPLS,_

1

Ko t,3'tsam Ko t4'tsam
+ <6{6 M P + 7 p
2-Topt,3ttsam 2Topt,attsam
Kp'(Z‘Topt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki) . X
2‘Ki‘(z"fopt,l"’1-Lsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'z‘l(i) OPté,_1

+

Ko t,3'tsam Ko t4'tsam

+ ( 6 P + . P
2-Topt,3ttsam 2Topt,attsam

Kp‘(Z‘Topt,l+tsam)‘(tsam+2‘Ki)

-u t1 +
2‘Ki‘(Z‘TOpt,l"’tsam)"’Kp‘Kopt,l‘tsam‘(’-hsam"'Z‘Ki) OPbin-1

+as+ Xopt,2 * aopt,l) :

+as+ Aopt,2 ° aopt,l) :

+WCTP1 : uopt,Zn_1 + WCTPZ : uopt,3n_1 + WCTP3 : uopt,4n_1 — Qopt,2 * Vven (536)

3.4 DEFINITION DU PROBLEME

Ce qui nous intéresse est de minimiser I'énergie électrique combinée des

actionneurs, c’est-a-dire, minimiser la fonction objectif suivante :
— V'N
] - Zn:lxopt,lon
sous les contraintes™"” :

Vne {1, ,N} XOpt,Zn = Xopt,Z

min
vne({l,.. N} Xopt3 < Xopt3,
Vne {1, ,N} XOpt.4n < X0pt'4max

Vne {1' 'N} Xopt.Smin =< Xopt.5n =< Xopt.Smax

(5.37)

(5.38)
(5.39)
(5.40)

(5.41)

13| faut préciser que les contraintes sur la pression (5.38-5.39) et le taux de compression (5.40) doivent é&tre

recalculées en faisant le changement de variable proposé dans les équations (5.11-5.12, 5.15).
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VNE (LN} Xopir < Xopts toam (5.42)
Néanmoins cette formulation du probleme n’est pas suffisante si nous voulons
assurer également le suivi de consigne''®. Pour cela, il faut définir I'erreur entre la
consigne de température pour l'air (Tsp q;r) provenant du calculateur CAREG'", et la

température des aérateurs (Tyir ger) :
€air = Tsp,air - Tair,aer (543)

Méme si la réponse des CTP est rapide, nous ne nous intéressons pas a améliorer
la dynamique de la pompe a chaleur. En effet, la réponse de la pompe a chaleur
satisfait le cahier de charges pour la commande (en termes de temps de réponse et
de dépassement initial), qui correspond aux régles de confort thermique. De fait,
I'optimisation cherche la combinaison de tels actionneurs qui permet d’obtenir une
réponse similaire a celle que la pompe a chaleur pourrait fournir en I'absence des
CTP, mais en consommant le minimum d’énergie.

Ainsi, nous pouvons définir une nouvelle température de consigne sur lair
« dynamique » (Tspayn qir), Caractérisée par un filtre du premier ordre de la consigne
envoyée par la CAREG. Ce filtre sur la consigne de l'air permettra de modéliser la
réponse (en boucle fermée) de la pompe a chaleur pour le deuxiéme point de
fonctionnement (ce point est choisi car il se trouve au milieu des autres) :

1
Tsp,dyn,air = Tsp,air (544)

Topt,6'P+1

ou la constante du temps (7, ¢) est identifiée par la minimisation du carré de I'erreur
« dynamique » (eqir,ayn) €N simulant le modéle complet'® (Figure 5.5). La réponse

obtenue par ce filtre sera donc celle du cahier de charges de la commande en tenant
compte des dynamiques du systéme :

eair,dyn sp,dyn,air — Tair,aer (545)

116 . . . . . e . . .
Car la solution qui donne I'énergie minimale sera évidemment celle qui ne demande pas aux actionneurs

d’étre actifs.
7 |.a consigne provenant du CAREG est parfois donnée sur la température de I’eau (Tsp,ean)- Néanmoins, elle
peut étre transformée en consigne de température de I'air en la déduisant de [I’équation
Tsp,air = lair,aero,ent + Cmin (eaw;air) * (Tsp,eau - Tair,aero,ent)/(gaero ' Cair) ou Tair,aero,ent est la température
de l'air entrant a I'aérotherme, Cyin (cau;air) €St la capacité calorifique minimale entre celle de I’eau et celle de
|1'1?3Ir (Cair) et €gero I'gfflcaflté de I'aér?therme. . . ,

Dans un cas nominal ou la pompe a chaleur peut fournir la puissance demandée.
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Modele Complet de Ia T
Pompe a Chaleur wraer

PSRN

{ 3 .
Tsp,air /" Cairdyn

1

Topt,é'p+1 $

p,dyn,air

Figure 5.5. Identification de la constante de temps 7, ¢
réalisée par rapport au modéle complet.

Cette erreur « dynamique » (équation 5.45) sera également incluse dans le
probléme d’optimisation. Pour cela, il est nécessaire de discrétiser I'équation 5.44 et
de linclure dans le modéle. Cela demande deux états additionnels (dont le
deuxiéme est une mémoire de la consigne statique représentant un retard dans la
prise en compte de la consigne'™®) :

__ 2Topte—tsam

tsam
Xopt,11n = : Xopt,lln_1 + Xopt,12n_ + : Tsp,air (546)

2Topt,ettsam 1 27ptettsam

tsam
X =—— T 4 547
opt,lZn Z'Topt,5+fsam sp,air ( )

Ainsi, nous pouvons ajouter la contrainte suivante au probléme d’optimisation :

Vne({l,..,N} egraym (5.48)

<X -X < ey
min — opt,11n opt,8n == alr,dynmax

L’utilisation de cette contrainte permettra de limiter davantage le polytope de
lespace de recherche des solutions faisables assurant le suivi de la dynamique
imposée (équation 5.44). En revanche, avec un critére tel que celui de I'équation
5.37, cela risque de fournir les solutions avec I'erreur maximale tolérée (car une
erreur plus faible demandera un régime compresseur plus faible, et donc moins de
puissance électrique). Cela peut se corriger en reformulant le critére d’optimisation
(équation 5.37) selon la forme suivante :

J = 3N (B Xoptao, + (1= B) - Cair - ) (5.49)

Xopt,11n - Xopt,8n

sous les contraintes 5.38-5.42 et 5.48, dont la constante g (variant de 0 a 1) est une
pondération qui nous permet d’obtenir un compromis entre les deux obijectifs.
L’introduction dans le critére de la capacité thermique de Il'air (C,;,:) nous permet de
normaliser les unités pour les deux composantes (le premier terme est une
puissance électrique alors que le deuxiéme terme est une puissance thermique,
mais avec les mémes unités).

119 . .. . . .
Si 'on ne prend pas en compte ce retard, I'optimisation ne permet pas d’obtenir une solution car la

dynamique a suivre est trés rapide au début et les contraintes imposées, notamment celle sur I'erreur, ne
peuvent étre satisfaites.
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Enfin, la structure finale du probléme d’optimisation peut étre représentée par le
schéma de la Figure 5.6 :

. Texts Vuen: Mair,aero
P
& * Tef.comp.sort .
Pref,comp,ent ’ Pref,comp,sortl (Pref comp ent) . 4y W

2 : Ts'p,air

! I3

'

1

H Pompe & Chaleur

g i Dynamique du
L, - Topeau Tequ.aerents Premier Ordre
i\ minz (/5' *Xoptto, + (1= B) Cair * [Xopra1, — ant,anD “ W . W, W 7
/ | | .
{ +/H n=1 CTP.1 p— Werpa total sp,dyn,air
ry HVAC
/:‘* | Tair,aer FC Y
\ -
A\

i T/

i Cair,dyn :

I_ _______________________________________________________________________ k

Cair.dyn

Figure 5.6. Schéma global du probléme d’optimisation.
En pointillés, les variables utilisées pour les contraintes.

3.5 SENSIBILITE DES PARAMETRES

Dans tout le probléme d’optimisation, plusieurs paramétres sont a sélectionner au
niveau de I'algorithme (par exemple, le pas, la tolérance absolue, etc.). Néanmoins,
utilisation d’'un modéle de prédiction, ainsi que la fonction objectif utilisée,
demandent la définition de paramétres additionnels : le coefficient de pondération,
lhorizon, le pas d’échantillonnage, et la taille du systéme. Le choix de ces
paramétres a de conséquences sur les résultats obtenus mais également sur le
temps nécessaire pour réaliser I'optimisation.

3.5.1 COEFFICIENT DE PONDERATION

Dans la fonction objectif utilisée (équation 5.49), il y a deux critéres presque opposés
dont la solution (pour chaque critére) est évidente : d’'une part la minimisation de
l'énergie par elle-méme implique de maintenir la pompe a chaleur avec le régime
minimal pour le compresseur, d’autre part la minimisation de l'erreur entre la
consigne et la température de I'air va converger vers une utilisation nominale de la
pompe a chaleur.
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En effet, dans les probléemes d’optimisation multi-critéres, il s’avere difficile de
trouver une solution qui les satisfait tous de fagon optimale. Alors, le concept
d’optimalité au sens de Pareto (Ben-Tal, 1980) permet de définir 'ensemble de
solutions (admissibles) qui permettent d’améliorer au moins un des objectifs sans
pour autant augmenter les autres (Figure 5.7). Pour cela, il est nécessaire de choisir
la fagon de combiner les critéres : linéaire (somme pondérée), par hiérarchies, tir au
but, contrainte-¢, etc.

Ensemble de Solutions Possibles

Critere 2

Solutions Pareto-Optimales

v

Critere 1

Figure 5.7. Exemple d’'un espace de Pareto pour 2 critéres et 1 variable. Les
solutions Pareto-optimales sont celles qui se trouvent a la frontiére de 'ensemble
des solutions possibles (en rouge).

Parmi ces méthodes multicritéres, la somme pondérée est compatible pour
l'utilisation avec la MPT Toolbox. C’est ainsi que le coefficient § dans I'équation 5.49
permet de trouver un compromis entre les deux criteres. Ce compromis peut
éventuellement dégrader le fonctionnement de la pompe a chaleur si une meilleure
solution utilisant les CTP est trouvée.

Le coefficient § a été choisi de fagon a assurer la convergence de la température de
l'air (car cela reste prioritaire) vers la température de consigne, puis a minimiser la
consommation énergétique (et donc sa valeur se rapproche plus de la valeur 0 que
de 1). Ce paramétre peut étre recalé en définissant la puissance maximale tolérée

par rapport a lerreur absolue de la température de consigne (Ts,q;) et la
température de l'air dans 'aérateur (T ger) :

:8 *Wiotar = (1 - ,8) . Cair . |Tsp,air - Tair,aer| (550)
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Un probléme lié a cette démarche est que, lorsque nous nous retrouvons a la limite
entre les valeurs tolérées, la solution risque d’osciller pour satisfaire les deux
critéres. Ainsi, il peut étre nécessaire de filtrer certaines solutions issues de
I'optimisation.

3.5.2 HORIZON / PAS D’'ECHANTILLONNAGE

L’horizon permet de définir une plage de temps donnée pour réaliser 'optimisation.
Le pas d’échantillonnage est important au regard de la précision du modéle discret
par rapport au modéle a temps continu. Ces deux paramétres ont une influence
importante sur: la qualité des résultats, le nombre de solutions possibles, et le
temps requis pour obtenir un résultat.

En termes de qualité des résultats, l'idéal serait de connaitre a priori le temps
pendant lequel la prestation thermique sera activée par les passagers du véhicule, et
définir 'horizon d’optimisation dans cette plage de temps. Néanmoins, cette durée
est une information difficilement accessible car elle dépend de plusieurs paramétres
externes, notamment associés au temps de parcours et aux notions de confort
thermique mentionnées au chapitre I).

De méme, il serait idéal d’utiliser un pas faible pour définir le probléme d’optimisation
car cela permettrait de prendre en compte davantage de données pour
l'optimisation. Le pas d’échantillonnage a été choisi de fagon cohérente avec le
temps de réponse du systéme.

Le nombre de solutions possibles est aussi affecté par ces paramétres. Comme
nous nous intéressons a déterminer une trajectoire optimale pour chaque variable
(au lieu d'une valeur constante), chaque variable sera discrétisée au pas
d’échantillonnage du modéle. Cela augmente les degrés de liberté du probléme de
la fagon suivante :

Horizon

Degrés de liberté = - Variables a optimiser (5.51)

pas dréchantillonage
Tout ce qui modifie directement le nombre de degrés de liberté a une conséquence
sur le temps requis pour trouver une solution. En effet, dans le pire scénario
(recherche parcourant tout I'arbre des solutions possibles), le temps nécessaire pour
trouver la solution d'un probléeme d’optimisation hybride est exponentiel
comparativement a la taille du probléme (Raman & Grossmann, 1991).

Pour notre probléme d’optimisation, nous avons défini un horizon de 30 minutes. En
effet, comme nous ne connaissons pas a priori le temps requis pour la prestation du
confort thermique (pour les raisons indiquées précédemment), cet horizon permet de
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prendre en compte la phase transitoire et la phase stabilisée de I'actionneur le plus
lent (la pompe a chaleur).

D’autre part, le pas déchantillonnage a été choisi selon les dynamiques
caractéristiques pour ce type d’application. Ainsi, une période d’échantillonnage de
20 secondes s’est révélée suffisante pour permettre d’aboutir a un modéle discret
représentatif du modéle a temps continu.

Le nombre de variables a optimiser sera alors de 360, ce qui est relativement élevé.
Ainsi, une stratégie « Moving Window Blocking » a été adoptée (Cagienard, Grieder,
Kerrigan, & Morari, 2007). Cette stratégie permet de définir des pas différents pour la
simulation du modeéle et pour I'optimisation. Cela demande d’ajouter des contraintes
temporelles sur les entrées du modele. Par exemple, pour mettre a jour les variables
chaque minute, nous devons imposer les contraintes suivantes :

vne(l..,) (5.52)

Uopt,,_; = Uopty,

vne{l, %} Uope, = (5.53)

Uoptz,_4

oU u,pe est le vecteur [Mopt;  Uopt, Uopt; Uopty]” . En termes d’avantages, cette
stratégie permet de réduire les oscillations des solutions obtenues, de limiter le
nombre de degrés de liberté (et donc de solutions possibles) et de maintenir un pas
d’échantillonnage plus faible pour le modéle utilisé pour I'optimisation.

3.5.3 TAILLE DU SYSTEME

Un autre élément trés important sur le temps requis pour I'optimisation est la taille du
systéme. En effet, le modéle discret décrit par les équations 5.24-5.30, 5.32-5.33,
5.36, 5.46-5.47 peut étre représenté par :

Xoptn = Aopt : Xoptn_1 + Bopt : uoptn_1 + fopt (554)
)’optn_1 = Copt ' Xoptn_1 (5.55)

ou A, € R'>2 B,, € R'>* et f,, € R sont respectivement les matrices
d’état, de commande et de perturbation, C,, € R'*'? est la matrice d’observation.

Ainsi, pour chacun des 12 états, a chaque pas d’échantillonnage (90 au total sur
'horizon), nous avons 208 opérations a réaliser (192 multiplications et 16 additions).
De plus, a chaque pas, nous avons a réaliser 12 multiplications et 11 additions pour
déterminer la sortie du modéle. Ceci donne un total de 226 710 opérations pour
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chaque simulation du modéle (sans prendre en compte le volume de mémoire
nécessaire au stockage des différentes grandeurs).

3.6 RESULTATS DE LA SIMULATION MIL

Pour permettre d’observer le gain que la résolution du probléme d’optimisation aura
apporté, nous avons utilisé la plateforme de simulation MIL (développée au chapitre
lIl) pour reproduire les résultats comme s’il s’agissait d’un vrai véhicule. Ainsi, la
stratégie suivie a été la suivante :

nous avons défini des essais (permettant d’avoir un débit d’air, une température
de consigne et une température extérieure constants) pour plusieurs points de
fonctionnement'® (en désactivant la prise en compte des contraintes par la loi
de commande) :

o débit d’air (HVAC) constant entre 50% et 100%, variant chaque 16,66% ;

o consigne de température de l'air entre 50% et 80% (valeurs classiques
pour les consignes de température), variant selon un pas relatif de 5% ;

o température extérieure entre 11% et 29% (le choix de cette plage de
températures a été fait par rapport aux températures moyennes en
Europe (Figure 5.8), puis adapté a notre échelle de température), variant
avec un pas de 3% ;

o vitesse du véhicule fournissant un débit d’air permettant de réduire celui
du GMV a 0%, 25%, 50%, 75%, 100%.

nous avons identifié les paramétres du modéle (par exemple, ceux liés aux
dynamiques du premier ordre K,; 1, Topt,1,---) @ I'aide de la plateforme MIL pour
chaque point de fonctionnement ;

nous avons réalisé l'optimisation pour chacun des points de fonctionnement
indiqués, pour I'’horizon défini précédemment, a l'aide des blocs Simulink de la
MPT Toolbox (avec le modéle en boucle fermée), puis la valeur optimale des
variables a été sauvegardée ;

la valeur optimale des variables a été utilisée dans la plateforme de simulation
compléte, puis comparée avec le fonctionnement nominal de la pompe a
chaleur (avec la prise en compte des contraintes et un filtrage de la consigne de
température correspondant au profil dynamique souhaité).
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Il n’y a pas de recyclage et le volet de mixage permet que tout le débit d’air passe du c6té des actionneurs.
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EUROPE

Average Temperature (°C)
JAN 1 - MAR 31, 2013

- T 1. i
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Computar generoted confours
Bosed on prefiminary data

Figure 5.8. Températures moyennes (échelle Celsius) pour 'Europe
entre le 1% janvier et le 31 mars 2013. [Source : Site NOAA]

Cela nous a fourni plusieurs types de résultats, quelques-uns sont détaillés ci-
dessous :

- environ 10% des cas sont trés favorables, fournissant des solutions capables de
satisfaire les deux objectifs par I'utilisation combinée des CTP (seuls les niveaux
1 a 5 sont proposés par la stratégie d’optimisation): réduction de l'erreur
absolue, ainsi que gains entre 5% et 25% (par rapport a l'utilisation de la pompe
a chaleur avec une consigne filtrée) dans la consommation énergétique pour une
période de 30 minutes (Figure 5.9) ;

182



Chapitre V — Supervision / Optimisation Energétique

Consigne de la température d'eau Niveau CTP
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Figure 5.9. Dans cet exemple (débit air 50%, consigne de temp. a 65%, temp. ext. a
23%), l'utilisation du premier niveau CTP en combinaison avec la pompe a chaleur
(figures en haut) nous permet d’obtenir un gain énergétique d’environ 17% et il
existe également une erreur plus faible du suivi de consigne filtrée en dépit des
oscillations (figures en bas).

- environ 35% des cas correspondent a des situations pour lesquelles la pompe a
chaleur (soumise aux contraintes et en absence des CTP) n’est pas capable de
fournir la puissance calorifique demandée (Figure 5.10), ce qui justifie davantage
I'utilisation des CTP ;

Consigne de la température d'eau Température de l'air

100% ‘
80% L G ST TS ‘

60%
40% /
zo«/o L 48.5%
o g
o / _—
0 5 10 15 20 25 30

37%
Niveau CTP
= Optimisation
=== Pompe a Chaleur
25.5% ]

== Consigne filtrée

| 14%

O=2NWhOTON

S)
2
S
o

20 25 30 0 5 10 15 20 25 30

Temps [mins]

Figure 5.10. En l'absence des CTP, la pompe a chaleur ne permet pas
de suivre le profil des températures
(configuration : débit air 50%, consigne de temp. a 60%, temp. ext. a 14%).
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- environ 30% des cas correspond a des cas pour lesquels I'ensemble des
actionneurs n’arrive pas a fournir la puissance calorifique demandée (Figure
5.11);

Consigne de la température d'eau Température de l'air
100%
80% 50%
60% /‘
40%
40.25% /
20% g
0%
0 5 10 15 20 25 30 /
30,5%
Niveau CTP /
7 / e
6 20,75% o
i = Optimisation
3 Pompe a Chaleur
% 1% ‘ Consigne filtrée
0 ]
0 5 10 15 20 25 30 0 5 10 15 20 25 30

Time [mins]

Figure 5.11. Dans ce cas-la (débit air 100%, consigne de temp. a 50%, temp. ext. a
11%), méme en présence du niveau maximum de puissance des CTP, une erreur
persiste dans le suivi de la consigne de température.

- enfin les cas restants (25%) correspondent a des cas pour lesquels la solution
obtenue converge vers l'utilisation de la pompe a chaleur seule, ou bien elle
permet d’obtenir un résultat similaire a l'utilisation de la pompe a chaleur seule.
Dans ces cas, les résultats obtenus présentent des erreurs faibles : entre 1% et
5% dans I'échelle de température utilisée lors de la mise-en-action avec une
convergence vers la fin de I'essai a une erreur presque nulle, et des pertes
énergétiques inférieures a 5% (voir Figure 5.12).

Température de l'air Energie Consommée
125% T T T

65% —= 3 3 3
. == Optimisation
/ 100% | Pompe & Chaleur| 1/
55.25%
Consigne filtrée 75% A
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45.5% / Pompe & Chaleur /
/ 50% V
35.75% -
25%
26%
0
0 5 10 15 20 25 30 0 5 10 15 20 25 30

Temps [mins] Temps [mins]

Figure 5.12. Dans ce cas (débit air 50%, consigne de temp. a 65%, temp. ext. a
26%), nous montrons que le résultat obtenu par I'optimisation ne s’éloigne pas trop
des résultats nominaux de la pompe a chaleur.
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Parmi les solutions obtenues, nous allons retenir les cas suivants :

- la solution d’optimisation permet de minimiser la consommation énergétique en
assurant le suivi de la consigne ;

By

- la pompe a chaleur seule n’arrive pas a fournir la puissance calorifique
121

demandée par le calculateur'<'.
Pour le reste des cas, nous garderons la solution utilisant uniquement la pompe a
chaleur.

Ainsi, la réponse la plus intéressante a analyser est celle pour laquelle nous arrivons
a réduire I'erreur et la consommation énergétique. En effet, ces résultats nécessitent
parfois d’utiliser les CTP méme si la pompe a chaleur seule serait capable de fournir
la puissance thermique nécessaire. Cela peut s’expliquer si nous observons la
courbe du COP (a linstant n = N, avec le systéme en régime permanent) de la
pompe a chaleur (Figure 5.13).

g0 %
6%
72%
B3 %

ansigne

S E4%
=

= B0%
EE%

eratur

52%
43%
44% ¢

Temp

N

0% .
0% 28% 26% 24% 2% 0% 18% 16% 14% 12% 10%
Température Exténeure

a 0.1 0z 03 o4 05 0B 07 08 0% 1

Figure 5.13. Cette surface montre le COP a l'instantn = N de la pompe a Chaleur (a
débit d’air fixé a 50% du débit max). Le COP égal a 0 (zones en bleu) correspond
aux cas pour lesquels la pompe a chaleur n'arrive pas a satisfaire la consigne de
température en raison des contraintes.

121 N . . N . . .
Pour les cas ol I'ensemble des actionneurs n’arrivent pas a fournir la puissance thermique, nous garderons

la solution fournie par I'optimisation, car elle permet d’approcher au mieux la puissance thermique demandée.

185



Chapitre V — Supervision / Optimisation Energétique

En effet, le meilleur fonctionnement de la pompe a chaleur correspond a une erreur
entre la consigne de température de I'eau, et la température de I'eau de la pompe a
chaleur autour de 20-25% (voir Figure 5.13). Cela permet que, sous certaines
conditions, le COP combiné des actionneurs fournisse une meilleure réponse en
demandant moins de puissance thermique (ce qui permet d’obtenir un meilleur
rapport puissance thermique / puissance électrique) a la pompe a chaleur et en
compensant la puissance thermique manquante avec les CTP.

Egalement, nous avons constaté que I'ensemble de solutions pour chaque cas se
retrouve dans des conditions de fonctionnement similaires. Par exemple, la pompe a
chaleur n’arrive pas a suivre la consigne au fur et a mesure que la température
extérieure descend et/ou le débit augmente.

De méme, nous avons constaté que, pour tous les cas utilisant des CTP, le niveau
des CTP augmente progressivement en suivant I'évolution de la consigne filtrée.

En outre, nous avons pu constater également qu’effectuer des variations de la
vitesse du veéhicule (en réduisant ainsi la vitesse du GMV et donc la puissance
consommée par cet actionneur) fournissait, dans la majorité des cas, le méme type
de solutions. Autrement dit, cette variable a peu d’influence sur les résultats obtenus.

Enfin, le temps requis pour obtenir le résultat optimal pour une simulation de 30
minutes (sans prendre en compte lidentification des paramétres des modeéles) est
de lordre de deux minutes a l'aide du solver CPLEX d’'IBM dans un ordinateur
utilisant un processeur avec 4 cceurs, fréquence de 3,5 GHz, 8 Go de mémoire RAM
et systéme d’exploitation Windows 7 a 64 bits.

3.7 AUTRES PROBLEMATIQUES

3.7.1 POSITIONNEMENT DES CTP

Précédemment, nous avons formulé le probléme d’optimisation sous I'hypothése
que les CTP ne présentent pas de pertes électriques. Cependant, les résultats
expérimentaux ont fait apparaitre des pertes par rapport a la puissance maximale
gu’ils sont susceptibles de fournir.

Ces pertes sont la conséquence de la localisation dans 'HVAC : 'aérotherme, placé
en amont des CTP, réchauffe 'air autour de ces organes si la pompe a chaleur est
active. Puis, en présence de températures élevées, la valeur de la résistance des
CTP augmente, ce qui fait qu’ils consomment une puissance électrique plus faible
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que la puissance nominale associée a chaque étage CTP (voir Figure 5.14)'% le

courant diminuant a tension restant constante.

Puissance Electrique des CTP

= Puissance mesurée
Puissance nominale

W(CTP1) i

0 4 8 12 16 20

Temps [mins]

W(CTP2) r

Figure 5.14 Pertes électriques dans le CTP.

Ces pertes ne permettent pas de fournir la puissance attendue de ces actionneurs,
ce qui affecte les résultats de I'optimisation. Ainsi, il est nécessaire de procéder a
des modifications au sein du modéle développé.

Ainsi, les pertes peuvent étre modélisées par une dynamique du premier ordre
(conduisant a une valeur en régime permanent d’environ 40% de la valeur nominale
de la puissance électrique consommée pour chaque niveau CTP). Cette dynamique
sera réinitialisée a chaque fois que le niveau de puissance change, c’est-a-dire :

. dw
Werpreet = Werp sl % #0 (5.56)

2 1 . AW,
Werpreet = Werp - (1 -z —) si— =0 (5.57)

5 Tcrpp+1 dt
ou la valeur W, rp est déterminée par I'équation 5.16.

En discret, cela peut s’écrire :

Werpreer, = Werp,, — pertesy (5.58)
pertes, =0 si Werp, # Werp,_, (5.59)
pe')"tesn — 0,4tsam . WCTPn 0,4tsam . WCTPn_1 2-Ttctp—tsam . pertesn_1

2-tcTp+tsam 2-tcTpttsam 2:tcTp+tsam

si Werp, = Werp,_, (5.60)

122 cependant, placer les CTP en amont de I'aérotherme va également réduire I’efficacité de ce dernier (car la

puissance maximale est proportionnelle a la différence des températures de I’eau et de I'air en entrée de
I’aérotherme).
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En modélisant le systéme de cette maniére, nous avons besoin :

- d’inclure l'effet des pertes dans toutes les équations utilisant la puissance des
CTP (états 8a 10) ;

- de deux modéles de simulation, I'un pour le cas Werp  # Werp ., 'autre pour le
cas Werp, = Werp_y

- de deux états additionnels dans le modéle : le premier pour définir les pertes, le
deuxieme pour stocker la valeur de la puissance théorique des CTP (W¢rp, ) ;

X — 2:Tcrp—tsam 0,4-tsam . X +
°pt'13n 2. Ttctp+tsam °pt'13n—1 2-Tcrp+tsam °pt'14n—1
0,4tsam 04tsam
— T sam ‘u ——— W, ‘u +
2-Tcrp+tsam CTP1 TOPLZ,_ g ' 2rcrp+tsam CTP2  “optd,_,

04t
20— Werpy Uopta, (5.61)

2-tcrpt+tsam
Xopt,14, = Werpy *Wopt2,_, + Werp, “Uope3 | + Werps - Uopra (5.62)
- d’une regle permettant de définir I'alternance des modéles :

o si Xopti1a, = Xopt14 . 'équation 5.61 est valide, sinon Xopt13, = 0.

Ce probleme d’optimisation implique une résolution faisant intervenir un modele
affine par morceaux'?®, c’est qui est réalisable par la MPT Toolbox. Néanmoins, en
raison de [lutilisation de plusieurs modeéles, ainsi que linclusion de deux états
additionnels, l'algorithme d’optimisation a besoin de plus de temps pour converger.
De plus, la dynamique des pertes est trés rapide, ce qui oblige a réduire a 10
secondes la période d’échantillonnage. Globalement, la résolution d’'un seul cas du
probléme d’optimisation demande un temps d’environ huit heures en utilisant le
méme ordinateur indiqué précédemment pour la méme durée de simulation.

Enfin, la Figure 5.15 montre un exemple pour comparer les résultats en considérant
les pertes électriques des CTP tout en conservant invariants les parametres utilisés
précédemment pour le probléme d’optimisation. Cet exemple correspond a un des
cas ou l'optimisation, telle que formulée avec les CTP idéales, conduit a une solution
qui permet de réduire la consommation énergétique tout en assurant le suivi de la
consigne (il correspond au méme cas présenté Figure 5.9).

Comme pour la configuration considérant les CTP idéales, la solution en utilisant des
CTP réelles converge vers I'utilisation des CTP, car cela permet de minimiser la
consommation énergétique. Néanmoins, a cause des pertes électriques, la solution
apportée demande deux étages CTP réelles pour approcher au mieux le premier
étage des CTP idéales.

123 \ . T ., , . \
Modeéle qui reste linéaire en les états et les entrées mais dont les parametres peuvent changer.
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Ainsi, méme si cette configuration prend en compte un modéle réel des CTP, le
temps requis pour obtenir la solution, ne constitue pas un avantage par rapport au
modéle idéal (qui peut étre utilisé avec des valeurs moyennes prenant compte des
pertes électriques).

Consigne de la température d'eau Niveau CTP
100%
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Figure 5.15. Dans cet exemple (débit air 50%, consigne de temp. A 65%, temp. ext &
23%), la solution optimale demande ['utilisation de deux étages CTP.
Comme dans le cas des CTP idéales, elle permet de réduire la consommation
énergétique et d’assurer le suivi de consigne.

3.7.2 AIR RECYCLE

Un autre cas qui peut étre intéressant a analyser est I'optimisation des actionneurs
en présence du recyclage total d’air. Cela demande également de procéder a
certaines modifications sur le modéle.

En effet, la température de I'air qui entre a I'aérotherme (Ty;y gero ent) N'€St plus égale
a la temperature extérieure (T, .,:). Elle dépend maintenant de la température de
l'air recyclée dans I'habitacle (celle des zones « pieds » a I'avant du véhicule T; &
T3). Comme nous l'avons indiqué au Chapitre Ill, dans I'habitacle nous avons des
échanges thermiques entre les différentes zones d’air mais également avec
l'extérieur de la voiture (a travers des vitres par exemple) et avec I'air réchauffé par
I'aérotherme et les CTP (T4irqer)- EN plus, nous ne voulons déterminer qu’une seule
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température : celle qui entre a l'aérotherme (T,;y geroent)- Ainsi, le bilan thermique
permettant de retrouver la valeur de cette température est donné par la relation :

dTair,aero,ent
dt - aopt,3 : (Tair,ext - Tair,aero,ent) + aopt,4 : (Tair,aer - Tair,aero,ent)

(5.63)

ou les parametres a3 et a,,: 4 permettent de prendre en compte les différents
types d’échanges thermiques dans I'habitacle (et ils doivent étre identifiés pour
différentes valeurs du volet de recyclage). Le modéle en temps discret (obtenu par
transformation homographique) est donné par :

T _ 2_(“opt,3+“opt.4)‘tsam T n 2:Qopt 3'tsam T +
air,aero,ent, — * Lair,aero,ent_ * Lairext
n o 2+(@opt3t+aopta)tsam n-1 = 2+(cope3+Aopt,a) tsam
Aopt,a'tsam T Qopt,a'tsam T (5 64)
air,aer *Lair,aer,_ .
2+(aopt3+opt,a) tsam n - 2+(@opt3+opta)tsam n—-1

Ainsi, cette température peut étre décrite par un nouvel état par rapport au modéle
original'®* :

2—(0{0 +a )-t a, -t
pt,3TXopt,4) tsam opt,4‘'lsam
X is. = * X i + *X +
°pt'13blsn 2+(a +a -t °pt'13blsn—1 2+(a +a, -t °pt'8n—1
opt,3T%opt,4) tsam opt,3TXopt,4) tsam
Qopt,atsam 2Aopt,3'tsam
: X8n : Tair,ext (565)

2+ (“opt,3 +“opt,4)‘tsam 2+ (“opt,3 +“opt,4)‘tsam

Les états xg et xo doivent egalement étre mis-a-jour en remplagant la température
de l'air extérieure par I'état Xopt,13bis_ -

Comme pour la configuration air neuf, cette configuration a été simulée pour les
mémes cas (mais a vitesse du véhicule nulle). Pour cela, en plus des parametres
pour la configuration air neuf, les parametres a,,, ; et a,,. , ont été identifiés pour
chaque point de fonctionnement avec la plateforme de simulation compléte (en
incluant méme le modéle habitacle pour permettre le recyclage de I'air).

Le recyclage de I'air permet de demander une puissance thermique plus faible aux
actionneurs (la différence de température entre la consigne et I'air entrant est plus
faible). En conséquence, la puissance électrique nécessaire sera également
inférieure. En effet, lensemble des cas a donné les résultats suivants :

- seulement 2% des cas permettent de réduire l'erreur et la consommation
énergétique par l'utilisation des CTP avec la pompe a chaleur (mais le gain n’est
pas si satisfaisant que dans la configuration air neuf, voir Figure 5.16 par
exemple) ;

124 . . op . . N , s
Par souci de simplification, |a variable Xg, n’est pas a nouveau développée ici.
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Figure 5.16.Cet exemple, (débit air 50%, consigne de temp. a 70%, temp. ext. a
17%), correspond & la meilleure réponse en termes de satisfaction des deux criteres
pour le cas air recyclé.

- le nombre des cas infaisables par la pompe a chaleur uniquement est réduit a
18% tandis que les cas infaisables pour les deux actionneurs est également
réduit a 4% ;

- le nombre des cas ou nous avons des solutions utilisant la pompe a chaleur
seule (ou une solution fournissant une consommation dans les mémes ordres de
grandeur) représente le 76% restant.

C’est ainsi qu’en configuration air recyclé, I'utilisation de la pompe a chaleur sera
privilégiée sauf dans les cas ou elle n’arrive pas a fournir la puissance thermique
souhaitée.

4 OPTIMISATION EN-LIGNE

Comme indiqué, le probléme d’optimisation, tel que présenté précédemment, ne
peut pas étre résolu en ligne dans le cas d’'une application automobile. En effet, un
calculateur automobile (par exemple celui utilisé pour la commande du moteur) peut
avoir plus d’'une centaine de signaux d’entrée et sortie, environ une centaine de
signaux partagés avec d’autres calculateurs et environ trois cents algorithmes de
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contréle/commande (Benvenuti, et al., 2009). De plus, la mémoire est trés limitée et
la puissance de calcul n’est pas trés élevée.

Cela explique le fait que nous devions rechercher des solutions capables d’étre
embarquées au sein d’'une application intégrable dans un véhicule. Pour cela,
certaines stratégies ont été développées a partir des résultats observés lors de
'optimisation hors-ligne. Les stratégies explorées sont données ci-dessous.

4.1 PROPOSITIONS POUR UNE SOLUTION TEMPS REEL

4.1.1 ADAPTATION DES RESULTATS HORS-LIGNE

La premiére solution alternative qui parait évidente consiste a figer les résultats de
l'optimisation hors-ligne dans une cartographie. Ainsi, a partir du débit d’air, des
températures extérieure et de consigne, nous pouvons définir la consigne de
température de la pompe a chaleur et le niveau de CTP.

Pour limiter la taille des cartographies (sachant que la quantité de mémoire du
calculateur est limitée), nous pouvons faire appel uniquement aux valeurs stabilisées
a la fin de chaque cycle d’optimisation. Ensuite, nous pouvons ajouter une
dynamique du premier ordre pour les CTP (avec les mémes parameétres que ceux
utilisés pour le calcul précédent). Une spécificité importante est que, pour les
niveaux CTP, il est nécessaire de quantifier la sortie des CTP (selon un pas
d’'incrémentation entier) pour permettre de conserver uniquement des valeurs
entiéres. De méme, comme la cartographie permet d’extrapoler les niveaux CTP, il
est nécessaire de mettre une saturation limitant les choix possibles. La Figure 5.17
montre cette démarche.

Débit —

il o))
Massique d’Air = T4 A .

2|~ Niveau CTP

HL‘Q
|| 1] [
Température i Dynamique du - i
’R Cartographie Premier Ordre Saturation  Quantifieur

Extérieure

w1 3D T) T .

empérature

Températ £ onsi
empérature B de Consigne (Eau)
de Consigne (Air)

Cartographie

Figure 5.17. Solution avec des cartographies issues de I'optimisation hors-ligne.
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Cette solution sera néanmoins optimale (par rapport au critere 5.49) uniquement si
le systéme (la plateforme de simulation du modéle complet) se comporte
exactement comme le modele réduit. Une nouvelle stratégie permettant de réaliser
'optimisation en ligne est présentée au paragraphe suivant.

4.1.2 ALGORITHME EN-LIGNE

54.1.2.1 SOLUTION AVEC MODELES SIMPLIFIES

Dans la section 3, nous avons montré que le fait de disposer d’'un modéle de
simulation nous permettait de réaliser l'optimisation sur un horizon temporel
souhaité. Or, le modéle proposé reste d’ordre trés élevé pour la simulation intégrée
dans un calculateur automobile.

Par la suite nous proposons l'utilisation d’'un modéle encore plus simplifié, mais en
posant le probléme d’optimisation de fagon un peu différente. Pour cela, nous allons
définir comme variables d’optimisation les grandeurs de sortie des cartographies,
c’est-a-dire :

- une seule valeur de consigne de température d’eau (la valeur stabilisée) ;
'étage maximal a atteindre par les CTP.

Le double critére sera résolu de facon hiérarchisée : pour chaque niveau CTP, la
méthode de Gauss-Newton est utilisée pour retrouver la consigne de température
d’eau optimale permettant de minimiser le carré de l'erreur (par rapport au profil de
la consigne filtrée) dans le méme horizon temporel de 30 minutes défini pour
'optimisation hors-ligne. Puis, les 8 combinaisons possibles sont comparées et celle
utilisant le plus faible niveau d’énergie est conservée comme étant la solution
optimale. Celle-ci, u*, sera obtenue par :

w =S W (5.66)

u

ol Wiorar,, €8t I'€nergie consommee par les actionneurs (équation 5.34) a l'instant n,

T T T
N représente I'horizon et u € {[CTPO;T;;,_eauO] NCTPi Toean,| o [CTP Top e, | }
est I'ensemble correspondant a chaque niveau CTP avec sa consigne de
température optimale (T} ¢q,,) Minimisant :
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(5.67)

N 2
] = Zn:l (eair,dyn (CTP, Tsp,eau))n

ou lerreur est calculée a laide de I'équation 5.45. La solution optimale a ce
probléme est obtenue par :

eair,dyn1
— (1T -1 T H
Ts*p,eau - (] D ] * . (568)
eair,dynN
ou J est la matrice Jacobienne du vecteur [€airdyn, " €airdyny]T.

Pour la résolution de ce probléme, les modéles suivants sont nécessaires :

- un modéle du premier ordre bouclé avec un régulateur Pl pour la température de
leau’® (équations 5.18, 5.22, 5.23) ;

- un modéle du premier ordre pour la consigne filtrée (équation 5.44) ;

- un modele du premier ordre (dont les paramétres sont ceux utilisés pour le filtre
de la consigne), avec un quantifieur, permettant de reproduire la réponse
échelonnée des CTP obtenue par I'optimisation hors-ligne.

La dynamique de l'air étant trés rapide, nous la négligerons dans I'équation 5.17
pour retrouver la température de l'air sortant de 'aérotherme (T, 4.r), C€ qui permet
de simplifier la modélisation. De méme, en I'absence des états définissant la haute
pression et le taux de compression, la puissance électrique du compresseur (W.o.;)
est déterminée de fagon proportionnelle au régime du compresseur :

VVcomp = Oopt,s "W (569)

ou le parametre a,,.s est identifi¢ avec le modéle complet et w est le régime du
compresseur déterminé par le régulateur Pl dans I'équation 5.22.

Il ne s’agit pas par ailleurs d’effectuer le calcul a chaque pas de temps. Ainsi, nous
pouvons ajouter des régles au sein de l'algorithme de fagon a relancer le calcul
lorsque nécessaire, comme par exemple en comparant la valeur courante a celle
obtenue a la minute précédente pour :

- la température extérieure ;
- la consigne de température de I'air ;
- le débit d’air;

puis relangant le calcul si la différence absolue entre ces deux valeurs est
supérieure a un seuil déterminé. L’algorithme complet est donné Figure 5.18.

125 . . . . . o e g o . . . .
Qui doit par ailleurs inclure la saturation en régime et en la dérivée du régime, ainsi que I'anti-windup

associé, pour rester réaliste.
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Début
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Figure 5.18. Algorithme proposé pour la résolution du probleme d’optimisation.

54.1.2.2 SOLUTION AVEC MODELES SIMPLIFIES ET CARTOGRAPHIES

Un probléme qui apparait lors de la résolution de l'algorithme proposé est que le
modéle ne permet pas de prendre en compte les contraintes dans le systéme (cela
aurait un effet important sur la taille du modéle). Ainsi, il est possible que la solution
trouvée se situe en dehors des points faisables par la pompe a chaleur.

Par ailleurs, la puissance électrique estimée pour la pompe a chaleur peut étre
fausse en raison des simplifications réalisées.

Une possibilité simple pour corriger ces deux probléemes est d'utiliser des
cartographies pour déterminer la puissance électrique en fonction du débit d’air, de
la température de consigne, et de la température extérieure. Dans cette
cartographie, il serait possible de donner des valeurs élevées a la puissance
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électrique dans les cas non-faisables, de maniére a pénaliser ces cas et éviter de les

choisir.

Pour cela, nous avons cartographié la consommation énergétique de la pompe a
chaleur pour les mémes cas que ceux utilisés lors de I'optimisation hors-ligne.

Quelques résultats obtenus sont montrés figure 5.19.

Energie

Consigne de Température 48%

Température Extérieure

0.84-

0.6

Energie

044

0.2
64% S

56%

48%
Consigne de Température 40%
T

Température Extérieure
T

Figure 5.19. Cartographies de I'énergie en fonction de la température d’air et de

consigne, pour 2 valeurs du débit (50 et 83,2%).
Les zones rouges représentent les zones non-faisables.

D’aprés ces figures, nous pouvons observer qu'a des valeurs données de
température extérieure et de débit d’air, la croissance de la consommation
énergétique avec la température de consigne prend la forme de paraboles. Ainsi,
nous pouvons modéliser I'énergie (Epsc) de la pompe a chaleur par des équations
polynomiales du deuxiéme ordre dépendant de la consigne de température de I'eau

(Tsp,eau) .

— 2
EPAC = Uopt,6 ° Tsp,eau + Aopt,7 * Tsp,eau + Aopt,8

(5.70)

196



Chapitre V — Supervision / Optimisation Energétique

Les parametres a,,e6, Qope7 € apprg PEUVENt étre identifies et inclus dans une
cartographie ayant comme entrées le débit d’air et la température d’air extérieure.

Nous pouvons calculer également I'énergie des CTP (E.;p) comme l'intégrale de la
puissance électrique pour chaque niveau de puissance :

Ecrp (Ucrpy, Uctpy Uctpz) = Yh=1 WCTan(uCTPlp Ucrp,, Uctps) (5.71)

ol Werp, est la valeur filtrée'® de la puissance électrique des CTP (Wp) a

instant n.

Ces équations (5.70-5.71) nous permettront donc d’obtenir la consommation
énergétique pour chaque niveau CTP avec la consigne de température d’eau
associée. Ensuite, nous pouvons choisir les variables associées a la valeur minimale
de puissance parmi les 8 options (comme nous l'avons fait dans la proposition
n’incorporant pas de cartographies).

4.2 RESULTATS DE LA SIMULATION MIL

Les différentes démarches pour déterminer en ligne la consigne de température, et
le niveau maximal des CTP, ont été évaluées a l'aide de la plateforme MIL. Les trois
stratégies envisagées ont montré des améliorations (par rapport a la pompe a
chaleur seule et lorsque les conditions le permettent) au regard du suivi de la
consigne et de la minimisation de la consommation énergétique.

La Figure 5.20 montre les résultats pour un des cas ou l'utilisation des CTP a permis
de minimiser la consommation énergétique en assurant le suivi de consigne.
Comme nous pouvons l'observer, toutes les solutions (méme la pompe a chaleur
seule) convergent vers la consigne de température d’air demandée avec peu
d’erreur. De plus, les stratégies permettent d’obtenir une consommation énergétique
plus faible que celle résultant de I'utilisation de la pompe a chaleur seule.

126 ~ . . Tt . , .
Par le méme filtre de premier ordre utilisé comme allure pour la consigne dans la température de I'air.
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Température de l'air Energie consommée
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Figure 5.20. Dans cet exemple (débit air 66,7%, consigne de temp. a 50%, temp.
ext. a 17%) les trois algorithmes utilisent des CTP pour satisfaire les deux criteres.
Le gain énergétique entre les trois est lié a l'erreur statique de chaque solution.

Par ailleurs, en présence de variations des grandeurs externes (consigne de
température, température extérieure, ou débit air HVAC) les trois démarches
fournissent de bons résultats. La Figure 5.21 montre un cas avec des variations des
trois entrées.
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2 Solution avec modéles et cartographies
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Température de I'Air Energie consomée
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Figure 5.21. Exemple avec des variations du débit air, de la température extérieure

et de la température de consigne d’air. En haut, débit air et température extérieure ;

au milieu, variables optimisées ; en bas, température de l'air et énergie consommeée.

Cet exemple nous permet d’observer que, sous certaines conditions, la cartographie
ne permet pas d’interpoler correctement une solution satisfaisant les deux critéres
(la consommation énergétique reste la plus faible mais une erreur statique apparait
vers la fin de I'essai).

De méme, nous pouvons observer que I'algorithme utilisant des modéles du premier
ordre conduit a une erreur statique plus importante que celui associant des modéles
et cartographies. En effet, le premier converge vers une utilisation de la pompe a
chaleur sous I'hypothése qu’elle sera capable de fournir la puissance thermique
nécessaire, ce qui n'est pas possible. Ainsi, le deuxiéme algorithme permet de
compenser les manques du premier et fournir I'erreur statique la plus faible, avec
une consommation énergétique similaire a celle des autres solutions en ligne.

Enfin la Figure 5.22 montre un cas utilisant des données d’un essai sur véhicule (un
des essais présentés au Chapitre Ill). Dans cet exemple, les deux algorithmes
proposés assurent la convergence vers la consigne (méme si le premier algorithme
converge plus rapidement) avec une consommation énergétique plus faible que celle
de la pompe a chaleur, qui par ailleurs n’arrive pas a fournir la puissance thermique
nécessaire. La solution avec des cartographies s’avére la moins intéressante car,
méme si la consommation énergétique est la plus faible, elle présente aussi I'erreur
statique la plus importante vers la fin de I'essai.
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Figure 5.22. Exemple avec des données correspondant a un essai sur véhicule.
En haut, débit air et température extérieure ; au milieu, variables optimisées ; en
bas, température d’air et énergie consommée.

Les différents solutions proposées peuvent étre utilisées en temps réel (car le
nombre d’opérations a réaliser reste modéré et celles-ci ne sont pas trés complexes)
méme si la complexité (et donc la puissance de calcul nécessaire) est différente
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pour chacune. De plus, il est intéressant de comparer la complexité des solutions
en-ligne vis-a-vis de la complexité associée a leur mise au point hors-ligne :

- pour la solution avec des cartographies, il est nécessaire de réaliser le probléme
d’optimisation pour un grand nombre de cas, et puis une analyse des résultats
est nécessaire pour retrouver les valeurs optimales ;

- pour la deuxiéme solution, il suffit d’identifier quelques paramétres du modele
(par exemple, les paramétres de la dynamique du premier ordre pour la
température de I'eau) ;

- enfin la troisiéeme solution demande la méme complexité que la deuxiéme, avec
en plus I'obtention de la cartographie de puissance électrique hors-ligne (qui, a
l'aide de la plateforme développée, peut étre obtenue beaucoup plus rapidement
que la résolution du probléme d’optimisation hors-ligne).

5 CONCLUSIONS DU CHAPITRE

Dans ce chapitre, nous avons posé le probléme d’optimisation permettant de définir
des consignes pour la pompe a chaleur et les CTP. Ce probleme, de type
optimisation hybride, a été résolu a l'aide des fonctionnalités disponibles dans la
MPT Toolbox en utilisant des modéles simplifiés. Les résultats fournis ont été
incorporés a la plateforme MIL développée au Chapitre Ill pour comparer I'efficacité
des solutions proposées comparativement a ['utilisation de la pompe a chaleur en
absence des CTP.

Les résultats obtenus ont montré que (pour certains points de fonctionnement) il
peut étre avantageux d’utiliser les CTP en paralléle, soit pour réduire la
consommation énergétique (gains de jusqu'a 25% dans la consommation), soit pour
assister la pompe a chaleur dans les cas non-faisables par celle-ci seule. Le premier
cas peut étre justifié par le fait que le COP de la Pompe a Chaleur varie en fonction
de la température extérieure, la consigne de température et le débit d’air; ainsi,
I'efficacité de 'ensemble des actionneurs peut étre améliorée lorsque I'on demande
moins d’effort a la pompe a chaleur.

La problématique a également été étudiée pour la configuration air recyclé et en
tenant compte des pertes électriques dans les CTP. Les résultats ont montré que,
pour la configuration air recyclé, I'utilisation des CTP n’est pas nécessairement utile
sauf pour les cas ou la pompe a chaleur seule ne peut pas fournir la puissance
thermique nécessaire.

Lorsque la pompe a chaleur a une influence sur I'efficacité électrique des CTP, la
modélisation pour I'optimisation se complexifie. En conséquence, le temps de calcul
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augmente considérablement par rapport au cas des modéles CTP idéales (qui
peuvent étre recalés pour prendre en compte les pertes électriques).

Enfin, trois solutions intégrables dans un véhicule (développés a partir des résultats
en ligne) ont été élaborées. A l'aide de la plateforme de simulation, nous avons
montré l'efficacité de chaque solution vis-a-vis d’une utilisation de la pompe a
chaleur. Les trois solutions ont convergé vers des consommations énergétiques
inférieures a celle de la pompe a chaleur seule, avec une erreur statique souvent
plus faible. Pour le suivi de la consigne, les algorithmes proposés permettent
d’obtenir de meilleurs résultats par rapport aux cartographies définies par
'optimisation hors-ligne. Un récapitulatif est donnée Tableau 5.1.

Embarquabilité

Complexité
hors-ligne

Complexité en-
ligne

Prise en compte
des contraintes

Usage du
modéle interne

Permettent
I'utilisation
optimale des
CTP ?

Bilan

Solution hors-
ligne

Pas possible

- Identification de
plusieurs
modeles ;

- Résolution du
probleme
d’optimisation
pour plusieurs
points de
fonctionnement

Un calculateur

embarqué

traditionnel n'est
pas adapté

Oui

Hors-ligne :
Modéles du
premier ordre
regroupés dans
un modeéle d’ordre
12

Oui

Permettrait
d’obtenir les
meilleurs résultats
si lembarquabilité
était possible

Solution avec
cartographies

Possible

- Identification de
plusieurs
modeles ;

- Résolution du
probleme
d’optimisation
pour plusieurs
points de
fonctionnement

2 cartographies
3D

Oui (indirecte)

Hors-ligne :
Modéles du
premier ordre
regroupés dans un
modeéle d’ordre 12

Oui

Les cartographies
fournissent des
bons résultats
pour les points de
fonctionnement
utilisés mais elles
s’averent plus
approximatives en
interpolant les
résultats

Solution avec
modeéles
simplifiés
Possible

- ldentification
d’'un modele
simplifié

Calculs simples

Non

En-ligne :

- Modéle du
premier ordre pour
la température de
l'eau

- Pl

- Filtre du premier
ordre

Oui

Trés bonne
solution sauf qu'il
n’est pas toujours
possible de
prendre en compte
les contraintes

Solution avec
modéles simplifiés et
cartographies

Possible

- Identification d’un
modele simplifié

- Calcul de I'énergie
consommeée pour
plusieurs points de
fonctionnement

- Calculs simples
- 1 cartographie 2D

Ouii (fictive)

Hors-ligne :

- Modeéle complet pour
déterminer I'énergie
consommeée

En-ligne :

- Modéle du premier
ordre pour la
température de I'eau

- Pl

- Filtre du premier ordre

Oui

Compromis entre les
autres solutions

Tableau 5.1. Table récapitulatif des solutions utilisées
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Conclusions et Perspectives

1 CONCLUSION GENERALE

Cette thése porte sur la commande et I'optimisation des systémes thermiques
présents dans les véhicules électrifiés. Plus particulierement cette thése permet de
définir des stratégies pour la commande des actionneurs d’'une pompe a chaleur
réversible, ainsi que pour la définition de consignes optimales pour un tel systéme
en présence des thermistances (CTP) sur l'air.

Pour permettre de développer ces stratégies, il a été nécessaire de développer
différents modeéles, de complexités diverses, mais toujours orientés pour la
commande. En effet, la complexité et la diversité des systémes a compression de
vapeur, tels que la pompe a chaleur réversible, rend difficile I'élaboration de modéles
génériques exploitables dans un objectif de synthése de lois de commande. C’est
ainsi que, parmi les apports de cette thése, nous avons développé en termes de
modéle de simulation :

- des modeles physiques (non-linéaires), a paramétres localisés, incluant des
équations statiques et dynamiques du premier ordre, représentant les
différents éléments d’'une pompe a chaleur réversible : un compresseur
électrique, un détendeur électronique, un condenseur a air, un condenseur a
eau, un évaporateur ;

- un modéle électrique pour les CTP ;

- un modele de thermique habitacle, divisé en dix volumes virtuels d’air, fondé
sur le bilan de températures pour chaque volume, ainsi que sur la distribution
de I'aéraulique fourni par un logiciel externe (FLUENT) ;

- un modéle établissant les bilans thermiques et massiques dans I'HVAC,
permettant de relier les modéles mentionnés ci-dessus.

Ces modeles ont été intégrés dans une plateforme du type Model-in-the-Loop (MIL)
de fagon a permettre la validation des lois de commande et des stratégies de
supervision. L’identification et la validation de ces modéles ont été réalisées a partir
de diverses campagnes d’essai sur un banc et sur un véhicule prototype. Nous
avons également développé en termes de modéles de commande et de supervision
(utilisable dans un but d’optimisation) :

- un modéle simplifié de la pompe a chaleur, issu de la linéarisation d’un
modéle non-linéaire (pour divers points de fonctionnement), permettant de
définir les lois de commande en tenant compte des limitations et contraintes
présentes dans le systéme ;
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- des modeles affines pour 'ensemble du systéme (pompe a chaleur, CTP,
thermique habitacle, HVAC), permettant de gérer de fagon optimale les
consignes pour la pompe a chaleur et les CTP.

Ces modeles ont été validés (et identifiés dans le cas des modéles pour la
supervision) a l'aide de la plateforme MIL cité auparavant. L’adaptabilité de ces
modeéles a d’autres systémes similaires a été discutée de fagon a permettre leur
réutilisation.

De plus, 'ensemble de ces modéles s’est avéré suffisamment fiable et représentatif
du comportement réel pour étre utilisé lors de la synthése des lois de commande et
au sein des stratégies de supervision.

Ainsi, en termes de stratégies de commande, et a 'aide du modéle linéarisé, nous
avons défini :

- un premier régulateur de type proportionnel-intégral (PI), un deuxiéme
régulateur synthétisé par une approche de type H,,, et un troisieme régulateur
issu de la simplification du précédent, afin de piloter le régime d’un
compresseur électrique en fonction de [lerreur entre la consigne de
température de I'eau et la valeur mesurée de cette grandeur ;

- une structure de commande, indépendante du type de régulation choisi,
permettant de tenir compte et de gérer les différentes contraintes du systéme
en boucle fermée (une des contributions de cette thése) ;

- deux algorithmes (une autre contribution de cette thése) permettant de piloter
le groupe moto-ventilateur (GMV) de fagon a garantir I'évaporation totale du
réfrigérant dans I'évaporateur (nécessaire pour éviter d’endommager le
compresseur).

Les résultats ont montré qu’une loi de commande issue d’'une synthése H,, permet
d’améliorer le temps de réponse du systéme par rapport a un correcteur Pl mais en
augmentant fortement 'ordre du régulateur. Cependant, il est possible de déduire un
régulateur d’ordre réduit qui réalise un compromis entre ces deux régulateurs.

Pour sa part, la structure de commande proposée permet de minimiser I'impact des
différentes contraintes tout en les respectant, en assurant un parfait suivi de la
consigne lorsque ces contraintes ne sont plus dépassées. Parmi ses avantages,
mentionnons les points suivants :

- les paramétres des régulateurs des boucles de contraintes peuvent étre
réglés de fagon indépendante avec des valeurs qui assurent la stabilité propre
de chaque boucle ;

- la structure permet de remplacer le régulateur principal sans remettre en
cause son fonctionnement global ;

- linclusion d’un effet anti-windup dans la structure, pour prendre en compte la
saturation de I'actionneur, a été réalisée ;
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- il est possible d'imposer une action intégrale dans le régulateur principal, de
facon a réduire I'erreur statique induite par les contraintes. Cet intégrateur
peut étre utilisé également par les boucles des contraintes de maniére a
obtenir de meilleures réponses dés qu’une contrainte est dépassée.

Les algorithmes proposés pour la commande du GMV ont pour objectif de réduire la
consommation énergétique associée a cet actionneur. Les deux algorithmes
permettent de réduire la consommation énergétique par rapport a une valeur
constante. Tandis que le deuxiéme algorithme reste optimal, sa complexité peut
s’avérer problématique dans un contexte d’'intégration dans un véhicule.

Enfin, la derniére partie de cette thése s’est intéressée a I'optimisation énergétique
de la pompe a chaleur en présence des CTP. En raison de la nature hybride
(continue et discréte) des actionneurs, le probléme doit étre résolu avec des outils
spécifiques (dans le contexte de ces travaux la résolution a été effectuée a l'aide des
fonctionnalités de la toolbox MPT).

Les algorithmes implantés dans ce logiciel font intervenir différentes théories et
stratégies, telles que la commande prédictive, une technique d’optimisation de type
Branch & Bound, le recours a la programmation mixte en nombres entiers, et
l'utilisation d'un solver externe pour résoudre le probléme d’optimisation
(usuellement par des variations de la méthode Simplexe).

Cela a nécessité, pour ce qui concerne les travaux de thése :

- de développer des modéles affines (ou affines par morceaux);

- de définir un critére permettant de minimiser la consommation énergétique,
tout en respectant le suivi de consigne ;

- de redéfinir les contraintes présentes dans le systéme de maniére a se limiter
aux cas faisables ;

- de définir plusieurs paramétres tels que I'horizon, le pas d’échantillonnage, ou
bien les pondérations du critére ;

- dajouter des contraintes temporelles pour pouvoir considérer un pas
d’échantillonnage différent pour la simulation du modéle et I'élaboration de la
commande, de fagon a conserver un modéle suffisamment représentatif tout
en réduisant le temps de calcul ;

- d’utiliser un filtre du premier ordre (défini a partir des spécifications du cahier
de charges pour la commande) pour éviter que la dynamique trés rapide des
CTP ne pénalise le confort des passagers du véhicule.

Ainsi, les consignes optimales ont été déterminées pour plusieurs points de
fonctionnement dans les configurations « air neuf » et « recyclage total de I'air ».
Ces résultats ont été également analysés en présence de certains défauts dans les
CTP.
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La faisabilité du probléeme d’optimisation pour les différents scénarios s’est avérée
possible car il y avait plusieurs degrés de liberté dans le systéeme, et il n'y avait pas
de contraintes critiques. Les résultats de ces scénarios ont permis d’identifier des
points de fonctionnement pour lesquels I'utilisation des CTP est nécessaire, soit pour
réduire la consommation énergétique (jusqu’a 25%), soit pour assurer la puissance
thermique demandée.

L’analyse de ces résultats a permis également de proposer et développer des
stratégies de supervision qui peuvent étre intégrés dans le calculateur d’un
véhicule. La complexité montante de chaque solution permet de compenser les
défauts des autres solutions (voir Tableau 5.1).

Enfin, une attention particuliere a été donnée dans ces travaux de thése pour
assurer I'applicabilité, dans le milieu industriel, de 'ensemble des outils techniques
et des algorithmes proposés et/ou utilisés.

2 PERSPECTIVES

Le confort thermique des passagers d’'un véhicule électrique étant un probléme
crucial dans un domaine stratégique, les travaux effectués ouvrent la voie a de
multiples perspectives dans la continuité des différents domaines abordés dans cette
thése.

Une premiére voie concerne l'architecture du systéme et la distribution des capteurs.
En effet, indépendamment du choix des technologies, une certaine attention doit étre
portée aux problémes qui peuvent apparaitre par la disposition des éléments dans la
voiture. Nous suggérons par exemple :

- de repenser la facon selon laquelle les CTP et la pompe a chaleur sont
positionnées, de maniére a éviter que l'utilisation de 'un de ces systémes
n’affecte la performance de l'autre ;

- détager la valeur des CTP d’une fagon plus proportionnelle entre les
différents niveaux ¥ (cela doit permettre dutiliser au mieux les étages
intermédiaires dans le probléeme d’optimisation) ;

- de repositionner les capteurs de pression (pour la commande) pour prendre
les mesures en des points les plus proches de I'entrée et de la sortie du
compresseur (cela permettra de gérer les contraintes de pression en des
points de pression minimale et maximale du réfrigérant).

%7 par exemple : Werp, =2 Werp, et Werp, = 2 - Werp, aulieude Werp, = (7/3) - Werp, et Werp, =

(8/3)- WCTPl'
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Concernant la modélisation, nous proposons :

de réutiliser les modeéles pour des systemes similaires, de maniére a valider
leur adaptabilité ;

d’'inclure un modéle d’humidité pour I'’habitacle permettant de gérer le
désembuage du pare-brise ;

de définir des modéles de givrage pour la pompe a chaleur, ce qui pourra étre
avantageux pour la commande ;

de traiter les cas des systéemes transcritiques, ce qui demanderait de
reformuler certaines hypotheses.

Pour la commande, il serait intéressant :

de formuler une technique d’analyse de la stabilité globale de la structure, par
exemple en séparant les composants linéaires des constituants non-linéaires
(notamment les saturations pour I'actionneur et pour le dépassement des
contraintes) ;

de réaliser une étude de robustesse vis-a-vis des variations des paramétres
du systéme et vis-a-vis des perturbations ;

de proposer des solutions alternatives a la structure lorsque le gain d’une
boucle des contraintes n’est pas assez élevé pour satisfaire le suivi de
consigne, par exemple, en réduisant complétement le gain intégral du
régulateur Pl pour la boucle principale (c’est-a-dire, transformer sa structure
en celle d’un régulateur proportionnel).

Pour I'optimisation, quelques pistes a étudier seraient :

I'introduction d’un « mode arrét » pour la pompe a chaleur, afin de I'éteindre si
cela présente des avantages en termes de consommation énergétique plus
faible'®® ;

de prendre en compte le GMV comme un degré de liberté additionnel ;
d’étudier le probléme d’optimisation (hors-ligne et en-ligne) en utilisant le
recyclage partiel d’air. Le recyclage total d’air permet de réduire la
consommation énergétique (par rapport a I'air neuf) mais ne peut pas étre
toujours actif pour des raisons de sécurité des passagers (taux CO; et
humidité) ;

de donner le choix au conducteur parmi différents niveaux de la prestation
confort thermique, en profitant des informations additionnelles fournis par
d’autres systémes dans la voiture (sur le parcours a réaliser'®, la charge de

128

Pour éviter les problémes d’inversion du sens d’écoulement cités au chapitre 1V, « éteindre la pompe a

chaleur » demande de fermer les vannes et détendeurs dans le systeme réel au moment d’arréter le
compresseur.

129

Les systémes de navigation permettraient d’anticiper les changements de la température extérieure par

exemple.
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la batterie'®, etc.). Cela permettrait, par exemple, d’adapter le filtre imposé
(de la consigne pour le probléme d’optimisation) par rapport aux besoins et au
profil du conducteur (par exemple, pour assurer le confort plus rapidement
méme si cela consomme plus d’énergie prise dans la batterie, ou pour faire
linverse).

Enfin, il serait également intéressant de pouvoir valider les différentes techniques de
commande et de supervision proposées dans cette thése dans un véhicule
prototype.

130 . , . . . ,
Cela permettrait d’assurer que |I"énergie est suffisante pour assurer la prestation pour un parcours donné

ou s'il faut dégrader la prestation. Un estimateur du SOC (State-of-Charge pour le sigle en anglais) est donné
par : (Gagneur, Forgez, & Driemeyer Franco, 2013)
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Annexes et Bibliographie

ANNEXE A : METHODES POUR L’ESTIMATION DE LA PUISSANCE THERMIQUE
ECHANGEE DANS LES ECHANGEURS DE CHALEUR

Pour déterminer l'efficacité des échangeurs de chaleur, plusieurs méthodes existent
(e-NUT, P-NUT, DTLM, ¢ — P,...). Parmi elles, les plus répandues sont la méthode
« Différence de Température Logarithmique Moyenne » (DTLM) et la méthode
d’Efficacité-Nombre d’Unités de Transfert (e-NUT).

METHODE DTLM

Pour déterminer la puissance thermique échangée entre deux fluides au travers d’'un
organe échangeur de chaleur, nous pouvons utiliser 'équation suivante :

Q=T-S-AT (A1)

ou S représente la surface d’échange (Figure A.1), AT la différence de température
entre les fluides chaud et froid, et I" est le coefficient global d’échange de chaleur
(qui représente la résistance thermique totale apparaissant entre deux fluides et
dépend donc des caractéristiques de ces derniers). Ce coefficient dépend de
larchitecture de I'échangeur de chaleur. Néanmoins, une fagon générale pour
I'obtenir est donnée par :

1 1 l 1

E = Hl'Sl + E + HZ'SZ (A2)

ou H; et S; représentent respectivement le coefficient de transfert thermique131 (de
convection) et la surface d’échange pour chaque fluide. Pour la paroi qui sépare les
fluides : [ est la distance entre les fluides (épaisseur de la paroi) et k le coefficient de
transfert thermique (de conduction).

131 comme il est indiqué dans (Navarro-Esbri, Ginestar, Belman, Milian, & Verdu, 2010), plusieurs corrélations

existent pour déterminer cette valeur (dépendant de plusieurs facteurs tels que le nombre de Reynolds, le
type de fluide (air, eau, réfrigérant), la phase et la vitesse du fluide, le nombre de Prandt...).

209



Annexes

Figure A.1. La surface de contact d’un échangeur de chaleur est la surface du tuyau
(le tuyau est marqué en rouge dans la figure)

Cependant, dans son parcours au sein de I'échangeur de chaleur (qui peut étre vu
comme un tuyau de longueur d), la température des fluides peut varier (voir par
exemple Figure A.2). Pour cette raison, la différence de température logarithmique
moyenne est utilisée dans I'équation A.1 :

Q=r-S-AT,, (A.3)
T T

"

d d
T T
ATl{\
\}ATZ Aﬂ{\\}ATz
d d

Figure A.2. Différentes configurations pour deux fluides échangeant leur puissance
thermique dans un tuyau de longueur d :
- en haut a gauche : écoulement en contre-courant
- en haut a droite : écoulement en parallele
- en bas a gauche : écoulement en contre-courant avec des fluides
ayant le méme coefficient de conductivité thermique
- en bas a droite : évaporation d’'un des fluides

Cette différence de températures est donnée par :
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AT,—AT-:
ATy = #ﬂ)l (A.4)

ATq

ou AT, et AT, sont les différences de température calculées en deux points opposés
de l'organe (ce qui demande donc la connaissance des températures en entrée et
sortie pour les deux fluides).

De méme, certains cas (sens de circulation transversal, par exemple) demandent
linclusion d'un facteur correctif dans la détermination de la différence de
températures logarithmique moyenne.

METHODE D’EFFICACITE-NUT

Cette méthode est préférée par rapport a la méthode DTLM en l'absence de la
connaissance des températures en sortie des échangeurs (méme si la méthode
DTML peut étre encore utilisée par itérations successives). La méthode e-NUT se
fonde sur le calcul de la puissance thermique maximale a échanger par les fluides :

Qmax = Cmin * ATent (A5)

ou AT,,: est la différence de température en entrée de I'échangeur et C,,;, la
capacité thermique minimale des fluides. Néanmoins, cette puissance thermique est
idéale, et donc un facteur d’efficacité (¢) est utilisé pour déterminer la puissance
thermique réelle échangée par les fluides :

Q =€ Qmax (A6)

Cette efficacité (adimensionnelle) est une fonction dépendant du rapport entre les
capacités minimale et maximale des fluides (C, = Cnax/Cmin) €t du « nombre
d’unités de transfert » NUT. Quelques exemples des fonctions définissant I'efficacité
sont donnés Tableau A.1"%.

132 prautres exemples peuvent étre retrouvés dans (Incropera & DeWitt, 1996).
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Technologie de Type
I’échangeur d’écoulement
Paralléle
Coaxial
Contre-courant
A tube et I paezs
calandre
n passes

1
e =2-[1+C+(1+C7)" -2

Relation
1_e—NUT~(1+Cr)
E=——"—"—
14+Cr
1_e—NUT~(1+Cr) .
= —1—Cr-e_NUT'(1+CT) Si Cr <1
NUT .
= 1+NUT si¢ =1

N =
—NUT~(1+C7Z)7

Nl =

1_e—NUT~(1+C7Z)

e= (52 ) (5% -a)

Tableau A.1. Exemples de fonctions pour déterminer
l'efficacité (e) d’'un échangeur de chaleur

Le paramétre NUT (adimensionnel aussi) est défini par :

r-s

min

(A.7)

ou S représente la surface d’échange et I" est le coefficient global d’échange de

chaleur.
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ANNEXE B : MODELE LINEAIRE POUR LA COMMANDE

Cette annexe décrit la linéarisation des équations nécessaire a l'obtention d’un
modéle de commande linéarisé. Quelques spécifications sont a prendre en compte :

- La famille d’équations linéaires qui remplace chaque cartographie sera décrite
sous la forme générale suivante :

flarg) = fi + f;-arg

- Les pertes de charge dans un composant sont indiquées par l'indice
correspondant au composant, par exemple :
Acomp

correspond aux pertes de charge dans le compresseur. Les pertes de charge
entre deux composants sont indiquées par un tiret entre les deux indices, par
exemple :

Xcomp—cond
correspond aux pertes de charge dans les canalisations entre le compresseur
et le condenseur.

- L’indice var?® indique la valeur au point d’équilibre pour la variable var.

Enfin, la signification des autres variables peut étre retrouvée dans la nomenclature
de cette thése.

ETAT 1 : REGIME DU COMPRESSEUR

1 a;- ‘ud - (a + Uppap—
5X1 — <___ 1 pref,gs,z 1 ( evap evap comp)) °8X1+

Tl 60 M Tl
0
A1 * Pref,gsz2 * Up

)

* < 60 -7, ) Xs
0 0
o - (pref,gs,l + Pref,gs2 * (XS - X3 (aevap + aevap,comp)))
+ "6
60 - 7, t
(B.1)
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ETAT 2 : PRESSION DU REFRIGERANT SORTANT DU COMPRESSEUR

ETAT 3 : TEMPERATURE DU REFRIGERANT SORTANT DU COMPRESSEUR

5%k, =

0
Tref,sat,l + Tref,sat,z * X3

g

0 0 0
href.gs.z ‘X3 — href.gs.z : (XS - X3 ( Qevap T Aevap—comp ))

ag - ( Cpref,gs,l + Cpref,gs,z : X(Z))

0
0 0 a; Xy
Nelec <C(5 ‘U t+ag Xyt 0_20. )
+ X5 —X1 (“evap + “evap—comp) n
0 0
Qg - Xq - ( Cpref.gs.l + Cpref,gs,z : Xz)

0 0
X3 X3 href.gS.Z ' (aevap + Aepap—comp )
0
ag g - (Cpref,gs,l + Cpref,gs.Z ' XZ)

0
0 0 A7°X3
nelec'<a5'u t+ag X; + )

Xg _th)‘( Aevap+Aevap-comp )
ag x5 (C +C -x3)
8 1 pref,gs,l pref,gs,z 2

0
A7 * Nelec " X2 ° (aevap + Aepap—comp )

2
g * (Cpref,gs,l + Cpref,gs,z : X(Z)) : (X(S) - X(1) : (aevap + aevap—comp))

+

+

Tref,sat,z href,gs,z

ag * (CDref,gsi + CPref,gs,2 * X9
CDref gs,2 <href,gs,2 : Xg — hyefgsa® (Xg - X(1) : (aevap + aevap—comp)))
ag - (Cpref,gs,l + CPref gs,2 'X(Z))Z
Nelec * <a6 + 3 - )

0
X5 —Xq ‘(“evap + “evap—comp)

+
ag

+

+

4
0 0
Ug - Xq-* (Cpref,gs,l + Cpref,gs,z * XZ)

0
0 0 a7-X2
Cpref,gs,z *Netec * <6(5 u” + g X5 + ) )

0
— 5_X1‘(“evap+“evap—comp)

2
ag * X(I) ' (Cpref,gs,l + Cpref,gs,z : X(Z))

(B.2)

'8X1+

- x¥ - 6x,
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—_ 6X3

g

/ X(I) : href,gs,z n \

i ag * (Cpref,gs,l + Cpref,gs,z : X(Z)) | 5
+ +0X

_ a7 * Nelec * X(Z) 5
2
g * X(1) : (Cpref,gs,l + Cpref,gs,z : X(Z)) : (X(S) - X(I) : (aevap + aevap—comp))
a .
+< 5 " Nelec . > Su
g * (Cpref,gs,l + Cpref,gs,z : Xz)
(B.3)

ETAT 4 : TEMPERATURE DE L’EAU ENTRANT A L’AEROTHERME

Les équations définissant la température de I'eau entrant a I'aérotherme incluent
plusieurs non-linéarités et couplages entre elles. Il est donc plus simple de présenter
plusieurs équations linéaires, au lieu d’en introduire une seule de taille assez
importante. Selon cette représentation, nous considérons que les différentes
grandeurs peuvent étre déterminées a laide du modéle complet développé au
Chapitre Il

m Cp -Q2 m
6X4 _ _ Teau 6X4 _ < eau,?2 ref,ls - - eau | 6Teau,int
@18 Aqg ° (Cpeau,l + Cpeau.Z . Teau,int) d1g
1
- . 6Qref,ls
18 ° (Cpeau,l + Cpeau,z : Teoau,int)
(B.4)
5 _ Cpeau,z . (Qgef,gs + Q?Qef,diph) 5
Teau,int =|1- ) o 2] Teau,cond,ent +
Mequ * (Cpeau,l + Cpeau.Z * Teau,cond,ent)
1
+ - : 6Qref,gs
Meqy * (Cpeau,l + Cpeau.Z . Teoau,cond,ent)
1
+ = 6 Qref aipn
Meqy * (Cpeau,l + Cpeau.Z . Teoau,cond,ent) " P
(B.5)
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_ 0
6Qref,ls - _Cmin(ref,ls;eau) ' Tsat.Z SV (aCOTLd + acomp—cond) ) 6X1 +

0
+Cmin(ref,ls;eau) : Tsat.Z cQq7 6XZ +
0 0 0 0
—aq7 (Teau,int - Tsat,l + Tsat,Z : (acond ‘X1 — X3t Xcomp—cond * Xl)) . 6Cmin(ref,ls;eau)

0
- Cmin(ref,ls;eau) TAy7 6Teau,int

(B.6)

0 0 0
Cmin(eau;air) : Cpeau.Z t a3 (d3 - X4)

. 2
Meqy * (Cpeau,l + Cpeau.Z : Xg)

0
Cmin(eau;air) * A3 ) 5% +
: 4

6Teau,cond,ent = <1 -

7ﬂeau : (Cpeau,l + Cpeau,z : Xg)

0
Cmin(eau;air) * Qg3 aq3 (dg — XE)
+- 0y édz + — 0y 6Cmin(eau;air)
Meqy * (Cpeau,l + Cpeau,z : X4) Meqy * (Cpeau,l + Cpeau,z : X4)
(B.7)
6Qref,gs =
/ Cpref,gs,z * Acomp—cond * X(I) . (Tsat,l - X(3) + Tsat,Z : (X(Z) — Acomp-cond * X(I))) +

0 0 0 0 0
- (Cpref,gs,l + Cpref,gs,z : (XZ — Acomp—cond * X1 ) . (Tsat,l — X3 + Tsat,Z : (XZ — &comp—cond * X1 ) +

0 0 0
+Tsat,2 * Acomp—cond " X1 ° (Cpref,gs,l + Cpref,gs,z : (XZ — Xcomp-cond * Xl))

< 0x4 +
+ <_Cpref,gs,2 -x9 - (Tsat,l — X3+ Tsar2 - (X(z) — Qcomp-cond * x} ) — Tsarz * X3
. (Cpref,gs,l + CPref gsz * (X9 — Acomp-cond * X?))) - 86X,
+x9 - (CPref,gsi + COref,gs2 * (X(z) — Qcomp-cond * X(1)) - 6X3
(B.8)
6Qref diph

0
_ <href,gs,1 + href,gs,z — X3 (acomp—cond . href,gs,z - href,ls,z . (acond + acomp—cond)))

0 0 0 0 0
+href,ls,2 * (acond ‘X1 — X3t Xcomp—cond * xl) + href,gs,z : (XZ — Ocomp—cond * Xl)
. 6X1 +
0
Xq- (href,gs,z - href,ls,z) . 6XZ

(B.9)
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Enfin, il reste a deéfinir 6Cpinrefis;eau) €t 6Cmin(eau;air)- DEUX possibilités existent pour
chacun de ces termes:

Pour le premier terme :

- sila capacité de I'eau est inférieure a celle du réfrigérant en phase gazeuse
saturée :

6Cmin(ref,ls;eau) = Cpeau,z *Meqy * 6Teau,int

(B.10)

- sila capacité du réfrigérant est inférieure a celle de I'eau :

6Cmin(ref,ls;eau)
— 0 0 0
- (Cpref,ls,l - Cpref,ls,z . (acond X1 T Xy + X comp—cond * xl) - Cpref,ls
0
cXgco (acond + acomp—cond)) . 6961 +

+Cpref,ls,2 . X? . 6962

(B.11)
Et pour le deuxiéme terme :
- sila capacité de I'eau est inférieure a celle de lair :
8 Crin(eawsair) = CPeau,2 * Meau * 6X4
(B.12)
- sila capacité de l'air est inférieure a celle de I'eau :
6 Chin(eawsair) = CPair - 6d4q
(B.13)
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ETAT 5 : PRESSION DU REFRIGERANT SORTANT DU DETENDEUR

6X5 =

®cond + X cond—det + acomp—cond +
Ty

®g * Prefis2 * (acond + Acond—det + acomp—cond)

+
0 . 2 2
Ty (% + 1) ' (pref,ls,l ~ Prefis2 " (acond ' X(1) - X(Z) + Qcona-det * X(1) + Acomp—cond * Xg))
. 6X1 +
(6(9 ' pref,ls,z)
Odet*®10 2 0 0 0 0 2t
+ Ty (T + 1) * (pref,ls,l ~ Prefis2 " (acond TXp T Xy + Acond—det X1 + X comp—-cond * xl))
1
+ —
Ty
* 6X2 +
1 11
X+ 2L 5dy +
Ty Ty
12 (Tsat,z C pref,ls,z)
+——0dy - 5 z 7 0d,
-a
4 Ty (% + 1) * (pref,ls,l + Pref,1s2 * (Tsat,l + Tsat,Z * dg))
(B.14)
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RESUME :

Les travaux menés dans cette these sont liés a la commande et supervision d’actionneurs thermiques pour des véhicules
électrifiés. Plus particulierement, dans cette these nous développons des structures de supervision permettant de définir
des consignes optimales pour les actionneurs — thermistances et pompe a chaleur — ainsi que des stratégies de commande
appropriées pour le pilotage de la pompe a chaleur.

Pour répondre a ces objectifs, plusieurs étapes ont été réalisées :

- Modélisation orientée commande d’une pompe a chaleur réversible, des thermistances, et de I'environnement
permettant de les lier a I'intérieur de I’habitacle. Des modeles physiques, simplifiés mais non-linéaires, ont été
définis et intégrés dans une plateforme du type Model-in-the-Loop (MIL) pour permettre a posteriori la
validation des stratégies de commande et d’optimisation. L'identification et la validation de ces modéles ont été
réalisées a partir de diverses campagnes d’essai sur un banc et sur un véhicule prototype. L’adaptabilité de ces
modeles a d’autres systemes similaires a été analysée de fagon a permettre leur réutilisation.

- Commande d’une pompe a chaleur. La linéarisation du modeéle de pompe a chaleur autour de certains points de
fonctionnement a permis le développement de la commande du compresseur électrique correspondant a
I"actionneur principal. La structure de commande proposée permet de prendre en compte, en boucle fermée,
des contraintes d’état et d’entrée du systéme. Les performances de cette structure ont été analysées en
considérant successivement des régulateurs principaux de type Pl et H.. Enfin, des algorithmes réalisant le
pilotage d’un actionneur secondaire (GMV) du systéme ont été également proposés.

- Optimisation des actionneurs thermiques. Malgré I'efficacité des pompes a chaleur, I'utilisation de thermistances
présente des avantages en termes de réduction de la consommation énergétique et/ou du maintien de la
puissance thermique demandée dans des conditions aux limites de fonctionnement. Le probleme d’optimisation,
de nature hybride, a été résolu en deux temps : des solutions hors-ligne ont été obtenues par résolution d’un
probléme mixte en nombre entier avec modeéle prédictif, puis utilisées pour déduire des stratégies embarquables
sur le véhicule.

Un soin particulier a été donné pour assurer I'applicabilité, dans le milieu industriel, de I'ensemble des outils techniques et
des algorithmes proposés et/ou utilisés dans cette thése.

Mots-clés: pompe a chaleur, modélisation et commande des systémes a compression de vapeur, commande des
systemes avec contraintes, commande Hinfini, programmation mixte en nombre entier, optimisation des systémes
hybrides

SUMMARY:

The scope of this PhD is defined as the control and supervision of thermal actuators for electrified vehicles. More
specifically, through this thesis we develop some strategies to define the optimal set points for actuators — thermistors and
heat pump — as well as an adequate control strategy for the heat pump. To this extent, different steps were carried out:

- Control-oriented modeling of a reversible heat pump, thermistors, and the environment connecting these
elements to the interior of the car’s cabin. Simplified but non-linear physical models were defined and used to
build a Model-in-the-Loop (MIL) platform, which would later be considered for the validation of the control and
optimization strategies. The identification and validation processes of these models were performed by using
different tests from a test bed and a prototype vehicle. The adaptability of these models to other similar systems
is discussed to allow their reutilization.

- Control of a heat pump. The linearization of the heat pump model around some operating points was used to
develop the control of the electric compressor, being the main actuator. The proposed control structure takes
into account, in closed loop, input and state constraints. The performance of the structure was analyzed by using
main controllers of Pl and H,, type. Lastly, some control algorithms were also proposed to control a second
actuator of the system.

- Thermal actuators optimization. Despite the high efficiency of the heat pump, the use of thermistors can be
advantageous both for reducing the energetic consumption and/or to ensure the thermal power requests in
extreme conditions. The optimization problem, of hybrid nature, was carried out in two steps: offline solutions
were firstly obtained solving a mixed-integer problem with predictive model, then used to derive some strategies
that could be embedded in the vehicle.

Special attention has been given to ensure that the techniques and algorithms proposed and/or used in this PhD thesis can
be easily implemented in an industrial environment.

Keywords: heat pump, vapor-compression systems modeling and control, control of constrained systems, Hinfinity
control, mixed-integer programming, hybrid systems optimization



