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Avant-propos

Suite a I'obtention du diplome d’ingénieur INSA erécanique et automatique en septembre 2004,
deux opportunités s’offraient a moi. Devais-je seila plupart de mes collégues insaliens et rejeind
la capitale pour y gagner ma vie dans le domaint&adeécanique ou bien devais-je continuer mes
études vers le doctorat en tentant de m’orientes Kénergétique et peut-étre rester en Bretagnes?
racines (et une fille) ont été les plus fortesagpdssion pour la recherche a ainsi pu grandir @n m
dans ma région natale dans un domaine qui me pomds

En mars 2005, j'intégre I'équipe Matériaux et TherRhéologie du Laboratoire de Génie Civil et de

Génie Mécanique de I'Institut National des Sciendepliquées de Rennes (ou en sigles, I'équipe
MTRhéo du LGCGM de I'INSA de Rennes) pour y effectun stage de master sur la performance
énergétique des batiments sous la direction deu@addiriel alors chef du département génie civil de
I'lUT de Rennes devenu depuis directeur de I'lUdcques Miriel me propose quelques mois plus tard
de développer le projet d’'un ancien collégue, Yv@sat, sous la forme d’'une thése. Le projet contien

une partie simulée et une partie expérimentale.

J'accepte le challenge et me plonge dans le véujet. Durant deux ans, je m'attelle & la recherche
bibliographique, a la maitrise des logiciels dewation, je présente mes travaux et je prends des
contacts dans des conférences, japprends en garél métier d’enseignant grace a des vacations
dans le département génie civil de I'lUT de Renresette période et jusqu’au bout de mes presque
quatre années de thése, mes collegues, dont Feo@oilet et Laurent Serres, apportent les répoises
mes guestions et me conseillent dans mes travartgus en ce qui concerne la partie simulée.

Au bout de nombreuses démarches infructueuses saupeatreprises du domaine des pompes a
chaleur, un prototype financé par des fonds durktbive est construit en 2008 par I'entreprise
Socafroid de Dinan avec I'appui technique de Clalaleguy du Lycée La Fontaine des Eaux. Gérard
Colas et Olivier Bourget, frigoristes courageuxvietuoses du chalumeau de Socafroid, réalisent la
machine frigorifigue et assurent sa mise en fonament. Avec l'aide de Daniel Génouel, Guy
Bianeis, Patrice Le Paugam, Patrice Canevet, lesldax techniciens du département, un circuit
hydraulique est réalisé pour finaliser le prototygatouré de toutes ces personnes et de mon ami
stagiaire Jean-Francois Simon, devenu ingéniefno@hgrace a ce stage, je mets en place le montage
qui me permet de présenter les résultats expéramgite ces travaux.

Je profite de cet avant-propos pour remercier lesniomes du jury de ma thése : Messieurs Jean
Lebrun, Dominique Marchio, Christophe Lanos, PlpdipHaberschill, mon directeur de these,

Monsieur Jacques Miriel, mon mentor en matiererdiel fet co-encadrant de ma thése, Monsieur Yves
Lénat, ainsi que les autres personnes citées sisdest ci-dessous pour leur soutien et leur
participation a cette histoire passionnante.

A ma fille, ma femme, a ma famille, a mes amis,
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Résumé

Les nouveaux batiments sont sujets a un renforcedefiisolation thermique, & une augmentation
des surfaces vitrées et a un accroissement destamernes dus a des appareils électriques de plu
en plus nombreux (ordinateurs, électroménager...jteCendance conduit a une diminution des
demandes de chauffage mais peut engendrer des desnda rafraichissement en mi-saison et en
période estivale. Les besoins en chauffage et feaichissement deviennent plus équilibrés sur une
journée et sur 'année en général. De plus, I'damaude sanitaire (ECS) occupe une place de moins en
moins négligeable dans les besoins énergétiqueasxiote qui provoque une simultanéité partielle des
besoins en chaud et en froid dés que des demanelemfdhichissement apparaissent. Une
thermofrigopompe (TFP), machine frigorifique praghnt de I'énergie calorifiqgue et frigorifique de
maniere simultanée, associée a un stockage tang@oardie devient alors une solution intéressante.

La TFP de petite & moyenne puissance est un systenpeoduction d’eau chaude et d'eau froide
utilisant I'air comme source gratuite, destiné dauffage, au rafraichissement et a la production
d'ECS pour des béatiments du secteur résidentdl petit tertiaire. Elle présente plusieurs spéités
techniques dans la conception du circuit frigotiigdans la gestion des modes de fonctionnement et
des séquences de dégivrage. L'ajustement des pimuticde chaud et de froid aux charges du
batiment s’effectue grace a I'utilisation d’'un éobaur d’équilibrage sur air extérieur fonctionnant
soit en condenseur, soit en évaporateur. En péritmdehauffage, cette TFP offre également la
possibilité de stocker une certaine quantité dgeesur la boucle d’eau froide a I'aide d’'un sous-
refroidisseur. Cette énergie stockée est utiliseemps différé a I'évaporateur a eau afin d’anélio

les performances par un relévement de la températévaporation et éventuellement de dégivrer
I'évaporateur & air sans arréter la production liseur. L'énergie de dégivrage est apportée par un
thermosiphon diphasique formé entre les deux éwpors a des températures différentes. La
présence d'un sous-refroidisseur impose le contfélia haute pression pour assurer une condensation
totale du réfrigérant dans le condenseur utilesysteme de contréle de pression est constitué d’'une
bouteille contenant du réfrigérant a I'équilibrguide / vapeur connectée en partie basse a la ligne
liquide et en partie haute au refoulement du cosgmar et a un point en basse pression du circuit.
Une injection de gaz provenant du refoulement dopresseur entraine une augmentation de la haute
pression. Une chasse vers la basse pression pmuogudiminution de la haute pression du systeme.

Une étude expérimentale a été menée sur une maphatetype de TFP au R407C pour des
conditions variables de fonctionnement en tempégatd’air et d'eau et pour les différents modes
possibles (chauffage, rafraichissement et productimultanée). Les performances obtenues
expérimentalement sont en accord avec celles aéesrgar le logiciel de sélection développé par le
constructeur du compresseur. L'étude expérimertadgalement permis d'observer le dégivrage par
thermosiphon, de vérifier le bon fonctionnemensgstéme de gestion de la pression de condensation
et des séquences alternées en période hivernalmdde chauffage avec stockage de chaleur sur la
boucle d’eau froide par sous-refroidissement. ddenéquilibré utilisant une évaporation par I'éierg
stockée sur la boucle d’eau froide, plus performaveec dégivrage éventuel).

Le fonctionnement de la TFP a été modélisé avexk didtigérants : le HFC R407C et le ¢@ans le
contexte actuel animé par d’éventuelles décisimigiques concernant I'impact des gaz a effet de
serre sur le réchauffement climatique, le dioxydearbone est un fluide intéressant d’abord pour so
faible impact environnemental (ODP nul et G)Rs= 1) et pour les caractéristiques particuliéres du
cycle thermodynamique utilisé (cycle transcritiquEn effet, une grande quantité d’énergie est
récupérable par sous-refroidissement du fluideofiigene et de 'ECS a haute température peut étre
produite de maniere performante. Dans des simuakatimnuelles, les TFP au R407C et ay &t
comparées a des pompes a chaleur réversiblessstnitBres de performance, d’économie d’énergie et
d'impact environnemental. Le concept de cette THReoclairement une amélioration des
performances par rapport a une pompe a chaleursible classique et l'utilisation du dioxyde de
carbone présente de bonnes perspectives de dégalepp
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Abstract

Nowadays, the trend which combines a reinforcenaénthermal insulation of buildings and an
increase of internal gains due to more and moretraedevices (such as computers, domestic
appliances...) leads to a decrease of heating loaddsdm generate cooling loads in mid-season and
summer. Heating and cooling loads become more amd balanced during a day and during a year in
general. Moreover, domestic hot water (DHW) productakes an increasing part in the total energy
needs, which provokes a partial simultaneity oftingaand cooling needs as soon as cooling is
required. A heat pump producing heat and cold damebusly associated to a short time energy
storage system appears then as an interestingosolut

The Heat Pump for Simultaneous heating and cob(iH§S) developed by our research team is a hot
and cold water production system designed to cautyspace heating, space cooling and DHW
production for hotels, luxury dwellings and smaltéfice buildings. The key features of the concept
reside in the conception of the frigorific circ@itd in the control of the operating modes and the
defrosting sequence. Heat and cold productionsadapted to building loads using an ambient air
(free source easily available) balancing coil, vimgkeither as a condenser or an evaporator. During
the heating period, the HPS stores some energginalat by subcooling of the refrigerant, on the cold
water loop. This energy is used subsequently atwh&er evaporator in order to improve the
performance by an increase of the evaporating teatye and if necessary, to carry out defrosting
without stopping the heat production. The defrastimergy is provided by a thermosiphon formed
between the two evaporators at different tempegaturhe use of a subcooler imposes a high pressure
control system to ensure a complete condensatigheiruseful water condenser. The high pressure
control system is composed of a two-phase refrigeraceiver connected at the top part to the
compressor discharge line and to a low pressurg pbthe circuit and at the bottom part to theuidh

line of the refrigerant circuit. Injecting hot gem the compressor discharge line into the receive
will increase the high pressure and driving out fyam the receiver towards the low pressure point
will decrease the high pressure of the system.

Experiments have been carried out on a R407C HB®tgpe for variable operating conditions in
terms of air and water temperatures and possiblelemoof operation (heating, cooling and
simultaneous production). The prototype performadade accordance with what is announced by the
selection software of the compressor manufactufbe experimental study has also enabled to
observe the thermosiphon defrosting technique anetify the proper operation of the high pressure
control system and the alternated winter sequehcheating mode with storage on the cold loop of
heat recovered by subcooling of the refrigeransii@ultaneous production mode using the previously
stored energy at the evaporation, more efficiedtwaith possible defrosting).

The operation of the HPS has been modelled usingmarking fluids: HFC R407C and GOWithin

the present context livened up by possible politmaasures concerning the impact of greenhouse
gases on global warming, carbon dioxide is an éstang working fluid for its low environmental
impact (ODP = 0 and GWRyears= 1) and for the particular characteristics of thermodynamic
cycle used (transcritical cycle). Indeed a high amoof energy is recoverable by subcooling and
DHW can be produced in an efficient way. In anrsialulations R407C and G®IPSs are compared

to standard reversible heat pumps in terms of padace, energy savings and environmental impact.
This concept of HPS clearly offers an improvemeanhpared to a standard reversible heat pump and
the use of carbon dioxide as a working fluid présgood perspectives of development.

L A paper presenting the system in English is alllin the Internal Journal of Refrigeration [BYR 2009
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Introduction générale

Une thermofrigopompe (TFP) est une machine friggud produisant de maniere simultanée du chaud
et du froid. Les installations de thermofrigopompeasstantes sont de forte puissance et destinées a
satisfaire aux besoins en chauffage et en rafiefement de procédés industriels, d'immeubles de
bureaux de grande surface ayant de forts appddmas ou encore de complexes sportifs intégrant
piscine et patinoire. D’'autres batiments, de pletitgs dimensions, peuvent avoir de tels besoins
simultanés en chaud et en froid, en mi-saison eiténpour la production d’eau chaude sanitaire, le
chauffage et le rafraichissement de locaux. L'dijde la thermofrigopompe de moyenne puissance a
équilibrage sur air est la production d’eau chadelehauffage, d’eau chaude sanitaire et d’eaudroid
de rafraichissement avec une machine simple de enisseuvre sur un réseau de distribution d’eau.
L’objectif sous-jacent est I'optimisation des énesgproduites pour améliorer les performances et
réduire les consommations d’électricité.

Ce mémoire est composé de cing chapitres préselatahtermofrigopompe développée par notre
équipe de recherche et les travaux de recherchiimgntale et simulée autour de ce sujet.

Le premier chapitre est une étude bibliographiquela réfrigération et les pompes a chaleur. I
détaille les outils nécessaires a la compréherdipaujet et des démarches utilisées. Il porte esur |
froid et les notions de thermodynamique associésdnstallations frigorifiques, leurs composarits e
I'évolution des fluides frigorigénes.

Le deuxieme chapitre présente le concept de theignpbmpe de moyenne puissance adaptée a deux
fluides frigorigénes, un HFC classique et le diaxyke carbone. Il détaille les éléments des circuits
frigorifiques envisagés avec des propositions datisas techniques pour les deux fluides et les
stratégies de fonctionnement.

Le troisieme chapitre présente I'étude expérimentéhlisée sur une maquette de thermofrigopompe
au HFC R407C. L'objectif de cette étude est dedealles principes de fonctionnement de la machine
et de mesurer ses performances.

Le quatrieme chapitre présente la modélisation thesmofrigopompes au HFC et au £QJne
modélisation avec le logiciel Trnsys est propodéss modeles sont validés grace aux mesures
relevées lors des essais expérimentaux et aux derohé logiciel de sélection du constructeur du
compresseur frigorifiqgue mis en ceuvre sur le pymt

Le cinquieéme et dernier chapitre présente une &imdg/ée des installations de thermofrigopompes au
R407C et au C@couplées a un batiment de type hotel. Ces instalsont comparées a des pompes
a chaleur réversibles de méme puissance. Les pafmes annuelles des installations sont également
compareées pour trois climats différents : océanjmug la ville de Rennes, méditerranéen pour la vil
de Marseille et continental pour la ville de Bruesl
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Chapitre | : Etude bibliographique
Des origines de la réfrigération aux derniéres avaes des machines frigorifiques
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[.1. Introduction

L'équipement frigorifique fait aujourd’hui partieednotre vie quotidienne. Par ses nombreuses
applications, il assure une qualité de vie en @mtstamélioration. Il permet a 'homme de congeler,
de surgeler et de conserver des produits alimestamais aussi de rafraichir et de chauffer des
ambiances. En introduction, cette étude bibliogigyeh présente les débuts du froid, I'évolution ae |
réfrigération et les notions de thermodynamiqudtséges dans ce mémoire. Elle détaille ensuite le
cycle frigorifique, ses utilisations en réfrigéoatj en pompe a chaleur, en thermofrigopompe et les
dernieres avancées technologiques des composanfis, Elle présente I'évolution des fluides
frigorigenes qui a accompagné celle des machingerifiques. L'accent est mis sur les notions
théoriques utilisées dans les chapitres suivargarde comportement thermodynamique des machines
fonctionnant avec le R407C et le ¢Jluides frigorigénes étudiés pour la thermofrigompe
présentée dans ce mémoire.

[.1.1. Les débuts du froid

Dés la préhistoire, 'homme a compris que ses aimse conservent mieux dans le froid [THE 1978].
Il a d’abord utilisé les grottes pour conservegilgier. L’abaissement de température dans lesegott
dd a I'évaporation de I'eau et a la détente de Hains les crevasses communiquant avec I'extérieur,
associé a des parois isolantes de forte épaigsedait des réfrigérateurs géants. Tres tot, diseti
aussi les deux phenomeénes physiques que sont daisatpon de I'eau et le rayonnement de la terre
vers I'espace. Une fresque égyptienne dt"ilimillénaire avant J.C. montre un esclave agitant un
éventail devant des jarres en terre, accélérasi &nvaporisation de I'eau au travers de vases en
poterie poreuse. Au cinquieme siecle avant J.Qyrde Protagoras rapporte que dans la vallée du Nil
les égyptiens plagaient des récipients sur les tids maisons et utilisaient le rayonnement thereniq
nocturne de la terre vers I'espace pour produir@adgace. Un poeme chinois de 1100 avant JC fait
déja reférence a des «glaciéres ». Pendant dekessi@les convois ont ravitaillé en glace les
empereurs de la Rome antique, les califes de DatrBagdad ou les sultans du Caire. Une technique,
déja utilisée en Inde au TV siécle, consistait a ajouter a I'eau certains sdils d’abaisser sa
température. Les melanges refrigérants représentare étape intermédiaire entre froid naturel et
froid artificiel. Ces mélanges, utilisés pour lexherches scientifiques des le XVfisiecle, ont
permis par exemple de congeler le mercure a -408&wblir le zéro du thermometre de Fahrenheit.

[.1.2. L’évolution de la réfrigération

C’est a partir de 1755 que I'on réussit a « faleigwules basses températures [THE 1978]. De 1755 a
1875, les premiéres machines frigorifiques soneméu point par quelques précurseurs. Parallélement
a ce génie inventif, les branches de la physiguéesquels reposent les divers procédés de praafucti
de froid continuent a perfectionner les machinagfifiques. En 1755, William Cullen fabrique le
premier appareil produisant de la glace, par vaptidn de I'eau sous pression réduite. En 1805,
l'inventeur américain Oliver Evans décrit le prentgcle a compression de vapeur mais c’est son ami
Jacob Perkins qui dépose, en 1834, le premier bawssenachine frigorifique. Celle-ci fonctionnait
avec de I'éther diéthylique comme fluide frigorigerEntre 1850 et 1875, le cycle d’Evans-Perkins
connait un développement progressif grace par eeeayx travaux de James Harrisson qui mit au
point le premier compresseur fiable. L'industriisn des machines utilisant un cycle a compression
de vapeur commencera vraiment en 1876 avec CarLiate et la premiére machine a ammoniac
industrialisée. Dans le méme temps, d’autres appale production de froid voient le jour, tels dae
machine frigorifique a détente d’air préalablemeomprimé, inventée par John Gorrie en 1844, la
machine a absorption, inventée par Ferdinand Garr&859 et la machine a vaporisation d’eau sous
vide inventée en 1866 par Edmond Carré. Lé"XXiécle a ensuite vu le développement de la chaine
du froid pour les transports, I'entreposage etesibles frigorifiques de vente ou a usage domestiqu
A I'époque, les fluides naturels utilisés présamaious des inconvénients sur les plans de lais&cu
des personnes ou de la performance, sans qu’adeatredeux ne puisse étre privilégié. Apres la
premiére guerre mondiale, I'intérét se porte sarhigdrocarbures halogénés (dérivés fluorés, chlorés
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et bromés) qui offrent de bonnes performances gsase de toxicité et d’inflammabilité. En 1893 et
1907, Frédéric Swarts publie les premiers résulles études sur le R12, un des fluides les plus
utilisés dans I'histoire de la réfrigération, méidaudra attendre les années 1930 pour voir une
production industrielle se mettre en place auxds=thtis et la fin de la seconde guerre mondiale pour
gue leur usage se répande dans d’autres pays.depunnées 1980, du fait des préoccupations liées
a I'impact environnemental des fluides frigorigénkes substances naturelles ont connu un regain
d'intérét auprés des industriels et de la communsacientifique.

[.1.3. Quelgues éléments de thermodynamique

L'évolution des machines frigorifiques n'a pu sdrdasans la naissance et I'évolution de la
thermodynamique, science des phénomeénes qui dépeateléa température et de ses variations [BER
1989] [FLE 1968] [THE 1978]. La conservation denkgie totale d’un systeme fermé (équation 1.1)
est le premier principe de la thermodynamique, tdémen 1842 par Julius Robert von Mayer et
vérifié par le travail expérimental de James Priesloule en 1843.

AE=) Q+> W (Equation 1.1)

La quantité de chaleu@ et le travail mécaniqu&/ y sont définis comme des formes d’énergie
équivalentes. Dés 1824, Sadi Carnot pose les baskesthermodynamique dans son mémoire intitulé
Réflexions sur la puissance motrice du feu et esimhachines propres a développer cette puissance
[CAR 1824]. Il conclut & I'impossibilité de prodeirun travail mécanique sans la présence de deux
sources de chaleur a températures différenteseséquiilibre de température est donc indissociable d
la création de mouvement. La figure 1.1 schémdtsgrincipe d’une machine frigorifique ditherme
idéaleo qui correspond au moteur thermique ditherme idéarsé. A partir d’'un travail mécanique
W, elle réalise un transfert de chaleur d’une sedroide g; a une températurg, vers une source
chaudeo; a une températuie plus élevée.

source
chaude
Q2
° -
4—
source Q1
froide

Figure 1.1 : Schématisation d’'une machine frigorifgue ditherme

Les transformations mises en jeu sont dites « sées », donc quasi-statiques et inversables par u
modification infiniment lente des conditions exéénies. Elles sont constituées d'une suite d'états
d'équilibre infiniment voisins et caractérisées gas phénomeénes dissipatifs nuls. C’'est grace a la
définition de ce cycle et au fait que les perteshigleur, caractérisées par les frottements eesre |
particules solides ou fluides sont inévitables ktsme transformation, que I'idée du second priacip
de la thermodynamique est née. Il apporte a lartbéynamique la notion d'irréversibilité d'une
transformation par l'intermédiaire de I'entropieud®If Clausius démontre en 1865 que le rapport
d'une quantité d’énergie échangée par un systemelasiempérature absolue de ce systeme
correspond & la variation d'une fonction d’'étagst:a-dire que la variation de cette fonction lors
d’une transformation ne dépend que des étatslinitinal. Il nomme cette fonction « entropie »uét
attribue la lettres,

>

(V)]

1
=10

(Equation 1.2)

15/220



Chapitre | : Etude bibliographique

Cette équation permet d'imaginer qu'un systemead&tquilibre lorsque son entropie est maximale,
donc lorsque la quantité de chaleur échangée esitmal® mais aussi lorsque la température du
systéme est minimale. Cette deuxiéeme affirmationt pire représentée par le fait que plus la
température d’'un fluide est faible et plus il efstbe car son agitation moléculaire est faible. Par
opposition au premier principe qui est un princige conservation, le second principe de la
thermodynamique est un principe d’évolution. Tamgasformation s’effectue avec augmentation du
désordre global dans I'ensemble comprenant le gsit le milieu extérieur (équation 1.3). Si la
transformation est réversible, la variation d’epieoglobale est nulle, si elle n'est pas réversiiblg a
création d’entropie. Dans le cas d’'un cycle, laatam d’entropie du systeme seul, composée d'une
partie échangée et d’'une partie créée est nulleafi@n 1.4). D’apres le second principe, I'entropie
créée lors du cycle est donc positive ou nulleteCé&uation mene a I'inégalité de Clausius (éqnatio
1.5).

ASglobal = ASsystéme-'- ASextérieur 20 (Equation |3)

AScycle = ASéchangée+ A créce — 0 (Equation 1.4)
_vQ ,

Aséchangée_ Z? <0 (Equatlon |5)

Le cycle de Carnot correspondant a une machinenthee idéale est représenté dans un diagramme
température-entropie sur la figure 1.2. Il est cos® de quatre transformations réversibles : une
compression isentropique, une détente isotherme, détente isentropique et une compression
isotherme.

T.IL
Q1 =Ti(Sg — Sa)
Tl A ‘ ,.L( B
/
4 W =01+ Q- Y
j 1 S ! <
D ' C
. Q2= -T5(58—54) |
Sa Sg S
Figure 1.2 : Cycle de Carnot

Dérivée de l'inégalité de Clausius, I'efficacité de cycle sans irréversibilité, appelé « rendendent
Carnot », est I'efficacité maximale que I'on pebtemir d’'une machine thermique (équation 1.6).

M carnot =1- (Equation |6)

12
T

Liée a la notion d'irréversibilité d’'une transfortitan et de pertes d’énergie est apparu le concept
d’exergie [OCA 1981] [ADE 2007] [LEP 2006]. L’exaegcorrespond au travail maximum qui peut
étre extrait d'un systéme lorsqu'il se met a liéei thermodynamique avec son environnement. Un
travail est donc de I'exergie pure et I'exerieorrespond a une quantité de chal@uconvertible en
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travail, multipliée par la valeur absolue du rendatrde Carnot pour un transfert, dans le cas d'une
machine frigorifique, entre le réfrigérant a la pEratureT et une température de référente
correspondant a I'environnement extérieur (équadltion En pratique, la température du réfrigérant
est généralement déterminée par la moyenne logagtle de la température du fluide au long de

I'échangeur .
T
E= -2
b

|.2. Description du cycle frigorifique a compressia de vapeur

(Equation 1.7)

Les cycles frigorifiques ont évolué grace aux déeoies successives des inventeurs et des
thermodynamiciens. Aprés la seconde guerre mondigaeystémes a absorption fonctionnant avec de
'ammoniac envahissent le marché des grosseslatgtak de I'industrie agroalimentaire. Mais dans
de nombreux domaines utilisant de petites unitédraid comme la réfrigération domestique ou
commercial, le cycle frigorifique a compression \@eur s'impose de fagon éclatante grace a sa
fiabilité [THE 1978]. Cette partie présente d’abded schéma simplifié du cycle frigorifique a
compression de vapeur. Puis, les composants fiigoes associés a chaque transformation du cycle
sont détaillés. Le dernier point traite des évohside la recherche sur le cycle frigorifique conast

les composants et les utilisations du cycle. Damgpremier temps, les transformations du cycle
frigorifique de base sont présentées de maniénsatisée dans un diagramme thermodynamique, dit
diagramme de Mollier [THE 1978].

[.2.1. Schéma de principe

Afin de réaliser les quatre transformations du eyfcigorifique, la machine frigorifique (figure ).3
dispose d'un évaporateur, d’'un compresseur, d'urdenseur et d’'un dispositif de détente [MEU
2005]. Les puissances mises en jeu sont un traxéanique de compression du fluide frigorigéne
grace a une puissance électrique a l'alimentatiorcampresseur et a deux puissances thermiques,
calorifique et frigorifigue, respectivement au cendeur et a I'évaporateur. La détente est
généralement isenthalpe, donc sans échange deuch@lependant certains dispositifs de détente
permettent de réaliser une récupération de trav@iianique.

BP HP
- - e oo > - - >
Pélec absorbée
A Py W PY B
Compresseur
Y A | Evaporateur Condenseur Y A
» Q Q. >
Détendeur .
[ N ®
D c
Figure 1.3 : Schéma de principe du cycle frigorifiqie
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[.2.2. Diagramme de Mollier

Le cycle frigorifique simplifié peut étre représérgur un diagramme pression-enthalpie (diagramme
de Mollier). L’enthalpie est une variable d’'étati geprésente la quantité de chaleur disponible dans
une certaine masse de fluide frigorigene. L’entiealppécifigue, en abscisse du diagramme,
correspond a I'enthalpie d’'1 kg de fluide frigomge La figure 1.4 est un exemple de cycle frigqug

sur le diagramme de Mollier du réfrigérant R134a.diagramme de Mollier est divisé en plusieurs
zones. La zone centrale en forme de « cloche »egpond aux couples {pression, enthalpie} pour
lesquels le fluide frigorigéne se trouve sous lan d’'un mélange liquide / vapeur. Le sommet de la
« cloche » se nomme « point critique ». Au-dessusgbression au point critique, le fluide se t@av
I'état supercritique et en dessous, a I'état stigoe. Le cycle frigorifique classique utilise le
réfrigérant a I'état subcritique. La courbe de s#ttan en liquide (enthalpies les plus faibles) se
nomme « courbe de bulle ». La courbe de saturaiogaz (enthalpies les plus élevées) se nomme
«courbe de rosée ». Entre ces deux courbes, ioflfade vapeur (ou de liquide) évolue
progressivement suivant I'enthalpie. Le cycle frifique idéal comprend une évaporation a pression
constante, une compression isentrope, une cond@msapression constante et une détente du fluide
frigorigéne. Durant I'évaporation, le réfrigéramtpte de la chaleur a une source froide. Durant la
compression, le réfrigérant subit une augmentat®pression et d’enthalpie. Durant la condensation,
le fluide frigorigéne restitue de la chaleur a snerce chaude. Enfin, le réfrigérant subit uneepdet
pression par détente isenthalpe afin de redescamsh@ression initiale.
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Figure 1.4 : Cycle frigorifique sur le diagramme deMollier du R134a

[.2.3. Evaluation de la performance

Plusieurs coefficients permettent d'évaluer les fggerances énergétiques d’'une machine a
compression de vapeur. En général, la performaiae sistéme est définie par le rapport de la
puissance utile produite par la machine sous fatenehaleur prise ou rejetée par le réfrigérantasur
puissance absorbée par la compression sous forrravdé mécanique ou d’énergie électrique. Sur
une peériode de fonctionnement, le rapport de pniEsaeut étre remplacé par un rapport de I'énergie
utile sur I'énergie électrique absorbée.
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Dans le cas des machines frigorifiques, la perfogeaest évaluée le plus souvent par deux COP
(Coefficient of Performance, Coefficient Opératiehnde Performance ou COefficient de
Performance) :

* le COP en fonctionnement froid généralement appefféEacité frigorifique dans I'industrie ;

* le COP en fonctionnement chaud généralement agig@ipour les pompes a chaleur.
Le COP froid ou efficacité énergétique est le rapple la puissance frigorifique sur la puissance
électriqgue absorbée au compresseur (équatiorDefjuis I'essor des pompes a chaleur, ce coefficient
est de plus en plus appelé COP froid ou EER autsftais (Energy Efficiency Ratio) [ASH 2004]
[JEN 2008]. En effet, la performance des pompebkaiear, appelée COP chaud [WHI 2002] [JEN
2008] [KIM 2004], est déterminée par le rapporfalpuissance calorifique récupérée sur la puissance
électriqgue absorbée au compresseur (équation 1.9).

Dans le cas des thermofrigopompes, les productiongitanées de chaud et de froid peuvent étre des
puissances utiles. La machine doit satisfaire aesoims d'une charge composée de deux
contributions :

Qc-charge €N Chaud eQ; ., . €N froid.
La thermofrigopompe a son ratio propre de produatioi dépend des conditions d’environnement :
Qc—machine / Qf -machine*

Les deux ratios de puissances « charge » et « ne@shsont généralement différents. Pour satisfaire
aux besoins de la charge, la TFP devra donc fonadiosuivant divers modes :

* Si Qcharge ! Qr-charge = Qe-machine/ Qr -machine fONCtioNNement en mode équilibre,
* Si Qcharge ! Qr-charge > Qe-machine ! Qr -machine fONCtioNnement en alternance entre le mode

équilibré et le mode production de chaud,
* Si Qcharge ! Qr-charge < Qe-machine ! Qr-machine fONCtioNnement en alternance entre le mode

équilibré et le mode production de froid.
La TFP pourra donc toujours s’adapter au ratio dsgances de la charge en faisant varier les
proportions de temps d'utilisation des divers modlassage de ces machines n’étant pas trés répandu,
il est possible de définir un coefficient de pemfiance de production simultanée en considérantajue |
puissance utile est la somme de celles disponébl&s/aporateur et au condenselour les besoins
notre étude, on appellera ce coefficient COP chaindid (équation 1.10).
_ 9 :
COPouCOR, , =—— (Equation 1.8)

élecabsorbée

- Q
CO chaud — P
élecabsorbée

(Equation 1.9)

Qc + Qf
COR\aud rod = P

élecabsorbée

(Equation 1.10)

Un autre coefficient de performance permettant aliéer la performance des systemes frigorifiques
est le COP de Carnot calculé a partir des temp@satles sources chaude et froide en Kelvin [MEU
2005]. On peut ainsi déterminer trois coefficieptair les performances en froid (équation 1.11), en
chaud (équation 1.12) et en production simultanégudtion 1.13). En pratique, le coefficient de
performance de Carnot correspond aux performanceg dnachine fonctionnant suivant un cycle
frigorifique idéal.

2 Ce coefficient correspond & une valeur de perfoomanstantanée et en aucun cas a des performafuesies de
fonctionnement
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T
C()F():arnot—froid :foT (Equation |11)
sc sf
T,
COR.,rotchaud = =——— Equation 1.12
Carnot-chaud TSC_TSf ( q )
_Tsc+Tsf

COR

Carnot-chaud+ froid — —  +— (Equation |13)
Tsc - Tsf

Ajouter des énergies ou des puissances calorifeueigorifique est assez délicat du fait de leurs
natures quelque peu différentes. La communautétifaiee préfere travailler avec I'exergie qui
convertit I'énergie thermique en énergie mécaniigéalement récupérable [MEU 2005]. Les
rendements exergétiques sont les rapports desiexéhgrmiques sur I'énergie mécanique (équations
.14, 1.15 et 1.16) [SAR 2006]. La température ééerenceT, choisie est celle de I'environnement
extérieur, donc pour notre installation, celle @erlextérieur. Sarkar et al. utilisent la moyenne
logarithmique pour évaluer la température des ssurc

Q. T _
Nexctroid = L™= (Equation 1.14)
W sf
Mex-chaud = % 1_;_0 (Equation 1.15)
Q To Qf To .
TTex-chaud+ froid = -t —[-= (Equation 1.16)
Wil T, W Ty

[.3. Les composants du cycle frigorifique

Quatre composants principaux sont associés au tygteifique : le compresseur, le condenseur, le
détendeur et I'évaporateur. Il existe par ailledes éléments de contrdle et de sécurité permetéant
prolonger la durée de vie des machines frigorifiquet des composants annexes permettant
d’améliorer les performances du cycle frigorifique.

[.3.1. Le compresseur

Le compresseur est I'élément qui assure la cinomat I'augmentation de pression du fluide dans le
circuit [ENE 2003]. Il est constitué d'un moteueérique entrainant un arbre sur lequel est fix@ un
cloison mobile. Dans le cas de compresseurs volignés (compresseurs scroll, a piston, a
membrane, a vis, a lobes, a palettes, a anneaddiqy), le fluide frigorigéne sous forme gazeuse est
confiné pendant un intervalle de temps dans uncespampris entre cette cloison mobile et une
cloison fixe. Les deux cloisons se rapprochantydieime de I'espace diminue et le fluide subit une
augmentation de pression et de température. Daresslele compresseurs dynamiques (compresseurs
axiaux et centrifuges), la pression augmente parocessus de transfert de la quantité de mouvement
de la cloison mobile au fluide frigorigéne. Les @asseurs sont classés en trois familles :
hermétiques, semi-hermétiques et ouverts. Les @srapurs hermétiques, d’entretien difficile, sont
utilisés dans les installations de faible puissatisesont confinés dans une enceinte soudée camten

le réfrigérant et l'huile lubrifiante. Les compresss semi-hermétiques disposent d'une coque
amovible boulonnée pour faciliter linspection et Imaintenance. Le moteur électrique des
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compresseurs ouverts se trouve a I'extérieur da thlocompresseur. L'arbre d’entrainement entre le
moteur et le bloc compresseur est équipé d’un fartche.

Les compresseurs frigorifiques fonctionnent géménaint en tout ou rien ou marche-arrét. C’est le cas
pour les compresseurs a piston. Une modulationuissgnce peut étre réalisée sur les pompes a
chaleur disposant de plusieurs compresseurs elgbara’enclenchement successif des compresseurs
est commandé par exemple, par une régulation stenigérature de retour de la boucle d'eau a
chauffer [CIA 2006]. Les compresseurs a vitessaka sont équipés d’'un motoréducteur permettent
d’adapter de maniére progressive la production edgie frigorifique ou calorifigue aux besoins
[MAT 2007]. Cette technologie, appelée « invertemparticulierement adaptée aux compresseurs
scroll, permet de réduire les niveaux de bruitsleetvibration. Elle offre également de meilleures
performances que les compresseurs frigorifiquedr@iés en tout ou rien malgré des rendements
isentropique et volumétrique plus faibles a vitegshkiite [CUE 2009]. Les phases de mise en marche
et d'arrét des compresseurs sont pénalisantes lpsuperformances globales et la fiabilité du
compresseur et de la machine en général. Leur moddit étre limité autant que possible.

1.3.1.1. Calcul de la puissance électrique absorbée

Du point de vue thermodynamique, la puissance misgeu a la compression (équation 1.17) est
définie par le produit du débit massique de réfagépar la différence d’enthalpie entre les pots
et B du diagramme de Mollier (figure 1.4).

W =, tfh, —h,) (Equation 1.17)

La puissance de compression (équation 1.18) s'méria partir du coefficient d’évolution
polytropiquen (pour une transformation avec échange thermiqgtre énfluide et son environnement)

n-1

w=—"_repd™ (fj "1 (Equation 1.18)
n-1 Yo BP

Pour les compresseurs a piston, un rendement vuigoe 77, (équation 1.19) peut étre défini. Il
dépend du rapport des pressions, d'un coefficrté aux pertes de charges a I'aspiration du
compresseur et aux échanges thermiques avec iaxtét du taux d'espace mort, Ce dernier
parametre est le rapport entre le volume de flagj®ré et le volume de la chambre de compresston di
« volume balayé ¥, [LEN 2004]. Pour les autres types de compresséirgndement volumétrique
pourra étre défini avec un taux d'espace mort fficibtenu par corrélation des résultats
expérimentaux.

1
HP)" (Equation 1.19)

=1-0GB-71 -
,7vol ﬂ emEé BP

Le débit massique de fluide frigorigéne peut éalewdé a partir de la masse volumique a I'aspimtio
du rendement volumétrique et du volume balayé (Bmua20).

m =ply,, IV, (Equation 1.20)

La puissance électrique absorbée par le compresgégre un rendement électrique et un rendement
mécanique (équation 1.21).

W

élec =
/7 élec |j‘lmec

(Equation 1.21)
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La compression engendre un frottement des moléaldefiuide frigorigene et donc une création
d’entropie. Un rendement isentropique (relatif ae uévolution isentrope) tient compte de ce
phénomene (équation 1.22hs correspond a l'état du réfrigérant pour le point @ fin de
compression sur le diagramme de Mollier (figure),l€l la compression était isentropique [MEU
2005].

— hgis —ha

Equation 1.22
h. —h, (Eq )

,7is

1.3.1.2. Précautions de fonctionnement

Le compresseur comporte des pieces mécaniques ainendl étre lubrifiées pour diminuer les
frottements et assurer une durée de vie satisteisane composant. Une huile compatible est ajoutée
au fluide frigorigene. A moins que la machine gajuipée d’'un récupérateur d’huile, celle-ci partour
l'intégralité du circuit. La conception du circubit donc prévoir des diameétres suffisamment faible
pour assurer une vitesse de circulation supérizlmevitesse minimale d’entrainement de I'huileeUn
autre solution technique est la mise en place déparateur d’huile [ZEH 2004] au refoulement du
compresseur. Ce systeme piége I'huile et la réimjad’aspiration. Seul le fluide frigorigéne paudo
alors le circuit.

Le compresseur supporte difficilement une fractlerliquide, méme faible, dans le fluide frigorigéne
aspiré. Ce phénomene s'appelle un « coup de ligui@@néralement, le dispositif de détente régule |
pression pour garantir une surchauffe minimalevdge®urs par rapport a la température d'ébullition
du réfrigérant (paragraphe 1.3.3.). Une bouteillgi-eoup de liquide peut également garantir
I'alimentation uniquement en vapeur du compresdees.phases liquide et vapeur sont séparées par
gravité et I'aspiration du compresseur est conge@ti@d partie haute de la bouteille.

[.3.2. Les échangeurs de chaleur

Il existe de nombreux types d’échangeur de chaaufonction des fluides utilisés et des domaines
d’application (figure 1.5). Les éléments de théalies échangeurs adaptés aux fluides frigorigénes,
présentés dans cette partie, sont utilisés damsalesls des chapitres suivants.

R LR

HRER WL

1! LI

Figure 1.5 : Photographie d’une batterie a ailetteqa) et schémas d’échangeurs a spirales (b), a plas (c)
et multitubulaire (d)
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Les batteries a ailettes sont utilisées pour lémmges entre de l'air et un liquide ou un fluide en

changement de phase. Les ailettes permettent dentgmla surface d’échange c6té air et donc

I'efficacité globale des batteries [XIE 2009]. Léshangeurs & plaques brasées offrent la meilleure
efficacité pour les échanges entre deux liquidesroliquide et un fluide en changement de phase. Le

échangeurs a spirales et multitubulaires offrentbon compromis entre robustesse et efficacité

d’échange.

1.3.2.1. Equations de transfert utilisées

En régime permanent, les puissances mises en fsuwdaéchangeur de chaleur peuvent se déterminer
de deux maniéres :

e & partir des équations faisant intervenir les teatpées des sources ou les enthalpies du fluide
frigorigene en entrée et en sortie d’échangeurataops 1.36 a 1.39 des paragraphes 1.3.2.2. et
1.3.2.3. consacrés au condenseur et a I'évapojateur

» 4 partir des dimensions de I'’échangeur, de la sarfééchange, des diamétres hydrauliques,
de la technologie mise en ceuvre et des caractgiestides matériaux. Dans ce cas, plusieurs
outils peuvent étre utilisés dont la moyenne Idbarique de I'écart de température et la
méthode du nombre d’unités de transfert (NUT).

1.3.2.1.1.Ecart de température logarithmique

L’évolution de I'écart de température entre deuxdis au fur et & mesure de sa progression dans un
échangeur est de type logarithmique (figure Q). T.s, Tre €t Tts SONt respectivement les températures
d’entrée et de sortie du fluide chaud et du fluiséd. La relation de la puissance échangée [MEU
2005] fait intervenir une différence de températwaractéristique moyenne appelée moyenne
logarithmique de I'écart de températl€LM ou ATLM (équation 1.24).

A A

TCG
Tfs \\
TCE

Tfe

%S
0 100

Figure 1.6 : Profils de température dans un échange a contre-courant

En considérant que le coefficient d’échahgest constant sur toute la surface de I'échangpr le
régime d'écoulement est permanent et en négligemnpertes thermiques (isolation parfaite), la
puissance échangée dans un échangeur a contreicoura courants croisés s’écrit selon I'équation
.23 en utilisant le DTLM (équation 1.24).

Q =U BIDTLM =U [SE(TCE _Tfs)_ (Tcs _Tfe)
TCe _Tfs
In| —=——=
(Tcs _Tfe]
(Tce _Tfs)_(TCS —Tfe)

Tce - Tfs
Inf| ———
Tcs _Tfe

(Equation 1.23)

DTLM = (Equation 1.24)
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Cette relation est valable pour des débits corsttnpour un coefficient d’échangkeconstant. Si les
variations de ce coefficient sont importantes awefua mesure de I'évolution de la température wu d
changement d’état du fluide, il faut passer a udé®d’échangeur discrétisé ou zonal. Ce modéle est
généralisable aux condenseurs et aux évaporat@itisas un modéle zonal (évaporation — surchauffe
pour I'évaporateur ou désurchauffe — condensatisous-refroidissement pour le condenseur) soit par
un modele simplifié en négligeant les zones desteahde chaleur sensible [MEU 2005].

1.3.2.1.2.Nombre d'unités de transfert et efficacité d’'échang

La puissance échangée peut encore étre calculéBégaation 1.25 en fonction de I'efficacité de
I'échangeur, du débit de capacité calorifigue maliet de la différence de température d’entrée des
deux fluides. L'efficacité d’échange de chaleurddfinie comme le ratio entre le flux de chalewl ré

et le flux de chaleur maximum thermodynamiquemehtiégeable pour les conditions d’entrées et de
débits fixées.

Q=e0NC,, [ﬁTCe —Tfe) (Equation 1.25)

L'efficacité s’exprime a partir de deux nombres ssaimensions : le rapport des débits de capacité
calorifigue minimal et maximal (équation 1.26 eR7) et le nombre d’unités de transféNtUT
(équation 1.28) [ASH 1989]. L'efficacité s’écrit dbifférentes maniéres selon que I'échangeur est de
type courant parallele,, (équation 1.29), contre-couram. (équation 1.30) ou courants croisgs
(équation 1.31).

mC,,, = min(r’nl [Cp,,m, [(Dpz) (Equation 1.26)
MC o = ma><(ri'|1 [Cp,,m, EDpZ) (Equation 1.27)
NUT = U 'S (Equation 1.28)
rnCmin
1—ex;{— NUT EE1+ gm‘“ H
£, = i max (Equation 1.29)
P 1+ rT(:min
ﬁcmax
1—ex;{— NUT [ﬁl— @mi” ﬂ
ncmax .
£ = (Equation 1.30)

1+ . oy - NUT (i1 TCme
e e

max max

simC,, correspondau fluide chaud:

1- ex;{— [1— ex;{— NUT DWWEZD d;g:}

£, = (Equation 1.31)
si ImC,,, correspondau fluidechaud:

M Eﬁl—exr{— (1-exd- NUT])B:%D

mC

min max
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1.3.2.1.3.Relation simplifiée

La relation simplifiée [LEN 2004] souvent utilispar les installateurs pour le dimensionnement des
échangeurs exprime la puissance en fonction diéfémeshce de température d’entrée des deux fluides,
de la surface d'échang& et d'un coefficient de transfert de chaleUr normalisé pour le
dimensionnement (équation 1.32). Cette équatiopread pas en compte I'évolution du coefficieht
suivant les régimes de fonctionnement. Elle esliséé pour des régimes de fonctionnement
nominaux.

Q=U BT (Equation 1.32)

1.3.2.1.4.Détermination du coefficient global d'échange

Le coefficient global d’échandé s’écrit de différentes manieres suivant le tygichangeur. Pour les
échangeurs a plaques, ce coefficient dépend défcemds de transfert thermique par convection a
l'intérieur du circuit de fluide frigorigénég, a I'extérieurhc, coté fluide source, I'épaissearet la
conductivité thermique de la pardj (équation 1.33). L’équation 1.34 est valable ptes batteries a
ailettes. Elle fait intervenir en plus des parae®tte I'équation précédente, la surface des a@ilgftet
leur efficacitég,, les surfaces intérieurg§ et extérieureS. du tube aileté et les diametres de tube
intérieurd, et extérieud..

1_1,e,1 (Equation 1.33)
U hg A, he
1_ 1 + d In($j+ 1 (Equation 1.34)
US hgS 24§ (d h(:%(gs +S)
eSI a-a 1

Les coefficients de transfert de chaleur par cotimeaépendent du nombre de Nusselt caractérisant
la vigueur de I'échange, de la configuration d’éafeur et de la nature du fluide (équation 1.35). Le
nombre de Nusselt est déterminé par une corrélatibenue de maniere expérimentale. Les tableaux
Al.1, A1.2 et Al.3, disponibles en annexe 1, répemt les corrélations les plus utilisées pour
calculer les coefficients de transfert par conwectiorcée. Dans les circuits frigorifiques, tous le
échanges font intervenir majoritairement de la eation forcée du fait de la présence de ventilateur
de pompes ou du compresseur.

hc= NZM (Equation 1.35)

1.3.2.2. Condenseur

Le condenseur est un échangeur de chaleur dard ledfluide frigorigéne passe progressivement de
I'état gazeux a I'état liquide. Le fluide frigorigé transfére son énergie a un fluide secondaire dit
« source chaude » a une température inférieuraielgups degrés a la température de condensation.
La puissance calorifique transmise peut s'écritenseéquation 1.36 du point de vue du réfrigérant,
d’aprés les coordonnées des points B et C du drageade Mollier (figure 1.4) et selon I'équation
1.37 du point de vue du fluide de la source chaude.

Q.. =r, . ~hy) (Equation 1.36)

Q&sc = msc E(Dpsc stc (Equation |37)
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La transformation correspondant a la condensationles diagramme de Mollier représente plus
précisément un rejet de chaleur dans le condewseyrosé d’'une désurchauffe des vapeurs, suivie de
la condensation a proprement parler et d’'un solusidéssement (figure 1.7).

T T
Fluide frigorigéne
DESURCHAUFFE SOUs-
CONDENSATION  REFROIDISSEMENT
1

»
T >

Fluide source
chaude

| % &

0 100

Figure 1.7 : Profils de température dans un condereur

Le sous-refroidissement doit étre suffisant powe tput le fluide soit en phase liquide a I'alimeiua

du détendeur. En effet, la température du réfrigéréest pas nécessairement homogene dans le
condenseur. Le fluide en contact avec les partésrias de I'échangeur est condensé, mais il se peut
que le fluide circulant au centre du tube ou depaee entre les plagues du condenseur comporte
encore une fraction de vapeur. Le sous-refroidiepmpermet également d’éviter une revaporisation
partielle du fluide frigorigene a cause des pedescharge dans la ligne liquide (conduite entre le
condenseur et le détendeur). L'alimentation enidigudu détendeur assure son bon fonctionnement
(paragraphe 1.3.3.).

Le calcul de la puissance échangée peut étre mendilsant les équations 1.23 et 1.25 faisant
intervenir le coefficient d’échange global. Le dasént d’échange global est déterminé par des
corrélations différentes suivant le type de tramstBermique. En transfert de chaleur sensible
correspondant a la désurchauffe et au sous-redsaidient, les corrélations utilisées correspondent a
tableau Al.1. En condensation, la corrélation adtsjest choisie dans le tableau A1.2 en fonctien de
conditions de fonctionnement.

1.3.2.3. Evaporateur

Dans I'évaporateur, le fluide frigorigene passegpessivement de I'état liquide a I'état gazeux en
absorbant I'énergie d’'un fluide secondaire dit drse froide ». De la méme maniére que pour le
condenseur, la puissance échangée peut s'écrireadire différente en considérant le réfrigérant ou
le fluide source (équations 1.38 et 1.39).

Q. = h, —h,) (Equation 1.38)
Qs =My [Cpy (AT (Equation 1.39)

Dans le cycle classique, la transformation ditgpévation (figure 1.8) commence avec un fluide qi s
trouve déja en mélange liquide / vapeur (point D lsudiagramme de Mollier, figure 1.4). Elle se
termine apres la courbe de rosée (saturation en lgez vapeurs subissent une légere surchauffe de
guelques degrés afin d’assurer un fluide entieréraelétat vapeur a I'entrée du compresseur. La
régulation de cette surchauffe est la plupart cipgeeffectuée par le détendeur.

Certains évaporateurs fonctionnent en régime setN[R004] (figure 1.9). Le fluide frigorigéne en
sortie d'évaporateur doit étre complétement vaporigdn détendeur thermostatique (paragraphe
1.3.3.3.) est alors chargé de régler une surchaafife d’assurer I'état gazeux du fluide en sortie
d’échangeur. Une partie de la surface interne éghéingeur est donc utilisée pour la surchauffe, en
transfert de chaleur sensible moins intense gtratefert en chaleur latente de I'évaporation.
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Figure 1.8 : Profils de température dans un évaporteur
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Figure 1.9 : Schéma de principe de I'évaporateur emégime sec

D’autres évaporateurs fonctionnent en régime nayEN[ 2004] (figure 1.10). Une bouteille
séparatrice de phases disposant de quatre pigeagasors placée en parallele de I'évaporateur. Le
fluide frigorigene aprés détente intégre la boletele séparation par un premier piquage situé giepa
médiane de la bouteille. La séparation de phasagied’alimenter I'évaporateur en liquide, par un
piguage en partie basse de la bouteille et le cesspur en vapeur, par un autre piquage en partie
haute. Le fluide frigorigene en sortie d'évaporateomporte encore une fraction de liquide. Il
réintegre le milieu de la bouteille par le quat@pigquage. La phase vapeur du fluide provenant de
I'évaporateur est aspirée par le compresseur@tdae liquide retombe en partie basse de la bleuteil
séparatrice pour continuer a alimenter ce dermierdétendeur ne régule plus la surchauffe des
vapeurs mais le niveau de liquide dans la boutsiflparatrice. Lorsque la puissance frigorifique
augmente, le niveau de liquide baisse et le détersleuvre pour augmenter le débit de réfrigérant
dans la bouteille. Lorsque la puissance frigoréigliminue, le mécanisme inverse s’'enclenche. En
régime noyé, toute la surface de I'échangeur ds&éd en transfert de chaleur latente. L'efficAdes
évaporateurs fonctionnant ainsi est donc supériegeix fonctionnant en régime sec.

De méme que pour le condenseur, le calcul de lsspnce échangée dans un évaporateur peut étre
mené en utilisant les équations 1.23 et I1.25. Damneas, le coefficient global d’échange sera détg&m

par une corrélation du tableau Al.1 pour les tentside chaleur sensible du fluide source ou ddeflu
frigorigene dans la zone de surchauffe et le tableh3 pour le transfert de chaleur par évaporation
du fluide frigorigéne.
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Figure 1.10 : Schéma de principe de I'évaporateurmerégime noyé

[.3.3. Le dispositif de détente et la régulation dgroupe frigorifique

L’objectif de ce composant est d’abord de provoques chute de pression entre la condensation et
I'évaporation. Cette chute de pression est engende& un rétrécissement réglable ou non de la
section de passage du fluide frigorigene. Le ra@lge@ae mais non moins primordial de ce composant
est de régler le débit de fluide frigorigéne damsitcuit [BAU 1978].

1.3.3.1. Principe de fonctionnement

La machine frigorifique dispose de deux sourcesltdeur a des températures différentes. Afin de
garantir les échanges thermiques, la températuéeadoration du fluide frigorigéne doit étre
inférieure a la température de la source froida &mpérature de condensation doit étre supériaeure
la température de la source chaude. Au démarrageodhpresseur, la pression du gaz augmente.
Immédiatement, la chute de pression engendréesmi@téndeur fait augmenter le rapport entre la HP
et la BP. La pression globale du circuit augmeméeg au travail mécanique du compresseur et les
niveaux de température de fonctionnement s’adaptentempératures des sources chaude et froide.

La chute de pression et le débit sont réglés pdétendeur. Le principe repose sur I'équation de la
perte de charge en fonction du déKitétant le coefficient de perte de charge au pashagetendeur
(équation 1.40).

2
Ap =K, [ﬁmj (Equation 1.40)
o

D’une part, la perte de charge engendrée par éndétr est proportionnelle au carré du débit. Péaut
part, le travail mécanique et le rendement voluigpéér du compresseur variant peu entre deux états
trés proches, la diminution du débit engendre wugrentation de la pression (équation 1.19). Par ces
deux effets opposés, la régulation des températlié@aporation et de condensation par rapport aux
températures des sources s'effectue de maniéreau&

La haute pression est contrélée par I'alimentatiordétendeur. Si la température de condensation est
trop basse, la condensation ne s’effectue pas éemént et le détendeur est alimenté par du fluide
frigorigene en partie en phase vapeur. Cette maevaimentation a pour conséquence de réduire
rapidement le débit [KAN 2008]. Le travail mécaregdu compresseur étant transmis a une quantité
de fluide plus faible, le fluide est comprimé deda plus importante et la haute pression s’éleve. A
linverse, si la température de condensation auggndae ratio de compression augmente, le débit
alimentant le détendeur est diminué et la chutgréssion associée également. La basse pression
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remonte alors Iégerement, le débit au compressgmente et la haute pression a tendance a revenir
vers une valeur plus faible. Une installation bifimensionnée assure donc un sous-refroidissement
suffisant pour que le fluide alimentant le détemdsmit entierement en phase liquide.

La régulation de la basse pression s’effectue iglasmsent grace a un détendeur réglable qui assure
une surchauffe des vapeurs a I'aspiration du cosspre. Si la température d’évaporation est trop
basse par rapport a la température de la souritke fria surchauffe en sortie d’évaporateur sera tro
élevée. Cette information est transmise au détendei s’ouvre et laisse passer plus de fluide
frigorigene. La pression d’évaporation a alors &g a augmenter jusqu’a ce que la basse pression
atteigne son niveau d'équilibre. Si la basse poessst trop élevée, la surchauffe en sortie
d’évaporateur est trop faible. Le détendeur se detmdébit d’alimentation de I'évaporateur diminue
et la basse pression redescend jusqu’a son nivéquilibre. Sur les installations ou la températdee
source froide et donc la température d’évaporataient peu, le détendeur n’est pas réglable. @e so
principalement des capillaires ou orifices calibdimensionnés pour créer une perte de charge
assurant une surchauffe suffisante des vapeursriéé@ d¢'évaporateur. La surchauffe est alors vadgiab
mais toujours supérieure a une valeur limite peupbhctionnement le plus défavorable. La régulation
de la basse pression avec un détendeur a orifgiabté permet de gagner en performance par un
ajustement de la basse pression mais est surtoessaire pour les machines frigorifigues ayant une
température de source froide variable.

1.3.3.2. Capillaire
Le capillaire est un tube de faible diametre créaa perte de charge non réglable. Il est utiledésd

les installations frigorifiques de faible puissarzeé ont des températures d’évaporation variant peu
comme par exemple les réfrigérateurs domestiques.

1.3.3.3. Détendeur thermostatique

Le détendeur thermostatique (figure 1.11) est utertdeur a orifice réglable équipé d’'un bulbe (2)
dans lequel se trouve un liquide volatil.

Figure .11 : Schéma d’'un détendeur thermostatiqué égalisation externe de pression

L'alimentation en liquide du détendeur se fait ainp(4). Le fluide détendu sort par I'orifice aaqipt

(5). Le bulbe est placé au contact de la condw@tsattie de I'évaporateur pour que la température e
la pression du liquide volatil évoluent en fonctides variations de température du réfrigérant en
sortie d’évaporateur. La pression au niveau duebelit transmise au détendeur par un tube fin. Le
liquide volatil fait pression sur un pointeau (&aht le degré d’'ouverture du détendeur. Un resiort
réglage tend a repousser le pointeau sur son diagairchauffe est réglée par la tension de ceness

a la mise en route de linstallation. Le détendauégalisation interne de pression dispose d'une
membrane (3) séparant directement le fluide friggore du fluide volatil de réglage. Cependant, des
pertes de charge variables dans I'évaporateur pedizesser le réglage du détendeur et la surchauffe
peut devenir trop faible. Pour compenser les peattesharge dans I'évaporateur, le détendeur a
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égalisation externe de pression dispose d’'une pespression effectuée en sortie d’évaporateur (1).
La membrane (3) sépare alors le fluide volatil &@gage et une chambre contenant le fluide venant de
la sortie évaporateur. Les variations de perteldegge sont donc compensées par ce systéme. Ces
détendeurs équipent la plupart des installatiorentagles conditions de fonctionnement variables
comme les pompes a chaleur sur air extérieur.

1.3.3.4. Détendeur électronigue

Le détendeur électronique fonctionne sur le mémacipe que le détendeur thermostatique.

Cependant, celui-ci permet un réglage plus préeislad surchauffe en sortie d’évaporateur. La

commande de la position de la vanne a pointeaefésttuée par un moteur pas a pas de grande
précision et de faible temps de réponse. Une sufithglus faible peut ainsi étre assurée. La

température et la pression d'évaporation sont déggrement supérieures aux conditions de
fonctionnement que I'on peut obtenir avec un détendhermostatique. Ainsi, la consommation

d’électricité au compresseur est diminuée. L’alimon de I'évaporateur est également mieux

contrblée. Ce type de matériel est mis en place das installations de réfrigération de moyenne a
forte puissance sur lesquels I'amélioration de qrarénce réalisée permet de réduire les colts de
fonctionnement.

1.3.3.5. Détendeur automatigue

Le détendeur automatique maintient une pressiovapiEation constante indépendamment de la
charge. Ce type de détendeur est utilisé pourrdgallations & basse pression constante comme les
machines a glace.

[.3.4. Les composants de contrble et de sécurité

1.3.4.1. Voyant liguide

Le voyant liquide est placé sur la conduite deisodu condenseur appelée ligne liquide. Ce
composant permet de vérifier que le détendeurliesété avec du fluide frigorigéne entierement en
phase liquide. Des bulles apparaissent au voyar# siest pas le cas. Il permet également de @étect
la présence de traces d’humidité dans le circuit ypa papier réactif qui change de couleur. La
présence d'eau peut entrainer une oxydation, méfastr le matériel.

1.3.4.2. Bouteille séparatrice

Une bouteille séparatrice est utilisée généralerapraralléle avec des évaporateurs fonctionnant en
régime noyé. Elle permet la séparation des phépaislé et vapeur du réfrigérant. L’alimentation en
gaz du compresseur est assurée par une conduigemqr la partie haute de la bouteille séparatrice

1.3.4.3. Réservoir de liquide

Un réservoir ou bouteille de liquide peut étre prisplace apres le condenseur si la quantité daeflui
frigorigene est amenée a varier. Le réservoir eontilu réfrigérant a I'équilibre liquide / vapeue
tuyau d’alimentation du détendeur est connecté galtie basse de ce réservoir ou, par gravité, se
trouve le liquide.

1.3.4.4. Pressostat HP BP

Le pressostat HP BP est un dispositif de sécutt@spure la coupure de I'alimentation électrique d

compresseur si la haute pression dépasse une vwedpuélevée ou si la basse pression descend en
dessous d’'une valeur seuil. Ce composant permeitel'd’ endommagement du compresseur a cause
de pressions trop séveres. La coupure de I'alinientélectrique du compresseur par le pressostat HP
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BP est une alerte car elle intervient généralenterst d'un dysfonctionnement de l'installation
frigorifique.

1.3.4.5. Bouteille anti-coup de liquide

Placée a l'aspiration du compresseur, la boutaitiiecoup de liquide est également un séparateur de
phases du fluide frigorigéne. La conduite de sartimmence a l'intérieur de cette bouteille en parti
haute ou se trouve uniquement du réfrigérant eselgazeuse, puis descend jusqu’en partie basse,
présente une crosse qui permet de remonter em paatite jusqu’a 'orifice de sortie de la bouteille
Ce dispositif assure une alimentation en fluidgdirigéne du compresseur entierement en vapeur.

|.4. Les évolutions du cycle frigorifique

Au cours des années, le cycle frigorifique a largein@volué. Les besoins en froid se sont divessifié
La puissance calorifigue est devenue une puissatiigée a des fins de chauffage. Cette partie
présente les améliorations déja apportées au dyigerifique et la recherche en cours sur les
composants pour subvenir a la multiplication e diversification de demandes en froid et en chaud.
Le systéme de thermofrigopompe présenté dans tbétse s’inscrit, avec les éléments présentés ci-
apres, dans un objectif de progres du domaine drigération. Une recherche particuliére est reené
sur les précédentes réalisations de thermofrigopemp

[.4.1. Les améliorations progressives

De nouveaux composants sont apparus au fur et arende I'évolution, notamment pour augmenter
leur performance, leur adaptabilité aux besoinsleaur fiabilité, tels que le systéme booster qui
consiste a mettre en place un second compressgyvaiht pour les conditions de fonctionnement les
plus séveres ou la compression bi-étagée permektaréduire les pertes thermiques a la compression
tout en augmentant les ratios de compression. inéti@ations intéressantes pour notre systeme sont
présentées ci-apres.

1.4.1.1. Multiplication des échangeurs

Les installations de froid industriel ont parfoigsbin de conserver des denrées alimentaires a des
températures différentes. Certaines d’entre ellgsodent de plusieurs évaporateurs fonctionnaesa d
températures d’évaporation différentes. Chaque aredgur est alimenté par un détendeur différent
qui regle la surchauffe adéquate. Pour les bassepératures de production de froid, le ratio de
compression a fournir est trop important pour ud sempresseur. Des circuits frigorifiques ditsr« e
cascade » peuvent alors étre mis en place. Deusidsode réfrigération sont reliées par un évapo-
condenseur. Cet échangeur est I'évaporateur duitciriggorifique fonctionnant sur le rejet de chade

aux températures les plus hautes et le condenseciralit fonctionnant sur la source a refroidie L
domaine de la climatisation a connu une évolutepide grace aux installations split ou multisplit.
Des unités de rafraichissement composées d'évaposahssociés a des ventilateurs sont installées
dans chaque piéce a traiter. Les derniéres instalta dites « a débit de réfrigérant variable eftamt

en ceuvre un compresseur « inverter » (a vitessabl@y pour adapter la production frigorifique aux
besoins.

1.4.1.2. Echangeur interne

Un échangeur interne est parfois mis en ceuvre tpansférer une quantité de chaleur entre la sortie
du condenseur et l'aspiration du compresseur. Unantiié d’énergie récupérée au sous-
refroidissemerit est transférée au fluide frigorigéne en sortie va®rateur pour terminer

3 Le sous-refroidissement accentué que nous effertsesur la TFP a d'autres objectifs, notammenticéé récupérer
I'énergie de sous-refroidissement
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I'évaporation et augmenter la surchauffe avantpifasion au compresseur. L'objectif principal est
d'assurer une alimentation correcte du détendeur cha fluide frigorigene sous-refroidi. Les
puissances calorifique et frigorifique échangéas/pet étre améliorées ou dégradées par ce systeme
suivant la nature du fluide frigorigene.

1.4.2. Les themes de recherche sur les composants@ycle frigorifigue

Les recherches actuelles portent essentiellemeritasnélioration des performances, la fiabilité des
cycles frigorifiqgues et les économies d’énergieciGeeut étre réalisé en améliorant la régulatian, |
gestion du cycle frigorifique, mais aussi en wilisdes composants plus performants [CRE 2009], tel
gue les tubes vortex [DIN 2009], les éjecteurs [DRQO5] [DEN 2007] ou des systemes de
récupération de travail en détente [UST 2009]. meslifications présentées ci-dessous par rapport au
cycle frigorifique de base sont intéressantes potne TFP.

1.4.2.1. Echangeurs de chaleur

La recherche sur les échangeurs concerne les ssirfigctransfert de chaleur. C6té fluide frigorigéne
les études portent principalement sur les échasgemicrocanaux composés de faisceaux de tubes de
trés faible diamétre [SAR 2009]. Les échangeurtype batteries a ailettes évoluent également grace
a des dessins d'ailettes de plus en plus sophégtigaur augmenter la turbulence du flux d’air etado

les coefficients d’échange. L’amélioration du cimééint de performance frigorifique peut atteindra 6
10%.

1.4.2.2. Injection de vapeur durant la compression

Une partie du fluide frigorigéne liquide en sordie condenseur est détendu soit dans un réservoir di
« flash tank » ou « économiseur » qui est en galite bouteille séparatrice, soit dans un échangeur
interne placé sur la ligne liquide. Ce fluide dfaitempérature est ensuite injecté dans la chaddre
compression pour diminuer les pertes de chalewoapresseur. Ce systeme engendre un gain de
performance de 5 a 24%. Il est particulieremenpdaux compresseurs de type scroll [MAT 2007].
Ce systeme fonctionne également pour des cyclesngresseurs multiples. Le réservoir peut encore
étre mis en place [GUOb 2008] au centre de l'itesiah, a la pression intermédiaire de compression.
Dans cette configuration, il est alimenté dans temper temps par un premier détendeur en partie
haute. Un second détendeur alimente I'évaporatgartir d’'un piquage en partie basse. Le premier
compresseur refoule également dans le réservdash $. L’alimentation du second compresseur
s’effectue par un piquage en partie haute de cervéis. Ce systeme permet de réduire les pertes
thermiques de compression et la taille du condermeues installations de conditionnement d’air.

[.4.3. L'utilisation du cycle frigorifique en pompe a chaleur

A la suite du deuxiéme choc pétrolier en 1979glmsvernements européens ont lancé des campagnes
de promotion des pompes a chaleur [BER 2008]. Eande, le programme PERCHE (Pompe a
chaleur En Releve d’'une CHaudiérE) [DUM 1982] fupremiére campagne visant & promouvoir les
pompes a chaleur. EDF poussait les détenteurs alefage central au fioul ou au gaz a s’'équiper
d’'une pompe a chaleur pour relever la températareetbur du circuit de chauffage a eau chaude. Ce
programme fut un échec a cause du manque disoladies habitations & cette époque. Les
déperditions de chaleur importantes imposaient tdagpératures d’alimentation des systemes de
chauffage trop élevées ayant des effets néfastaslgminstallations. La température de condensatio

étant assez élevée, les performances des instafiatfabriquées en grande majorité a partir de
composants pour le secteur de la réfrigératiomerétéaibles.

Aujourd’hui, les constructeurs de composants poachimes frigorifiques ont développé des gammes
de produits spécialement pour les pompes a chakec le durcissement des réglementations
thermiques, les améliorations au niveau de l'ismtaties batiments et les efforts des constructeass,

systémes de chauffage ont largement progressealafité, en compacité et en performance. Joe Paul
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[PAU 2008] énonce a ce propba Premiere Loi des Pompes a Chalgui dit qu’«une bonne pompe

a chaleur ne peut étre installée que dans une bomaison » Le marché de la pompe a chaleur est
d'ailleurs en forte augmentation depuis quelquasas. En 2007, 69600 pompes a chaleur ont été
installées en France [LEM 2008] avec une augmemtate 30% par rapport a 2006.

1.4.3.1. Intérét des pompes a chaleur et aspects réglements

La pompe a chaleur permet de produire une quagkitéhaleur supérieure a la quantité d'énergie
absorbée. Ce systéeme s'inscrit dans une démarefigicdtité énergétique. Son utilisation massive
permettrait de réduire de fagon importante les gons de gaz a effet de serre [LUI 2008].
L'efficacité énergétique est une voie du développetdurable et doit permettre de limiter les
émissions de CQssues de la production d’énergie de chauffage.

Pour la France et la plupart des pays européesserigagements du protocole Kyoto fixent une
réduction avant 2012 des émissions de gaz a edffsede a un niveau équivalent a 92% des émissions
de I'année 1990 [PRO 1997]. Grace aux faibles éanissde CQ de la production d’électricité par le
nucléaire, la France a aujourd’hui un objectif tebiisation des émissions de gaz a effet de serre
durant la période 2008-2012 par rapport au nived@midsions de 1990. L’inventaire 2007 du
Ministére de I'écologie place ainsi la France & %, de I'objectif de Kyoto [MIN 2009]. Néanmoins,
face a 'augmentation de la demande globale d'émetg gouvernement francgais reste attaché a la
diminution des émissions de gaz a effet de serne Ipalancement en 2007 du « Grenelle
Environnement » qui a pour un de ses objectifs alitib a des mesures en faveur de l'efficacité
énergétique dans les batiments [MIN 2007]. En Fralecsecteur du batiment consomme environ 46%
de I'énergie finale et représente 23% des émisslergaz a effet de serre [ANR 2006]. La rénovation
des batiments existants représente 90% des gisemiéesbnomie d’énergie du secteur [ACA 2008].
Face a ce constat, des programmes européen, ERRIg{EPerformance of Buildings), et national,
PREBAT (Programme de Recherche et d'Expérimentatioi’'Energie dans les Batiments), ont été
lancés respectivement en 2003 et en 2004. Encare ¢puis I'envolée du prix des matiéres
premieres et des combustibles fossiles enregigné@008, les pompes a chaleur deviennent des
installations de chauffage intéressantes en ted'd@esnomies d’énergie et de colt [JEN 2008].

En France, suivant la réglementation thermique RU52actuellement en vigueur [HER 2006], les
pompes a chaleur doivent assurer un COP minim&l peur une température d’évaporation de -5°C
pour les PAC géothermiques a capteur fluide et 435@ les autres PAC géothermiques, les PAC air
/ eau et les systemes air / air de type multi¢péton la norme d’essai NF EN 14511). Cette valeur
minimale de COP est délibérément élevée car daR3 12005, les consommations énergétiques du
batiment Gyersont calculées en kWh/(m2.an) d’énergie prima€ R005]. Les appareils électriques
de chauffage comme les PAC sont donc défavorisésapport aux installations utilisant des énergies
primaires, comme le gaz ou le fioul, & cause ddficient de transformation de I'énergie primaire en
électricité, fixé a la valeur réglementaire de 2(G8ci revient a considérer que les besoins dmkeati
sont multipliés par 2,58 pour les béatiments chautigec les appareils électriques. Cependant, les
valeurs maximales admissibles de consommation étigug totale en énergie primaire sont plus
élevées pour les appareils électriques que pourdedbustibles fossiles (figure 1.12) pour toutes le
zones climatiques.
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Cepmax
Type de Zone (chauffagg, refr’0|d|ssement et
o production d’eau chaude
chauffage climatique o
sanitaire)
en kWh primaire /m2/an
H1 130
Combu§t|b|es H2 110
fossiles
H3 80
Chauffage H1 250
électrique
(y compris les H2 190
pompes a
chaleur) H3 130

Figure 1.12 : Valeurs maximales des consommationséhergie primaire de la RT 2005

1.4.3.2. Sources de chaleur

L'air extérieur, l'air extrait du batiment, le set I'eau des nappes phréatigues emmagasinent une
grande quantité d’énergie sans cesse renouvelé®[DA82]. La pompe a chaleur utilise ces sources
d’énergie gratuite présente dans I'environnementir pchauffer un local ou un procédé. Les
échangeurs a air offrent une plus grande facilitésthllation. L'utilisation du sol ou de I'eau cone
source d’énergie nécessite la réalisation de feragede travaux de terrassement pour installer des
capteurs. Comme pour les machines frigorifiquegefapérature des sources froide et chaude des
pompes a chaleur influence les performances. Eerhigs performances chutent a cause d’'une part
des températures de production plus élevées acgmapades demandes en chauffage plus fortes et
d’'autre part des températures de source plus failllette tendance s’applique surtout aux pompes a
chaleur sur air extérieur et moins a celles utilisies sources de chaleur plus inertes comme lgusol
I'eau d’une nappe phréatique. La variation de teumpérature a I'évaporation est atténuée. La chute
de performance en hiver est un handicap qui peatp@lié par un appoint d’énergie sur la boucle de
distribution de chaleur.

1.4.3.3. Unités terminales

La pompe a chaleur peut alimenter divers émeteirshauffage ou un ballon d’eau chaude sanitaire
[BER 2008]. Connectée a un circuit d’eau, elle alite un plancher chauffant, des radiateurs a basse
température ou des ventilo-convecteurs. Le chaeftaggau chaude a basse température assure un
grand niveau de confort grace a une distributiomsdautes les pieces d’'un batiment, une régulation
de température éventuellement zonale et des émgetrayyonnants de dimensions importantes
apportant une chaleur plus agréable que les cawmctDes unités de type split ou multisplit,
alimentées directement en fluide frigorigene, petiétre utilisées en condenseur pour chauffer ou en
évaporateur pour rafraichir. La pompe a chaleut @ecore étre connectée a un systeme de ventilation
meécanique centralisé pour traiter I'air de renoleveént. Les systémes a air sont trés peu inertes et
permettent de chauffer ou rafraichir tres rapideamere piéce. En mode rafraichissement, ils sont
préférés aux émetteurs a eau a cause des phénotecomsdensation susceptibles d’apparaitre sur les
unités terminales a eau glacée. Leur inconvénigside dans le soufflage de I'air traité qui peut
entrainer de l'inconfort thermique et sonore. Dinsas d’une production d’eau chaude sanitaire ou
de chauffage, un ballon de stockage a stratifinatist frequemment mis en place sur le circuit d'eau
pour augmenter le temps de fonctionnement de lgppaanchaleur [BER 2008].
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1.4.3.4. Givrage et dégivrage des pompes a chaleur sur aikt&rieur

Le givrage des batteries évaporateur est un prabli#ticat & manipuler. De nombreuses études ont
été menées sur ce theme et les résultats qui sortest sont en général a utiliser avec précauties.
guelques lignes qui suivent sont le résultat dedié bibliographique menée sur ce sujet.

La pompe a chaleur sur air extérieur dispose dwapé@rateur de type batterie & ailettes placée a
I'extérieur du batiment a traiter. Le refroidissemee I'air extérieur au passage de I'évaporateur
entraine sa saturation en eau. Des condensatsnsentosur la surface froide. Lorsque la température
extérieure est basse, la température de surfateildée peut étre inférieure & 0°C et les condess
peuvent se transformer en glace [WEG 1990]. Ceitelte de glace est appelée givre. Ce phénoméne
a pour conséquence de diminuer I'échange therméque l'air et le réfrigérant, d’'une part par la
présence d’'une couche supplémentaire ayant urstardse thermique non négligeable et d’autre part
par 'augmentation de la perte de charge sur be diair & cause de la diminution de la section de
passage [KON 1989] [XIA 2006] [GUOa 2008]. Pour gamser cette perte de puissance frigorifique,
le détendeur réduit son ouverture et le débit dieldl frigorigene a I'évaporateur. La pression kaiss
sensiblement et la performance du cycle frigordigliminue. De nombreuses études, entre autres
menées par Xia et al. [XIA 2006], ont montré qugdamétrie des échangeurs influe énormément la
cinétique de givrage et de dégivrage des battetiegles criteres énergétiques et thermohydrauliques
Liu et al. [LIU 2007] rapportent que, d’'apres Joee$arker, le givrage de I'évaporateur est d’autan
plus rapide que I'hnumidité de I'air est importartagjue les vitesses d'air sont lentes.

Un dégivrage des batteries est indispensable potar éa prise en givre totale de I'échangeur ou du
moins, la trop forte baisse de performance [CREB]L97es systémes de dégivrage mis en place sur
les machines frigorifiques présentes dans le corgneonsomment de I'énergie, parfois de maniére
démesurée si le dégivrage de linstallation estniglié [MAU 1986]. Ce sont des dégivrages mettant
en ceuvre des résistances électriques de faiblegmas, une injection de liquide chaud provenant
directement du condenseur, et plus couramment lgsupompes a chaleur réversibles (paragraphe
1.4.3.5.), une injection de gaz chauds par inversie cycle [HUA 2009]. En général, les séquences de
dégivrage sont enclenchées soit par une horloge,pso un pressostat en basse pression. Les
techniqgues de dégivrage actuelles font donc appdes sources externes d’énergie ou a une
récupération d’énergie sur une partie du cyclentibelynamique du fluide frigorigene. De plus,
pendant le dégivrage la production de chaud eétéar Ces techniques engendrent donc une perte de
performance de la machine. Dumon et al. [DUM 19&pporte que d'apres des essais effectués sous
des climats différents, le dégivrage représenteeeghet 4% de I'énergie électrique consommée par le
compresseur, I'appoint électriqgue et le ventilatéiune installation de pompe a chaleur sur air
extérieur. Bernier [BER 2002] calcule quant a laewbaisse des performances hivernales due au
dégivrage de 5 a 15%.

La limitation du givrage et I'amélioration du syste de dégivrage des batteries sont des moyens
efficaces d’augmenter les performances hivernadsspdmpes a chaleur sur air extérieur. Liu et al.
[LIU 2007] évoquent les travaux de Newborough sg traitements hydrophobes des ailettes. lls
proposent par ailleurs une méthode pour ralentpréagression du givrage en mixant I'air extérieur
froid et humide avec I'air extrait du batiment ptisaud et moins humide.

1.4.3.5. Pompes a chaleur réversibles

Les pompes a chaleur dites « réversibles » permiateeproduire alternativement de la chaleur ou du
froid (figure 1.13). Le sens de circulation du @i frigorigene dans la pompe a chaleur est modifié
grace a une vanne d’inversion de cycle. En prododdie chaud, I'échangeur utile est le condenseur
alors qu’en production de froid, c’est I'évaporateles échangeurs sont donc dimensionnés de
maniere a pouvoir satisfaire aux deux demandesgdn@éral, le fonctionnement en chauffage est
privilégié. Les puissances mises en jeu a I'évaparaétant un peu plus faibles qu’au condenseur, la
surface d’échange est plus faible. Ceci engendeepente de performance en mode rafraichissement.
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Le surdimensionnement éventuel de I'évaporateumdde chauffage pour fonctionner correctement
en condenseur en mode rafraichissement engendgrentit pour la machine.

Vanne d’inversion
de cycle
Echangeur Echangeur
utile T de rejet
l Compresseur
ol L |l R 4
TR ‘=@ T -
Pélecabsorbée
Détendeur Détendeur
—
Clapet L¢<_>)J Clapet
anti-retour anti-retour
Production de chaud
Vanne d'inversion
de cycle
Echangeur Echangeur
utile T de rejet
l Compresseur
) Ll s 1, | 11,
vl [T YT T
Pélecabsorbée
Détendeur Détendeur
—
K
LMJ Clapet Clapet
+— anti-retour anti-retour
Production de froid
Figure 1.13 : Schéma de principe d’'une pompe a chalir avec inversion de cycle

Les pompes a chaleur réversibles associées a tenmgysle stockage d’eau chaude et d’eau froide
permettent de satisfaire & des besoins simultamé&hauffage et en rafraichissement. L’'alimentation
d'eau vers les zones aux demandes différentes qeeddire dans un réseau bitube par «trains »
contrdlés de chaud ou de froid, ou encore par sea¢ quatre tubes avec deux tubes dédiés la
distribution de chaud et deux tubes, a la distidioutle froid. Une autre possibilité est I'utilisatid’'un
systéme a Débit de Réfrigérant Variable ou DRV. egemes font circuler le réfrigérant entre les
zones a rafraichir et les zones a chauffer. Chaquostructeur a sa technologie propre mais la plupar
d’entre eux utilise des unités a trois tubes (biguiaspiration et refoulement) avec des arrangament
d’électrovannes spéciaux. Des échangeurs supplémensont placés dans des boites de distribution
pour transférer la chaleur captée par le réfrigédans les zones a rafraichir au réfrigérant diséri
vers les zones a chauffer [GOE 2007]. Ces insiafiatmettent en ceuvre des systéemes de régulation
complexes. La technologie de chauffage ou de clfisfement géothermique pour les batiments a
usage commercial ou institutionnel présentée p8BHRAE fonctionne sur une boucle d’eau glycolée
circulant dans un échangeur géothermique congfiue réseau de forages [KAV 1989]. Plusieurs

BN

pompes a chaleur sur air réversibles associéessazalges thermiques utilisent cette source a
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température faiblement variable pour travailler @rauffage ou en rafraichissement suivant les
besoins.

Avec les systémes réversibles et la productionhdeid et de froid alternée, 'ensemble des demandes
thermiques d’'un batiment peut étre satisfait (ctzef, rafraichissement, production d’'eau chaude
sanitaire). Les occupants bénéficient d’'une anediion du confort. Une autre technologie spéciale de
pompe a chaleur appelée thermofrigopompe permstloieenir & des besoins simultanés qui peuvent
apparaitre en mi-saison ou en été.

[.4.4. La production simultanée de chaud et de frai

La thermofrigopompe est une machine frigorifiqueume pompe a chaleur équipée au moins d’un
évaporateur et d’'un condenseur utiles pour prodsimultanément de la chaleur et du froid.
L'adaptation des productions aux besoins s'effectu&ide d’'un échangeur de rejet sur le circuit
frigorifique ou d'un appoint de chaleur ou de fradr une des sources. L'intérét majeur de la
thermofrigopompe par rapport a la pompe a chakeersible est d'utiliser la méme énergie électrique
absorbée au compresseur pour produire simultanéoherftoid a I'évaporateur et du chaud au
condenseur. Au détriment d’un circuit frigorifiqplus complexe et donc plus onéreux, elle doit offri
une amélioration du confort thermique et des perémrces. Cette partie du mémoire présente les
conditions d’apparition de besoins simultanéssietemes utilisés pour satisfaire a ce type deiteso
et un panorama des installations de thermofrigogoddga réalisées.

1.4.4.1. Besoins simultanés de chaud et de froid

Plusieurs situations peuvent créer des besoindtsinés en chaud et en froid. Dans les immeubles de
bureau assez fortement vitrés et ayant une faitdeie, les besoins de rafraichissement sont plus
élevés dans les piéces de la facade ensoleilliss détesoins de chauffage sont plus élevés dans les
pieces de la facade non ensoleillée. Lors de jasrfrdiiches et ensoleillées, les besoins de clyguffa
et rafraichissement peuvent apparaitre simultangen®s piéces contenant beaucoup de matériel
électrique, comme les locaux a serveur informatiquedes bureaux informatisés, peuvent avoir
besoin de rafraichissement en hiver [MAR 1964]. aa cas, la simultanéité des demandes dépend
fortement de la configuration et de I'utilisatiorsdbatiments. Dans les habitations fortement isplée
les besoins de chauffage sont largement diminwg$oip au détriment du confort thermique d’été.
Dans ce cas, un systéme de rafraichissement peunétessaire. Une production simultanée de
chauffage d'eau chaude sanitaire et de froid paurrdfraichissement est alors envisageable,
notamment dans les batiments de type hétel dansidésles besoins en production d’eau chaude
sanitaire sont élevés. D’autres besoins simultgpeésrent apparaitre dans des complexes sportifs
contenant une patinoire et une piscine ou danpmegdés industriels et agroalimentaires.

1.4.4.2. Réalisations de thermofrigopompes

Des économies d’énergie sont réalisées grace #ishtion de ce type de matériel frigorifique
connecté a des planchers ou plafonds radiants,celesales de traitement d'air et des ventilo-
convecteurs. En France, plusieurs réalisations hdembofrigopompe avec équilibrage sur nappe
phréatique existent dans des batiments publiasdesstriels tels que la CAF de Lyon (600 kW chaud
et 600 kW froid) [NAV 2007] [CFP 2001], 'immeublee Brabant a Paris, loué par le Ministére de la
Justice (deux groupes de 180 et 460 kW froid) [@BB3], le siege social de la société Havas a
Suresnes dans les Hauts-de-Seine (trois group@80je&’50 et 100 kW froid) [SWH 2006] ou encore
le siege mondial d’'Infogrames a Lyon (3 groupesrpme puissance totale de 1500 kW électrique)
[MAD 2002].

Les batiments de lindustrie informatique et alinare ont de forts besoins en chauffage et en
rafraichissement dans leurs procédés de fabricatirsine IBM de Corbeil est équipée d'une
thermofrigopompe avec deux circuits en cascade gesipuissances de 1880 kW chaud et 1770 kw
froid [BOU 1990]. White et al. présentent I'études gboint de vue technico-économique et
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environnemental d’'une installation au £@e réfrigération et de production d’eau chauder pou
l'industrie agroalimentaire de 115 kW chaud [WHBRT® Lécrivain et al. exposent les performances
d’une thermofrigopompe produisant de I'eau gladéged’eau chaude a 95°C dans une laiterie [LEC
1982].

La centrale thermodynamique de la maison de 'OREE une des premieres réalisations de
thermofrigopompe a échangeurs d’équilibrage sur @& batiment a faible inertie est chauffé ou
refroidi suivant les zones par des plafonds radifiiAR 1964]. L'Infirmerie protestante de Caluire
(Rhbéne) est équipé d’'un systeme de chauffage etichfssement par thermofrigopompe connecté a
une centrale de traitement d’air et a des ventlovecteurs utilisés pour le chauffage uniquemeat. L
thermofrigopompe est assistée de deux pompes aurhdversibles air-eau pouvant travailler sur la
méme boucle d’eau ou sur des boucles d’'eau difféseB6% des besoins de chauffage ont ainsi pu
étre couverts par la récupération d’énergie subdacle d’eau froide [SAP 2003]. Une école de
musique a Biarritz (300 kW froid et 400 kW chaudidH 2006] fonctionne avec une
thermofrigopompe de marque Rhoss brevetée sousreliExergy.

Gong et al. proposent une technique de récupératienchaleur sur une installation de
conditionnement d’air pour produire de l'eau chawsdmitaire [GON 2008]. Le coefficient de
performance atteint une valeur de 6 dans cetteeétiid échangeur de rejet de chaleur sur air extérie
est disposé en série avec le condenseur a ealeclupération de chaleur au condenseur dans les
installations de conditionnement d’air est égalemanordée dans l'annexe 48 du Heat Pump
Programme de I'Agence Internationale de I'Enerd@iette annexe vise a promouvoir la pompe a
chaleur dans les installations de conditionnem&it dt & augmenter au maximum la réversibilité de
ces systémes, jusqu’a la production simultanééndadcet de froid [APA 2007].

D’aprés cette revue bibliographique, les thermofsigmpes sont des installations de chauffage et de
rafraichissement généralement uniques et de faiigsgnce, utilisées dans des batiments de grande
surface ou dans des procédés industriels cibléste$adisposent d’'un systeme de régulation par

automate pour gérer les différents modes de famotiment et les températures ou les débits des
fluides sources.

[.4.5. La simulation numérigue

La simulation numérique des cycles frigorifiguegrmormément évolué grace a l'essor des outils
informatiques [MEU 2005]. Elle permet soit de dirsiemner plus précisément les composants du
circuit frigorifique, soit de prévoir le comportermedynamique de la machine pour établir des
stratégies de régulation [TAS 2005]. De nombrewgiciels de sélection de matériel sont développés
par les constructeurs [EME 2008], des logicielscdécul de propriétés thermodynamiques et de
performance de cycle sont développés par les agesi de recherche [NIS 2002] [DTU 2000] et les
fabricants de fluide frigorigéne [SOL 2007]. EE&n@age C) [KLE 1992] et TRNSYS [SOL 2000] ou
HVACSIM+ (langage FORTRAN) [CLA 1986] font partieedl logiciels de simulation les plus utilisés.
La compression est généralement modélisée en rqugmmeanent du fait du faible temps de réponse
du compresseur comparé a celui des échangeursadeuciDIN 2007]. Une fois le coefficient
polytropique et les rendements volumétrique, isgngue, électrique et mécanique définis de maniére
semi-empirique, le modele de compresseur devieplicge et le calcul trés rapide. Duprez et al.
[DUP 2007] proposent une modélisation simple elisisade compresseurs a piston et a spirale basée
sur des caractéristiques disponibles dans les ésrfoérnies par le constructeur et sur des parameétr
a valider expérimentalement. Les échangeurs deewhamodélisés en régimes permanent ou
transitoire, peuvent étre discrétisés afin de mseéte maniére précise les changements d’'étasou |
variations des propriétés des fluides les parcaurl@es corrélations permettent de calculer les
coefficients de transfert de chaleur dans les éghans (annexe 1).
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I.5. Les fluides frigorigenes

Un fluide frigorigene est le support matériel dansfert de chaleur dans un cycle frigorifique. Il
permet de produire du froid en captant la chaléumed source froide et en la cédant & une source
chaude. Quand on modifie sa pression, il peut penser et se condenser a des températures proches
de celles de notre environnement. Cette caradtpréstest utilisée pour augmenter les transferts de
chaleur et améliorer I'efficacité énergétique dstégne. Cette partie du mémoire donne d'abord les
reperes historiques essentiels de I'histoire disgyééants et de I'évolution de la réglementatipais

elle présente deux réfrigérants étudiés pour ribtmemofrigopompe : le R407C, un des HFC les plus
utilisés en pompe a chaleur et le dioxyde de carpfhnide frigorigene qui fait I'objet d’énormément

de publications scientifiques a I'’heure actuelle.

1.5.1. Quelgues repéres temporels

L'histoire des fluides frigorigénes a subi quatrargles phases de progression [CAL 2008] liées a
quatre générations de fluides. La figure 1.14 préssdes périodes d'utilisation des differents fesd
frigorigénes au cours du XX°siécle et dans les derniéres années ainsi quwitespales dates qui
ont marqué I'histoire des réfrigérants.

Dioxyde de soufre SO
Chlorure de méthyle Ci€I

Dioxyde de carbone [ | H N I
Ammoniac NH
Hydrocarbures H
Chlorofluorocarbures CF I
Hydrochlorofluorocarbures HCF |
Hydrofluorocarbures HF . ]

Fluides fluorés a faible GW

v

Génération de fluide 1

Montréal 1984+
w

Kyoto 199A-
IN

Figure 1.14 : Périodes d'utilisation des fluides figorigénes

1.5.1.1. 1°" génération : ce qui fonctionnait

Les premiers réfrigérants étaient tous ceux guektdacilement disponibles ainsi que ceux que les
premiers inventeurs avaient testés tels que Il&tner, le dioxyde de carbone (§(Ces hydrocarbures
(CyHp), 'ammoniac (NH), le dioxyde de soufre (S le chlorure de méthyle (GBI)...

1.5.1.2. 2°™ génération : sécurité et durabilité

La deuxieme génération de fluides est arrivée demsannées 1930 sous la forme de fluides de
synthese, offrant performance, sécurité et dutébilie R12 et les CFC (chlorofluorocarbures) sest |
fluides qui ont été les plus utilisés de cette ggtien jusqu’au protocole de Montréal en 1987 [MON
1987]. Ce protocole engage les pays signatairésuddanner les substances chlorées dans le domaine
de la réfrigération. Il fait suite a la conventide Vienne (1985) qui établit le lien entre les malés
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de chlore présentes dans ces fluides rejetés damsosphére et I'agrandissement du frale la
couche d’'ozone (figure 1.15). Grace a ce protod@ppauvrissement de la couche d’'ozone a cessé de
progresser depuis quelques années [PNU 2006].i@estastimations prévoient un retour a un niveau
acceptable de la concentration en ozone aux pol2e@s [GRE 2007].

Chimiquement, le chlore agit comme un catalyseur laleréaction de destruction de l'ozone
stratosphérique. L'indice d'impact sur la couchezdne est 'ODP (Ozone Depletion Potential,
potentiel d’appauvrissement de I'ozone). La valéerréférence est celle du R12 (QRF= 1). Les
HCFC (hydroclorofluorocarbures) tels que le R22 BRIy = 0,055), beaucoup plus volatiles que les
CFC, ont assuré la transition vers les fluidesrdisieme génération. En 2005, il restait 18300 ésnn
de R22 dans le parc francais [BAR 2008] et il estaa probablement 15000 tonnes en 2010 [FRA
2008]. Or, ces fluides pourront étre utilisés ennmtemance jusqu’au®ljanvier 2010 comme fluides
vierges et jusqu’au®ljanvier 2015 comme fluides recyclés [AFC 2008]s@ates approchant, les
entreprises du froid vont difficilement pouvoir oéylre a la demande.

KNMI/ ESA Forecast total ozone (D+3)

SCIAMACHY 1 Sep 2005
12 UTC

ERREECOCNECOCOECOEENC L]

150 175 200 225 260 275 300 326 350 375 400 425 450 475 500

—

Figure 1.15 : Image du trou dans la couche d’ozona la date du £" septembre 2005 au-dessus du continer
Antarctique (Crédit photo : SCIAMACHY). Echelle en unités Dobson (DU).

1.5.1.3. 3¥™ génération : protection de la couche d’ozone

Non chlorés, les HFC (hydrofluorocarbures) sontdésieme famille de fluides de synthése. Ce sont
actuellement les réfrigérants chargés dans leallasbns neuves de réfrigération. Cependant, ces
substances sont classées dans la catégorie desa<gffet de serre » et leur utilisation est donc
menaceée par les engagements du protocole de K¢6ay)Y [KYO 1997] relatifs aux émissions de
CO.. La Terre recoit toute son énergie du soleil. Lajaure partie de ce rayonnement solaire (courte
longueur d'onde CLO) est absorbée par I'atmospbéigar la Terre. Le reste, soit environ 30%, est
renvoyé vers l'espace. Le rayonnement solaire GBsgrar le sol est réémis sous forme de
rayonnement infrarouge ou grandes longueurs d'dGde). Les gaz a effet de serre présents dans
'atmosphere terrestre empéchent les rayonnemaritarouges de s'échapper directement vers
I'espace (figure 1.16). L’effet de serre, phénomaaturel qui permet de maintenir la températuriade
Terre a une moyenne de 15°C est la condition iedisable a la vie sur Terre. L’augmentation de la
concentration des gaz a effet de serre dans lehesule I'atmosphére a tendance a accroitre I'ééfet
serre et a provoquer un réchauffement du climat.

L'indice d'impact sur le réchauffement global estGWP (Global Warming Potential, potentiel de
réchauffement global). En général exprimé en kdognes de dioxyde de carbone présent dans

4 On parle de «trou » dans la couche d'ozone emodssd’une valeur de 220 unités Dobson (DU) etoiacentration
moyenne mondiale d’ozone correspond a 300 DU.
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'atmosphére sur une durée de vie de 100 ans, leuvae référence est celle de cette substance
(GWPcoz2.100ans= 1) [BIL 1997]. A titre d’exemple, le R134a, HHE plus utilisé dans les appareils
neufs de climatisation, a un GWR. de 1300 d’apres le site Internet de I'Alliance i&ro
Climatisation Environnement. Suite au protocole Kgoto, le parlement européen a voté la
réglementation 842/2006 sur les rejets dans I'gpim@®, le recyclage et la récupération des fluides
fluorés [REG 2006] ainsi que la directive 2006/4D/Eur la climatisation automobile [DIR 2006],
secteur dans lequel les taux de fuite sont élévéte directive donne des limites de taux de fodter

les fluides ayant un GWRansSupérieur a 150 et interdit leur intégration dissvéhicules neufs a
partir de 2011.

rayons

: - 15%
solaires wrs 'espace

rayons
nfrarouges 95%

s, par I sol chauffé rEtEnLS

D.Hffliyaninakis / Les Defie g

Figure 1.16 : Schéma du phénomeéne d'effet de serre

Un deuxiéme indice lié au réchauffement climatigeeTEWI (Total Equivalent Warming Impact)
totalise, en termes d’émissions de £ Qeffet de serre direct lié aux fuites de friggrne dans
I'atmosphére et I'effet de serre indirect lié afddrication de I'électricité consommeée par le g®up
frigorifique. Son équation (équation 1.41) dépendGIVP, du taux de fuite annuél de la durée de
vie de l'installationn, de la massen de frigorigéne dans l'installation exprimée en Hg, taux de
récupération en fin de vie de la consommation d'énergie annuelle de I'iteiah E en kWh et du
taux de CQrejeté pour produire I'électricitg en kg de CQrejeté par kWh produit. Ce taux dépend
du mode de production de I'électricité. Au globed, taux est par exemple de 0,2%d¢kWh en
Belgique, de 0,60 kg /kWh en Allemagne et de 0,09 kg/kWh en France. [MEU 2005]

TEWI=GWPLI[L th+ (1- @)+ n[(EB (Equation 1.41)

Une troisieme approche permettant de mesurer langéobal d’'un systéme de réfrigération est
'ACV (Analyse du Cycle de Vie). Cette analyse petrantre autres de comptabiliser les émissions de
gaz a effet de serre dues a la fabrication de lahina, a la synthése ou I'extraction du fluide

frigorigéne, au transport, au fonctionnement, atfetien et la maintenance, au recyclage et a la
destruction [MCC 2003].

1.5.1.4. 4™ génération : réduction de I'impact sur le réchaufément de la planéte

Les fluides a faible GWP sont la quatrieme génénatie réfrigérants. Les politiques actuelles die lut
contre le réchauffement climatique ont tendancerengre de I'importance. Les restrictions qui
touchent la climatisation automobile peuvent s'dtena terme a toutes les installations de
réfrigération. Les fluides naturels tels que ledrbgarbures, I'ammoniac et le dioxyde de carbore on
un faible impact sur le réchauffement climatiquéintérét de la communauté scientifigue et
industrielle vers ces substances est en constantgegsion. Les fabricants de fluides étudient la
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synthétisation de nouvelles substances pouvant laesmp les réfrigérants a fort GWP sans
modification importante de technologie. Parmi Iéigérants de synthese purs et en mélange testés
par les industriels, le fluide HFO1234yf est ledidat le plus sérieux comme remplagant du R134a. |l
offre des conditions de fonctionnement et des perdnces quasi-équivalentes au R134a et un faible
impact sur le rechauffement climatique (GM¥ER234yr-100ans 4)- || pose cependant quelques soucis de
sécurité au niveau de la limite d’'inflammabilité N 2008]. Cette caractéristique du HFO1234yf
freine I'industrie automobile vis-a-vis de son isition dans leurs véhicules. En Europe et sugout
Allemagne, ce secteur a tendance a s’ouvrir auydimxde carbone comme fluide frigorigéne.
Toutefois, l'ajout d’'une faible quantité d'additdu HFO1234yf permet de réduire sa limite
d’inflammabilité a une valeur réglementaire [COX02D Le R152a (GWRs2a.100ans= 4) [CAL 2008]

et de nouveaux mélanges (C®744 / fluorométhane R41 [COX 2008], propyléne R1L2
fluoroéthane R161 [COL 2008]) font également padiiela nouvelle génération de fluides a faible
GWP. Aujourd’hui, aucun candidat n'a su se démargles autres concurrents et la bataille reste
ouverte dans tous les secteurs utilisant des mesHhiigorifiques. Enfin, une autre option pour
diminuer les émissions de gaz a effet de serrendehines frigorifiques est la réduction de la charg
en frigorigene par I'optimisation des composant@@2008] ou par I'utilisation de systémes a boucle
secondaire dans laquelle circule un fluide cal@porbu frigoporteur a faible impact environnemental
[FOU 2008].

1.5.2. Le R407C et les HFC

Les hydrofluorocarbures (HFC) sont des moléculamicfues composées de carbone, de fluor et
d’hydrogéne. Elles ne contiennent pas de chloregtarticipent donc pas a I'appauvrissement de la
couche d'ozone. Avec un ODP nul, ce sont les sobstade substitution aux CFC et aux HCFC.
Leurs performances sont tres bonnes. Cette fagoiepte un nombre important de réfrigérants car
chaque HFC est plus ou moins dédié a une applicapécialisée. Il existe cependant des HFC assez
polyvalents comme le R134a.
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Figure 1.17 : Diagramme de Mollier du R407C

Le R407C est le fluide choisi par I'entreprise deid chargée de construire de prototype de
thermofrigopompe. C’est un mélange zéotrope des tHHC : le R32 & 23%, le R125 a 25% et le
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R134a a 52% [IIF 2001]. La zéotropie du fluide imgpk que la température du fluide varie
linéairement au fur et & mesure que les différeatsstituants du mélange changent progressivement
de phase pendant une transformation & pressiotarbasLa figure .17 présente le diagramme de
Mollier du R407C. A l'intérieur de la cloche damguelle le fluide est en mélange liquide / vaplas,
isothermes ne suivent pas les isobares, ellesrieggaune légére pente. Cette caractéristique perme
d’'assurer un écart de température quasiment candtéam condensation et a I'évaporation et donc
d’améliorer l'efficacité des échangeurs. C'est ppwi ce fluide est largement utilisé dans les pampe
a chaleur.

Ce reéfrigérant dispose de caractéristiques thermadiques tres favorables en phase liquide :
conductivité thermique et viscosité dynamique é&svén phase gazeuse, les coefficients de transfert
thermique sont moins intéressants, si bien qued@7R comme la plupart des réfrigérants de type
fluide organique est utilisé en transfert par cleemngnt de phase. Les pressions de fonctionnement du
R407C sont environ de 5 et 20 bar pour respectinennee évaporation a 0°C et une condensation a
50°C.

[.5.3. Le dioxyde de carbone et les fluides naturl

Les principaux fluides naturels encore utilisésuigjies débuts de la réfrigération sont le dioxgide
carbone, 'ammoniac et les hydrocarbures.

Les hydrocarbures (HC) sont des molécules chimigquasposées de carbone et d’hydrogene. Ces
substances sont utilisées comme réfrigérants pafminent dans le secteur de la réfrigération
domestique. lls ont un tres faible impact sur lllnnement (ODP nul et faible GWP). Leurs
performances sont tres bonnes. Le point négatitate réfrigérants est leur inflammabilité. En
réfrigération domestique, la faible capacité desté&syes permet leur utilisation dans certaines
conditions. lls sont donc soumis a des normes derisé€ tres strictes. La recherche travaille encore
aujourd'hui sur ces fluides, notamment sur I'isanetR600a et le propane R290 [DOM 2006].

L’'ammoniac (NH ou R717) est un des tous premiers réfrigérants. i@®pact environnemental est
nul. Ses performances en cycle frigorifique surpasselles de tous les autres fluides frigorigénes
disponibles actuellement. A cause de sa toxicitést utilisé principalement dans les installations
industrielles mais I'expérience acquise tout awglalu XX*™ siécle sur I'étanchéité des machines
frigorifiques et la détection de fuites [CAL 2002jnsi que le durcissement des contraintes
réglementaires sur les HFC ouvre d’autres perspescpour ce réfrigérant [DUM 2008].

Le dioxyde de carbone ou G@ la référence R744. Tout comme I'ammoniac, lg fad partie des
premiers fluides utilisés dans I'histoire de laig&fration. Dans les années 1930, il a été complete
abandonné au profit des CFC. Ce fluide a un ODRnuh GWP égal a 1 puisque ce deuxiéme indice
est calculé sur la base du pouvoir de réchauffegiebal du CQ.

Contrairement au cycle thermodynamique classiques das applications du chauffage et du
rafraichissement, le cycle utilisé avec le dioxydie carbone n'a pas d'étape de condensation en
condenseur. Il est dit «transcritique » car ilggapar une phase supercritique (figure 1.18). Les
températures de sources conventionnelles du catie mession sont supérieures a la température
critigue de 31,1°C. En effet, la température deadeg@’un circuit de chauffage par plancher ou par
ventilo-convecteurs varie classiquement entre 3@53C, la température de l'air extérieur peut
dépasser les 30°C pour un systeme de climatisdtiohaute pression du systéme sera par conséquent
supérieure a la pression de 73,8 bar au pointjodtiLe CQ est comprimé en phase gazeuse jusqu’'a
une pression supercritique pouvant atteindre 120 Bas, il est refroidi dans un échangeur appelé
« refroidisseur de gaz » ou « gas cooler » danseldq fluide passe progressivement de I'état de ga
supercritique a liquide supercritique avec uneatemh des propriétés thermodynamiques importante.
Les caractéristiques importantes pour le trangifiermmique, a savoir la capacité thermique massique,
la conductivité thermique et la viscosité ont daeleurs élevees et assez proches si I'on compdes cel
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du CQ liquide et du C@gazeux. Cependant, dans le domaine supercrit@mpseparametres varient
énormément lors des transferts dans les échangewtsaleur.

A cause des fortes variations de propriétés theymendiques, une technologie d’échangeur & micro
ou minicanaux a été développée pour supporterdateh pressions mises en jeu au rejet de chaleur
tout en majorant les coefficients de transfert. ibepeu, des échangeurs a plaques sont constauits p
un fabricant taiwanais [KAO 2008] et par Alpha Liaies corrélations spécifiques sont utilisées pour
calculer les coefficients de transfert du £fans ce type d’échangeurs. L'article de Yun eteslense

les corrélations déterminées pour I'échange aucgater et leurs conditions d’applications [YUN
2007]. Le rapport de Zhao et al. recense les étmmees sur le transfert de chaleur monophasique et
biphasique du dioxyde de carbone dans des micraggzadA 2001]. L'étude bibliographique de
Veillette présente également quelques corrélatmmsle refroidissement du GGupercritique et
I'évaporation du C@subcritique [VEI 2004]. Le tableau Al.4 en annéxepertorie les corrélations
permettant de calculer les coefficients de trahséer refroidissement de GGupercritique. Les
corrélations disponibles dans la littérature comaet I'évaporation sont répertoriées dans le tablea
Al.3.
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Figure 1.18 : Cycle transcritique du CO; sur le diagramme de Mollier

Les isothermes au-dessus du point critique du diagre de Mollier du dioxyde de carbone présentent
un point d’'inflexion. On peut remarquer que dansdoenaine, pour une température avant détente
constante (35°C sur la figure 1.18), une faibleiatasn de pression entraine une forte variatioriade
puissance aux échangeurs et donc une forte varidglip coefficient de performance. Il est donc
important de contréler la haute pression du systéme

Le volume massique du dioxyde de carbone est plildefque celui de la plupart des réfrigérants.
Cette caractéristigue associée a un ratio de casipreplus faible (autour de 3) a cause des pressio
de fonctionnement élevées (de 35 bar pour une éatipo a 0°C et de 100 bar environ a la haute
pression) confére aux compresseurs, @s dimensions réduites. Cependant, cet aspecyade
transcritique représente un inconvénient majeuadoeiné son développement dans les années 1930.
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Depuis guelques années, les composants capabigpgerter ces pressions arrivent sur le marché a
des prix compétitifs.

Aujourd’hui, le dioxyde de carbone n’est pas uridiuutilisé dans le secteur du chauffage des
batiments. Cependant, Gustav Lorentzen, cherchuégien auteur de "Revival of carbon dioxide as
a refrigerant” [LOR 1994], affirme en 1995 que lexgde de carbone se présente comme le meilleur
fluide pour remplacer les CFC et les HCFC. L'indiesen a décidé autrement car elle a préféré
fabriquer des machines fonctionnant au HFC, fluidapté a la technologie déja existante des
machines au CFC ou au HCFC. Mais aujourd’hui, audes réglementations de plus en plus
contraignantes sur les gaz a effet de serre, lydéode carbone apparait de nouveau comme un fluide
intéressant. Si bien que d’aprés Peter Neksd [NEB2R ancien thésard de Gustav Lorentzen et
aujourd’hui professeur a l'université de Trondheim,CO, est un fluide prometteur, méme pour
I'application du chauffage des batiments. En efft,nouveaux composants de cette technologie sont
de plus en plus adaptés aux propriétés thermodypasidu CQ Grace a cela, les performances des
machines au dioxyde de carbone sont en constardkosation. Le cycle transcritique du G@tteint

des performances correctes a partir du momentaurifroidit au maximum le gaz supercritique
comme cela est déja réalisé dans l'application aesuffe-eau thermodynamiques « Eco Cute »
développés par la Norvege et le Japon. La compressui CQ aboutit a des températures de
production de l'ordre de 120°C et selon le fluiderefroidissement utilisé, le G@eut étre refroidi
jusqu’a une température de 30°C ou moins si I'oplate le sous-refroidissement. Cette variation
continue de température entre 120 et 30°C ou npens$ étre notamment mise a profit pour produire
de l'eau chaude a température plus élevée quemaggs a chaleur traditionnelles. C'est la possabili
de produire de l'eau chaude sanitaire avec le dq@€e qui explique en partie le développement
important de ce type d'appareils au Japon, payesobesoins en eau chaude sanitaire sont élevés du
fait des traditions liées aux bains [KUS 2006].n8tgropose par ailleurs un systéeme combiné de
production d’eau chaude sanitaire et de chauff&@JE[2005] par pompe a chaleur au ,CDa
machine dispose de trois gas coolers en série ldansels la température du £Gupercritique
diminue progressivement. Les gas coolers des mvdautempérature le plus bas et le plus élevé
réalisent respectivement un préchauffage et urardfage de I'eau chaude sanitaire alors que le gas
cooler de niveau intermédiaire de température peéga I'eau chaude pour le réseau de chauffage des
locaux. Ce concept permet de profiter au maximumsdus-refroidissement et de l'importante
variation de température au gas cooler. Un autmeaitte d’application du CQest la réfrigération en
supermarché, principalement en boucle secondageCQ est un excellent fluide frigoporteur ou
caloporteur. Son utilisation a la place d’'un HFGnpet de diminuer le potentiel d'impact sur le
réchauffement climatique [FOU 2008].

[.5.4. Tableau comparatif du R407C et du CQ

Les caractéristiques du HFC R407C et du dioxydeatdleone en tant que fluides frigorigenes dans les
secteurs qui concernent cette thése (chauffagdraichissement) sont résumées dans le tableau I.1.

Elément de comparaison R407C CO,

Type de fluide hydrofluorocarbure naturel

Impact environnemental ODP =0 ; GWP = 1526 ODP=0;GWP =1

Caractéristiques thermodynamiques ?é/zlt(reo?)?:s-cnthue classique cycle transcritique pour une application de chauffage
bonne en production dECS,

Performance du cycle élevée mais moins élevée en chauffage d'espace
énergie récupérable par sous-refroidissement importante

Secteurs d'utilisation pompes a chaleur, réfrigération production d'ECS par PAC, réfrigération commerciale

Etat de la technologie mature mature en production dECS

et en déweloppement pour la climatisation automobile

Tableau 1.1 : Caractéristiques intéressantes du RAT et du CG,
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[.6. Conclusion

L'évolution des machines frigorifiques et I'utilisan de la thermodynamique a été tres rapide depuis
un siecle. Les usages se sont énormément diversiBé composants ont évolué, de nouveaux
composants ont été développés si bien que lesscirit@rifiques sont aujourd’hui adaptables a un
panel élargi de demandes en froid ou en chaudpbagpes a chaleur sur air ou géothermiques sont
devenues des systemes de chauffage tout a faitartsurdans les habitations neuves. Les
thermofrigopompes, quant a elles, sont des insitaiade forte puissance sur des batiments decgurfa
importante ou des procédés industriels ciblés. @mgette étude bibliographique, il n'existe pas de
publication sur des réalisations pour I'h6telletéerésidentiel de standing, le petit collectifleupetit
tertiaire, secteurs visés par notre thermofrigoppm@e constat parait logique étant donné la
complexité d’une thermofrigopompe en termes deledigun par rapport & une pompe a chaleur ou une
chaudiéere au fioul ou au gaz. Aujourd’hui toutefdisspect contréle et régulation ne représents plu
la méme géne qu’'auparavant grace a l'outil inforguegt et a 'usage d’automates programmables de
moins en moins colteux. D’autre part, les besomsltuffage et de rafraichissement sont en train de
changer avec les réglementations thermiques plictest au niveau de I'isolation et 'augmentation
des apports internes par les appareils électriduessbesoins en chauffage baissent mais les besoins
en rafraichissement augmentent. Les besoins sinésltan chaud et en froid ont tendance a augmenter
pour des batiments de petite surface assez forteriess.

Les CFC et les HCFC ont été abandonnés a causeudéripact sur la couche d'ozone. Les HFC,
étant des gaz a effet de serre, risquent & leuruoe interdiction dans un avenir de plus en plus
proche. En effet, au vu de la prise de conscientleative du réchauffement climatique et du lien
avéreé entre ce déreglement et les émissions d& efiiat de serre, cette échéance peut approcher ass
rapidement. Pour l'instant, ces fluides restentrigerigénes les plus performants sur le marcleéurs
concurrents directs sont les hydrocarbures, I'anmwcet le dioxyde de carbone dans les applications
du secteur du batiment. Les hydrocarbures sontvdétegés sur le plan réglementaire par leur
caractere inflammable. Malgré les progres des tqubs d’étanchéité des systemes frigorifiques, la
charge en réfrigérant des pompes a chaleur enaésiéte notre thermofrigopompe en particulier est
trop élevée pour une application dans le chauftagke rafraichissement des batiments. L'ammoniac
est un fluide assez toxique et de plus corrosif p@euivre. La technologie qui y est associéet pas
totalement flexible et les restrictions réglemeetisont trop dures pour imaginer aujourd’hui
l'intégration de I'ammoniac dans les pompes a ahigieur le chauffage des batiments. Ce réfrigérant
ne pourra donc pas remplacer totalement les HF€ nbaveaux fluides a faible GWP synthétisés par
l'industrie chimique, comme le HFO1234yf, sont waeernative intéressante a surveiller de prés.
Cependant, les études montrent aujourd’hui queligite d’'inflammabilité est trop basse pour une
utilisation telle quelle dans les nouvelles machifregorifiques. Il reste alors le dioxyde de carbo
qui, aprés 60 ans d'oubli, connait un regain déttélepuis quelques années. Les organismes de
recherche privés et publiques semblent s'y intéressrieusement et travaillent sur 'amélioraties d
composants des circuits au C@anscritique (compresseurs, gas coolers, évaposatéchangeurs
internes, éjecteurs, détendeurs avec récupératidrachil). 570000 appareils au €anscritique ont
été produits en Asie pour le chauffage de I'eawdbasanitaire en 2006, cela porte & 1 million le
nombre d'unités vendues depuis le lancement deype tle machine et les estimations du
gouvernement japonais annoncent 5,2 millions dasnitendues pour 2010 [KUS 2006]. Le dioxyde
de carbone dispose de deux propriétés intéressaot@s notre thermofrigopompe, a savoir la
possibilité de produire de 'ECS de maniére peréonta [NEK 1998] et une grande quantité d’énergie
récupérable au sous-refroidissement.

Au vu des considérations techniques, environnertentat économiques développées dans ce
chapitre, le fonctionnement de notre thermofrigoperdoit étre pensé pour deux fluides frigorigenes :
d’'une part, un fluide largement utilisé, facile slage pour un prototype, le HFC R407C et d’autrg par
un fluide naturel moins performant mais qui dispd&utres atouts et surtout ne risque pas d’'étre
menaceé par les réglementations environnementaléxyde de carbone.
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Chapitre 1l : Thermofrigopompes au HFC et au £O

[1.1. Introduction

Les conditions de confort qui sont actuellementgées dans les secteurs du petit tertiaire, de
I'hétellerie et de I'habitat de standing nécessitiadisposer d’équipements performants et économes
en énergie consommée pour le chauffage, le rafssiment ou la climatisation et la production d’eau
chaude sanitaire. De plus en plus, la conceptiotedrins locaux et de leurs équipements génere des
demandes simultanées de production de froid ethdad: Cette tendance est due principalement a
'augmentation du nombre d’appareils électriques besoins en eau chaude sanitaire, des apports et
des déperditions simultanés par des surfaces sitné@augmentation.

En génie climatique, les batiments font classiquenappel, pour le rafraichissement, a des groupes
de production de froid a distribution de frigorigévers des unités intérieures de traitement diagc a
détente directe ou des groupes de production djiange avec une distribution d’eau vers des unités
intérieures de traitement d’air. Ces groupes fifgpres disposent d’une puissance calorifique qui
n'est généralement pas utilisée lors du fonctiorer@nen mode froid. Cette conception, si elle est
acceptable lorsque les besoins en chaud et endhaidbatiment ne sont pas simultanés, devient trés
lourdement pénalisante lorsqu’ils le sont.

En outre, les installations récemment réaliséesemttance a évoluer rapidement. Des extensions des
réseaux de chauffage a eau chaude et de rafraicléas a eau glacée, accompagnées d’'une plus
grande sophistication du systéeme, sont fréquemnmaises en oeuvre pour satisfaire a une
augmentation des besoins. La conception initialael'installation doit donc permettre cette évohutio
sans étre captive d’'une technologie trés spécifauiefait rarement I'objet d’extensions ou d’autres
évolutions.

Les thermofrigopompes déja réalisées sont pringipaht des installations de forte puissance
destinées a satisfaire aux besoins en chauffagm etfraichissement de procédés industriels ou
d’'immeubles de bureaux de grande surface ayardrtedpports internes. D’autres batiments, de plus
petites dimensions, peuvent avoir de tels besdmsl®nés en chaud et en froid, en mi-saison et en
été, pour la production d’eau chaude sanitairel gs le chauffage et le rafraichissement de locaux
D’apres notre recherche bibliographique, il n'exiaticune publication sur des thermofrigopompes de

petite & moyenne puissance a équilibrage sur air gotype de batiment.
Cette partie du mémoire redéfinit tout d’abord dmtexte dans lequel s'inscrit la thermofrigopompe

de petite & moyenne puissance développée dansavasx. Elle présente ensuite les composants mis
en ceuvre et le fonctionnement de deux versionkatenbfrigopompesau HFC et au CO

[1.2. Les objectifs de la machine

Les objectifs de la thermofrigopompe (TFP) de petimoyenne puissance a équilibrage sur air sont la
production d’eau chaude de chauffage, d’eau chaaditaire et d’eau froide de rafraichissement avec
une machine simple de mise en ceuvre sur un résedigtdbution modulaire a eau, tout en optimisant
les énergies produites pour améliorer les perfooesnet au final, réduire les consommations
d’électricité et les colts de fonctionnement. Déapsations sont effectuées sur le circuit frigqrié

pour aboutir a une configuration cohérente qui trhe remplir les objectifs détaillés ci-apres.

5 Les installations présentées dans ce chapitre lsasées sur des schémas de circuits frigorifiqégérément plus
complexes que ceux mis en ceuvre pour le prototypecircuit du premier prototype, présenté danshiapdre 11l de ce
rapport, a été légerement simplifié pour facilleeprise en main de la machine et I'interprétaties résultats.
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[1.2.1. Simplicité et modularité

La solution proposée dans ce mémoire se veut tabbdl facile & mettre en ceuvre et adaptative. La
machine est concue comme une unité monobloc deugtiod d’eau chaude et d’eau froide a des

niveaux de température compatibles avec une tillisadans les secteurs du chauffage, de la
préparation d’eau chaude sanitaire ou de la clgaatin des locaux. Les raccordements des fluides
sont alors exclusivement sur eau. Le principe deidiribution sur boucle d’eau est retenu pour sa

capacité a s'adapter a une évolution éventuellb&iment. Un autre avantage de la distribution sur

eau est sa réalisation et sa modification par téese professionnel du chauffage. En effet, cette

conception modulaire permet a une entreprise dmntbmpétences ne sont pas principalement liées
au secteur du froid ou de la climatisation, de ris&it son projet au niveau de la mise en ceuvre et d

la maintenance des réseaux d’eau, sans étre dapté technologie propre a un constructeur.

Les besoins d'un béatiment et les puissances utilase machine frigorifique étant fortement
fluctuants suivant le climat, la TFP doit disposBune source gratuite d’équilibrage. La source
gratuite la plus simple a utiliser est I'air exééni. Elle ne nécessite aucun aménagement lourd eomm
un forage peut I'étre pour une thermofrigopompeyailibrage sur I'eau d’une nappe phréatique. Un
échangeur de rejet de chaud ou de froid a airiextéest donc ajouté au circuit.

[1.2.2. Production simultanée ou non de chaud et dioid

La thermofrigopompe de petite @ moyenne puissanégqudlibrage sur air est un générateur d’'eau
chaude et d’eau froide, destinée a subvenir augitesle locaux dont la proportion de situations a
charges simultanées ou légérement différées, essgnie calorifique et frigorifique, est importante.

La conception se base sur une installation de gutgsmoyenne, évaluée a priori entre 20 et 100 kW
chaud.

L'avantage d’'une thermofrigopompe par rapport a pompe a chaleur est de produire simultanément
de I'énergie calorifique au condenseur et friggrif a I'évaporateur avec la méme énergie électrique
absorbée au compresseur. Les énergies produitestsokées dans des ballons d’eau de facon a étre
disponibles quasi-instantanément pour assurer nfotaptimal. Par ailleurs, les ballons de stoekag
permettent de par leur inertie d’augmenter les gedgpfonctionnement de l'installation.

L'inconvénient des thermofrigopompes est la comifiation du systéme qui doit s’adapter aux
besoins énergétiques du batiment et disposer,uendels échangeurs utiles d’au moins un échangeur
de rejet. Les solutions techniques retenues uitlisesentiellement des composants déja couramment
utilisés dans le secteur du froid. Par ailleurs,ciesuit plus complexe de la TFP permet une
optimisation des énergies produites en utilisantfancttionnement par mode. Les trois principaux
modes de fonctionnement sont :
» un mode chauffage seul, assimilé a un fonctionnémerpompe a chaleur, produit de I'eau
chaude en utilisant I'air extérieur comme sourcdigre,
» un mode équilibré, assimilé au fonctionnement enntiofrigopompe, produit de I'eau chaude
et de I'eau froide simultanément,
* un mode rafraichissement seul, assimilé a un fomeément en groupe d’eau glacée, produit
de I'eau froide avec rejet de chaleur sur I'aireexur.

Comme décrit dans le paragraphe 1.2.3., relati& gpdrformance des installations frigorifiques et
notamment des thermofrigopompes, le fonctionnerdépend des besoins thermiques en chaud et en
froid. En période estivale, la charge en froidresjoritaire. Le fonctionnement sera principalenemt
mode rafraichissement en alternance avec le madiébég pour satisfaire a d’éventuels besoins en
chauffage, pour 'ECS par exemple. En période hniater, les besoins de chauffage sont majoritaires.
Le fonctionnement de la machine sera composé deerégs alternées du mode chauffage et du mode
équilibré. En mi-saison, le mode équilibré sera pleis sollicité. Les autres modes seront
éventuellement enclenchés afin d’équilibrer la prtithn par rapport aux charges.
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[1.2.3. Amélioration des performances hivernales

Les pompes a chaleur sur air extérieur perdenegonmance lorsque la température de I'air diminue.
En effet, la diminution de la température d’airéidur entraine une diminution de la température et
de la pression d'évaporation et donc une augmentatu ratio de compression et de la puissance
absorbée au compresseur en méme temps qu’'une tonindu débit massique dans le circuit
frigorifique. La puissance calorifique produite diwme dans des proportions plus fortes que la
puissance électrique absorbée. Par conséquenteféicent de performance en chaud a tendance a
diminuer assez fortement. De plus, des températexésrieures faibles entrainent un risque de
formation de givre a I'évaporateur. Le dégivragevpgue généralement I'arrét de la production de
chaud et une consommation d’énergie supplémengair@écessaire pour faire fondre la couche de
givre.

En hiver, les pompes a chaleur sur air sont moarfopnantes alors que c’est dans les conditions
hivernales les plus séveres que les déperditionsiiment et donc les besoins de chauffage sont les
plus élevés. Un appoint permet alors de fournicdmplément de chaleur demandé par le batiment.
Cette consommation auxiliaire défavorise les pongpelsaleur sur air par rapport aux autres systemes
de chauffage. L'objectif est ici d’améliorer lesrfoemances en période hivernale et pendant les
phases de dégivrage.

Le principe mis en ceuvre pour remplir cet objadtiifse I'alternance de deux modes :

1. le mode chauffage seul avec évaporation sur aimdddd la production de chaud pour le
chauffage, une quantité de chaleur est récupéréenpgchangeur de sous-refroidissement du
fluide frigorigéne sur la boucle d’eau froide wie en tant que stockage tampon (montée en
température du ballon d’eau froide de 5 a 15°C),

2. le mode équilibré avec évaporation sur eau utilisarchaleur stockée sur la boucle d’eau
froide (descente en température du ballon de &3 5

En mode équilibré, I'évaporateur a air est alobselipour une éventuelle phase de dégivrage. Le
dégivrage s’effectue par un thermosiphon diphas@muealoduc gravitaire formé entre deux sources
de chaleur :

» ['eau froide circulant dans I'évaporateur a eauagn qu’évaporateur du caloduc,

» la couche de givre formée auparavant sur les edletie I'évaporateur a air en tant que
condenseur du caloduc.

Le fonctionnement du caloduc utilisant une quansipplémentaire de fluide frigorigene comme
fluide de transfert est décrit dans le paragrapedl Cette technique permet un dégivrage rapds s
arrét de la production de chauffage et sans aglgochaleur supplémentaire ou puisage dans le stock
de chaleur précédemment produit, comme c’est Ipoasles systemes de dégivrage par inversion de
cycle des pompes a chaleur réversibles. Cette itpehrde dégivrage par caloduc, qui est non
pénalisante, peut étre programmée de maniére iméguymour limiter le givrage et la perte de
performance qui y est liée. De plus, le fonctionaetravec évaporation par I'énergie d’'une source
d’eau a un niveau de température plus élevé quieddérieur pendant un certain temps permet
d’augmenter la température moyenne d’évaporation @oe séquence denviron 3°C. Les
performances instantanée et saisonniere du sys@memeéliorées.

[1.2.4. Amélioration des performances par la gestio de la pression de condensation

L'utilisation du sous-refroidissement aprés condéina pour stocker de la chaleur sur la bouclew’ea
froide impose un contréle de la température enesdg condenseur. Avec une régulation de base par
détendeur thermostatique, la condensation débutdoais dans le condenseur a eau et se terminerait
dans le sous-refroidisseur. En effet, la régulafiam détendeur thermostatique aurait tendance a
ajuster la haute pression a un niveau juste saffggaur que le fluide frigorigene qui I'alimenteitsen
phase liquide, donc Iégerement sous-refroidi. Huyait alors une perte de puissance calorifique au
condenseur utile. L'objectif principal de la gestide la pression de condensation est donc de releve
le niveau de pression pour assurer la fin de ladeosation dans le condenseur utile. Il permet
également de minimiser autant que faire se pesous-refroidissement dans le condenseur utile, de
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baisser la haute pression au niveau le plus bashp®pour réduire le ratio de compression, I'éieerg
électriqgue absorbée au compresseur et augmentaediesmances du cycle frigorifique.

La gestion de la pression de condensation doiteégait permettre de contrdler 'engorgement des
échangeurs en série, de répartir la puissanceifepler délivrée vers I'eau chaude sanitaire etU’'ea
chaude de chauffage dans les deux échangeursieesdéonction des demandes des utilisateurs.

Un mode de fonctionnement annassure, en phase d’arrét du groupe frigorifique, iemontée en
température du ballon d’eau chaude sanitaire pataloduc gravitaire formé entre I'ECS, dont la
température baisse au fur et a mesure des sowtiedd®au de chauffage précédemment chauffée et
restée chaude a cause de I'absence de demandesufiiage a cette période de I'année.

[1.2.5. Récapitulatif des objectifs

La TFP doit étre une machine simple a mettre erre@stvson utilisation doit permettre de réaliser de
économies d’énergie par rapport aux autres systédeeschauffage et de rafraichissement.
L'augmentation des performances globales de la@gt®btenue par les moyens suivants :
» fourniture simultanée d’eau chaude de chauffageawd’chaude sanitaire et d’'eau froide de
rafraichissement,
» contrdle de la pression de condensation,
» amélioration des performances hivernales par idatilon de la boucle d’eau froide comme
stockage intermédiaire puis comme source froigargérature plus élevée a I'évaporation,
» production de chaud continue pendant les phasdégierage,
» dégivrage accéléré, assuré par le fonctionnementatloduc.

[1.3. Du schéma de base au nouveau schéma de TFP

[1.3.1. Schéma de base d’'une thermofrigopompe

Le schéma de base d’'une thermofrigopompe est méésur la figure 11.1. En plus d’'un compresseur
Cp et d’'une bouteille de stockage de réfrigérantlBlst composé de quatre échangeurs :
e un condenseur sur source utile CDSU,
* un condenseur sur source gratuite externe CDSE,
* un évaporateur sur source utile EVSU,
* un évaporateur sur source gratuite externe EVSE.
Cette configuration permet plusieurs types de fonoements :
* un mode dit « équilibré » avec production simuleadé chaud et de froid respectivement au
condenseur utile CDSU et a I'évaporateur utile EYSU
* un mode chaud seul avec production de chaud awensedr utile CDSU et évaporation sur
source gratuite externe a I'évaporateur EVSE,
* un mode froid seul avec production de froid a lf@mateur utile EVSU et condensation sur
source gratuite externe au condenseur CDSE.
La commande des électrovannes permet l'alimentatas détendeurs et des échangeurs suivant le
mode de fonctionnement choisi.

La présence de points froids dans le circuit, redatent a la température du fluide frigorigene,
peuvent entrainer des phénomeénes de condensatiotésés dans les échangeurs non utilisés. Si le
condenseur non utilisé constitue un point froide wuantité trop importante de fluide frigorigéne
condensera dans cet échangeur et celui-ci seragéngpo liquide. La bouteille liquide BL devrait edo
étre surdimensionnée afin de fournir suffisammentligide frigorigene pour alimenter le circuit etil

5 Cette solution technique n'a pas été testée aanite prototype.
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de la machine. Si I'évaporateur non utilisé constitin point froid, il se produit le méme phénoméne
de condensation avec en plus, des possibilité®ule de liquide au compresseur lors du redémarrage
de la machine aprés une phase d’arrét. L'optioplda simple est alors I'utilisation de clapets anti
retour en sécurité, placés en sortie des échangeurviter les circulations parasites de réfagér

an OG- am (]
: . o
—_ : . o
o CDSE CDSU 8
Q - . <
c . . S
5 A
X - re = - 3
@ [%2]
k9]
% Detl E( N
5 o
@ 5
3} 3]
5] EVSE S
3 cCP EVSU S
@ 8
]
] = o E= . -— 3
Figure 1.1 : Schéma de base d'une thermofrigopompe

[1.3.2. Evolution des échangeurs

La figure 1.2 présente I'évolution des échangetess notre solution de TFP. La source gratuite est
I'air extérieur pour des raisons de facilité d’alkition et de disponibilité de la ressource. Leaxd
échangeurs sur source gratuite sont utilisés enled®soins soit de chaud seul soit de froid $ksul.
sont donc regroupés en un seul échangeur. Ceavantage de réduire le nombre de batteries, la
surface totale de batterie et de n’avoir a prégaiun seul circuit d’air. Cette batterie est présen
dans le paragraphe 11.4.2.

Plusieurs échangeurs dévolus a des postes diffé(pat exemple, production d’'ECS et chauffage)
peuvent étre montés en série pour assurer la ceatiem du fluide frigorigéne.

a

—
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' 3

EVSEI CP EVSU
-
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Source froide utile

Figure 11.2 : Evolution des échangeurs vers notrechéma de TFP
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[1.3.3. Schéma simplifié de la TFP de petite & mowae puissance a équilibrage sur air

La figure 1.3 présente I'évolution vers le schésnaplifié de la TFP de petite a moyenne puissance
développée par notre équipe de recherche. Un sfnmddisseur Esr est placé en sortie des deux
condenseurs en série. La fonction de cet échangsurda récupération de I'énergie de sous-
refroidissement du fluide frigorigene sur la boudleau froide, premiére étape du fonctionnement
alterné en période hivernale décrit au paragrapBe] La boucle d’eau froide est la « source clkaud

utile 3 » durant cette phase du fonctionnement.

La bouteille liquide est également modifiée. Lecait de fluide frigorigene ne traverse plus la
bouteille comme dans une installation classiquebduateille liquide est a présent connectée a teelig
liquide du circuit par un tube supplémentaire. €etinfiguration permet d'« isoler » partiellemeant |
bouteille du circuit frigorifique. La bouteille pealors étre utilisée comme réservoir de stockage d
fluide frigorigéne a I'équilibre liquide / gaz caoblté en pression (ou en température) tres peurpértu
par le flux de réfrigérant du circuit. Le paragragh4.8. présente le fonctionnement du systéme de
contrble de la haute pression utilisant la bowtdilfjuide et les canalisations représentées en bleu
servent d’'une part a I'alimentation en gaz chaudsefioulement compresseur pour une augmentation
de température et de pression et d'autre partchdase des gaz de la bouteille vers la basse qmessi
du circuit pour un refroidissement et une baissprdesion du mélange liquide / gaz en bouteille).
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Figure 11.3 : Schéma simplifié de la TFP de moyennpuissance a équilibrage sur air

[1.4. Les composants de la thermofrigopompe au HFC

Le schéma de principe du circuit frigorifique eségenté sur la figure 11.4. Les conventions deidess
choisies pour ce schéma sont des traits plus ¢oais les conduites de fluide frigorigéne a I'état
vapeur que pour le fluide frigorigene a I'état lidgy les échangeurs sont des rectangles barrées d’'un
croix. Les conduites du circuit de fluide frigorig@sont représentées par des traits noirs, lesitead
du systéme de régulation de pression de condengadiodes traits de couleur verte, le circuit d’eau
chaude par des traits de couleur rouge et le ticteau froide par des traits de couleur bleue. Les
détendeurs sont notés « Det », les électrovanmgqstées « Evr », les clapets anti-retour sonéshot
« Nrv », le filtre déshydrateur est noté « Fd »ydyant liquide est noté « VI » et l'orifice caléor

« Oc ». S'il y en a plusieurs, tous ces éléments saivis d’'un numéro. Les connexions avec le dircu
d'eau sont regroupées sur la partie droite du sashépes paragraphes suivants détaillent les
spécificités de chaque composant. Sur la figuré, Iféchangeur d’équilibrage Eea (Eeal/Eea2)
correspond a I'ensemble CDSE / EVSE de la figui& llévaporateur a eau Eve (figure 11.4) a EVSU
(figure 11.3), tandis que le désurchauffeur Deckeetondenseur a eau Cde (figure 11.4) représetdsnt
échangeurs sur source utile CDSU1 et CDSU?2 (figug
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Sur la partie haute pression, cette configuratiehen ceuvre :

e soit trois échangeurs en série, connectés a deswésd’eau chaude sanitaire, d’eau chaude de

chauffage et d’eau froide

* soit en parallele, un condenseur a air.
La gestion de I'engorgement des trois échangeusgea est effectuée a I'aide du systeme de centrol
de la haute pression présenté plus loin. Il seyér@r la répartition des puissances vers les postes
considérés. L'ouverture et la fermeture des élgatines Evr3 et Evr4 assurent la circulation daus I’
ou l'autre des condenseurs. Les deux évaporateureau et sur air sont placés en paralléle.
L’alimentation des évaporateurs et des détendessscas est gérée par I'ouverture ou la fermeture
des électrovannes Evrl et Evr2.

Une gestion du fonctionnement par mode (produddi@rchaud, de froid ou simultanée en mode dit
« éequilibré ») est mise en place pour sélection@gréchangeurs utiles et de rejet en fonction des
besoins énergétiques du batiment. Un automate grogable définit d'une part les consignes de
fonctionnement propres a la machine a partir desméles externes (températures de I'air extérieur, de
'eau chaude sanitaire, de I'eau chaude de chaaféagle I'eau froide de rafraichissement) et déautr
part pilote les divers organes de l'installatio® ¢hoix du mode de fonctionnement est effectué en
fonction des contraintes imposées par la chargeleetleur écart par rapport aux consignes.
L’enclenchement d’'un mode est réalisé par la misenarche du compresseur, la mise en marche
éventuelle du ventilateur et par I'ouverture desibvannes adéquates.

—
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< Eea 1 >0
Echangeur
d’équilibrage Bl Cde
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Figure 11.4 : Schéma du circuit frigorifique de la TFP et des connexions sur les réseaux d’eaux chasdat
d’eau froide
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[1.4.1. Le compresseur

Le compresseur frigorifique (figure 11.5) doit pairfonctionner dans les gammes de température du
chauffage et de la climatisation, a savoir une tampire de condensation maximale supérieure ou
égale a 55°C et une température d’évaporation raieirimférieure ou égale a -20°C. Il est alimenté
par le fluide frigorigéne venant soit de I'évaperata air, soit de I'évaporateur a eau. Le compress
est représenté sur les figures sous le nom « Cp ».

Cp

Compresseur

Figure 11.5 : Schéma du compresseur

L'électrovanne Evr5 est placée sur la conduiteateur d’huile au carter du compresseur. L'ouverture
de cette électrovanne est programmée a l'arrétrdupg pour réinjecter au compresseur I'huile qui
serait piégée a I'évaporateur.

[1.4.2. L’échangeur d’équilibrage sur air

Un systeme d’équilibrage sur air doit étre mis d@ce pour transférer a la source gratuite (air
extérieur) la quantité de chaleur nécessaire ailibge du circuit frigorifigue quand les transfert
utiles (froid et chaud sur les boucles d’eau) stants des proportions inadéquates. Cet ensemble doit
pouvoir fonctionner soit en condenseur, soit erpékateur. Par souci de compacité du systéme et de
simplification du circuit d’air, la solution techmie choisie est un échangeur a trois circuits
imbriqués : air, fluide frigorigéne HP et fluidegorigéne BP (figure 11.6). La fonction est réaésgar

une batterie a ailettes air / fluide frigorigenasslique, dont le réseau de tubes est divisé en:deux
circuit HP (condenseur) et un circuit BP (évapargteLes deux réseaux de tubes sont répartis de
maniere uniforme sur toute la surface de la batt€et échangeur, appelé « échangeur d’équilibrage
sur air », est représenté sur les figures sousrtesiEea », avec Eeal qui correspond au condegiseur
Eea2 a I'évaporateur & air. Le condenseur a ait Esthalimenté par le refoulement du compresseur
lorsque I'électrovanne Evr4 est ouverte. L’évapewata air Eea2, fonctionnant en régime sec, est
alimenté par le détendeur Det2 lorsque I'électroealBvr2 est ouverte.

Fluide frigorigene HP —— == +foio } ottt
Fluide frigorigene BP —— - i lioiot

5

y

Eea2 Eeal]

A

Eea
Echangeur
d’équilibrage
aair
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Flan arriere

A

A

_/

Figure 1.6 : Schéma de I'échangeur d'équilibrage sr air et schéma de tubage en tubes alternés BP HP
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Les ailettes de cette batterie sont en contactfaidaavec certaines nappes affectées a une fonctio
d’évaporateur et d’autres, a une fonction de coselen Les fonctions de condenseur et d'évaporateur
ne sont jamais activées simultanément. Quand eailiaen condenseur, la surface d’ailette liee aux
nappes propres a I'évaporateur est aussi utiliséeversement lorsqu’on travaille en évaporatewar. L
surface d’ailettes de cet échangeur ne doit doecparespondre au double d’'une batterie classique a
un seul faisceau de tubes condenseur ou évaparbhedacteur de 1,4 semble un bon compromis a
affecter a la surface d’ailettes d’'une batteriessilgue pour obtenir la surface de la batterie
d’équilibrage a trois fluides de la TFP. Ce facteoisin de 1,4 est a optimiser par une étude pbétan

la fois sur le dimensionnement et le mode de coottm.

[1.4.3. L’évaporateur & eau pour la production d’eau de rafraichissement

L’évaporateur a eau est I'échangeur de productieaudfroide pour le rafraichissement (figure ILIT).

est de type échangeur a contre courant a plagaeéds. Cet échangeur, appelé « évaporateur a eau »,
est représenté sur les figures sous le nom « EkEwaporateur a eau est alimenté par le détendeur
Detl lorsque I'électrovanne Evrl est ouverte.

Eve
Evaporateur
A eau

Eve

Evaporateur
Aeau

Version en régime noyé (a) Version en régime sec (b)

Figure 1.7 : Schéma de I'évaporateur a eau

Le bulbe du détendeur est placé sur un tube veeticparallele avec I'évaporateur a eau (figurgéal).
Cette configuration permet un fonctionnement d'@rafeur en régime noyé. Ce régime permet
d’'optimiser la surface d’échange et donc la puissdngorifique délivrée. Le niveau de liquide est
situé au niveau du bulbe du détendeur. Le tubeé@agarallele sert également de piége a liquide et
huile. Une connexion avec I'évaporateur a air, aotha gauche de I'échangeur sur le schéma est
prévue pour faciliter le déplacement des fluidesaoduc gravitaire. Le tube placé ainsi, en paiall
participe au piégeage des condensats du caloduc.

Pour le prototype présenté dans le chapitre Blydporateur est utilisé en régime sec (figure )I.7b
associé a une bouteille anti-coup de liquide. § & pas de clapet anti-retour a la sortie des
évaporateurs comme présenté sur le schéma dertadtfinigopompe de base (figure 11.1). Dans notre
cas, la condensation parasite est gérée et méliséaiti des fins de dégivrage par caloduc (déarisd
le paragraphe suivant). La protection contre lagpsade liquide utilisée est la programmation d’'un
tirage au vide avant I'arrét de la machine et laam@n place d’'une bouteille anti-coup de liquiderpo

la récupération des condensats du caloduc.

[1.4.4. Le circuit spécifique au caloduc gravitairepour le dégivrage

Pour réaliser le dégivrage tout en maintenantdaywtion de chaud, une séquence de fonctionnement
en hiver alterne évaporation sur air et évaporaioreau. En fonctionnement avec I'évaporateur a ai
en mode chauffage seul, une couche de givre seefeumnles ailettes de I'évaporateur a air pour des
températures d'air typiquement inférieures a 5 8 3uivant 'nygrométrie. Lors de ce mode, une
récupération de chaleur est effectuée par sousidefsement du fluide frigorigéne aprées
condensation. La chaleur récupérée est stockéle salon d’eau froide. Ce ballon est dimensionné
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de telle sorte que I'épaisseur de la couche deegivi'évaporateur dans les conditions de givrage
maximales est faible lorsque la température dwball atteint 15°C. Sur ce critere de températare, |
phase de dégivrage est enclenchée.

En phase de dégivrage, le mode de fonctionnemeid esode équilibré dans lequel I'évaporation se
produit a I'évaporateur & eau. L’évaporateur aesdalimenté par I'énergie stockée précédemment en
mode chauffage, récupérée par sous-refroidisseduefidide frigorigene. Pour une température d’'eau
froide de 15°C, la température d’évaporation esndron 5°C pour un fluide azéotrope et plutot
autour de 10°C pour le R407C, fluide zéotrope. Demsmode, la température d’évaporation est
sensiblement relevée par rapport & une évaporstioair extérieur a 7°C ou moins.

Un débit classique de vapeur sortant de I'évaporaiecau est entrainé par le compresseur en méme
temps qu’un débit supplémentaire migre vers lestpaiu circuit & une température et une pression
plus faibles. Le point du circuit a la températlmeplus basse se situe au niveau des surfaces
intérieures des tubes de I'évaporateur a air etacbthermique avec la couche de givre forméeesur |
surfaces extérieures des tubes et sur les ailéitere température inférieure ou égale a 0°C. En ce
point, la température et la pression locale degwapse situent au-dessous du niveau de satuchtion
fluide frigorigene en gaz. Il se produit alors weadensation du réfrigérant sur les surfaces auézs

des tubes de la batterie a air. L’énergie de caatam est transmise par convection du fluide
frigorigéne au tube puis par conduction du tube alettes puis a la couche de givre. La couche de
givre fond alors progressivement. Les condensatiiidie frigorigéne retournent a I'évaporateur a ea
par gravité. Tant que la batterie n'est pas corepiént dégivrée, le transfert de I'énergie de
condensation du fluide frigorigéne a la couche igeegest réalimenté par un nouvel apport de vapeurs
issues de I'évaporateur a eau. Avec une perte dgemminimisée dans la conduite entre les deux
évaporateurs, des vapeurs issues de I'évaporateau anigrent donc en continu jusqu’aux surfaces
intérieures des tubes de la batterie a air tantaqoeuche de givre n’est pas complétement fondue.

La figure 11.8 présente le dispositif de dégivrage caloduc formé entre les deux sources de chaleur
des températures différentes que sont la couchievteet I'eau froide.

La conduite mise en jeu par le caloduc doit pemaethe double circulation du fluide frigorigene, la
montée des vapeurs en partie haute de conduite dgdcente des condensats en partie basse. Ceci
impose donc la disposition de I'évaporateur a aipartie haute de la machine et de I'’évaporateur a
eau en partie basse. La conduite entre les deyogataurs doit avoir une pente ascendante continue,
étre de diametre important et autant que possibles singularité.

En pratique, le transfert de chaleur par calodiuccesnu comme étant trés intense. Les débits de
circulation de vapeur alimentant le caloduc reprtesg d’apres nos simulations environ 20% du débit
entrainé au compresseur dans des conditions daggivelassiques a 0°C de température d’air
extérieur. Le temps de dégivrage est donc trédefaibependant, le caloduc peut entrainer une
« saturation » en débit de I'évaporateur si cel@st dimensionné sans prendre en compte le débit d
vapeur supplémentaire circulant dans le calodunsld® cas, le systeme réagira par une baisse du
débit massique total et par voie de conséquencda dempérature d’évaporation. Les puissances
mises en jeu au niveau du caloduc seront diminuiedait de la baisse de I'écart entre les
températures et les pressions locales des deuxorewaprs. Le dégivrage sera moins efficace.
L'évaporateur doit donc étre Iégerement surdimams3o

Le caloduc fonctionne non seulement lorsque I'évafigair a air est givré mais également aprés le
dégivrage car les températures extérieures sopebabans ce cas, la résistance thermique enire I'a
et l'ailette est cependant beaucoup plus élevéecegile entre la couche de givre et l'ailette. Le
transfert par caloduc est moins intense. Ceci ¢arstionc une légere perte a I'évaporateur a eau su
la quantité de chaleur stockée dans le ballon dexdde.
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Figure 11.8 : Schéma du fonctionnement du caloduc mvitaire

[1.4.5. Le désurchauffeur pour la préparation d’eauchaude sanitaire

Le désurchauffedrest un ballon de préparation d’'eau chaude samitpir contient un serpentin dans
lequel circule le fluide frigorigéne provenant adiaulement compresseur (figure 11.9). Les gaz chaud
transferent une partie de leur chaleur a I'eautamei Cet échangeur, appelé « désurchauffeurt», es
représenté sur les figures sous le nom « Decs ».

e | o
Decs
désurchauffeur ECS
- | e ]

Figure 11.9 : Schéma du désurchauffeur pour la prodiction d’ECS

La boucle d’eau de chauffage peut étre utiliséenseratockage tampon a utilisation différée en mi-
saison et en été. En général, la condensationirsen @ériode estivale conduit & des températuees d
condensation voisines de 45°C ou plus. Tant qsolekage sur boucle d’eau chaude ne conduit pas a
des températures de condensation nettement sumsrieil est plus intéressant de constituer ce
stockage chaud plutdt que de rejeter la chaleudasspurce gratuite. Ainsi, en fonctionnement, le
ballon d’'ECS est remonté en température et ped@arét du groupe, son maintien en température est
assuré par un caloduc gravitaire. Aprés une phadertgtionnement en production d’eau chaude de
chauffage et d’'ECS, les ballons d’eaux chaudesdmarigés. Or, en été, les besoins de chauffage sont
faibles comparés aux besoins d’eau chaude sanifairéur et a mesure des soutirages d’'eau chaude
sanitaire, la température du ballon ECS diminue pipidement que celle du ballon d’eau chaude de
chauffage. Un caloduc gravitaire se forme entre desx ballons & des niveaux différents de

" Dans notre installation d’'essai, cet échangeutéasépprimé car la présence de deux échangeuremseuts en série
suffisait a valider le principe de répartition dégsance par engorgement.
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température. L'eau chaude de la boucle de chayffdgat la capacité de stockage n’'est pas
négligeable, transfére une quantité de chaleuluileffrigorigene se trouvant dans le condenseer. L
fluide frigorigéne se vaporise et migre vers lenpdé plus froid de cette partie du circuit. Dass |
ballon d’ECS a température plus faible, diminuéelpa soutirages, le réfrigérant se condense et les
condensats retournent par gravité au condenseau.aPour assurer ce fonctionnement en caloduc
gravitaire, plusieurs conditions doivent étre respes. Le désurchauffeur doit étre placé au-dehisus
condenseur & eau pour permettre la montée desrgapiela descente des condensats par gravité. Un
niveau optimal de liquide dans le couple Decs / Cibét étre obtenu par la fermeture des
électrovannes Evr3 et Evr4 et I'effet anti-retouraflapet Nrv1l. Enfin, la température de boucle d’ea
chaude doit étre suffisante pour satisfaire a tesigme minimale de température d’ECS. Ce dispositif
permet de limiter considérablement les redémarrdgesompresseur, l'inertie thermique du ballon
d’eau chaude pour le chauffage étant cumulée a dellballon de préparation d'ECS. La gestion du
groupe en termes de sélection des modes se fait @onpériode estivale, sur la température du
stockage en ballon d’eau chaude.

11.4.6. Le condenseur a eau pour la production d’eade chauffage

Le condenseur a eau est I'échangeur utile de ptiodud’eau chaude pour le chauffage (figure 11.10).
Il est de type échangeur a contre-courant a plauesees. Il est alimenté par le refoulement du
désurchauffeur. Cet échangeur, appelé « condeassau », est représenté sur les figures sous le nom

« Cde ».
| I |
T e e
[—————D

Cde
Condenseur ¥ Eau de
aeau A chauffage

Pec o

Figure 11.10 : Schéma du condenseur a eau

[1.4.7. Le sous-refroidisseur

Le sous-refroidisseur permet de stocker une qéadiénergie récupérable par sous-refroidissement
du fluide frigorigene sur la boucle d’eau froidiegy(ire 11.11). Il est de type échangeur a contreaaiu

a plagues brasées. C'est un échangeur liquideuidégclassique de petite taille par rapport au
condenseur Cde. Il est alimenté par le refoulententcondenseur a eau. Cet échangeur, appelé
« échangeur de sous-refroidissement » ou « sorgdisEeur », est représenté sur les figures sous |

nom « Esr ».

Echangeurde
sous-refroidissement

Figure 11.11 : Schéma de I'’échangeur de sous-refrdissement
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[1.4.8. La bouteille liquide et la gestion de la pession de condensation

11.4.8.1. Schéma de la bouteille liguide

La bouteille liquide est un réservoir de fluidegtiigene en mélange liquide / vapeur contrdlé en
pression (figure 11.12). Ce réservoir est stratéfietempérature. Une jaquette isolante doit étee ran
place pour limiter les transferts thermiques veesvironnement extérieur. Le fluide frigorigéne
liquide le plus froid se trouve en partie basske éuide frigorigéne gazeux le plus chaud se tean
partie haute. La bouteille liquide est appeléeiaias elle est connectée, en partie basse, are lig
liquide du circuit frigorifique. En partie hautdlesest connectée au refoulement du compresseur et
I'entrée de I'évaporateur a air. La bouteille lidgiest représenté sur les figures sous le nonm« Bl
L’objectif de la mise en place de cette bouteiliede stocker ou de déstocker du fluide frigorigéme
fonction du volume interne du condenseur utilisé.

Chasse de vapeurs
vers la basse pression

Bl
Bouteille
liquide
Injection de
D — vapeurs
. - rovenantdu
Ligne liquide P
9 q refoulement
compresseur

Figure 11.12 : Schéma de la bouteille liquide et dwystéme de contrdle de la pression en bouteille

11.4.8.2. Principe de réqgulation

La grandeur réglée par ce systeme est la pressioordiensation considérée comme optimale pour un
fonctionnement sélectionné. On suppose que laipreds condensation satisfait au modeéle simplifié
de la puissance échangée au condenseur (équatipn Il

Q. =u 3T, -T..) (Equation 11.1)

Si la puissance calorifique est imposée, de méme lgutempérature de condensatidn et la
température d’entrée d’eau chaullg, il ne reste comme variable d’'ajustement que Effaxent de
transfertU ou la surface d'échandg La variabilité sulU peut se gérer avec la variation du débit de
source mais cette technique n'offre pas une stékiti une dynamique suffisante pour la TFP. Il faut
donc faire varier la surface « utile » de I'échange'est-a-dire, en pratique, controler 'engorgam
de I'échangeur et donc la part de surface d’échandaignée par le fluide frigorigéne condensé, au
voisinage de laquelle le transfert est beaucoumsnatense que lors de la condensation.

Les méthodes d’engorgement classiques utiliserstysteme de blocage ou de limitation du débit de
sortie du fluide frigorigene condensé a une valplus basse que celle du débit d’entrée au
condenseur, ce qui se traduit par un remplissagédeangeur en liquide ou encore engorgement.
Mais la pression en sortie de la vanne de régulafio effectue cette tache baisse et le procédigra a
recours a une injection de vapeur HP qui garamé pression en aval minimale, mais qui rend
impossible un sous-refroidissement accentué effecaivant la bouteille, indispensable au
fonctionnement de la TFP.

Dans le systeme proposé, la pression de condem&siagale a la pression de vapeur saturante de la
bouteille liquide, corrigée des pertes de chartjele® hauteurs statiques. Le contrdle de la terhyéra

de surface du liquide en bouteille, donc de la poesde vapeur saturante permet de contréler la
pression de condensation et le niveau d’engorgedsard le condenseur ou les condenseurs en série.
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En effet, une injection des vapeurs de refoulerpantl’ouverture de I'électrovanne EvrH provoque
une augmentation de la pression et de la températubouteille. Une chasse vers la basse pression
des vapeurs en partie haute de bouteille par l'tureede I'électrovanne EvrB engendre une baisse de
la température et de la pression. La bouteilletnfes placée sur la conduite liquide, mais une
conduite d’égalisation de pression assure le teande I'information pression et le transfert éwet

de masse en régime transitoire entre la boutégjiede et la ligne liquide du circuit frigorifiquéJn
important sous-refroidissement aprés condensatsin amsi possible sans affecter la pression
d’alimentation aux détendeurs.

Le systéme de régulation de la haute pressioneesstpg comparateur différentiel avec une mesure de
la haute pression et un calcul de consigne a pdetita température d’entrée d’eau chaude. La
consigne de température ou de pression de condensest déterminée a partir de la température
d’'entrée d'eau chaude. La température de condensast égale a la somme de la température
d’entrée d’eau chaude, de I'écart de températune d'entrée et la sortie du condenseur et d'une
majoration supplémentaire déterminée par des ¢agtérimentaux. Cette majoration supplémentaire
correspond au pincement de I'échangeur (écartrdpémature minimal entre le fluide primaire et le
fluide secondaire) et a un léger sous-refroidissemei assure I'alimentation du détendeur en liguid
Si cette valeur est trop faible, la condensatiorfluide frigorigéne peut ne pas étre complete &eau
de I'nétérogénéité du fluide frigorigéne dans ladenseur. Le réfrigérant en contact avec les ptaque
ou les tubes de I'échangeur peut étre condense @lerle réfrigérant au centre du tube ou de lespa
entre les plaques peut comporter encore quelquésshie vapeur. La majoration évite surtout la
revaporisation partielle du fluide frigorigene daex pertes de charge en ligne liquide. Enfin, la
pression de consigne est calculée & partir dedtmu de la pression de condensation, fonctiorade |
température de condensation.

11.4.8.3. Injection de gaz chauds dans la bouteille liquide

Si la pression mesurée est inférieure a la consigme phase de remontée en pression est enclenchée.
L'électrovanne EvrH s’ouvre et une partie des dauds refoulés par le compresseur est injectée dans
la bouteille liquide. Ceci est possible grace a pee de charge plus élevée dans les condenseurs e
série que dans la conduite de régulation. Le systtarmé par la bouteille liquide et le fluide
frigorigene recoit un apport de chaleur et de mas$équilibre thermique et massique du systente es
modifié. L'apport de chaleur entraine une augméenale la température de la masse thermique de la
bouteille et du fluide frigorigene ainsi qu’une wgigation partielle du fluide frigorigene liquidea
vaporisation partielle du liquide et I'apport degaigmentent la part de fluide sous forme vapens da

la bouteille. En compensation, il se produit unasse du fluide frigorigéne liquide vers le détemdeu
mais aussi un refoulement vers le condenseur, guam son engorgement rapide. Les conditions
d’équilibre en termes d’échange au condenseur dont modifiées. La surface utile diminue, la
température de condensation augmente, la pressicroiidensation augmente elle aussi et tend a
s’égaliser a celle du fluide de commande en tecamipte de la correction due aux pertes de charge et
aux hauteurs statiques. Lorsque la consigne dsipresst atteinte, I'électrovanne EvrH se ferme.

11.4.8.4. Chasse de gaz de la bouteille liguide vers la pagtbasse pression du circuit

Si la pression mesurée est supérieure a la congigeephase de baisse de pression est enclenchée.
L'électrovanne EvrB s’ouvre et une partie des vapean partie haute de la bouteille liquide est
chassée vers la basse pression, a l'entrée deptéateur a air. Ceci est possible grace a une
différence entre la pression dans la bouteille aetbdsse pression. Pour que le débit de fluide
frigorigene gazeux vers la BP ne soit pas trop ntam, un orifice calibré Oc créé une perte de ghar
sur cette conduite. Un transfert trop rapide enénait une chute brutale de la pression en boaiteill

un temps d’ouverture de I'électrovanne EvrB trofbléa La calibration de l'orifice Oc assure une
séquence d’ouverture assez longue et une diminyiogressive de la pression en bouteille. Une
chasse de vapeurs de réfrigérant entraine une ioaigtih de I'équilibre thermique et massique du
systeme formé par la bouteille liquide et le fluitegorigéne. A cause de la stratification de
température dans la bouteille, le systeme perctariaine quantité du fluide le plus chaud. La pdee

61/220



Chapitre 1l : Thermofrigopompes au HFC et au £O

chaleur entraine une diminution de la températeréadnasse thermique de la bouteille et du fluide
frigorigene ainsi qu'une condensation partiellefldide frigorigeéne gazeux. La condensation pasiell
et la chasse de gaz diminuent la part de fluids smune vapeur dans la bouteille. En compensaiion,
se produit une aspiration du fluide frigorigeneulde d’abord dans la ligne liquide et par contié@uit
dans le condenseur qui va subir un désengorgerapider Les conditions d’équilibre en termes
d’échange au condenseur sont donc modifiées. Léacgurutile augmente, la température de
condensation diminue, la pression de condensatiomue elle aussi et tend a s’égaliser a celle du
fluide de commande en tenant compte de la corredice aux pertes de charge et aux hauteurs
statiques. Lorsque la consigne de pression egttattéélectrovanne EvrB se ferme.

11.4.8.5. Répatrtition des puissances calorifiques de chauffacet de production d'ECS

La répartition de la puissance disponible a la eosdtion peut étre gérée par le systéme de contrble
de pression en bouteille liquide. La régulationla@ression de condensation entraine une variation
continue de la puissance dans le désurchauffderagndenseur. lls peuvent donc étre gérés a partir
des charges thermiques des utilisateurs en chauffagn production d’eau chaude sanitaire. Le
graphe de la figure 11.13 montre les possibilitéslal machine en termes de gestion de la répartition
des puissances utiles vers deux échangeurs deératiop de puissance calorifique. Elle présente le
résultat d'une simulation de calcul des puissaseg&wifiques utilePe, au désurchauffeul®pe.s et au
condenseur a edq. d’'une TFP fonctionnant au R407C pour des tempéstdientrée d’eau chaude
sanitaireT.eset de chauffag@.., respectivement de 50 et 45°C. La puissance esilda somme des
puissances récupérées dans le désurchauffeuc@tdenseur.

Aux pressions les plus basses, la condensatiorogdeipdans le sous-refroidisseur. Le désurchauffeu
et le condenseur a eau sont utilisés principalererdésurchauffe des vapeurs. Au fur et a mesure
gue la pression augmente, la puissance utile augnean la condensation se produit de plus en plus
dans le condenseur & eau. Toute cette zone duiguaptorrespond a un mauvais réglage de la haute
pression. La zone utile de fonctionnement commeléseque toute la condensation est effectuée dans
'ensemble des condenseurs utiles. La puissanceinmabx est obtenue pour ce point de
fonctionnement car le maximum de puissance de cwmadi®en est récupéré et la pression est a sa
valeur la plus basse. Lorsque la pression dansugelle augmente, du fluide frigorigéne liquide es
refoulé vers les échangeurs haute pression. Lacud’échange utilisée pour la condensation diminue
dans le condenseur. La condensation commencedsdossle désurchauffeur. La puissance transférée
a l'eau chaude sanitaire augmente progressivematt la pression au détriment de la puissance
transférée a I'eau de chauffage. La répartitiotadeuissance entre les postes chauffage et ECS peut
donc se faire par la régulation de la pression alelensation. Au-dessus d’'une certaine valeur de
pression, hors de la zone utile, toute la condemsae produit dans le désurchauffeur et le corelens
n'a plus gu’un réle de sous-refroidisseur. Cetthméque de contrble des puissances produites permet
d’adapter précisément la production d’énergie didole aux besoins de chauffage et d’eau chaude
sanitaire. Par ailleurs, elle demande une capdeitgtockage de fluide frigorigéne en bouteilleitigu

au moins égale au volume intérieur du condenseursalis-refroidisseur et des conduites de
raccordement de ses échangeurs a la bouteilleléiqui
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Figure 11.13 : Simulation de I'évolution des puissaces utiles au désurchauffeur de production d’ECSteu
condenseur a eau en fonction de la pression de camsation

[1.5. Les modes de fonctionnement

L’'automatisation du groupe frigorifique permet aumétionnement par modes, défini par la commande
des différents organes (compresseur, ventilateéleetrovannes). Suivant les besoins du batimant, |
thermofrigopompe est amenée a fonctionner en trmides de base : mode rafraichissement seul,
mode équilibré et mode chauffage seul. Ces troidemrincipaux comportent des variantes en
fonction des températures de source et des modeédants. En tout, sept modes (numérotés de 0 a 6)
ont été définis pour assurer un fonctionnement d¢einge la machine. Le mode 0 est le mode d’arrét
de la machine. Toutes les électrovannes sont ferngeompresseur et le ventilateur de I'échangeur
d'équilibrage sur air sont a l'arrét. Pour chaquedm de fonctionnement, une figure présente en
parallele un diagramme de Mollier (pression-entiedlglu cycle thermodynamique et un schéma
frigorifique avec les conduites mises en jeu dansiricuit en trait plein et les parties non parcesr

par le fluide frigorigene en trait discontinu. Ldi§férents modes de fonctionnement sont représentés
sous la forme d’un récapitulatif en annexe 2.

L'enclenchement des modes de fonctionnement steiegrace a I'évaluation des besoins du
batiment, ou plus directement des ballons de sggka chaud et en froid. Les variables relevées son
les températures d’eau chaude de chauffage et ddE@®au froide de rafraichissement en entrée des
échangeurs condenseur et évaporateur. Ces tempéranurront étre intégrées sur un intervalle de
temps spécifiqgue pour éviter les courts-cyclesoetionnement. Elles sont comparées aux consignes
calculées par l'automate programmable en fonctienlad température extérieure. Le résultat des
comparateurs établit le bilan des besoins :

* si la température d’eau chaude est trop faiblesalm fonctionnement en mode chauffage est
enclenché ;

* sila température d’eau froide est trop élevéasala fonctionnement en mode rafraichissement
est enclenché ;

* sila température d’eau chaude est trop faibla &mpérature d'eau froide est trop élevée, alors
une séquence de fonctionnement alterné entre mqdidibéé et mode chauffage ou mode
équilibré et mode rafraichissement est enclendteehoix d’orientation de la séquence vers le
chaud ou le froid est réalisé par une évaluationhisoins, par exemple grace aux écarts entre
les températures d’eau et les valeurs des consignes
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[1.5.1. Mode 1 : priorité au froid

Ce mode de fonctionnement correspond a un modafddahissement classique en période estivale
(figure 11.14). La fonction de I'échangeur d'éqgbilage sur air Eea est celle d'un condenseur a air
extérieur. L'évaporation est effectuée a I'évapswata eau pour produire de l'eau froide de
rafraichissement. Du point de vue de ['utilisatdug; a une demande de froid mais pas ou peu de
demande de chaud. La température d’eau en bowstie fbaisse, la température de boucle chaude
varie peu suivant la demande d’ECS. Ce mode egtipdalement utilisé en période estivale, en
alternance avec le mode 2 ou I'arrét du groupe.

Mode 1: Froid seul A

Ech équilibrage HP

Evrd

L3
%
.
:

£

Evrl

Figure 11.14 : Schéma de fonctionnement et cycleifyorifique sur le diagramme de Mollier
en mode froid

L'état des divers organes de la machine est répentians le tableau Il.1. L’électrovanne Evrl est
ouverte pour alimenter le détendeur de I'évaporadeeau Eve. L’électrovanne Evr4 est ouverte pour
alimenter Eeal, la partie condenseur de I'échang&gquilibrage. Le ventilateur est en marche.
L'échangeur de sous-refroidissement Esr n'est [i@enaté par le circuit d’eau froide.

Evrl ®) Compresseur M
Evr2 F Ventilateur M
Evr3 F Pec A
Evr4 6] Pefl (Eve) M
Evr5 F Pef2 (Esr) A
Tableau I1.1 : Etat des organes de la TFP en modedid
(O : ouvert, F : fermé, M : marche, A : arrét)
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[1.5.2. Mode 2 : équilibré avec priorité au froid

Ce mode de fonctionnement met en jeu le désurahaufDecs, le condenseur & eau Cde et
I'évaporateur a eau Eve (figure 11.15). Du pointwdee de l'utilisateur, il correspond a une demande
simultanée en eau chaude et en eau froide. La tetnp& d'eau en boucle froide baisse, la
température de boucle chaude augmente. L'essafgida demande de chaud correspond a une
préparation d’eau chaude sanitaire car ce moderastipalement utilisé en période estivale, en
alternance avec le mode 1 ou l'arrét du groupe.

Mode 2: Equilibré tendance froid A

Condenseur & eau
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S
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Figure 11.15 : Schéma de fonctionnement et cycleifyorifique sur le diagramme de Mollier
en mode équilibré tendance froid

L’état des divers organes de la machine est répertians le tableau 11.2. L'électrovanne Evrl est
ouverte pour alimenter le détendeur de I'évaporadeeau Eve. L’électrovanne Evr3 est ouverte pour
assurer la circulation de fluide frigorigéne damsdésurchauffeur Decs et le condenseur Cde.
L’échangeur de sous-refroidissement Esr n'est pageaté par le circuit d’'eau froide. L'échangeur
d’équilibrage sur air Eea est inopérant et le Vatetur est a I'arrét.

Evrl ®) Compresseur M
Evr2 F Ventilateur A
Evr3 ®) Pec M
Evr4 F Pefl (Eve) M
Evr5 F Pef2 (Esr) A
Tableau 11.2 : Etat des organes de la TFP en modeyailibré tendance froid
(O : ouvert, F: fermé, M : marche, A : arrét)
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[1.5.3. Mode 3 : équilibré avec priorité au chaud

Ce mode de fonctionnement ne se différencie du n®dee par les niveaux de température des
boucles d'eau (figure 11.16) et le fonctionnemeni dous-refroidisseur. Esr assure un sous-
refroidissement du fluide frigorigéne, donc unedemsation totale avant I'alimentation du détendeur.
L’énergie récupérée par sous-refroidissement eésingmise au fluide frigorigéne a I'évaporation.
Cette énergie n'est donc pas une énergie utile.pbint de vue de [utilisateur, ce type de
fonctionnement correspond a une demande simult@méesau chaude et en eau froide, avec
prédominance des besoins en chaud. La tempérdaae en boucle froide baisse, la température de
boucle chaude augmente. Principalement utilisé é&roge de mi-saison et en hiver, ce mode est
utilisé en cas de priorité au chaud et donc enraltece avec le mode 5 a suivre. Dans ce mode, un
sous-refroidissement accentué du fluide frigorigésieeffectué dans Esr puis compensé au niveau du
cycle thermodynamique par une augmentation de iss@uce frigorifique. Le sous-refroidissement
accentué assure une bonne alimentation en liquidelédendeur en évitant les phénomenes de
réévaporation dus aux pertes de charge en lignédéq Esr est aussi alimenté pour simplifier la
transition entre les modes 3 et 5.

Mode 3: Equilibré tendance chaud A

Sous refroidisseur . Condenseur & eau Désurchauffeur ECS
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Figure 11.16 : Schéma de fonctionnement et cycleifyorifique sur le diagramme de Mollier
en mode équilibré tendance chaud

L’état des divers organes de la machine est réperntians le tableau I1.3. Sur le plan matériel, ce
mode est identique au mode 2, mis a part la misaache de la pompe d’eau froide Pef2 alimentant
I'’échangeur de sous-refroidissement.

Evrl ®) Compresseur M
Evr2 F Ventilateur A
Evr3 ®) Pec M
Evr4 F Pefl (Eve) M
Evr5 F Pef2 (Esr) M
Tableau 11.3 : Etat des organes de la TFP en modeagilibré tendance chaud
(O : ouvert, F : fermé, M : marche, A : arrét)
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[1.5.4. Mode 4 : équilibré avec priorité au chaud e€dégivrage

Ce mode de fonctionnement correspond au mode Bneégquilibré avec priorité au chaud avec
déclenchement du caloduc de dégivrage (figure )Il.EY la température de surface de I'échangeur
d’équilibrage Eea2 est sensiblement plus basséagieenpérature d’évaporation a I'évaporateur a eau
Eve, I'ensemble formé par Eea2 et Eve constituealoduc gravitaire dont Eve est I'évaporateur et
Eea2 le condenseur. Lorsque la couche de givradufde caloduc s'arréte de lui-méme et le mode de
fonctionnement devient le mode 3. Le mode 4 esicpalement utilisé en période d’hiver, en
alternance avec les modes 3, 5 ou I'arrét du groupe

Mode 4: Equilibré tendance chaud avec dégivrage A

. Condenseur & eau

Sous refroidisseur Désurchauffeur ECS
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Figure 11.17 : Schéma de fonctionnement et cycleifjorifique sur le diagramme de Mollier
en mode équilibré tendance chaud avec dégivrage

L'état des divers organes de la machine est répertians le tableau 1.4, Sur le plan matériel, ce
mode est identique au mode 3, le déclenchemenaldduc est assuré par les conditions externes et
internes de température et non par la commandegaties électriques.

Evrl ®) Compresseur M
Evr2 F Ventilateur A
Evr3 ®) Pec M
Evr4 F Pefl (Eve) M
Evr5 F Pef2 (Esr) M
Tableau 1.4 : Etat des organes de la TFP en modeyagilibré tendance chaud avec dégivrage
(O : ouvert, F: fermé, M : marche, A : arrét)
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[1.5.5. Mode 5 : priorité au chaud

by

Ce mode de fonctionnement correspond au fonctioenerd’'une pompe a chaleur (figure 11.18).
L'évaporateur est Eea2, la composante BP de I'é@ghand’équilibrage Eea. Le dessin du circuit
permet d'utiliser I'évaporateur a eau Eve commetditia anti-coup de liquide. Les trois échangeurs
en série a la haute pression (a savoir le désuifel@auECS, le condenseur a eau et le sous-
refroidissement) sont sollicités. Du point de ved'dtilisateur, ce type de fonctionnement correspo

a une demande en eau chaude. Le condenseur faitatey la température de la boucle d’eau chaude
et le sous-refroidisseur, celle de la boucle d'faigde. Dans ce mode, I'énergie récupérée au sous-
refroidissement est transmise a la boucle d’eaddrpour une utilisation ultérieure en mode éqralib

Le mode 5 est principalement utilisé en périodevet en alternance avec les modes 3, 4 ou I'duét
groupe.

Mode 5: Chauffage seul A

Sous refroidisseur Condenseur a eau

Désurchauffeur ECS
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Figure 11.18 : Schéma de fonctionnement et cycleifjorifique sur le diagramme de Mollier
en mode chaud

L'état des divers organes de la machine est répertians le tableau I1.5. L’évaporateur a eau Eve
n'est plus alimenté, I'électrovanne Evrl est fernaéd=vr2 est ouverte pour alimenter le détendeur
Det2. Eea2 fonctionne classiquement en régimelsegentilateur d’Eea est en marche. L'ouverture
d’Evr3 assure la circulation du fluide frigorigédans les trois échangeurs en série Decs, Cde et Esr
L’échangeur de sous-refroidissement Esr est aléenteau froide par la pompe Pef2.

Evrl F Compresseur M
Evr2 ©) Ventilateur M
Evr3 ®) Pec M
Evr4 F Pefl (Eve) A
Evr5 F Pef2 (Esr) M
Tableau II.5 : Etat des organes de la TFP en modénaud
(O : ouvert, F : fermé, M : marche, A : arrét)
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[1.5.6. Mode 6 : maintien ECS

Ce mode de fonctionnement correspond au maintieiadiempérature du ballon d’eau chaude
sanitaire par I'énergie stockée sur la boucle d'éaaude (figure 11.19). Ce mode est utilisé en été
lorsque les besoins en chauffage sont inférieuss rsoins d’ECS, principalement en période
estivale. Le condenseur a eau et le désurchauE#@8rforment un caloduc gravitaire avec évaporation
du fluide frigorigéne gréace a I'eau de chauffagecandenseur et condensation du fluide frigorigeéne
grace a l'eau chaude sanitaire au désurchauffeomr Bue le caloduc fonctionne de maniere
autonome, le ballon de chauffage doit étre a umpéeature supérieure a la consigne de production
d’ECS et une quantité optimale de fluide frigorigedoit étre conservée dans cette partie du circuit
apres l'arrét du groupe. Cette situation est ptssbla température de stockage du ballon d'eau
chaude de chauffage est relevée et que la temp&diconsigne du ballon d’eau chaude sanitaire est
plus faible. Le mode maintien ECS allonge le tendpmrrét de l'installation. Les phases de
fonctionnement sont donc plus longues et le comsprgsest mieux utilisé.

Mode 6 : Maintien ECS A
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Figure 11.19 : Schéma de fonctionnement et cycle ifyorifique sur le diagramme de Mollier en mode
maintien ECS

L’état des divers organes de la machine est rép&dans le tableau 11.6. Au niveau matériel, séale
pompe d'eau chaude est en marche pour entreténvagdorateur du caloduc. Le condenseur du
caloduc est entretenu par les soutirages d’eawlehsanitaire.

Evrl F Compresseur A

Evr2 F Ventilateur A

Evr3 F Pec M

Evr4 F Pefl (Eve) A

Evr5 F Pef2 (Esr) A

Tableau I1.6 : Etat des organes de la TFP en modeaintien ECS
(O : ouvert, F : fermé, M : marche, A : arrét)
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[1.5.7. Les transitions entre modes

En fonction des besoins des utilisateurs, les teatpes des ballons d’eau évoluent. Des modes de
fonctionnement différents sont amenés a s’enchaaes arrét du groupe. Deux séquences de
fonctionnement principales sont utilisées pour sulva des besoins cumulés orientés soit plutét ver
le chaud en hiver soit plutét vers le froid en étécune transition ne nécessite I'arrét du comgnass
Elles font simplement intervenir les électrovanies pompes ou le ventilateur.

La séquence estivale est constituée des mode 1nebde froid et mode équilibré tendance froid.
Durant cette période, les besoins en rafraichissersent prioritaires. En mode équilibré, la
production de chaleur est divisée entre 'ECS damdésurchauffeur et le stockage sur la boucle de
chauffage pour alimenter, en temps différé, le dadode maintien en température du ballon d’ECS et
éventuellement couvrir de faibles besoins de chgeff Lorsque la consigne de température d’eau
chaude sanitaire est atteinte, le mode froid setileaclenché jusqu'a l'apparition d’'une nouvelle
demande de chaud.

La séquence hivernale est constituée des mode8 bweb, 4 et 3, mode chauffage et mode équilibré
tendance chaud avec éventuellement le déclenchatuatdgivrage par caloduc en mode 4. En mode
chauffage, la production d’eau chaude sanitaieztu de chauffage est assurée au désurchauffeur et
au condenseur. De plus, une quantité de chaleupééée au sous-refroidissement est stockée dans le
ballon d’eau froide jusqu’a une température fixée5aC. Lorsque cette température est atteinte, le
mode équilibré est enclenché. En mode équilibyaboration du réfrigérant est assurée par la
chaleur précédemment stockée sur la boucle d'ezdefr Si la batterie a air Eea2 est givrée, le
caloduc fonctionne de lui-méme en mode 4, sansfioation de I'état des organes électriques de la
TFP. Le dégivrage terminé, le caloduc s’arréteeehdde de fonctionnement redevient le mode 3. La
température de la boucle d’eau froide diminue prsgivement jusqu’a la température de 7°C. Cette
température de consigne atteinte, le mode chau#agéancé de nouveau. Durant toute la durée de
cette séquence, la demande de chaud et de fadesndies de froid sont satisfaites.

11.5.7.1. Du mode 0 au mode n

Lorsque des besoins de chauffage ou de rafraichisgeapparaissent, le démarrage s’effectue
prioritairement vers I'un des modes équilibrésmiede 2 si la priorité est au froid ou le mode &si
priorité est au chaud. La priorité est définie parrapport entre les besoins d’eau chaude et d’eau
froide. Les pompes de circulation d’eau adéquabes sises en marche. Le compresseur démarre
d’abord & charge réduite. Puis, I'ouverture destédgannes Evrl est enclenchée pour alimenter
I'évaporateur & eau et d’Evr3 pour alimenter ledmrseur a eau.

Si la température de consigne en rafraichissem&ntéa atteinte avant le démarrage et que des
besoins de chauffage apparaissent, le mode chauffagde 5) est enclenché. Le ventilateur, les
pompes des circuits d’eau chaude Pec et du cidéestu froide dans le sous-refroidisseur Pef2 sont
mis en marche. Les électrovannes ouvertes sontef\E2r3.

Si la température de consigne en chauffage estati&jiiate avant le démarrage et que des besoins de
rafraichissement apparaissent, le mode rafraichiesie(mode 1) est enclenché. Le ventilateur et la

pompe du circuit d’eau froide dans I'évaporatew@aan Pefl sont mis en marche. Les électrovannes
ouvertes sont Evrl et Evr4.

11.5.7.2. Du mode n au mode 0

La phase d'arrét du groupe est réalisée par un glown en fermant I'électrovanne d’alimentation du
détendeur et de I'évaporateur sollicités, Evrl etlDpour I'évaporation sur eau, Evr2 et Det2 pour
I'évaporation sur air. Le retour d’huile par I'outiere d’Evr5 est effectué juste avant l'arrét du
compresseur et la fermeture des autres électroganne
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Le caloduc mis en jeu dans le mode 6 (maintien EEH)fonctionner lorsque le compresseur est
arrété. La fermeture de I'électrovanne Evr3 enisait sous-refroidisseur doit étre concomitanteave

la fermeture de I'électrovanne alimentant le désemdAinsi, tout le fluide aspiré par le compresseu

durant le pump down se trouvera piégé dans l'enkerfdymé par le désurchauffeur ECS, le

condenseur a eau et le sous-refroidisseur poureatan le caloduc de maintien en température du
ballon d’'ECS (mode 6).

11.5.7.3. Transitions entre modes

11.5.7.3.1.Du mode 1 au mode 2

Cette transition est commandée par l'apparitionnd’'wlemande de remontée en température des
ballons d'eau chaude de chauffage ou d'ECS. La dtma d’'Evr4 et I'ouverture d’Evr3 sont
concomitantes, le ventilateur d’'Eea est coupé disigositif de régulation de pression de condeosati
fait varier la quantité de liquide dans la bougedui s’ajuste pour provoquer I'engorgement totakd

et partiel de Cde. Une certaine quantité de flfiid@rigene reste piégée dans Eeal par la fermeture
d’Evr4 et I'effet anti-retour du clapet Nrv3.

[1.5.7.3.2.Du mode 2 au mode 1

Ce passage est lancé lorsque la consigne de temmgédu ballon d’eau chaude de chauffage est
atteinte. La fermeture d’Evr3 et 'ouverture d’Ewsdnt concomitantes, le ventilateur d’Eea est mis e
marche et le dispositif de régulation de pressemrahdensation fait varier la quantité de liquidesd

la bouteille pour ajuster I'engorgement d’Eeal. dedaine quantité de fluide frigorigene reste g&g
dans Esr et Cde par la fermeture d’Evr3 et I'edifigti-retour du clapet Nrv2.

[1.5.7.3.3.Du mode 3 au mode 5

Cette transition est lancée lorsque la consigneebde température du ballon d’eau froide est attein
(7°C). Un léger pump down est effectué par la feaneed’Evrl jusqu’a I'ouverture d’Evr2. La source
a I'évaporation passe de la boucle d’eau froidéia é€xtérieur. La pompe Pefl est coupée car la
consigne de température du ballon d’eau froideatteinte et I'évaporateur mis en jeu n'est plus Eve
mais Eea2. La pompe Pef2 est en route pour alimémtsous-refroidisseur et faire remonter la
température du ballon d'eau froide. Le ventilatelifea est mis en marche et le dispositif de
régulation de pression de condensation fait véaiguantité de liquide dans la bouteille pour stgu
aux besoins en fluide frigorigéne de I'évaporateair Eea?2.

11.5.7.3.4.Du mode 5 au mode 3, en passant éventuellemennpgrhase en mode 4

Ce passage est lancé lorsque la consigne hauteng®rtature du ballon d’eau froide est atteinte
(15°C). Un léger pump down est effectué par la &ure d’Evr2 jusqu’a lI'ouverture d’Evrl. La
source a I'évaporation passe de l'air extérieua &dducle d’eau froide. La pompe Pefl est mise en
route I'’évaporateur mis en jeu n’est plus Eea2 rEais. La pompe Pef2 est laissée en route pour
assurer un sous-refroidissement du fluide frigorégavant I'alimentation du détendeur. Le systeme de
régulation de pression peut ainsi travailler aueaiy le plus bas possible sans risquer une
revaporisation partielle du réfrigérant avant léedéeur & cause des pertes de charge dans la ligne
liquide. Le ventilateur d’'Eea est arrété et le dgfif de régulation de pression de condensati@in fa
varier la quantité de liquide dans la bouteille psiajuster aux besoins en fluide frigorigéne de
I'évaporateur a eau Eve. En cas de givrage d’Hadmpérature d’évaporation en mode équilibré est
sensiblement supérieure a la température d’airiextéou de surface de batterie givrée. Le mode 4
(équilibré tendance chaud avec dégivrage), a leepttu mode 3 (équilibré tendance chaud), est
enclenché par le fonctionnement autonome du calgsteide modification entre les modes 3 et 4).
Une partie des vapeurs émanant d’Eve migre vepwile froid du caloduc (Eea2) et condense. Par
gravité, le liquide rejoint alors Eve et particide nouveau a l'alimentation d’Eve. La puissance
appelée par le caloduc est prise sur la bouclédrdia puissance frigorifique sur eau est alors plu
élevée en mode 3 qu’'en mode 5. Lorsque que la eodehgivre a fondu, la température de surface
d’Eea2 est remontée. Il y a alors un blocage cdifvee la circulation de vapeur dans le circuit du
caloduc gravitaire. Le mode de fonctionnement devie mode 3 sans action sur les organes de
commande, tant que la température de la bouclel dfeale est au-dessus de 7°C.
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[1.6. L’adaptation du concept au dioxyde de carbone

[1.6.1. Les enjeux de l'utilisation du dioxyde de arbone

Les préoccupations environnementales étant deveprég®ndérantes, en particulier au niveau des
autorités politiques, l'interdiction des fluidedstgue les HFC semble possible dans un avenirquus
moins proche. Le retour a d’anciens frigorigéndsineds a impact environnemental nul ou négligeable
tels que 'ammoniac, les hydrocarbures et le, €€ la solution la plus couramment préconisédgsar
travaux de recherche publique. L'ammoniac et lelsdgarbures ne peuvent guere étre envisagés pour
fonctionner dans de petites installations dispexségobiles ou individuelles, sur des critéres de
sécurité des personnes. Le {f&vient de ce fait le principal candidat pour cesallations, malgré
des performances frigorifiques sensiblement intéde a celles de 'ammoniac ou des HFC et des
contraintes technologiques conséquentes dues gmieaient aux niveaux de pression trés élevés
gu’exigent l'optimisation énergétique du cycle @idique. Il présente cependant des avantages
importants pour la TFP. D’'une part, I'évolution denpérature « glissante » dans I'échangeur de rejet
de chaleur et les hautes températures de refouterardent la production d’eau chaude sanitaire
performante. D’autre part, le cycle transcritique @O, dispose d’'un gros potentiel de récupération
par sous-refroidissement (au minimum 25% de lagamice calorifique totale) pour une utilisation
différée de cette énergie en source froide aursdligians I'optique de relever les performances par
basse température d’air extérieur et de procédan aégivrage « gratuit », sans interrompre la
production de chaud. La machine proposée danspatie est une thermofrigopompe adaptée ap CO
assurant les mémes fonctions de production d'eawdsh sanitaire, d’eau chaude de chauffage et
d'eau froide de refroidissement que le modéle dd® Tda HFC. Des principes généraux de
fonctionnement et quelques solutions techniques$ paposés dans ce chapitre mais aucune étude
expérimentale de recherche et développement n'anétée par notre laboratoire sur le sujet du
dioxyde de carbone. Ce fluide n'est a I'étude queveau de la simulation. La réalisation d’'un
prototype de TFP au GQ@ été jugée prématurée et hors de nos moyenstadedu projet mais reste
une piste de recherche a approfondir.

La température critique du GQOvoisine de 31°C, inférieure aux températures liesiele préparation
d’eau chaude a des fins de chauffage ou de pratudtECS, entraine une évolution du condenseur
usuel d'une installation frigorifigue vers un écbaar de chaleur sensible, avec changement d'état
progressif. Le fluide frigorigene subissant unetgeate chaleur passe progressivement de I'état de
« gaz supercritique » a « liquide supercritique’échangeur haute pression est donc un refroidisseu
de gaz ou « gas cooler ». Il n'y a donc plus dati@ biunivoque entre température et pression en
sortie de « gas cooler ». Par conséquent, le gjeckaentuel de fluide frigorigene en haute pression
doit se faire avec un mélange liquide supercritigaz supercritique, du méme style que celui de la
version de la TFP au HFC, avec une plus grandéfiséion du fluide frigorigene dans la bouteille.
En pratigue, la bouteille liquide devra pouvoir gogier des contraintes de pressions beaucoup plus
élevées et étre de forme tres étirée pour réduireminimum les échanges convectifs. Les
performances énergétiques, en production de fraohee de chaud, sont trés sensibles a la valeur de
la haute pression. Le contréle de la haute preg#iiindonc étre assuré de maniére performante. La
gestion de la haute pression par un réservoir ssjare contrdlée a I'avantage de stocker le réfaiger

en phase liquide et d’assurer un engorgement opties différents échangeurs de rejet de chaleur
utile. Le maximum de performance est atteint er@fe et 120 bar suivant les températures
d’évaporation et de production d'eau chaude enesadga technologie des échangeurs a plaques
brasées utilisée dans la version de la TFP au HE@ ftre gardée a I'évaporation car certains
constructeurs fabriquent ces composants pour Eérags de réfrigération au g@anscritique mais a

la haute pression, elle évolue généralement vargaahnologie d’échangeurs de type coaxiaux, mini-
OuU microcanaux qui supportent ces pressions éleVéesefois, de nouveaux échangeurs a plaques en
acier brasées au cuivre supportant des pressicserdee de 140 bar sont arrivés sur le marché [KAO
2008].
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[1.6.2. L’adaptation des échangeurs

La figure 11.20 présente la modification du schénngorifique effectuée pour la version au £@e la
TFP. A I'évaporation, les pressions de fonctionnaimse situent a des niveaux acceptables par les
dernieres technologies de batterie a air ou d'éphans a plaques au GQa principale modification

se situe donc au rejet de chaleur. Dans cettespuitcycle, les niveaux de pression peuvent ateind
140 bar dans les cas les plus extrémes. Les caautsnsont remplacés par des refroidisseurs de gaz
ou « gas coolers ». Le gas cooler a eau peut étrgtitué d'un faisceau de tubes parallele de faible
diametre contenant le dioxyde de carbone a haetsion traversant une coque compartimentée dans
laquelle circulent les fluides secondaires. D'apl@dibliographie, la technologie d’échangeurs a
microcanaux est celle qui assure les meilleursfioierits d’échange pour le refroidissement du
dioxyde de carbone. Le gas cooler a air peut égaiefiaire intervenir ce type de technologie. La
bouteille liquide est de forme allongée pour augeela stratification du fluide frigorigéne entre |
partie haute et la partie basse.
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Figure 11.20 : Schéma du circuit frigorifique de la TFP dans sa version au C@et des connexions sur les
réseaux d'eaux chaudes et d’eau froide

11.6.2.1. Gas cooler a eau

Au fur et a mesure que le GQupercritique parcourt I'échangeur dans le serscafelant, sa
température diminue progressivement par transfertclaleur avec quatre sources de chaleur a
températures dégressives. La partie haute du galercaotée « GCecs2 », contient le fluide
frigorigéne a la température la plus élevée eteshectée au circuit d’eau chaude sanitaire. Laepar
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centrale, notée « GCc », est connectée au balleaudchaude pour le chauffage. La partie basse
composée de deux éléments, notés « GCsr» et «sGBGecest utilisée en tant que « sous-
refroidisseur ». Elle est d’abord connectée auobat’eau froide pour une éventuelle remontée en
température du ballon d’eau froide lors d’'une séqaealternée hivernale entre le mode chauffage et
le mode équilibré. Ce fonctionnement est priomtaipar rapport a I'exploitation du sous-
refroidissement pour le préchauffage de I'eau chaanhitaire dans GCecsl a cause du givrage de la
batterie a air qui ne doit pas dépasser un ceniggau. En mode chauffage, le sous-refroidissement
est donc exploité par GCsr et le transfert dansagSCest nul ou faible. En mode équilibré, le sous-
refroidissement est alors exploité par GCecsl.drape de circulation d’eau de refroidissement sera
arrétée dans le mode 3 (mode équilibré tendanceditde la TFP au CQalors qu’elle était en
fonctionnement dans le mode 3 de la TFP au HFGalL&haude sanitaire est donc préchauffée dans
GCecsl et réchauffée dans GCecs2 comme dans lguatibn préconisée par Stene pour les
pompes a chaleur au G@estinées au chauffage et a la production d’EQE [Z005].

La figure 11.21 présente un schéma plus détaillé éiéments constitutifs du gas cooler a eau. Le
dioxyde de carbone provenant du refoulement coraptesentre dans une plaqgue creuse qui constitue
le dispositif d’alimentation en fluide frigorigerdes microtubes. Ce type de distribution est appelé
« manifold » dans les publications [KIM 2004]. Lague supérieure d’entré&st percée de telle sorte
gue l'alimentation (Entrée Gest connectée a chaque tube du faisceau. Lagldgsortie est du
méme type que la plaque d’entrée. Les microtubas smudés un a un aux plaques d’entrée et de
sortie. Les séparations des différentes partiegaducooler ont été préalablement enchassées dans le
tubes. Les parois extérieures de la coque sonefirent mises en place. L'étanchéité des circuits
d’eau est assurée par des joints en caoutcholsgiques.

Entrée CO, |-_|-> _z

Sortie eau
circuit
GCecs2
] . . .
Entrée eau E i ;| SﬁrtI?f eau circuit
circuit ECS2 it chattrage
GCc
Entrée eau C I[j] Sortie eau
circuit chauffage I ;l circuit ballon froid
GCsr [II#
Entrée eau C [i_[i S_orti_e cau
circuit ballon froid - circuit ECS1
GCecsl
Entrée eau 01§32 g TEEAERAC M
circuit ECS1 E;, 4113 Hib et i H Sortie CO,

Figure I1.21 : Proposition de schéma détaillé du gacooler a eau de la version au CQe la TFP
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11.6.2.2. Gas cooler a air

Le condenseur a air Eeal de la version au HFC ddé-Radevient également un gas cooler, notée
« GCa », et peut étre construit avec la méme téobigode microcanaux que les gas coolers a eau. Le
schéma de la figure 11.20 présente un seul écharggedeux parties juxtaposées, I'évaporateur a air
classique Eea?2 et le gas cooler & microcanaux @ig, une configuration a deux échangeurs séparés
placés dans la méme veine d’'air est certainemerst gimple a réaliser. La figure 11.22 montre les
photographies d’'un gas cooler au £® air a courants croisés et d'un ensemble de I@gsofi
microcanaux en aluminium. Dans la configurationspréée sur la photo de gauche, les profilés
horizontaux sont alimentés par les colonnes lasérale fluide frigorigéne circule dans les profitis
gauche a droite et de droite a gauche. Entre defit§s sont intercalées des ailettes pour augmente
la surface d’échange sur le flux d’air.

Figure 11.22 : Photographies d’'un gas cooler a aide marque Delphi (Crédit photo : Delphi Corp.) et &
profilés extrudés a microcanaux de marque Hydro (Cédit photo : hydro.com)

11.6.3. Les principaux modes de fonctionnement dalTEP au CO,

Les principaux modes de fonctionnement de la TFRE@ sont présentés sur des diagrammes de
Mollier pression-enthalpie. Ce sont les mémes qug [a version au HFC :

- Mode 1 : rafraichissement (figure 11.23)

- Mode 2 : équilibré tendance froid (figure 11.24)

- Mode 3 : équilibré tendance chaud (figure 11.25)

- Mode 4 : équilibré tendance chaud avec dégivrager€ 11.26)

- Mode 5 : chauffage (figure 11.27)

Le mode 6 (maintien ECS) est également envisagéqatte machine au GOl est équivalent a celui
présenté dans le paragraphe 11.5.6. pour la themgopompe au HFC.

11.6.3.1. Mode 1

Le mode 1 (figure 11.23) fonctionne avec I'évaperat & eau Eve alimenté par son détendeur Detl
pour une production d'eau froide de rafraichisseémeéte gas cooler a air GCa au rejet de chalear. L
cycle transcritique met en jeu du fluide frigorigéa I'état supercritique (au-dessus du point aré)q

au gas cooler et du fluide a I'état subcritiquedessous du point critique) a I'évaporateur.
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Figure 11.23 : Cycle transcritique du CO, dans la TFP en mode rafraichissement (mode 1)

11.6.3.2. Mode 2

Le mode 2 (figure 11.24) fonctionne avec I'évaperat a eau Eve alimenté par son détendeur Detl
pour une production d’eau froide de rafraichisseane¢re gas cooler & eau au rejet de chaleur. Les
sections utilisées sont GCecs1 pour un préchauffadeau chaude sanitaire, GCc pour la production

d’eau de chauffage éventuelle et GCecs2 pour ldustmn d’eau chaude sanitaire a la température
souhaitée. GCsr est inactif dans ce mode.
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Figure 11.24 : Cycle transcritique du CO, dans la TFP en mode équilibré tendance froid (mod2)

En mi-saison, il se peut que la demande d’ECSfailite ou nulle et qu'il y ait tout de méme une
demande de chauffage. GCc assure le refroidisseavenplet du C@ et GCecsl et GCecs2 sont
inactifs. Il n'y aura donc pas de sous-refroidisesetndans GCecsl et la puissance frigorifique
diminuera sensiblement. Cependant, ce cas de feginglus fréquent en mode 3.
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11.6.3.3. Mode 3

Le mode 3 (figure 11.25) fonctionne de la méme reamique le mode 2. La différence porte sur la
répartition des demandes qui sont plus importaerieshauffage qu’en eau chaude sanitaire.
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Figure 11.25 : Cycle transcritique du CO, dans la TFP en mode équilibré tendance chaud (mod

11.6.3.4. Mode 4

Le mode 4 (figure 11.26) est équivalent au moder&caen plus le déclenchement du caloduc gravitaire
de dégivrage entre Eve et Eea2.
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Figure 11.26 : Cycle transcritique du CO, dans la TFP en mode équilibré tendance chaud aveégivrage
par caloduc (mode 4)
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11.6.3.5. Mode 5

Le mode 5 (figure 11.27) fonctionne avec I'évaperata air Eea2 alimenté par son détendeur Det2 et
le gas cooler & eau au rejet de chaleur. Les ssctitilisées sont GCsr pour une remontée en
température du ballon d’'eau froide, GCc pour ladpotion d’eau de chauffage et GCecs2 pour la
production d’eau chaude sanitaire a la températondaitée. GCecsl est inactif dans ce mode car le
sous-refroidissement est effectué par la partier@@sgas cooler. Lorsque le réfrigérant entre dans

GCecsl, il est déja sous-refroidi et ne peut I'étreore plus par I'eau froide sanitaire ou bieffiagen
négligeable.

T=15°C T=35°C

1107

GCsr GCc GCecs2

100

90

80

70

60

50 1

40

30

20 1

10"

Figure 11.27 : Cycle transcritique du CO, dans la TFP en mode chauffage (mode 5)

Le fonctionnement de la TFP au dioxyde de carb@teetativement similaire a celui de le TFP au
HFC. La variante essentielle par rapport aux cydeta TFP au HFC vient du préchauffage de I'eau
chaude sanitaire par sous-refroidissement au gasercoEn mode 3, le sous-refroidissement
préalablement effectué par I'eau du ballon d’eaidé est réalisé par I'eau sanitaire. Si la demamde

ECS diminue, I'eau du ballon d’eau froide prendrdéais pour assurer le sous-refroidissement si
nécessaire.
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[1.7. Conclusion

La conception de cette thermofrigopompe permet éaliser des économies d’énergie non
négligeables sur les postes chauffage, rafraighisseet production d’ECS d’un batiment par rapport
aux autres systemes de production de froid et dacchLes moyens mis en ceuvre pour remplir cet
objectif sont tout d'abord la production simultardéeau chaude et d’eau froide. Le dessin du circuit
de la TFP, plus complexe que celui d'une autre imaglengendre forcément des surcolts de mise au
point et de fabrication, malgré l'utilisation de té@els classiques de réfrigération, qui devrong ét
rapidement compensés par I'amélioration des pedooms saisonnieres. Ce circuit frigorifique
permet de fonctionner en deux séquences alterhigms,en période hivernale et I'autre en période
estivale. Chacune fait intervenir un mode équilitmér deux sources d’eaux chaude et froide, plus
performant que le mode avec rejet sur air extérgmitr parce que les deux quantités de chaleur
échangées sont utiles, soit parce que ce mode panmaaliminution de I'écart entre les températures
d’évaporation et de condensation. Par ailleursplesses de dégivrage n’enregistrent pas de perte de
performance par une production de chaud non seatetpatinue mais méme accrue par rapport a un
fonctionnement de pompe a chaleur classique en nohdeffage. Ceci permet d’augmenter la
fréquence des dégivrages et de limiter la pertgetformance due au dép6t d’une couche de givre sur
la batterie a air.

Un systeme de régulation de pression de condensasibproposé. Il est basé sur la gestion de la
pression de vapeur saturante dans une bouteilleléigDes injections de gaz chauds de refoulement
permettent d’élever la température en haut de bleuet donc de relever la pression d’équilibre
liquide / vapeur. A l'inverse, une chasse de vap&us la BP génere une baisse de la pression. Ce
systéme inspiré de technologies utilisées en findlstriel est innovant en petite et moyenne
puissance.

De plus, cette machine « ménage » le compressegr.bhllons de stockage en chaud et en froid

évitent les courts-cycles. Les transitions entredesos’effectuent sans arrét du compresseur. La
séguence alternée d’hiver, utilisée pour le dégmran continu, est beaucoup plus « souple » qu’une
inversion de cycle effectuée par une vanne 4-viées les pompes a chaleur réversibles. Les caloducs
gravitaires (thermosiphons diphasiques) de dégéveagphase d’arrét et de maintien en température
du ballon d’'ECS permettent de retarder le redérgartu compresseur pour ensuite travailler sur des
temps de fonctionnement plus longs.

Enfin, la TFP proposée produit de I'eau chaudeta@ej de I'eau chaude de chauffage et de I'eau
froide disponibles a n'importe quel moment en été&re hiver. Cette disponibilité des productions

apporte des temps de réponse tres courts a n'impuelle demande des utilisateurs et donc une
facilité de gestion et une grande disponibilité éiesrgies.

Une version de la thermofrigopompe au dioxyde dbarze est envisagée. Deux caractéristiques du
cycle transcritique du dioxyde de carbone peuvppbeder une ameélioration du fonctionnement de la
TFP. La température glissante au rejet de chaleumgt une production performante d’ECS. La
grande quantité d'énergie récupérable au sousidefsement doit permettre d’augmenter les temps
de fonctionnement en mode équilibré et ainsi d’aemper la performance. Cependant, des études de
conception sur I'échangeur de refroidissement a(gasi cooler) doivent étre menées pour assurer les
fonctions de production d’ECS, d’eau chaude de ftage et la remontée en température de la boucle
d'eau froide avec la robustesse nécessaire vis-@l@s hautes pressions de fonctionnement. Des
échangeurs a plaques fonctionnant jusqu’a 140thasistants a 200 bar sont déja commercialisés par
une entreprise taiwanaise du nom de Kaori [KAO 2@08epuis peu par Alpha Laval.

Le chapitre 11l de ce mémoire présente la réabisatit la mesure des performances d’'un prototype de
TFP de moyenne puissance a échangeur d’équiliagair au HFC basée sur les concepts énoncés
dans ce chapitre. Les versions au HFC et ay @Ola thermofrigopompe sont modélisées dans le
chapitre IV et étudiées en simulation dans le ¢ha.
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Chapitre Ill : Etude expérimentale d’'un prototype au R407C
Validation du fonctionnement et mesure des perfonncas
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Chapitre 1l : Etude expérimentale d’un prototype R407C

[11.1. Introduction

L'étude expérimentale porte sur un prototype dentioérigopompe au R407C. Le R407C est un fluide
frigorigéne bien implanté dans le secteur de lmatisation. Il a été sélectionné pour des raise@ns d
disponibilité des composants du circuit frigorifeget de savoir-faire de I'entreprise chargée dissera

le prototype. L’entreprise SOCAFROID (SOCiété Arinaine de FROID), basée a Dinan (Cotes
d’Armor), est spécialisée dans la réalisation et n@intenance d'installations frigorifiques
commerciales et industrielles, de systemes de tifiaton et de pompes a chaleur de petite a
moyenne puissance. Elle a été choisie pour samit@éavec notre laboratoire ainsi que sa capatité e
sa volonté a intervenir sur des projets innovaspartie régulation-commande du prototype a été
définie avec l'aide de M. Tanguy du Lycée La FamaDes Eaux de Dinan. M. Simon, en stage
d’ingénieur CNAM, a participé a la fin de la réali®n, a la mise au point et aux tous premiersigssa

Cette partie du mémoire présente dans un prenriggstdée schéma du prototype avec ses spécificités
par rapport a la machine présentée dans le chdpigtela métrologie mise en place pour les essais
expérimentaux. L’étude expérimentale porte surpleisits clés de la thermofrigopompe de petite a
moyenne puissance que sont :

* le systeme de régulation de la pression de contiensa

* le caloduc gravitaire de dégivrage,

» larécupération du sous-refroidissement accentué,

* le séquencgage du fonctionnement par mode,

» les transitions entre modes sans arrét du compresse
Les essais de validation de la TFP sont menés :

* enrégime de fonctionnement par mode,

» lors des régimes transitoires entre modes,

» lors des séquences de régulation de pression diecsation

» et lors des phases de dégivrage.
Enfin, les performances de la TFP en régime perntatans les trois modes de fonctionnement (froid,
chaud et équilibré) sont établies et comparéesianrées du constructeur du compresseur.

Cette étude est avant tout destinée a mettre ee penalyse phénomeénologique de la machine. Ces
travaux sont pionniers en termes d’innovation susipurs aspects :

» l'utilisation d’'un stockage tampon pour un foncti@ment par modes alternés,

* le systeme de dégivrage par caloduc gravitaire,

» larégulation de la haute pression.
Chacun de ces aspects pourra a l'avenir faire dioble travaux approfondis. Dans le contexte
budgétaire de notre étude, I'objectif du volet ekpéntal de cette thése est principalement quidlitat
par la validation des phénoménes physiques etriiifmnement.

La machine prototype comporte des défauts de dimemsment. Elle ne peut donc pas étre utilisée
pour une évaluation des performances standard. Ratant, la mesure des performances de ce
prototype est une étape incontournable vers lanitiéfi d’'une machine optimisée. Dans le chapitre
IV, un premier modéle devra étre validé sur la lmesedonnées de performance expérimentale a partir
des caractéristiques du prototype. Cette validaitamt effectuée, un second modéle correctement
dimensionné sera proposé. L'évaluation des perfocemsaisonnieres est faite dans le chapitre V par
simulation. Les performances seront alors compakéeslles de machines de référence que sont les
pompes a chaleur réversibles sur air.
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[11.2. Présentation du prototype

Le schéma de circuit frigorifigue présenté ici aolé¢ au fur et a mesure des premiers mois
d’utilisation. Des modifications ont été faites miveau du circuit frigorifique et du circuit d’eau
durant la phase de mise au point. Cette partieilldéta circuit frigorifique du prototype dans sa
version finale et la métrologie mise en place p@tude expérimentale.

Afin de simplifier I'étude expérimentale, le protpe réalisé présente des différences avec la
thermofrigopompe développée dans le chapitre Il.pk@duction d’eau chaude sanitaire n'est pas
envisagée. Le R407C atteint des niveaux de pressiopeu trop élevés pour les températures de
condensation mises en jeu par la production d’HO& . plus, il aurait fallu prévoir un échangeur
supplémentaire connecté au refoulement du compnedse production d’ECS est étudiée par la suite
dans I'étude simulée.

Le systeme de régulation a évolué durant la phasmide au point. La bouteille que nous avons
utilisée est un accumulateur de pression muni gartiéd’'une vessie en caoutchouc. La régulation de
pression testée en premier lieu faisait intervaniisystéeme a air comprimé. Mais cette configuration
s’est avérée étre une mauvaise solution technlgueersion finale du prototype présente une gestion
de la HP par injection de gaz chauds dans un réiseyans vessie et rejet de vapeurs du réservisr ve

la BP.

[11.2.1. Banc expérimental

L’installation expérimentale comprend d’'une paetprototype de thermofrigopompe (figure Ill.1) et
d’autre part, un banc hydraulique de stockage atisi@pation d’énergie par des ventilo-convecteurs
(figure 11.2). La TFP est placée sur un chassisdenx parties superposées avec en partie basse,
'armoire électrique et une partie des organesaetlisations du circuit frigorifique (compresseur,
évaporateur & eau et détendeur associé, sousdisbeir, bouteille anti-coup de liquide,
électrovannes et clapets) (figure 111.3) et enipataute, les autres éléments du circuit frigouiiq
(condenseur a eau, batteries a air et leurs datendmuteille liquide) (figure 111.4) ainsi que dércuit
d’air et les ventilateurs. Les organes électrigded’installation sont commandés par un automate
programmable Télémécanique TSX Micro 3721 [SCH 2006 logiciel de communication entre le
PC et l'automate est PL7 Pro [SCH 2006]. Une métiel est associée a ce montage pour la
régulation, la lecture et I'enregistrement des pertaes du systeme.

Le schéma du prototype de TFP (figure 111.5) addésiné a partir des composants que l'entreprise
Socafroid et le laboratoire ont obtenus de leursrmigseurs. Les documentations techniques
concernant les échangeurs et le compresseur seettoan annexe 3. Le compresseur est de type
scroll et de marque Copeland (référence ZB38KCEJTEB puissance frigorifigue nominale fournie
par ce compresseur est de 11,65 kW pour un régi@e 80°C (., / Tcq Sur la courbe de rosée). Le
condenseur a eau, I'évaporateur a eau et le sbosdieseur sont des échangeurs a plagues brasées d
marque Alpha Laval. L'échangeur d’équilibrage smraaété construit par I'entreprise Morgana. Les
caractéristiques nominales des échangeurs soranpéés dans le tableau Ill.1. Les détendeurs et les
électrovannes sont de marque Danfoss. Des vannaseites pour isoler différentes parties du circuit
(Vm1, Vm2 et Vm2’) ainsi que des vannes de chargéwede frigorigéne (Vm3) et en huile (Vm4)
ont été ajoutées au circuit frigorifique. Les smutsi des différentes conduites sont mentionnées en
annexe 4.
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Figure 111.1 :

Figure 1.2 : Photographie du systéme de stockagele distribution d’eaux chaude et froide et de
dissipation d’énergie par ventilo-convecteurs

Figure 111.3 : Photographie de la partie basse du iccuit frigorifique comprenant notamment le
compresseur, I'évaporateur a eau, le sous-refroidisur et la bouteille anti-coup de liquide (en arrige
plan)
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Figure 111.4 : Photographie de la partie haute du drcuit frigorifique comprenant notamment le

condenseur a eau (en arriére plan), les batteriesair et la bouteille liquide
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Figure 111.5 : Schéma initial du prototype de TFP
Température de Températures Précisions
Echangeur Type d'échangeur | Surface d'échange |Puissance nominale| P " d'entrée et de sortie . f
changement d'état . e complémentaires
d'eau ou d'air
Condenseur a eau Echangeur a 2.45 m? 14,40 kW Trosée = 50°C 20°C / 50°C sous-refroidissement
Cde plagues de 5°C
Evaporateur a eau Echangeur a 0,80 m2 11,44 KW Thulle = 1°C 10°C / 6°C surchauffe de 5°C
Eve plagues
Sous-refroidisseur Echangeur a 0.16 m2 1,60 KW Trosée = 52,5°C 20°C | 45°C en fonctionnement
Esr plagues condenseur
Condenseuraair | g e 3 ailettes 4,24 m2 14,49 KW Trosée = 48,3°C 35°C /41,g0c | SousTefroidissement
Eeal de 5°C
E"ap"g;;r aal | gatterie  ailettes 424 mz 10,57 kw Thulle = -4,8°C 2°C/-0,8°C surchauffe de 5°C

Tableau Ill. 1 : Caractéristiques nominales des éadngeurs de chaleur du prototype
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[11.2.2. Les spécificités du prototype

Les spécificités du prototype par rapport a la rrecllécrite dans le chapitre 1l sont détailléessdan
cette partie.

111.2.2.1. Echangeur d’équilibrage sur air

Ayant une faible efficacité et un facteur de bigassportant, 'échangeur d’équilibrage sur air Bea

été divisé en deux éléments disposés en paraflefte disposition a été préférée a une batterie de
taille plus importante pour réduire I'encombreméotial de la machine. La valeur importante du
facteur de bipasse vient d'une part du plan deutaygge des réseaux haute et basse pression (annexe 3
et figure 111.6) qui n’a pas été effectué de mamieéptimisée par suite d'un manque de communication
entre les partenaires. En effet, la batterie s@rdpose dans la hauteur en « couches » alternées de
tubes HP et de tubes BP alors qu’une dispositientulees HP et BP répartis sur toute la surface de
I’échangeur aurait sensiblement diminué ce facteur.

......

sortie m:——/ sortie //Il—m——/

évaporateur | |99 | &t évaporateur ‘i {9 I °l
TITITI alimentation l :l: -
A . alimentation
° ° ° evaporateur ‘/o°/o°/°_ évaporateur
ik CO A0

sorie | e e = o [RR 8

: _ alimentation <|> s T )i '|> ! alimentation
! condenseur condenseur

B

Version optimisée prévue Version réalisée

Figure 111.6 : Schéma de tubage de la batterie a tis fluides d’équilibrage sur air

111.2.2.2. Technique de dégivrage

La technique de dégivrage est celle décrite damchdgitre II. Il s’agit d’'un dégivrage par caloduc
gravitaire. Pour cela, une attention particuliégté@portée au dessin et a la réalisation de lduitan
entre la sortie de I'’évaporateur a eau et la sdd&deux évaporateurs a air en parallele. Une pant
plus réguliére possible a été mise en ceuvre afifiaderiser la montée des vapeurs, sortant de
I'évaporateur a eau, aspirées par la plus basssiprerégnant au point le plus froid, a proximiés d
ailettes givrées des batteries. Le retour des cwade s’effectue dans une bouteille anti-coup de
liquide. Cette option a été choisie pour des rasim sécurité vis-a-vis du compresseur. La boeteill
anti-coup de liquide est munie d’'un dispositif deange (Evr7a et Evr7b) pour éventuellement
évacuer une quantité de liquide trop importantes Vévaporateur. La conduite sur laquelle se situe
I'électrovanne Evr8 est une sécurité sur le retbhuile. La canalisation en sortie de bouteillei-ant
coup de liquide présente une section droite moatsuivie d’'un coude de gros diametre dans lequel la
vitesse minimale d’entrainement de l'huile n’ests pgarantie. Si I'huile ne retourne pas au
compresseur par le circuit principal, I'ouvertudgigentielle de I'électrovanne Evr8 doit prendre le
relais. Il s’avere que cette sécurité n'a jamaés wdtlisée tout au long de la campagne d'essais. Le
retour d’huile s’effectue donc correctement pow Wesses de circulation mises en jeu dans nos
essais. Une électrovanne a été installée entatie slu compresseur et I'entrée de I'évaporateair a
pour injecter des gaz chauds et assurer un dégiv@gplémentaire éventuel.
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111.2.2.3. Systeme de stockage et de dissipation d'énergie

Les énergies calorifique et frigorifique produitear la thermofrigopompe sont stockées dans un
ballon d’eau chaude et un ballon d’eau froide. @ua&entilo-convecteurs sont montés en parallele
pour dissiper les quantités d’énergie stockéesuridll.7). Leurs puissances nominales sont de 1,5
kW en froid pour un régime 7 / 12°C et de 3,9 kWcbaud pour un régime 80 / 70°C. Une action sur
les électrovannes Evrl0a et Evrl0b permet de chaigie dissipation de chaud, dissipation de froid
ou mixage de I'eau chaude et de 'eau froide. Lap® eau chaude (Pec) assure la circulation entre le
ballon d'eau chaude et le condenseur a eau. La @oeau froide (Pef) alimente d'une part
I'évaporateur a eau qui peut étre efficace en méoés et équilibré ou inefficace en mode chauffage
et d’'autre part en paralléle, le sous-refroidisssurfonction de I'ouverture de I'électrovanne EvrE.
Mis a part les pompes eau chaude et eau froidgskeme de stockage et de dissipation de I'énergie
n'est pas géré par 'automate. Les électrovanagsoipe d’alimentation (Pvc) et les ventilateurs de
ventilo-convecteurs sont actionnés par des integwup regroupés sur un tableau fixé au chassis du
banc d’essai. Un robinet a boisseau permet deelaisssser un petit débit dans la boucle d’eau méme
si aucun ventilo-convecteur n’est alimenté et apréiserver la pompe d'alimentation des ventilo-
convecteurs.

s B
p— | Ballon - -
Vers le d’eau Ventilo- Ventilo- Ventilo- Ventilo-
condenseur 4 eau chaude convecteur n°1 convecteur n°2 convecteur n°3 convecteur n°4
3001
4_@_ Evr 11 X ) Evr 12 X Evr 13 X A Evr 14 X -
NEE L)
Pec —| Evr 10b \| \| Robinet & boisseau
Pef
° (N
< @ Ballon
Vers la TFP f(:c?igg
(Sr et Eve) 3001
>—
N
Figure 111.7 : Schéma du circuit de stockage et ddissipation de I'énergie

Ce systéme de stockage et de dissipation d’énemjipermet pas de contrdler les températures de
source. La puissance éventuellement dissipée pafelatilo-convecteurs est inférieure a la puissance
nominale du groupe frigorifique, autant en chauceiguroid. Il permet cependant de ralentir les
variations de température de I'eau des ballonsdarfonctionnement du groupe et ainsi d’avoir un
intervalle de temps suffisant pour réaliser desgsride mesure soignées.

111.2.2.4. Systeme de régulation de la haute pression

Le systéme de contréle de la haute pression esti gfur assurer une variation de volume et de

pression de liquide en bouteille Bl. Cette pressish liée a la pression de condensation par une
connexion avec la ligne liquide qui permet de tnagisre I'information de pression et éventuellement

de refouler (ou d’aspirer) du liquide dans les @msurs par engorgement (ou désengorgement).

La premiere solution testée fut 'utilisation d'gaz inerte comme fluide de commande dans la vessie
d’'une bouteille de type « accumulateur de pressipaur systémes hydrauliques. Cet accumulateur de
marque Fox, d’'une contenance de 20 litres (réféelH@R20), comportait une membrane en
caoutchouc nitrile de 5 mm d’épaisseur [FOX 20@g.I'air comprimé était préparé par un systeme
de compression annexe dans un réservoir de stockggession plus élevée que les plus hautes
pressions de fonctionnement de la TFP. L'ouvertlw@e électrovanne injectait de I'air comprimé a
haute pression dans la vessie de commande poureatgnta pression de condensation et refouler du
liquide de la bouteille vers le condenseur. L'otwey d’'une seconde électrovanne chassait I'air
comprimé vers I'environnement extérieur et créaipphénomeéne inverse au niveau de la bouteille
liquide. Ce systéme fonctionnait correctement jiBs@e que la répétition de vidages quasi-complets
de la vessie en air comprimé ne vienne plaquee-celtontre la paroi de la bouteille et la pincer a
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niveau de l'orifice d'injection et de chasse d'asmprimé. Le réfrigérant étant a une pression de
I'ordre de 10 bars et l'air a la pression atmosjgjuéy, la vessie s’'est percée. Suite a cela, de I'ai
comprimé s’est introduit dans le circuit et du dleifrigorigéne a été perdu. Il a fallu faire intmir la
société Socafroid pour réaliser une modification acuit frigorifique. Mais ce contretemps a
finalement permis de faire évoluer le systeme dgiledion vers une solution plus intéressante
thermigquement, plus économe et plus compacte.

Le systéme de régulation de la HP, schématisé amgersur les figures 1ll.5 et 111.8, a donc été
repensé. La vessie percée de la bouteille a étéaeta bouteille Bl est devenue un réservoirtisiga

de fluide frigorigéne en mélange liquide / vapaug .fluide de commande est le fluide frigorigéne en
phase gazeuse. Une injection ou une chasse de gdifianl’équilibre thermique du systeme et
provoque une variation de température et de pmesk@dmodification de I'équilibre massique induite
par la variation de la fraction volumique de vapeules changements de phase liés aux variations de
température permet de contrdler 'engorgement dearigeurs. La partie haute de la bouteille liquide
est connectée au refoulement du compresseur, goinircuit ou la pression est la plus élevée, pour
I'injection de gaz chaud et a I'entrée des batseéeaporateur, pour la chasse vers la basse pressio
Les connexions sont des tubes de faible diamétriesqguels sont installées des électrovannes (EvrH
et EvrB).

Vers l'autre
batterie Eea

Orifice
calibré

Bouteille
liquide
BI

EvriGC

Vers le refoulement
compresseur

Figure 111.8 : Schéma du circuit frigorifique de régulation de la haute pression

Lorsque la pression mesurée est inférieure a lsigoe, I'électrovanne EvrH s’ouvre, provoquant une
injection de gaz chauds dans la bouteille. La teatpée et la pression du mélange liquide / gaz
augmentent. L’injection de gaz en partie hauteadsolteille provoque un refoulement de liquide vers
les condenseurs par I'orifice en partie basse fireduit un engorgement du condenseur. Le niveau d
liquide et la surchauffe augmentent. En outre gkes chauds injectés échangent de la chaleur avec le
mélange présent auparavant dans la bouteille. drteeles gaz condense. Il y a donc accumulation
de condensats. Ce phénoméne va freiner le refontetioeliquide vers les condenseurs. La variation
de volume de liquide va perdre en efficacité magngr en stabilité.

Lorsque la pression mesurée est supérieure a sgran I'électrovanne EvrB s’ouvre, provoquant une
chasse des gaz en partie haute de la bouteilld’'gatete de I'évaporateur a air qui se trouve uspl
basse pression. La température et la pression ngeliquide gaz diminuent. La chasse de gaz issus
de la partie haute de la bouteille provoque undragm de liquide venant des condenseurs par
I'orifice en partie basse. Il se produit un déseggment du condenseur. Le niveau de liquide et la
surchauffe diminuent. Un orifice calibré limite débit de rejet vers la basse pression. La diminutio
de température et de pression entraine une vapionisdéiune partie du liquide présent auparavant
dans la bouteille. Ceci est également un phénomeénea freiner la variation du liquide dans la
bouteille. De la méme maniére, la variation de n@uwde liquide va perdre en efficacité mais gagner
en stabilité.

Des échanges a l'intérieur et a I'extérieur dedatbille peuvent perturber la stabilité de la régoh.
La bouteille se trouvant entre les deux batteriesoas les ventilateurs, en plein milieu du fluaid’
une isolation s’est révélée indispensable. Unegtgusolante a donc été mise en place afin dedimi
les échanges avec I'air environnant.
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I11.2.2.5. Caisson sur le circuit d'air

Un caisson sur le circuit d’air a été réalisé (Féglil.9) pour faire varier la température de l'aitrant
dans les batteries. Il permet une recirculatiors Ves batteries (fleches noires) de I'air aspiréles
ventilateurs en partie haute de la machine. Entimmeement condenseur, le fluide frigorigéne
chauffe I'air lorsqu'il traverse la batterie. Saif passe plusieurs fois dans le condenseur,cheaffer
jusqu’a atteindre une température maximum qui spoed a I'équilibre entre I'apport de chaleur par
le fluide frigorigene et des pertes thermiques 'dé& hers I'environnement extérieur constituées
principalement d’'une contribution vers les paraiscdisson, des fuites d’air chaud et des entréss d’

« neuf » provenant de l'atelier. Le mélange der It caisson avec l'air neuf se «contrble » en
soulevant progressivement une plaque en partie lffiethes blanches orientées vers la gauche) et en
faisant glisser des planches a 45° en partie l{fiésbes blanches orientées vers le haut). En ifamct

du réglage des ouvertures, I'équilibre thermigueoffise plus ou moins les échanges avec l'air de
I'atelier et la température du mélange d’air neufi'air de recirculation a I'entrée des batteriss e
réglable. Le réglage s'effectue approximativemebaprés la lecture de la température d'air sur
I'écran du PC d’acquisition. Grace a ce systemepeart faire varier la température d’entrée d'amsla
les batteries. L’homogénéité et la constance dempéeatures a la surface des batteries sont des
parametres qui n'ont pas été vérifiés en détailpbimt de mesure placé au centre de la surfaca de |
batterie a suffi pour notre campagne d’essais.dration de cette mesure a I'équilibre était irdare

a 0,5°C. Caisson fermé, ce dispositif permet, ectfonnement avec évaporation sur air, de refroidir
I'air entrant jusqu’a une température de -15°Crefanctionnement avec condensation sur air, de le
réchauffer jusqu’a 50°C.

Batteries sur air
dessinées en bleu

Figure 111.9 : Photo et schéma du caisson de recitdation de I'air dans les batteries

Ce systéme a été préféré a une conduite sur X&@rieur pour sa simplicité de mise en ceuvre et pou
sa reactivité. Le peu d’inertie dont il fait preupermet de modifier et de contrbler rapidement la
température d’air. Une conduite sur air extériegrag cependant préférable pour des essais de
performance saisonniéere et de givrage. En effé&rfaeture compléte du caisson permet de descendre
a des températures d’air assez basses mais netgmm& réalimentation de I'air en vapeur d’eau
pour les essais de givrage. Ainsi les niveaux deage atteints ont été assez faibles mais tout de
méme suffisants pour observer les phénomeénes.

89/220



Chapitre 1l : Etude expérimentale d’un prototype R407C

111.2.2.6. Réqulation — commande

La régulation du banc expérimental est gérée pautmmate programmable [SCH 2006]. L'automate
peut travailler de maniére autonome ou étre ppatéun opérateur a I'aide d’'un PC par liaison UEB e
du logiciel de programmation — commande PL7 ProHXD06]. Toutes les variables de sortie du
programme automate peuvent étre éventuellemergdercCette configuration permet de commander
les organes de la machine un a un et d'utiliset taupartie du programme. Certaines valeurs de
sorties peuvent étre calculées par l'automate adps d’'autres sont déterminées par choix de
'opérateur. Les stratégies de commande peuverd éloluer de « tout contrblé » par 'opérateur a
« tout automatique ». L’automate est doté de calmsrées analogiques permettant une mesure des
températures et des pressions en divers pointsalitgfigure 111.10).

Les sondes de température sont des thermocouplypel&. Les sondes de pression sont de marque
Johnson Controls sur le circuit de fluide frigorige(modeles P299DVC-1C et P299EVC-1C) [JOH
2003].
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Figure 111.10 : Emplacement des sondes de températe et de pression pour la régulation

L’automate est doté de cartes de sorties toutesu(fiOR) pour la commande des éléments suivants :
» les électrovannes des circuits de fluide frigorgyediair et d’eau,
* le compresseur,
» les ventilateurs associés aux batteries,
» les pompes des circuits chaud et froid.
Une carte d’entrées TOR permet d’acqueérir les éiéstléments suivants :
* un bouton marche / arrét pour le lancement de tzhina,
* un bouton trois positions pour le lancement de edges hiver ou été dans une phase
préalable a la régulation automatique globale (inesthaud / besoins froid / arrét),
» le pressostat sur le circuit d’'air comprime.
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Une carte d’entrée analogique permet d’acquérivaésurs des variables suivantes :
* HP : haute pression,
* BP: basse pression,
» Tea: température d’entrée d’air,
» TIBI: température de réfrigérant en bouteille liquide,
» Teec: température d'entrée d’eau chaude,
» Teef: température d’entrée d’eau froide.

[11.2.2.7. Métrologie

En plus des températures et des pressions néesssala régulation, lisibles a I'écran du PC de
commande, un systeme d’acquisition et d’enregistrende mesures (figure 111.11) est mis en place
afin de relever les températures d’entrée et diéeesde chaque élément du circuit frigorifique et du
circuit d’eau. Les pressions sont relevées a I'dielenanometres de contréle a aiguille en partiateha
pression (2 manométres) et basse pression (1 mamdmie débit d’'eau chaude passant dans le
condenseuet d’eau froide dans le sous-refroidisseur a I'aldecompteurs volumétriques. Le débit
d’eau froide dans I'évaporateur est recalculé dirpdn bilan de puissance. Le débit du circuit d'ea
froide vers I'évaporateur n’est pas mesuré caritermn place d’'un moyen de mesure aurait provoqué
une perte de charge trop importante pour la pongeudroide Pef. Le débit aurait été trop faible et
'écart de température d’eau entre I'entrée etodies a I'évaporateur, trop important. Cet écart de
température doit rester la plus faible possible afe s’écarter au maximum d'une température
d’évaporation inférieure & 0°C et donc d’un risgieeformation de glace sur les parois intérieures de
I'échangeur a plaques c6té eau.

TeEeaBP1 TgBlI TeEeaBP2 TeEeaHP

Compteur
volumétrique

Compteur
volumétrique

Figure 111.11 : Métrologie associée a la version fiale du prototype
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La nomenclature utilisée pour les sondes est {ante :
* « T » pour température, « P » pour pression,
* « € »pourentrée, « S » pour sortie,
* «ec » pour eau chaude, « ef » pour eau froidanst mention s'il s’agit du fluide frigorigéne,
* « Cd » pour condenseur a eau, « Eve » pour évapmratau, « Sr » pour sous-refroidisseur,
» « EeaBP » pour évaporateur a air et « EeaHP »quoalenseur a air.

Le matériel d’acquisition se compose d’'un ordinatéquipé d'une carte d’acquisition, elle-méme

connectée a des centrales de mesure de type IMP 1339qlsolated Measurement Pod) de marque
Solartron [SOL 1996]. Ces modules traitent (comp&as de soudure froide) et retransmettent au PC
les signaux envoyés par les thermocouples typedttiponés sur les circuits de réfrigérant, d’'eau et
d'air. La puissance électrique du prototype esemi¢ par l'intermédiaire d’'un compteur EDF a

impulsions.

La métrologie mise en ceuvre permet une évaluatgsezaprécise des grandeurs mesurées dans
'optigue d'une analyse phénoménologique mais renpe pas de donner des conclusions sur les

performances du systeme. Pour cela, il faudra enetirplace, sur un prochain prototype, un systeme

de contrble de température et d’hygrométrie de Banbiant, des températures des sources d’eau
chaude et d’eau froide et une métrologie calibedensles normes d’essais de performance des centres
techniques.

[11.2.3. Mise en marche du prototype

Cette premiére étude décrit la procédure de chdegda machine en fluide frigorigéne. Cette
procédure est un peu spéciale du fait de la présdhm réservoir de liquide sur la partie HP du
circuit. Des essais ont ensuite été menés afin éldier le bon fonctionnement des organes du
prototype.

111.2.3.1. Charge en fluide frigorigene

La charge en fluide frigorigéne est estimée d’apgeslimensions des composants et les diamétres de
tubes (annexe 4). La valeur estimée est de 4,2ZhKgnctionnement équilibré (évaporation sur eau et
condensation sur eau) sans la masse de stockdgmitmille liquide a volume variable. Le volume de

la bouteille est de 20 litres soit 22,33 kg. Maismpte tenu de la différence de volume intériew de
condenseurs, une variabilité de 5 litres soit k&&st largement suffisante pour remplir le rests d
éléments du circuit non impliqués dans la phasetdege. Une charge qui avoisine 10 kg doit
permettre un fonctionnement correct de l'instatiatilans tous les modes.

Apres un tirage au vide, la charge de la TFP Saffeen deux étapes : tout d’'abord en remplissant p
la vanne manuelle Vm3 la bouteille liquide a volumagiable avec le compresseur a l'arrét puis par
I'aspiration du compresseur en faisant fonctioriiestallation en mode équilibré jusqu’a atteindiee
régime de pressions souhaité.

Remplissage de la bouteille liquide, installatidiagét :

Vérification de la fermeture de Vm2 et ouvertureviiel

Mise en marche des pompes eau chaude et eau froide

Mesure des températures d’edlige. = 20°C efl;= 20°C (température de I'atelier)
Calcul des pressions de fonctionnement souhaitdtmat QU scq— Teec= 3°C et que
Teet— (Tey + surchauffe de 5°C) = 5°C. POle.= 20°C efTees= 20°C,Tscq = 23°C et
Tey=10°C, HP = 10,3 bar et BP = 5,3 bar en pressigasives.

s N s
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Organe Etat Organe Etat
Evrl F Vml O
Evr2 F Vm2 F
Evr3 F vVm2' ©)
Evr5 F Vm3 O
Evr7 F Vm4 F
Evr8 F Vm5 F
EvrB F Pec OFF
EvrH F Pef OFF

EvriGC F Compresseur OFF
EvrE F Ventilateurs OFF

Tableau lll. 2 : Etat des organes lors de la chargde la bouteille liquide en fluide frigorigéne

Charge en fluide frigorigene par I'aspiration dunpwesseur en mode équilibreé :

Ouverture de Vm3

Ouverture d’Evrl

Mise en marche du compresseur

Ouverture d’Evr3

Engorgement de I'Esr

Début de montée en pression du fluide frigorigémie gde I'air comprimé dans la bouteille
Fermeture de Vm3 si on observe un début d’engorgecheCde (changement de vitesse de la
montée en pression par détection visuelle sur matrein

8. Arrét du compresseur

9. Fermeture d’Evr3

10. Attente de stabilisation

11. Si la pression est stable, fin de la charge

12. Si la pression est redescendue, petit complémectialge par Vm3

NogahrwdhpE

Organe Etat Organe Etat
Evrl o) Vm1 0
Evr2 F Vm2 0
Evr3 o) vm2' 0
Evr5 F Vm3 0
Evr7 F Vm4 F
Evr8 F Vm5 F
EvrB F Pec ON
EvrH F Pef ON

EvriGC F Compresseur ON
EvrE F Ventilateurs OFF

Tableau lll. 3 : Etat des organes lors de la chargdu circuit en fluide frigorigéne

Déroulement de la charge en fluide frigorigéne :

La premiére étape a permis de précharger la bleuligjlide avec 1,1 kg de fluide frigorigéne jusgu’

ce que les pressions s’égalisent entre la boutddlda TFP et la bouteille de charge. Ensuite, la
deuxieme étape, compresseur en fonctionnement,¢ alaétée. Le fluide frigorigene pénétrait
difficilement dans le systéme du fait de la tempéeade la bouteille par rapport a celle du circuit
frigorifique. Avec la détente qui s’est produit dda bouteille, la température a chuté si bienlgu’i
été nécessaire de réchauffer la bouteille de chdage un bain d’eau chaude afin de faire remomter s
température et sa pression. Dans cette deuxiense p&a& kg de fluide frigorigéne ont été introduits
dans la machine. La charge a été arrétée lorsgmerdée en pression plus rapide a marqué le début
de I'engorgement du condenseur. La charge totageirée était de 7,8 kg.

Par la suite, la partie HP des batteries a étéeali@e en fluide frigorigéne et le mode froid seul
(évaporation sur eau et condensation sur air) daét#€. Etant donné le fort volume intérieur des
batteries, une grande quantité de fluide frigorggen migré vers ces éléments au moment de
'ouverture de I'électrovanne Evr5. En fonctionnemeles bulles étaient présentes au voyant et la BP
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chutait progressivement. La présence d’'une fuitenigaau des batteries HP a été envisagée. Une
vidange de 6 kg, une recharge de 7,4 kg, une sigaege de 0,6 kg et un complément de charge de 2
kg ont été réalisés avant d’obtenir un fonctionnetnrrect. Il s’avére que le dysfonctionnement
provenait plutdt du manque de fluide dans linstétin & cause de la mise en paralléle des
condenseurs. Lorsque le condenseur a air a étéitsolin mode froid, une grande partie du fluide se
trouvait dans le condenseur & eau et pouvait iEffreent migrer vers les batteries. La masse ddélui
frigorigéne finale introduite dans la machine estlf),6 kg. Ce premier contact avec le prototype de
TFP nous a permis de déja entrevoir les premiémmeits importants au niveau de la gestion de la
machine et la transition entre les modes impliqast échangeurs différents. Des phases d'aspiration
du liquide dans la bouteille, de réglage de lad@uession ou des tirages au vide avant une tiamsit

seraient probablement a prévoir...

Depuis la premiére charge, une vidange compléetBirdgallation a été réalisée afin d’évacuer des
incondensables rentrés dans le circuit aprés leepent de la vessie de la bouteille liquide. Apaés
modification du circuit frigorifique et le retraife la vessie de la bouteille, une nouvelle chaegg6)3

kg a été introduite dans la machine en suivantdeneprotocole. Cette quantité de fluide frigorigéne
est largement surévaluée par rapport a une machtienisée. Cependant, étant données les
incertitudes vis-a-vis du fonctionnement global lde machine, une précaution était prise en
surchargeant I'installation.

111.2.3.2. Protocole général de mise en marche de la machine

Le pilotage de l'installation a été réalisé suivniprotocole ci-dessous. Il comporte une phase de
préparation avant le démarrage du compresseurrifigqge afin d’assurer I'alimentation des
échangeurs mis en jeu dans le mode de fonctionrterheisi.

Préparation :

Avant de démarrer le compresseur frigorifique,allitf s’assurer que tous les autres organes utilisés
sont en marche. Dans ce protocole, on suppose géjaart, tous les éléments sont a 'arrét. La phase
de préparation concerne les circuits d’eau et fligéeant :

Circuit d’eau :
1. Mise en route des pompes eau chaude et eau fuaide crcuit d’eau
2. Ouverture de I'électrovanne d’alimentation des Westonvecteurs en eau chaude ou en eau
froide
Ouverture des électrovannes d’alimentation et mmsmarche des ventilo-convecteurs
Mise en route de la pompe d’alimentation des vemdnvecteurs

Ouverture éventuelle d’'EvrE vers le sous-refroigiss

Vérification de I'ouverture des vannes manuelles

Forcage des sorties TFP automate a 0

Ouverture d’Evr3 pour une condensation sur eauBw8 pour une condensation sur air
Mise en route éventuelle des ventilateurs

©wo~Nou Uaow

Démarrage :

Dans la phase d’essais, la pression est contréiépas I'opérateur soit par la régulation automad.
L'ouverture et la fermeture des électrovannes wlialitation et de chasse de gaz de la bouteillediqui
sont gérées par forcage a 1 ou O des variableortiesscorrespondantes dans le programme de
'automate.
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Le protocole d'essai :

Relevés préliminaires :
1. Mesure de la consommation électrique sans le caspoe
2. Mesure des débits d’eau
Commande :
3. Ouverture d’Evrl pour une évaporation sur eau &vi@ pour une évaporation sur air
4. Mise en route du compresseur
5. Relache éventuelle d’EvrH et EvrB pour lancer utétion automatique
Relevés en fonctionnement :
6. Heure de la mesure
7. Relevé des pressions BP et HP
8. Relevé des consommations électriques sur le compteu
9. Relevé des débits d’eau

[11.2.4. Déroulement de I'étude expérimentale

Les essais d'étude et de validation du fonctionmgnae la thermofrigopompe sont présentés en
plusieurs étapes listées ci-dessous.

1 — Validation du fonctionnement par mode :
» Vérification préalable du fonctionnement de chagrgane de la thermofrigopompe
* Production de chaud en mode chauffage avec rédigpérdu sous-refroidissement sur la
boucle d’eau froide
* Production de froid en mode rafraichissement
* Production simultanée de chaud et de froid en néoddibreé

2 — Validation du comportement dynamique :
» Etude de la régulation de la haute pression
0 Mise en évidence de sa nécessité et vérificatioprishgipe de commande
o Equation de la consigne de haute pression
o Etude de la régulation automatique
» Etude des transitions entre modes
» Etude des phases de dégivrage

3 — Comparaison des performances avec les donoé&emndtructeur du compresseur
* Traitement des données expérimentales
» Comparaison des deébits massiques, des puissaneesiighes et électriques et des
coefficients de performance

[11.3. Validation du fonctionnement

Les résultats de ces premiers essais présentéridéonnement global du prototype dans les modes
chauffage, rafraichissement et équilibré. lls peren¢ de valider le fonctionnement de certains
organes du prototype et de proposer des modifitasar les autres éléments.

[11.3.1. Validation des modes de fonctionnement

Dans un tout premier temps, un essai dans chaqde esi lancé pour une courte durée (environ 5
minutes). L'état des différents organes pour lesctionnements chauffage, rafraichissement et
équilibré est synthétisé dans le tableau 1ll.4. €ssais ont conclu au bon fonctionnement de chaque
organe de la machine. Par ailleurs, aucune vamighioniveau d’huile au voyant du compresseur n'a
été observée. Le retour d’huile s’opere donc ctereent malgré le coude de section importante qui se
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trouve apres la bouteille anti-coup de liquide witarait pu piéger de I'huile dans cette boutellles
vitesses de circulation ont toujours été assezékeyour assurer I'entrainement de I'huile jusqu’au
compresseur. Les électrovannes Evr7a, Evr7b et BBt pas été utilisées durant la campagne
d’essais.

Organe Mode chauffage - M.ode Mode équilibré
rafraichissement
Evrl F O] O]
Evr2 O F F
Evr3 ®) F ®)
EvrS F O] F
Evr7a F F F
Evr7b F F F
Evr8 F F F
EvrB en régulation en régulation en régulation
EvrH en régulation en régulation en régulation
EvriGC F F F
EvrE ®) F F
Vm1l ©) ©) ©)
Vm?2 ®) ®) ®)
Vm?2' ®) O O
Vm3 F F F
Vm4 F F F
Vm5 ®) O ®)
Pec ON OFF ON
Pef ON ON ON
Ventilateurs ON ON OFF
Compresseur ON ON ON
Tableau 1.4 : Etat des organes en modes chauffageafraichissement et équilibré

111.3.1.1. Fonctionnement en mode chauffage

Lors du fonctionnement en mode chauffage, la priboilnicutiie est une production de chaud au

condenseur Cde. L’évaporation se produit a I'évaigar Eea2 de I'échangeur d’équilibrage sur air.

Une quantité d’énergie est récupérée par sousidefsement du fluide frigorigéne par I'échangeur

Esr. Pour un point de fonctionnement classique dansnode, les températures et les pressions
relevées a l'aspiration et au refoulement du cosgmer sont présentées dans le tableau III.5.

L'évaporation se produit a I'échangeur d’équilizagea2. Les températures d'air et de fluide
frigorigene en entrée et en sortie de I'échangent présentées sur le tableau IIl.6. L'air subié un
baisse de température de 6,3°C au passage deddehaette baisse de température est plus fdible
fait du facteur de bipasse élevé de la batterie &abasse pression est de 4,34 bar. La tempérdeu
rosée correspondant a cette pression est de -1La°6urchauffe des vapeurs en sortie d’évaporateur
de 3,5°C correspond a une valeur acceptable.

La condensation se produit dans le condenseur lGGdetempératures d’eau chaude et de réfrigérant
en entrée et en sortie d’échangeur sont présediéésde tableau 111.7. L'eau chaude subit une menté

en température de 7,3°C au passage du condengewqyicest une valeur un peu élevée mais
acceptable pour les objectifs de I'étude. Cependamir une optimisation de machine, il faudrait

augmenter le débit d’eau chaude afin de réduirte Gaigmentation de température a une valeur
d’environ 5°C. Ceci engendrerait une diminution ldehaute pression accompagnée d’'une légere
augmentation de performance.

L’échangeur de sous-refroidissement assure unentéman température de la boucle d’eau froide.
Les températures d’eau froide et de réfrigérargrarée et en sortie d’échangeur sont présentéas dan
le tableau 111.8. L'eau froide passant dans Esritsube montée en température de 5,4°C par
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récupération de chaleur au sous-refroidissementfllide frigorigéne subit quant & Iui un sous-
refroidissement accentué de plus de 10°C.

BP (bar) 4,34 TeCp (°C) 3,6
HP (bar) 16,55 TsCp (°C) 70,2

Tableau I11.5 : Températures et pressions a I'aspiation et au refoulement du compresseur pour un poin
de fonctionnement en mode chauffage

. TeEeaBPL (°C) 3.4
Tea ("C) 8.7 TeEeaBP2 (°C) 35
Tsa (°C) 24 TsEeaBP (°C) 2.2

Tableau 111.6 : Températures en entrée et en sortiel'évaporateur Eea2 pour un point de fonctionnement
en mode chauffage
Teec (°C) 30,4 TeCd (°C) 60

Tsec (°C) 37,7 TsCd (°C) 31,1

Tableau III.7 : Températures en entrée et en sortiele condenseur Cde pour un point de fonctionnement
en mode chauffage
TeefSr (°C) 14,7 TeSr (°C) 30,9
TsefSr (°C) 20,1 TsSr (°C) 19

Tableau 111.8 : Températures en entrée et en sortiele 'échangeur de sous-refroidissement Esr pour un
point de fonctionnement en mode chauffage

Le cycle thermodynamique du R407C pour ce pointfaietionnement en mode chauffage est
présenté sur la figure 111.12. Ce cycle confirméda fonctionnement de la TFP en mode chauffage. A
partir d’'une évaporation sur air, il se produit wendensation utile avec production d’eau chaude
ainsi qu’un sous-refroidissement accentué, utpigér une montée en température de la boucle d’eau
froide.

Les puissances mesurées sur les circuits d’eateehangeurs utiles Cde, Eve et Esr, la puissance
électrique absorbée au compresseur ainsi que éfiogents de performangénstantanée en chaud, en
froid et en production simultanée de chaud et diel sont présentées dans le tableau I11.9.

P élec (W) 3535
Pc (W) 14891
Psr (W) 1358
Pf (W) 0
COP chaud 4,21
COP froid 0,00
COP chaud + froid 4,21
Tableau 111.9 : Puissances mesurées et coefficiends performance pour un point de fonctionnement en
mode chauffage

8 La puissance électrique utilisée dans le calcsl aeefficients de performance correspond uniquerdelat puissance
électrique absorbée au compresseur.
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Figure 111.12 : Tracé du cycle thermodynamique du RIO7C sur le diagramme de Mollier pour un point de
fonctionnement en mode chauffage

111.3.1.2. Fonctionnement en mode rafraichissement

Lors du fonctionnement en mode rafraichissemenprdéauction utile est une production de froid a
I'évaporateur a eau Eve. La condensation se praduitondenseur Eeal de I'échangeur d’équilibrage
sur air. Pour un point de fonctionnement classidaes ce mode, les températures et les pressions
relevées a 'aspiration et au refoulement du cosyaar sont présentées dans le tableau I11.10.

L'évaporation se produit a I'évaporateur Eve. Lexspératures d’eau froide et de fluide frigorigéne e
entrée et en sortie de I'échangeur sont préseatgds tableau I1l.11. L'eau froide subit une baise
température de 4,6°C au passage de I'échangete. liz2esse de température est un peu trop forte pour
une version optimisée. Une pompe plus puissantmeitnait d’assurer un débit plus élevé et de
réduire cet écart de température au passage dmbéateur a eau. La basse pression est de 5,11 bar.
La température de rosée correspondant a cetteigresst de 3,4°C. La surchauffe des vapeurs en
sortie d’évaporateur a donc une valeur acceptabfC.

La condensation se produit dans le condenseur @&éé&changeur a air. Les températures d’air et de
réfrigérant en entrée et en sortie d’échangeur pargentées dans le tableau I11.12. L’air subit une
montée en température de 5,4°C au passage du sennieba haute pression de 21,71 bar correspond
a une température de rosée de 54,0°C. Cette vaktuassez €levée par rapport aux températures
d’entrée et de sortie d’'air. En réalité, la tempéede sortie d’air est fortement réduite paraetdur

de bipasse de la batterie. La température de smtiespond a un mélange d’air fortement réchauffé
au contact des tubes utilisés pour la condensattod’air traversant la batterie sans subir de
réchauffement au niveau des sections ayant laifom@&vaporateur dans le mode chauffage mais
inactif dans ce mode.
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BP (bar)

511

TeCp (°C)

14,8

HP (bar)

21,71

TsCp (°C)

85,5

Tableau I11.10 : Températures et pressions a I'aspation et au refoulement d
de fonctionnement en mode rafraichissement

U compresseur pour un pait

TeefEve (°C)

16,2

TeEve (°C)

0,5

TsefEve (°C)

11,6

TsEve (°C)

7,3

Tableau 111.11 : Températu

res en entrée et en somi d'évaporateur Eve pour un point de fonctionnement
en mode rafraichissement

Tea (°C)

31,4

TeEeaHP (°C)

78,5

Tsa (°C)

36,8

TsEeaHP (°C)

39,8

Tableau 111.12 : Températures en entrée et en sori de condenseur Eeal pour un point de fonctionnenier

en mode rafraichissement

1

Le cycle thermodynamique du R407C pour ce pointodetionnement en mode rafraichissement est
présenté sur la figure 111.13. Ce cycle confirme Hen fonctionnement de la TFP en mode
rafraichissement. Il se produit une évaporatioreswr avec production utile d’eau froide et un rdget

chaleur sur la source d’air gratuite par I'échamgBéquilibrage.

Les puissances mesurées sur les circuits d’eateehangeurs utiles Cde, Eve et Esr, la puissance
électrique absorbée au compresseur ainsi que ¢éBotents de performance instantanée en chaud, en
froid et en production simultanée de chaud et digl fsont présentées dans le tableau I11.13.

P élec (W) 4380
Pc (W) 0
Psr (W) 0
Pf (W) 11348
COP chaud 0,00
COP froid 2,59
COP chaud + froid 2,59

Tableau I11.13 : Puissances mesurées et coefficisnde performance pour un point de fonctionnement en
mode rafraichissement
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Figure 111.13 : Tracé du cycle thermodynamique du RI07C sur le diagramme de Mollier pour un point de
fonctionnement en mode rafraichissement

111.3.1.3. Fonctionnement en mode équilibré

Lors du fonctionnement en mode équilibré, la préidacutile est une production simultanée de chaud
au condenseur Cde et de froid a I'évaporateur Bwe quantité d’'énergie est récupérée par sous-
refroidissement du fluide frigorigéne par I'échamg&sr. Pour un point de fonctionnement classique
dans ce mode, les températures et les pressioeséesl a I'aspiration et au refoulement du
compresseur sont présentées dans le tableau 111.14.

L’évaporation se produit a I'évaporateur & eau Bues températures d'eau froide et de fluide
frigorigéne en entrée et en sortie de I'échangent grésentées sur le tableau I11.15. L'eau fraideit

une baisse de température légérement élevée de &passage de I'évaporateur. La basse pression
est de 5,05 bar. La température de rosée correappadette pression est de 3,1°C. La surchauffe de
vapeurs en sortie d’évaporateur a donc une vataaptable de 3,9°C.

La condensation se produit dans le condenseur lG&detempératures d’eau chaude et de réfrigérant
en entrée et en sortie d’échangeur sont présedédesle tableau I11.16. L’eau chaude subit la méme
montée en température de 7,3°C au passage du centdeu’en mode chauffage.
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BP (bar) 5,05 TeCp (°C) 10,3
HP (bar) 16,85 TsCp (°C) 67,1
Tableau I11.14 : Températures et pressions a I'aspation et au refoulement du compresseur pour un pait
de fonctionnement en mode équilibré
TeefEve (°C) 15,4 TeEve (°C) -0,8
TsefEve (°C) 10 TsEve (°C) 7

Tableau 111.15 : Températures en entrée et en sori d'évaporateur Eve pour un point de fonctionnement
en mode équilibré
Teec (°C) 30,4 TeCd (°C) 60

Tsec (°C) 37,7 TsCd (°C) 31,1
Tableau 111.16 : Températures en entrée et en sorti de condenseur Cde pour un point de fonctionnement
en mode équilibré

Le cycle thermodynamique du R407C pour ce poirfodetionnement en mode équilibré est présenté
sur la figure IIl.14. Ce cycle confirme le bon ftoanement de la TFP en mode équilibré. Il se
produit une condensation utile avec production u'el@aude et une évaporation utile avec production
d’eau froide. Les puissances mesurées sur lestsiteau aux échangeurs utiles Cde, Eve et Esr, la
puissance électrique absorbée au compresseuqamses coefficients de performance instantanée en
chaud, en froid et en production simultanée de dletade froid sont présentées dans le tablea I11.1

P élec (W) 3500
Pc (W) 17142
Psr (W) 0
Pf (W) 13720
COP chaud 4,90
COP froid 3,92
COP chaud + froid 8,82
Tableau II1.17 : Puissances mesurées et coefficiende performance pour un point de fonctionnement en
mode équilibré
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Figure 111.14 : Tracé du cycle thermodynamique du RI07C sur le diagramme de Mollier pour un point de
fonctionnement en mode équilibré

[11.3.2. Remarques sur les échangeurs

Le fonctionnement des différents échangeurs eglévahr leur fonction de transfert de chaleur avec
les sources est assurée. Cependant, on obsene hunun écart de température sur l'air assetefaib
au passage des batteries (entre 3 et 6°C) autamb@® condenseur qu’en mode évaporateur et d’autre
part un écart de température sur I'eau légéremient & I'évaporateur (entre 4,5 et 6,5°C) et au
condenseur (entre 5,5 et 7,5°C). En ce qui condembatteries condenseur et évaporateur, I'éeart d
température faible (de I'ordre de 6°C) vient duitldiair élevé associé au facteur de bipasse élegé.
faible écart de température fausse la valeur dem$se pression en comparaison avec une pompe a
chaleur dimensionnée correctement. Au fur et & mede la mise au point, les écarts de température
sur I'eau aux échangeurs a eau ont été diminuéserBplacant les pompes et en diminuant les pertes
de charge, les débits ont été augmentés. Malgréniplacement de la pompe par un modéle plus
puissant et I'augmentation du débit mesuré a Ifeaide, la température d’évaporation demeure assez
faible par rapport a la température dentrée d'demide. Ce phénoméne s’explique par le
surdimensionnement d’environ 20% du compressegorifique par rapport a I'évaporateur a eau.

[11.3.3. Remarques sur les débits des sources

Suite aux premiers essais, les écarts de températur 'eau dans les échangeurs étaient trop
importants et les débits d’eau étaient trop faildes sur 'eau chaude que sur I'eau froide. Dutant
phase de mise au point de la TFP, plusieurs matiifics ont été réalisées. Les pompes étaient sous-
dimensionnées par rapport aux pertes de chargdemashangeurs. Elles ont donc été remplacées par
des pompes plus puissantes. Les pertes de chargeéodiminuées au maximum. Un petit compteur
volumétrique qui était en place pour la mesure éhitdd’eau froide a été supprimé. Il a été plagé su
la conduite qui alimente le sous-refroidisseur. IBsrcircuits d'eau chaude et d’eau froide, deslesu

de petite section ont été supprimés.
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Les débits enregistrés dans la derniére configurgtermettent d’assurer des écarts de température
Iégerement élevés entre l'entrée et la sortie dudeonseur, de I'évaporateur & eau et du sous-
refroidisseur. Ces écarts de température sont dapéacceptables pour conduire I'étude de validatio
du fonctionnement. Pour ne pas défavoriser la TéPperformances seront évaluées par rapport aux
températures d’évaporation et de condensation etpao rapport aux températures des sources. Sur
'eau chaude, le débit mesuré a partir des relewésompteur volumétriqgue est de 1760 I/h. Sur la
conduite eau froide passant dans I'évaporateudélat calculé a partir du bilan de puissance a
I'évaporateur donne un résultat entre 2100 et 220Qe débit mesuré dans la dérivation vers lessou
refroidisseur a I'aide des relevés du compteur métinique est de 200 I/h. Ce faible débit engendre
une augmentation de température d’eau froide prdet0°C au passage de cet échangeur.

Le débit d'air semble élevé par rapport a la puissades batteries car I'écart de température entre
I'entrée et la sortie est faible (entre 3 et 6°C¢pendant, un débit élevé est nécessaire a cause du
facteur de bipasse élevé. Il y aura donc une ssoromation d’électricité par rapport & une machine
optimisée et un dépbt moins rapide de condensate givre sur les ailettes des batteries.

[11.3.4. Remarques sur le compresseur

Le compresseur est de type scroll, commandé endoutien. La gamme ZB de compresseurs
Copeland est compatible avec les températuresragidanement en production de chaud mais elle
correspond d'avantage a un fonctionnement en dondiément d’air ou en réfrigération. Cette
gamme de compresseurs a été développée pour cedypelication (figure I11.15). Il est donc
possible qu’en production de chaud, les conditioles fonctionnement s’écartent des valeurs
nominales.

ZB38KCE-TFD Fluide frigorigene Pt rosée R407C

Temp. mini d'évaporation avec
B0 — )
50 — 257C 2az aspires
40 — 10k Surchauffe asp,
30—
20 —
10 —

Temp. évaporation maximale
“iC -25-20-15-10 -5 0 5 10 15

> -10,0 f 45,0%C

Figure 111.15 : Limites de fonctionnement du compresseur ZB38KCE-TFD, tirées du logiciel Selection
Software 7 [EME 2008]

Par ailleurs, dans certaines conditions de fonoBarent, ce compresseur se trouve surdimensionné
par rapport aux échangeurs de chaleur. D'aprésdii€l Selection Software 7 [EME 2008], le
compresseur peut délivrer des puissances calagifequrigorifique assez nettement supérieures aux
puissances nominales des échangeurs. Les tabldals ét 111.19 présentent les performances du
compresseur en fonction des températures d’évaporat de condensation. Les valeurs en rouge et
en italique sont celles supérieures aux puissancesnales des condenseurs (tableau 111.18) et des
évaporateurs (tableau 111.19). Dans la gamme dgéeatures d’évaporation mises en jeu par la TFP,
entre -20 et 5°C, le compresseur se trouve surdiimené pour les plus hautes températures
d’évaporation.
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Tev (°C)

Ted (°C) -25 -20 -15 -10 -5 0 5 7 10 12,5
15 6 73 8.9 10,9 133 16
20 6 73 9 10,9 132 159
25 7,3 8,9 10,9 13,1 15,7 18,6 19,9
30 7,3 8,9 10,7 12,9 15,4 18,3 19,5 21,5 23,3
35 8,8 10,6 12,7 15,1 17,8 19 20,9 22,6
40 10,4 12,4 14,7 17,3 18,5 20,3 22
45 12,2 14,3 16,9 18 19,7 21,3
50 119 14 16.4 174 19,1 20,5
55 13,7 15,9 16,9 18,4 19,8
60 15,4 16,4 17,8 19,1
65 15,1 15,9 17,2 18,5

Tableau 111.18 : Puissances calorifiques (kW) calciées par le logiciel de sélection du compresseur

Jev (°C)

Ted (°0) -25 -20 -15 -10 -5 0 5 7 10 12,5
15 47 6.1 7.8 9,9 12,3 15,1
20 4,5 5.9 7.6 9.7 12,1 14,8
25 57 7.4 9.4 11,8 14,5 17,6 18,9
30 54 7 9 113 14 17 184 20,4 22,3
35 6,7 85 10,8 134 16,3 17,6 19,7 21,5
40 8.1 10,2 12,7 15,6 16,8 18,8 20,6
45 9.6 12 14,7 159 17,9 19,6
50 9 11,2 13,8 15 16,8 18,5
55 10,5 12,9 14 15,8 17,3
60 12 13 14,7 16,1
65 11,1 12,1 13,6 15

Tableau 111.19 : Puissances frigorifiques (kW) calalées par le logiciel de sélection du compresseur

I11.4. Validation du comportement dynamique

[11.4.1. Etude de la régulation de la pression deandensation

Cette partie détaille la réalisation d’un programaeerégulation de la haute pression permettant de
s'assurer d'une condensation compléete dans le osede. Une premiére étude est menée pour
analyser le fonctionnement de l'installation pouffédents niveaux contrdlés de la pression de
condensation. Une stratégie de régulation est engroposeée puis testée expérimentalement.

111.4.1.1. Mise en évidence de I'intérét de la régulation delhaute pression

Ce premier essai permet de mettre en évidencérdnte contrbler la haute pression et de valiger |
principe de contréle de I'engorgement du condenseur

Lors d'une montée en température du ballon d’eaaudd en mode chauffage (évaporation sur air,
condensation sur eau et récupération du sous-efseiment), une variation de la haute pression est
pilotée par I'opérateur a l'aide de l'interface &C contrélant 'automate. Des mesures ont été
effectuées pour trois points de fonctionnement :
* un point de fonctionnement a haute pression tripef@vec condensation incompléte dans le
condenseur utile,
* un point de fonctionnement a haute pression praehk pression de condensation calculée
pour une température d’entrée d’eau chaude donnée,
* un point de fonctionnement a haute pression tr@gyé&l par rapport a la pression de
condensation classique.

111.4.1.1.1. Point de fonctionnement a pression trop faible

La figure 11.16 présente le schéma du cycle thermodynamique du7®4four ce point de
fonctionnement. Dans un premier temps, la hautssppe a été fixée a un niveau correct de

9 Sur les figures 111.16, 111.17 et 111.18, la basseession est placée forfaitairement & 4,5 Bar< 0°C sur la courbe de rosée).
L'étude ne portant que sur le comportement du coseler et de I'échangeur de sous-refroidissementyypothéses prises
pour le dessin du cycle thermodynamique n’ont aadnfiuence sur les résultats de cette premiémestu
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fonctionnement. Au fur et & mesure, la températiwreballon d’eau chaude a augmenté en mode
chauffage. Le niveau de pression s’est retrouvé ftible relativement au niveau exigé pour un
fonctionnement correct de la machine. Les tempggatd’entrée et de sortie d’eau chaude sont
respectivement de 26,5°C et 37,2°C. La pressioruréesau refoulement du compresseur est de 14,1
bar (absolu), ce qui correspond a une températeireutle (fin de condensation) de 31,6°C. Or, la
température mesurée en sortie de condenseur &3,8%. La haute pression n’est donc pas a un
niveau assez €leve pour les conditions de tempérdtentrée et de débit d’eau chaude.

La fin de la condensation s’effectue dans le sefreidisseur. Pour un bas niveau de pression de
condensation, la pression en bouteille est basde atveau de liquide est élevé. Esr n'est pas
complétement engorgé et la fin de la condensatiompreduit dans cet échangeur. Une puissance
calorifique trop importante est alors récupéréespars-refroidissement. Ceci constitue une perte pou
la puissance calorifique utile récupérable au cnseer Cde.

100+

030
07

060

050

Figure 111.16 : Tracé du cycle thermodynamique du RI07C sur le diagramme de Mollier au point de
fonctionnement correspondant a un niveau de hauterpssion trop faible

111.4.1.1.2. Point de fonctionnement a pression trop élevée

La figure 111.17 présente le schéma du cycle thelynamique du R407C pour un point de
fonctionnement & haute pression trop élevée. Laehpression a été augmentée par I'ouverture de
I'électrovanne d’injection de gaz chauds EvrH penida temps délibérément long. Les températures
d’entrée et de sortie d’eau chaude sont respectimene 27,2°C et 39,3°C. La pression mesurée au
refoulement du compresseur est de 19,0 bar (absewui correspond a une température de bulle (fin
de condensation) de 43,9°C. Dans ce cas, la tetapénaesurée en sortie de condenseur de 29,0°C
est bien inférieure a la température de bulle. Ndalsaute pression est a un niveau trop élevé lpsur
conditions de température d'entrée et de débit ud’ehaude. Le sous-refroidissement dans le
condenseur est de 14,9°C. Cette valeur est beaummuglevée pour un fonctionnement optimisé de
la machine.
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Figure 111.17 : Tracé du cycle thermodynamique du RIO7C sur le diagramme de Mollier au point de
fonctionnement correspondant a un niveau de hautergssion trop élevée

111.4.1.1.3.Point de fonctionnement a pression correcte

La figure 111.18 présente le schéma du cycle thetynamique du R407C pour un point de
fonctionnement acceptable. La haute pression aagtstée par la gestion de l'ouverture des
électrovannes d'injection et de chasse EvrH et Ewds températures d’entrée et de sortie d'eau
chaude sont respectivement de 36,2°C et 48,2°@ression mesurée au refoulement du compresseur
est de 20,0 bar (absolu), ce qui correspond aampérature de bulle (fin de condensation) de 46,1°C
Dans ce cas, la température mesurée en sortie riiercgeur de 41,0°C est bien inférieure a la
température de bulle. La haute pression est a weauicorrect pour les conditions de température
d’'entrée et de débit d’eau chaude. Le sous-reBs@inent dans le condenseur est de 5,1°C. Cette
valeur est légérement trop élevée pour un foncéorent optimisé de la machine. En régulation
automatique, 'objectif est d’atteindre le souseafissement dans le condenseur utile le plusdaibl
possible. L’échangeur de sous-refroidissement la iicinction souhaitée de sous-refroidisseur.

1,00+
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Figure 111.18 : Tracé du cycle thermodynamique du RI07C sur le diagramme de Mollier au point de
fonctionnement correspondant a un niveau de hauterpssion correct
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111.4.1.1.4.Validation du principe de régulation de pressiorcdedensation

La conclusion majeure de cette étude est que teragsde contrdle de la haute pression par la gestio
de la pression dans une bouteille placée sur laluten liquide fonctionne. La stratification de
température dans la partie liquide de la boutgiieure un sous-refroidissement accentué du fluide
frigorigéne. La variation de I'équilibre thermiqeé massique en bouteille par injection ou chasse de
gaz en partie haute engendre une variation deipreske niveau d’engorgement dans les échangeurs
en partie haute pression du circuit et ainsi ursgefroidissement minimal dans le condenseur peut
étre assuré. La répartition de la puissance caodfpour différents postes de consommation a des
niveaux de température différents (dans cet elesahauffage de I'eau chaude et de I'eau froide) es
également réalisée grace a ce systeme. Il restésent a déterminer une méthode de régulation
assurant une optimisation des performances parmisaiion du sous-refroidissement dans le
condenseur utile. Deux systemes de régulationtérteétés.

Le premier était basé sur une gestion du sousidifsement en sortie de condenseur, calculé & parti
de la mesure de la haute pression convertie enéiatype de bulle et de la température du fluide
frigorigéne en sortie de condenseur. La command&adgmentation ou de la diminution de pression
était pilotée par une valeur du sous-refroidissemespectivement trop faible et trop élevé.
Cependant, l'inertie de la variation du niveau demgement du condenseur en réaction a une
modification de pression était trop élevée pouussune modification rapide de la température du
réfrigérant en sortie. Cette méthode manquant @etivité, une régulation de la pression de
condensation basée sur la température d’entrée dleaude a été développée. Une modification de
pression étant instantanée dans I'ensemble duitgitedemps de réponse de ce systéme de régulation
est suffisamment rapide.

Le principe de régulation adopté est basé sur leulcae la pression de consigne a partir de la
température d’entrée d’eau chaude et d'un écatenpérature déterminé expérimentalement. Cet
écart de température correspondant a la somme difdeence entre les températures de sortie de
fluide frigorigene au condenseur et d’entrée d'eaaude et du sous-refroidissement minimal assurant
une condensation compléte dans le condenseur. tagrpahe suivant détaille la définition de
I'équation de la consigne de haute pression.

111.4.1.2. Equation de la consigne de haute pression

111.4.1.2.1.Equation générale

Le systéme de régulation choisi utilise I'équatidm la pression de condensation en fonction de la
température de bulld, du R407C (équation 1ll.1). Cette équation est minte par interpolation
polynomiale des valeurs des propriétés thermodymaesi du R407C issues de la base Refprop 7.0
[REF 2002].

P

. =0,000011T,° + 0,0023T,* + 01833, +56738  (Equation IIl.1)

La pression de consigne est calculée a partir dent@érature d'entrée de la source chalid€Tee.

pour I'eau chaude €k, pour l'air) et d’'un écart de températud@ (équation 111.2). En théorie, cet
écart de température correspond a la différenge émtempérature d'entrée de la source chaude et |
température de bulle du réfrigérant, mais ausasisbinme du sous-refroidissement et du pincement de
température dans le condenseur. Le pincement dalmangeur est la plus faible différence de
température entre les fluides primaire et secoadddans un condenseur, le pincement se situe
généralement en sortie de condenseur et correspomc & la différence entre la température de
réfrigérant en sortie de condenseur et la temperatentrée de la source chaude.

AT =T, -T, (Equation 111.2)
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En remplacant la température de bulle par I'exjpwasde I'équation 1.2, on obtient I'équation de
régulation suivante.

Ponsigne = 0.00001I(T, _ + AT)* + 0,0023(T, + AT)* + 01833T,, + AT )+ 56738
(Equation 111.3)

En réalité, 'écarAT doit étre majoré de quelques degrés. Il doit @ssum Iéger sous-refroidissement
en sécurité vis-a-vis du différentiel de régulateinde I'hétérogénéité de température du fluide en
sortie de condenseur. En effet, le fluide frigonigewu centre de la section de passage de I'échangeu
est légérement plus chaud que le fluide procha geloi interne de I'échangeur et peut comporter un
fraction de vapeur non condensée.

Les écarts de températufi® minimaux pour les condenseurs a eau et a airtérdéterminés par des
essais expérimentaux. La valeur minimale de cedséest repérée par la pression limite d’apparition
des bulles au voyant pour une certaine valeur m@deature d’entrée d'eau chaude ou d’air. Des que
les bulles apparaissent, on se trouve dans unatisituou la condensation est considérée comme
incomplete Des mesures ont été effectuées en nafdwchissement, pour plusieurs températures
d’entrée d'air et en mode chauffage sans sousidéfsement, pour plusieurs températures d’entrée
d’eau chaude. Les résultats sont respectivemesepigs dans les figures 111.19 et 111.20.

111.4.1.2.2. Ecart de température pour l'air

L’écart entre la température de bulle et la tempéead’entrée d’air diminue au fur et a mesure lgue
température d’air augmente. Sur le circuit d'am, Ibi représentée sur la figure I11.19 n’est
gu’indicative a cause de la géométrie trés paiéiceildu circuit d’'air (recirculation par le haut)de la
non représentativité de la température moyennarédeml’air mesurée. Celle-ci monte moins vite que
la température moyenne d’entrée de I'air entragliegent dans la batterie. La validation de laeloi
fonction de la température d’entrée d’air n’est framlamentale pour notre étude car si le principe d
régulation de pression de condensation fonctiomee & condenseur a eau il fonctionnera avec le
condenseur a air. Ce point est a valider avec otofype disposant d’un circuit d’air conventionoel

la température d’entrée d'air est la températuag @xtérieur.

14.0

~ 12.01
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8.0

6.0

4.0

écart de température Th - Tea (°C
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0.0 T T T T T
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température d'entrée d'air (°C)

Figure 111.19 : Ecart entre la température de soure@ et la température de bulle du frigorigéne en forton
de la température de source au condenseur a air
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Pour notre prototype, I'’équation I11.4 de I'écaet @mpératurdlT utilisé dans le systéme de régulation
de la haute pression correspond a la courbe ddiokation des points expérimentaux de la figurd @l.
a laquelle est ajoutée une valeur forfaitaire de @dur tenir compte du différentiel de régulation.

AT, = _B +7 (Equation [11.4)
T,-22

ea

111.4.1.2.3.Ecart de température pour 'eau

La courbe des relevés expérimentaux en condensatiofeau présente une pente ascendante (figure
[11.20).

12.0
AT =0,0573T,_ +7,2579
10.0 A
08 M
o 80
p=}
® ——Th-Teec
©
g 6.0 —=Tb-TsCD
2 -+ TsCD-Teec
% M — Linéaire (Th-Teec)
4.0
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[&]
@
2.0
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température d'entrée d'eau chaude (°C)

Figure 111.20 : Ecarts de température relevés au codenseur a eau lors de I'apparition de bulles au yant
pour plusieurs températures d'entrée d’eau chaude

Dans le cas du R407C, I'écart entre la températeareulleT, et la température de ros€evarie assez
fortement en fonction de la pression :

e pour HP = 10 barT,, = 25°C),T,-T, = 6°C,

e pour HP = 25 barTy = 60°C),T,-T, = 4,3°C.
En négligeant les pertes de charge dans le congletselébut de la condensation se produit quand la
température de surface c6té fluide frigorigéne alidenseuf,; passe au-dessous de la température
de rosée€T, et la condensation finissante est obtenue quanen@érature du frigorigéne passe au-
dessous d&,.

Quand la haute pression augmenteHi® a HP,, I'écart moyen de température entre le fluide
frigorigéne et 'eau chaude diminue pour un ménatég-Tee, Le transfert thermique diminue alors
et le fluide, s'il était juste entierement condepséir HP; ne le sera plus poudP,. Pour réaliser la
condensation totale dans le condenseur a eawtibfars augmenter I'écal,-Teeo Il S’€n suit donc
que quandTee. augmente, I'écarll,-Teec augmente dans les mémes proportions que I'éGart
diminue.

Ce phénoméne n’est pas présent pour un fluide putuomoins azéotrope (comme le R134a), mais
existe pour un mélange zéotrope comme le R407C.

D’autre part, plus la pression de condensatioréles€e, plus la composante sensible correspondant a
la désurchauffe est importante. Or, les coefficatd transfert sensible sont tres inférieurs auitsq
sont en transfert de chaleur latente. Ainsi la priipn de la surface d'échange du condenseur
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travaillant en conditions défavorables augmentandlia; augmente. Ceci peut également justifier une
augmentation dd-Teee Cependant, un débit d’eau suffisant au condenseaau assure en général
une température de surface inférieure a la tempérde rosée dés le point d’entrée du condenseur, ¢
qui n'entraine que peu de baisse de performances.

L’écart entre la température de bulle et la tempéead’entrée d’eau chaude augmente donc
légérement avec la température d’entrée d’eau ehaDet écart est composé d’'une part de I'écart
entre la température du fluide frigorigéne en sodii condenseur et la température d'entrée d’'eau
chaudeTcp-Teec €t d’autre part du sous-refroidissement dans melenseuily-Tscp.

Tsco- Teec rESte quasiment constant autour d'une valeur d'emv4,5°C. Cet écart est la valeur
minimale permettant d'assurer le transfert toutlang de I'échangeur. Cette valeur est légerement
élevée a cause de l'insuffisance du débit d’eawddaElle pourrait étre réduite a environ 2°C si
I'écart Teec Teec €tait diminué par une majoration des débits drutdtion d’eau chaude.

A cause de l'augmentation de I'éc@ftT, en fonction de la haute pression et du fait géealftTscr-

Teec €St cOnstant, 'augmentation de I'éc@gtT.ec. avec la température d’eau chaude est observée au
sous-refroidissemei,-Tscp.

L'équation 1.5 de I'écart de températu@ utilisé dans le systéeme de régulation de la hargssion

en mode chauffage ou équilibré correspond a labeodiinterpolation de la figure 111.20 a laquellste
ajoutée une valeur forfaitaire d’environ 1°C pcemit compte du différentiel de régulation.

AT,,,=005730,,.+8 (Equation 111.5)

111.4.1.2.4.Remargues sur les écarts de température

Ces écarts de températurg T, sont trop élevés pour une machine optimisée aecdume part du
débit d’eau chaude trop faible qui engendre un@tian de température trop élevée et d’autre plrt,
sous-dimensionnement du condenseur par rapporrapresseur. En effet, le sous-dimensionnement
impose de condenser a une valeur de haute prdégi@mement plus élevée pour augmenter I'écart de
température moyen entre le réfrigérant et 'eawdbaet ainsi augmenter le transfert thermique.

Pour un prochain prototype, un dimensionnementecordu condenseur et du circuit d’'eau chaude
permettra d’obtenir une équation optimisée poursysteme de régulation de la pression de
condensation.

111.4.1.3. Réqulation automatigue de la haute pression

Les essais présentés ici visent & analyser leifmmetment de la TFP en régime transitoire lors e'un
séquence d'injections de gaz chauds venant dulesfiemt du compresseur pour €lever la pression, ou
d’'une chasse de vapeurs vers I'entrée des battarggmrateur pour diminuer la pression.

Le systéeme de régulation est un comparateur deelssipn mesurée avec la pression de consigne.
Quand la valeur mesurée est inférieure a la coasigains un demi-différentiel, 'automate ouvre
I'électrovanne d’injection de gaz chauds EvrH juaqgre que la consigne soit atteinte. Quand la valeu
mesurée est supérieure a la consigne plus un déémedtiel, 'automate ouvre I'électrovanne de
chasse vers la basse pression EvrB jusqu’a ceagumnkigne soit de nouveau atteinte. Le différentie
choisi est 0,6 bar.

La figure 111.21 présente I'évolution de la tempéra des vapeurs dans la conduite d’alimentation en
partie haute de bouteille liquide lors d'un réclianfent de ballon en mode chauffage. Durant les
premiéres minutes de I'essai, une premiére injeati® gaz chauds permet d’atteindre une premiére
fois la consigne de pression. Assez vite, la teatpée diminue. La chaleur apportée par l'injectien
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gaz chauds est transmise au mélange liquide / gag k& bouteille liquide Bl et a la masse de la
bouteille elle-méme. Une partie de la chaleur gsiednent perdue vers I'environnement extérieur.
Plusieurs autres injections de gaz chauds sontteffes ensuite afin d’aboutir & un régime de
température et de pression quasi permanent. Ar ghetviron 200 secondes, de petites injections
ajustent la pression dans la bouteille liquide.témpératurelys augmente lorsque I'électrovanne
EvrH s’ouvre et diminue par échange avec le ligwedebouteille et I'air environnant la bouteille
liquide. Le temps d'ouverture d’EvrH est de I'ordle 5 secondes.

50

JAY
45 / \ N\,WWV\/\N\N
N ; \ WV\,\/\AN\/\/\J\!NN“
3 v\/\/\/\/\/\/\/\/\ _____ |
; e
< 30 -
g e
9 /’_77,7
3 25 S
- I =
8 20
£
[}
= 15
—--Teec (°C)
. ——TgBI (°C)
5
0 ‘ | | | |
0 200 400 600 800 1000 1200

temps (s)

Figure 111.21 : Evolution de la température du gazen entrée de bouteille liquide et de la température
d’entrée d'eau chaude lors d’'un réchauffement de Hion en mode chauffage

En mode chauffage, I'air autour de la bouteilléreave en mouvement et a une température beaucoup
plus faible que le fluide. En mode équilibré, I'aiest pas brassé par les ventilateurs, les ppaeR
bouteille liquide sont plus faibles. Ceci se traghar des injections de gaz chaud plus fréquentes e
mode chauffage qu’en mode équilibré (figure IlI.2Rpur une méme vitesse moyenne de montée en
température de 0,74°C/min, le nombre d'injectionsneode chauffage est d’environ 2 par minute
contre environ 1,5 par minute en mode équilibré.
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Figure 111.22 : Evolution des températures de gaz e entrée de bouteille liquide en régulation en mode
chauffage et en mode équilibré
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Cette technique de régulation permet une bonneogesie la haute pression au différentiel de
régulation pres, mais n’'est pas acceptable dames cenfiguration matérielle du point de vue de la
sollicitation des électrovannes. Celles-ci risqueiétre rapidement endommagées du fait de la
fréquence et de la briéveté des injections (terfipgedtion d’environ 5 s et enclenchement toutes le
30 & 40 s). Une autre stratégie de régulation stmnai définir des temps optimisés d’injection de ga
chauds. D’autres essais ont été menés en fixdatrips d’ouverture de I'électrovanne d’injection de
gaz chauds a l'aide d’'une fonction de temporisatians le programme de commande de I'automate.
Les conditions d’essai sont un fonctionnement ederehauffage pour une température d’entrée d’eau
chaude proche de 30°C et des valeurs de tempgdiionf de 10 et 20 s.

La figure 111.23 présente I'évolution de la tempéra dans la conduite d’injection de gaz chauds et
des valeurs de haute pression mesurées avantest lapjection. Lorsque le temps d’injection est de
10 s, la fréquence d’ouverture de I'électrovannieded’ordre d'1 min 30 s ou légerement supérieure,
ce qui permet de diminuer déja par deux le nombrdétlenchements de I'électrovanne par rapport a
la premiere stratégie de régulation (présentéelesurfigures Il1.21 et 11.22). Lorsque le temps
d’injection est de 20 s, la fréquence d'ouvertuee I@lectrovanne est de l'ordre de 2 min. La
fréquence d’ouverture est encore augmentée. Ceperdaégularité de fonctionnement du systeme
peut étre altérée avec un temps d’injection tragldAvec un temps d’injection de 20 s, les valeurs
des différences de pression sont plus élevéessdilanent moins constantes qu’avec un temps
d’injection de 10 s. Il y a donc d’'une part, urgtis d'instabilité et d’autre part, une perte desgaice

a cause de la majoration de la haute pression.
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Figure 111.23 : Evolution des températures de gaz ® haut de bouteille liquide avec une temporisatiode
I'ouverture de I'électrovanne d’injection de gaz clauds de 10 et 20 secondes en mode chauffage

Ces valeurs de temps d’injection de gaz chauds wables uniqguement pour notre prototype de
thermofrigopompe. Elles dépendent des débits diige et des transferts thermiques dans la boeteill
liquide d’une part et entre la bouteille et I'ex¢ér d’autre part. Dans notre cas, la bouteillaidg est
surdimensionnée, avec une capacité trop forte @enmeloppe métallique beaucoup plus épaisse que
nécessaire. Les temps d’injection sont trop faielekes fréquences d’injection beaucoup plus fortes
qgue dans un systéme optimisé. Dans une versionefatel la thermofrigopompe, la stratégie et les
éléments de régulation devront donc étre finemardiés afin d’assurer la pérennité du matériel, la
stabilité du systéme de régulation et des perfocemnl’action a mener sur ce point pour un futur
prototype est un dimensionnement des tubes corttemflnide de régulation pour que les fréquences
d’injection soient nettement plus faibles.
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[11.4.2. Transitions entre modes

Cet essai vise a analyser le fonctionnement dé&-R@n régime transitoire lors du passage d’'un mode
a l'autre. Les transitions étudiées sont celleecl@gmode chauffage et le mode équilibré en hivene
mi-saison et celle entre le mode rafraichissemteletrmode équilibré en été et en mi-saison. L'dtiffec
est d’'analyser les variations de température danairtuit frigorifique et les circuits d’eau. Une
attention particuliere est portée aux temps detigraciu systeme. Le prototype est d’abord mis en
marche en mode équilibré puis le fonctionnementuéveelon la séquence suivante :

* mode équilibré (démarrage),

* mode chauffage,

* mode équilibre,

* mode rafraichissement,

* mode équilibré.

I11.4.2.1. Transitions entre le mode équilibré et le mode chdfage en période hivernale

La transition entre le mode chauffage et le modsliégg est étudiée dans les deux sens : du mode
chauffage vers le mode équilibré et du mode éqailiers le mode chauffage. La figure 111.24
présente les températures de source en entrée sgirtia des échangeurs mises en jeu durant ces
transitions. Les transitions s’effectuent par umdoa simultanée de fermeture de I'électrovanne
d’alimentation de I'évaporateur du premier model’euverture de I'électrovanne d’alimentation de
I'évaporateur du second mode. En mode équilibré telmpérature de sortie d'eau froide a
I'évaporateur a eallseeve€St inférieure a la température d'entrée d’eaid®..rct la température

de sortie d’eau chaudk. est supérieure a la température d’entrée d’eaudehb., Il y a donc
production d’eau chaude et d'eau froide. Au débiyt, est a la température de l'atelier. Dés
I'enclenchement du mode chauffage, la températaresattie d’'airTs, diminue. La température
d’entrée d’air diminue également du fait de lanadation de 'air dans la batterie évaporateurlpar
caisson placé au-dessus de la TFP. L'évaporateau&tant inactif, la température d’eau froide en
sortie Tsemve remonte asymptotiqguement au niveau de la températlientrée Teerwe DES
I'enclenchement du mode équilibré, la productiosad’ froide est relancée Btebaisse de nouveau
par rapport deeeve Durant cette séquence d’essai, d’aprés les édartsmpérature sur I'eau chaude
(Tsec — Teed €t sur I'eau froide au sous-refroidisselitefs; — Teers), il Y @, de maniére continue, une
production d'eau chaude et une récupération deeohasur la boucle deau froide au sous-
refroidisseur.

La figure 111.25 présente les températures du #uidgorigéne en entrée et en sortie des échangeurs
Tout au long de la séquence d’essai, les variatieneempérature sont faibles et continues. Aucune
instabilité n'a été relevée dans le fonctionnententircuit frigorifique. Les transitions entre leode
équilibré et le mode chauffage sont donc valid&es. sécurité, préalablement au basculement des
électrovannes, un léger tirage au vide peut éteatéellement effectué afin de vider la bouteill&-an
coup de liquide, du fluide frigorigene liquide qugdurrait y étre piégé.
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Figure 111.25 : Evolution des températures du réfrigérant durant des transitions entre le mode équilité et
le mode chauffage

I11.4.2.2. Transitions entre le mode équilibré et le mode raftichissement en période estivale

Les transitions entre le mode équilibré et le mmdfeichissement sont également étudiées dans les
deux sens : du mode équilibré vers le mode rafisgement puis du mode rafraichissement vers le
mode équilibré. Les transitions s’operent par leniure et la fermeture simultanées des électroanne
Evr3 et Evr5. La figure 111.26 présente les tempémes de source des échangeurs mises en jeu durant
ces transitions. En mode équilibré, de I'eau chastgroduite au condenseur & eau Cde et de I'eau
froide, a I'évaporateur a eau Eve. En mode rafiséelment, de I'eau froide est produite avec reget d
chaleur sur l'air. La température de sortie daig ainsi que la température dentrée d'duy,
augmentent rapidement. L’air en entrée est enepesu de la recirculation de I'air de sortie par |
caisson. La température de sortie d’eau chalugediminue progressivement car il n'y a plus de
circulation de réfrigérant dans le condenseur a €apendant, du fluide frigorigéne est piégé dats c
échangeur aprés la fermeture de I'électrovanne .Eve3fluide continue a fournir une quantité de
chaleur a la boucle d’eau chaude par condensationgdiminue mais reste supérieurd@ga. pendant

la courte durée de fonctionnement en mode rafiedehent. Une faible partie des vapeurs provenant
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du refoulement du compresseur continue d’alimemtercondenseur a eau Cde qui s’engorge
progressivement. Ce phénoméne est di a la cironlatintinue de I'eau chaude dans Cde. Dans le
fonctionnement normalement prévu pour la TFP, lap® Pec est arrétée en mode rafraichissement et
ce phénomene ne devrait pas se produire. Le mod#éibég est réenclenché avant d'atteindre
I'engorgement total de Cde et l'arrét total du dfege de I'eau chaude. En mode équilibré I'écart
entre Tee. €t Tsec aUgmMente de nouveau et la température d’air rediemiveau de la température de
I'air de l'atelier.

La figure 111.27 présente les températures dugéfant en entrée et en sortie des échangeursyamsi
les températures en partie basse et en partie Haldeuteille liquideTyg est la température du fluide
dans le tube d’alimentation en gaz en partie hatifg, est la température du liquide dans la conduite
reliant la bouteille a la ligne liquide du circwih partie basse. Suite a la transition entre leemod
équilibré et le mode rafraichissement, il se produie baisse des températurkg et Tg. La
température d’entrée d’'air étant a une tempérgtlue faible que la température d’entrée d’eau, la
haute pression doit étre diminuée en mode rafedehient. Une chasse des vapeurs en bouteille vers
la BP est enclenchée quelques secondes avant daldraent des électrovannes par le systéme de
régulation eflyg diminue. Les deux condenseurs n'ont pas les méolames intérieurs et la quantité
de fluide frigorigene nécessaire au bon fonctiorgr@nde l'installation est différente. Le volume
intérieur du condenseur a air Eeal est plus impbdae celui de Cde. C'est pourquoi, lors de la
chasse des vapeurs de Bl vers la BP, la tempérgguree diminue pas immédiatement. La chasse de
vapeurs ne provoque pas d'aspiration de liquidebenteille, comme cela est prévu dans le
fonctionnement du contrble de I'engorgement dansnade de fonctionnement, mais lors de cette
transition, le surplus de réfrigérant sous formpeua est injecté a la basse pression du circuit pou
assurer, apres compression et condensation, I'gag@ant du condenseur a dig diminue quelques
secondes plus tard car le pseudo-équilibre de texyé et de pression en bouteille a été modifié pa
I'abaissement de la température de source a laeosation. Suite & la transition entre le mode
rafraichissement et le mode équilibre, les tempéealyg et T remontent progressivement.

La température d’entrée au condenseur dlggvarie peu tout au long de cette séquence. Paresont
la température d’entrée de réfrigérant au condenggwpvarie énormément. En mode équilibré, le
condenseur a air est completement isolé du restérclit par la fermeture de I'électrovanne Evr5 en
entrée et par le clapet anti-retour Nrv2 en soltigr environnant cette partie du circuit fait dimer

la température et la pression du fluide confingslde la transition entre le mode équilibré et telen
rafraichissement, il peut se produire une variatiapide de la pression de condensation si la
différence entre les pressions qui régnent au cwalg a4 eau et au condenseur a air est importante.
Ceci peut entrainer des vibrations a maitriser yrag conception correcte du circuit. La parade
consiste a effectuer une baisse de pression aawnike la bouteille liquide par rejet de vapeur Vars
BP, avant I'ouverture de I'électrovanne Evr5, juagajuster la pression a celle qui réegne dans le
condenseur Eeal. Ceci est tout a fait réalisalde Bautomate programmable. Cependant, la baisse
temporaire de pression en mode équilibré engendrexaondensation incompléte dans le condenseur
a eau Cde, une mauvaise alimentation du détentldlone une perturbation du fonctionnement. Mais
ce possible dysfonctionnement peut étre évité panise en marche du sous-refroidisseur dans le
mode équilibré. Sur une future TFP, il faudra amtiwin systéme de remontée en pression de
I'échangeur Eeal avant la transition entre le mégielibré et le mode rafraichissement. Par exemple,
une conduite comportant un orifice calibré et uleetéovanne peut étre placée en paralléle du clapet
anti-retour Nrv2. I'ouverture de I'électrovanneskéra passer un faible débit de réfrigérant a risave
I'orifice calibré pour remonter progressivemenptassion dans Eeal.
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Figure 111.26 : Evolution des températures de soure durant des transitions entre le mode équilibré de
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Figure 111.27 : Evolution des températures du réfrigérant durant des transitions entre le mode équilik® et
le mode rafraichissement

Les transitions entre modes sont donc validéesupatomportement correct de la machine et des
temps de transition tres faibles. Les transitideBectuent de maniére progressive avec des cotestan
de temps largement inférieures a 1 minute d'age$idures ci-dessus.

[11.4.3. Phases de dégivrage

Ces essais visent a observer le fonctionnemerda &P en régime transitoire en phase de dégivrage
par caloduc. Leur objectif est uniguement de \@rifjue cette technique de dégivrage fonctionne. Une
analyse plus poussée des phénomenes de transtdralger et de masse nécessiterait une métrologie
plus fine et plus adaptée que celle mise en ceuvreesprototype.

Le givrage des batteries se produit en mode chgeiffavec évaporation sur air. Etant donné le faible
écart de température sur I'air (entre 3 et 6°Cjeehntrée et la sortie des batteries, une tentpera

d’air proche de 1°C doit assurer un bon givrageairLtircule dans le caisson et sa température
diminue progressivement au passage de I'évaporaBairair est mélangé a de l'air du local pour
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atteindre un équilibre thermique autour de la teampige désirée. D’abord, le mode chauffage est
lancé jusgu’a ce que les batteries présentent eltieube de givre suffisante. Ensuite, deux modes d
dégivrage sont testées :

1 — Essai de dégivrage par 'air environnant laeiit :
Une fois que le mode chauffage est arrété, aucttimnan’est menée. La batterie est dégivrée par I'a
environnant, ventilateurs arrétés. Cet essai gebade de comparaison avec l'autre test expérilnenta

2 — Essai de dégivrage par caloduc gravitaire :

Le mode équilibré est enclenché et le dégivragecalduc se produit. Une observation visuelle des
batteries (avec photographie) est faite touteSlesecondes pour observer I'évolution du dégivrage.
Le temps de dégivrage est releve.

Ces essais commencent par une phase de givragmittieses. La figure 111.28 montre une série de
photographies d’une des deux batteries a air, ptees les 5 minutes, en phase de givrage.

casiniin TERTI 5

Figure 111.28 : Photographies prises toutes les 5 mutes montrant I'évolution du givrage d’une des dax
batteries a air en mode chauffage (I photo a t = 5mn)

Dans le projet original, les tubes basse presditia@e pression sont régulierement alternés sie to
la surface de la batterie a air. Le givrage autaitc di étre homogéne. Dans le cas du prototype, le
deux zones givrées correspondent a des portiorikettEa en contact thermique avec les tubes
attribués a la partie évaporateur de cette battridout de 30 minutes, la couche de givre commenc
a étre assez importante pour que la séquence deatggsoit lancée.

Le givrage de la batterie sur notre prototype @ratun niveau assez faible compte tenu des conditi
d’essai en atelier : le caisson de recirculatiormedtait difficilement d’obtenir en méme temps une
température d’air faible et un taux d’humidité @el’air perdait en humidité aprés chaque passage
dans la batterie froide et malgré I'entrée d'aiufnda réhumidification de l'air aurait nécessité u

montage plus complexe.

La figure 111.29 présente I'évolution du dégivragar caloduc. La couche de givre fond en 2 minutes.
Dans la configuration sans dégivrage, la couchgide fond avec I'apport de chaleur fournie pairl’a

du laboratoire. Cette opération dure 20 minutese@déduit que le dégivrage par caloduc fonctionne.
On peut également voir I'évolution du dégivragdaleonduite montante BP du caloduc sur la figure

19 a piece de plastique jaune et bleu est I'extrémiit support de la sonde de température d’enteée d’
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111.30. Cette évolution se produit en moins de siicondes. Les vapeurs en sortie d’évaporateur,a eau
a une température sensiblement supérieure a Ofi@ntent vers le point froid se trouvant dans les
tubes au contact des ailettes givrées. Au passigeassurent le dégivrage de la conduite du nalod

Figure 111.29 : Photographies prises toutes les 38econdes montrant I'évolution du dégivrage par catiuc
gravitaire d'une des deux batteries a air en modeqggilibré (1°" photo a t = 0s)

Figure 111.30 : Photographies prises toutes les Segondes montrant I'évolution du dégivrage de la catuite
du caloduc gravitaire (1°® photo a t = 0s)

Le caloduc de dégivrage nécessite un débit de vaogplémentaire a fournir par I'évaporateur a eau.

Or celui-ci est déja sous-dimensionné par rapportceampresseur. Le sous-dimensionnement de
I'évaporateur entraine un fonctionnement avec engpérature d'évaporation plus basse. Pendant la
phase de givrage, il a donc fallu faire monterelmpérature du ballon d’eau froide jusqu’a 25°C en

utilisant le sous-refroidisseur en mode chauffager @ssurer, en mode équilibré avec dégivrage, une
température d’évaporation au-dessus de 0°C et doiterisque de prise en glace de I'évaporateur.

Au moment du fonctionnement en mode équilibré aadoduc, la puissance frigorifique appelée est
considérablement augmentée. La température d'éatportombera Iégerement au-dessus de 0°C.
I'écart Teer Tey €St classiquement de 5°C. Si on veut disposerediuiissance importante au caloduc il
faut donc majorer I'écart & To.. En pratique, si & = 10°C, le rapport des écarts.{dT., avec
caloduc) / (TerTey Sans caloduc) sera approximativement égal au ragpoissance au caloduc +
puissance frigorifique a.J = 0°C) / (puissance frigorifique a.,1= 5°C). Il est donc nécessaire de
surdimensionner I'évaporateur a eau relativemeninadimensionnement classique. Dans notre
prototype, malheureusement, I'évaporateur a eaé so@is-dimensionné.
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L'aspect phénoménologique du principe de dégivrage caloduc est donc validé mais I'aspect
dimensionnement du prototype reste a optimiservdpérateur sur eau devra étre légerement
surdimensionné pour fournir le débit de vapeur Bppntaire utilisé par le caloduc de dégivrage.

[11.5. Comparaison des performances avec les donngeonstructeur

[11.5.1. Traitement des données

Pour réaliser une comparaison valide, les résutgpgrimentaux et les données du constructeur du
compresseur sont traités afin de correspondre @me® paramétres de fonctionnement (températures
de condensation et d’évaporation, surchauffe, sefusidissement). Ce paragraphe détaille la
méthode de traitement de données. Les résultatmedmire sont ici soumis a des propositions
d’interprétations. Des réserves sont observéela guecision de la métrologie.

111.5.1.1. Données constructeur

Selection Software 7 [EME 2008], un logiciel deeséion de compresseur permet de générer des
tableaux sur lesqueligurent le débit massique, la puissance électrighsorbée ou encore les
puissances frigorifique et calorifique en foncties températures d'évaporation et de condensation.
Ces tableaux ont été modélisés sous forme d’éausatio fonction des températures d’évaporation et
de condensation (équations III.6, 1.7, 111.8 ¢t9). Une correction par rapport a la surchauffe a
I'évaporateur est apportée a I'’équation du débasitme. La variableg correspond & une surchauffe
de 4°C. Les écarts entre les résultats du moddismqmial et ceux des tableaux issus du logiciel
Selection Software 7 sont inférieurs a 2% pour t@espératures d’évaporation et de condensation
respectivement comprises entre -10 et 10°C et @btet 65°C.

(0,00001T,,? - 0,0006(T,, + 0,038)T, ? 002
m "=+ (-0,0004(T_,* + 0,0365(T,, + 2,1)[T,, SC]
S
+(0,0002T,° - 0,03(T,,” + 1,2[T,, + 59) © .
(Equation 111.6)

P,." = (-0,00004T,, + 0,0011)T, 2

+(0,00002T, 2 -0,0016T,, + 0,0416)T,,
+(0,0008T,,’ + 0,0074T,, + 1,60032) (Equation 11.7)

Q,"=0,006824T, + (-0,0051T,, + 0,6955)T,, + (-0,1524T,, + 17,502)
(Equation 111.8)

Q." =0,006411T,? +(-0,005[T,, +0,6993)T,, +(-0,0751T,, +17,576)
(Equation 111.9)

111.5.1.2. Traitement des mesures expérimentales

Expérimentalement, le débit massique de fluideofiggne est obtenu a partir de la puissance en
chaud en mode chauffage ou en froid en modes chfsasement ou équilibré, mesurée sur I'eau au
passage du condenseur ou de I'évaporateur, dipeek différence d’enthalpie correspondante pour
le fluide frigorigene (équation 111.10). Les pertbermiques de I'échangeur sont négligées.

meauC peauATeau
Ah

EXP —

(Equation 111.10)
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La puissance électrique absorbée au compresseutoaste par la soustraction de la puissance
électriqgue du banc expérimental a la valeur luelsuwwompteur électrique a impulsions durant les
essais. Les puissances frigorifigue et calorifiqqomt calculées par les mesures de débit et de
températures sur les circuits d’eau. Les équatidns modéle sont valables pour un sous-
refroidissement nul et une surchauffe de 4°C. Liagaunce de sous-refroidissement et I'écart engendré
par une différence de surchauffe par rapport ati@ donc soustraits des puissances calorifique et
frigorifique relevées expérimentalement (équatidinkl et 111.12).

QCGXP = (meaucpeauATeau)cd —-m*® mhsr - i

is

meXp [ﬁh(Tev + SC) - h(Tev + 40C)]

(Equation 111.11)

Qf o = (meauCpeauATeau)ev - mexp |mhsl’ - meXp Eﬁh(Tev + SC) - h(TEV + 4QC)]
(Equation 111.12)

L'équation du rendement isentropique a été déterenaxpérimentalement. Il dépend essentiellement
du rapport des pressions (équation 111.13). L’ititede sur ce calcul est de 5%.

n. =1- 0057530 .
BP (Equation 111.13)

L'enthalpie du fluide frigorigeéne R407C est obterupartir d'une modélisation des tables éditées par
I'Institut International du Froid [IIF 2001]. Le RZC est un fluide constitué des HFC R32, R125 et
R134a en proportions respectives 23%, 25% et 52%s @ois fluides ont des propriétés
thermophysiques différentes et leur mélange corgarR@407C la caractéristique d'étre non azéotrope.
La zéotropie implique qu'un changement de phaseesgsipn constante s’effectue avec un glissement
de température. Les températures de saturatioamguv (rosée) et en liquide (bulle) sont différente
Tout d’abord, les courbes de rosée et de bulle moiglisées pour des pressions comprises entre 3 et
25 bar (équations 111.14 et 111.15). L'enthalpig esisuite modélisée en fonction de la températude e

la pression, mais aussi suivant I'état physiquéwde (liquide, gaz ou mélange liquide / gaz). ta®

du fluide est donné par la température pour unespme donnée. Si la température du fluide est
inférieure a la température de bulle, le R407Ceagpbhase liquide (équation 111.16). Si la tempématu

du fluide est supérieure a la température de rdsd®407C est en phase gazeuse (équation 111.17). S
la température du fluide est comprise entre la &atpre de bulle et la température de rosée, le
R407C est en mélange liquide / gaz (équation lJldi8I'enthalpie est déterminée par la moyenne
(pondérée par les écarts de température) des piethalr les courbes de bulle et de rosée a la méme
pression. Les écarts entre les résultats de la lisatién et les tables sont inférieurs a 1% sur
l'intervalle de pression considére.

T, =0.0000228p° -0.0019p* +0.0645p° -1.1496 p* +13.646 p-50.364
(Equation 111.14)

T,=00000210p*-00018p*+0.0614p*11048p>+13221 p-42444
(Equation 111.15)
— 3 2
hiy(T,p)= 0.00004T *+0002(T +14547(T+20006 (Equation 111.16)

hy.AT.p)= (-00000000028r *+0.0000004T *-0.00002T *+0.0002(T >+00074T-L6001p+09108T+42039
(Equation 111.17)

ol Te PN Pt 1)y 1 )

Nig+gad T:P)=
a+g T-T, (Equation 111.18)
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[11.5.2. Evolution du débit massique en fonction de températures de fonctionnement

Pour trois températures de condensation, les cewkpérimentales et théoriques (constructeur) du
débit massique sont représentées en fonction dentpérature d'évaporation (figure I111.31). Les

températures d'évaporation et de condensation ealtulées a partir des pressions HP et BP
converties en températures a l'aide de I'équatibh. ICes courbes sont le résultat d’'une compifatio

d'une quinzaine d'essais en modes chauffage etlikgui Les valeurs des débits massiques
expérimentaux sont supérieures a celles annoncaese pconstructeur. Vraisemblablement, cette
différence provient de la précision de notre mégm. Une autre cause moins probable mais plus

intéressante peut avoir engendré de tels résultats.

Cette différence entre expérimentation et model# penir de la différence de perte de charge a
I'aspiration du compresseur. La perte de chargéad€FP est plus faible que pour une machine
classique car les diametres de conduite sont sardiibnnés et les singularités minimisées en BP afin
de favoriser la remontée des vapeurs de I'évaparade eau vers I'évaporateur a air dans le
fonctionnement du caloduc gravitaire. La perte lda@rge étant plus faible pour la TFP, la pression a
I'aspiration du compresseur est alors légeremems plevée et le débit massique, qui dépend en
grande partie de ce parametre, est majoré. Unandiioh de la perte de charge de 0,5 bar appliquée
aux données du constructeur, représentée par thecoodele corrigé sur la figure 111.32, entraime u
augmentation du débit massique et une diminution’@mart entre les valeurs expérimentales et
théoriques. Cependant, une telle différence desgtcharge entre la TFP et les machines de test
utilisées par Copeland semble peu probable. Tastefme petite contribution & I'écart entre les
valeurs expérimentales et le modéle a pu étre &gpaquar le surdimensionnement de la conduite
d’aspiration de la TFP.

2  ° -
o + X - -
ﬁ o * - : * Tcd=35°C exp —
2 e / ~Tcd=35°C modéle
§ o 56-66 + Tcd=45°C exp .
M —+—Tcd=45°C modéle
e An x Tcd=55°C exp
40,00 1
—=Tcd=55°C modéle
-15,0 -10,0 -5,0 0,0 5,0 10,0

Tev (°C)

Figure 111.31 : Evolution du débit massique en fonction des tempétares d’'évaporation et de
condensation

Le débit massique relevé expérimentalement semblié&pendant de la température de condensation
alors que ce n'est pas le cas dans les résultatsatléle du constructeur. L'explication la plus
probable peut étre I'influence de 'ambiance exéne sur la mesure de température au fur et a mesur
que les températures s’écartent de la températubbéaate du local (aux alentours de 20°C). En effet,
les enthalpies utilisées dans I'équation Ill.10tsévaluées a partir de mesures de température de
surface de tubes calorifugés et le calcul du déaissique peut alors étre légerement faussé. Les
courbes de débit massique pour les plus grandgetatares de condensation sont alors diminuées et
viennent se confondre avec les courbes de débisiques pour la plus faible température de
condensation pour au final, donner une impressimué&pbendance du débit massique vis-a-vis de la
température de condensation.
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Figure 111.32 : Courbes expérimentale, constructeuret constructeur corrigée du débit massique en
fonction de la température d’évaporation pour une ¢émpérature de condensation de 45°C

Le débit massique aurait pu étre directement meparéun débitmetre. Les résultats de mesure
auraient donné une valeur plus fiable du débit massqu’en passant par un calcul. Ce dispositif n’a
pas été retenu pour notre prototype pour des midencodt et d'objectif de la machine, davantage
tourné vers la phénoménologie que vers la mesweeigormances.

[11.5.3. Evolution des puissances en fonction desmpératures de fonctionnement

Pour trois températures de condensation, les cewgkgérimentales et théoriques (constructeur) des
puissances calorifique, frigorifique et électrigeent représentées en fonction de la température
d’évaporation (figures 111.33, 111.34 et 111.35). ®&méme que pour les courbes du débit massique, les
températures d’évaporation et de condensation saltulées a partir des pressions HP et BP
converties en températures a I'aide de I'équatibh. ICes courbes sont également le résultat d’'une
compilation d’'une quinzaine d'essais en modes dhgafet équilibré. Les courbes de la puissance
calorifigue obtenues expérimentalement sont auededss courbes du constructeur. Elles suivent la
méme tendance que le débit massique. L'écart aveodrbe théorique augmente au fur et a mesure

gue les températures d’évaporation et de condenssittloignent de la température ambiante.

Les courbes expérimentales de la puissance frigoeifen fonction de la température d’évaporation
sont également au-dessus des prévisions. Les emshiété limités & une plage de température
d’évaporation assez resserrée car I'évaporateliséuést I'évaporateur a eau. L'eau qu’il contiast
doit pas se transformer en glace et risquer d’emdager I'échangeur. Les températures d’évaporation
ne sont pas trés élevées du fait du léger sousadioranement de I'’échangeur a plagues par rapport a
la puissance frigorifique du compresseur. Le soogedsionnement a pour effet d’augmenter I'écart
entre la température d’évaporation et la tempéealientrée d’eau froide par rapport a une insiathat
classique pour que le débit de fluide frigorigéimaidue et que la puissance frigorifique soit dingau

a un niveau admissible par I'échangeur. La pressida température d’évaporation sont un peu plus
basses avec un détendeur un peu plus fermé. @ei& le champ de I'étude mais les conclusions sur
les résultats de la machine restent acceptables.
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Figure 11.33 : Evolution de la puissance calorifiqgue en fonction &s températures d’évaporation
et de condensation
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Figure 111.34 : Evolution de la puissance frigorifiqgue en fonctiordes températures d'évaporation
et de condensation

Les courbes expérimentales de la puissance éleetatpsorbée sont proches de celles obtenues a
partir des données du constructeur. On peut rereatgue fois de plus qu'au fur et a mesure que la
température de condensation augmente, les donngesirgentales s'écartent des données du
constructeur. Pour des températures de condensdgid3b et 45°C, les courbes expérimentales et
théoriques sont proches mais pour 55°C, il y a différence non négligeable. D’autre part, pour
toutes les températures de condensation, lorsqteripérature d’évaporation diminue, la puissance
électriqgue absorbée par le compresseur a tendanitee dégerement plus élevée que la valeur
prévisionnelle.
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Figure 111.35 : Evolution de la puissance électriqe absorbée en fonction des températures d’évaporati
et de condensation

[11.5.4. Performances par mode de fonctionnement

Pour ces essais, les performances en termes des@@Rnesurées et comparées aux données du
constructeur. Le COP constructeur est détermindeplagiciel Selection Software 7 [EME 2008]. Le
coefficient de performance expérimental est dé¢fari le rapport de la puissance utile mesurée sur le
boucles d’eau sur la puissance électrique abs@bé@mmpresseur. La puissance électrique absorbée
est lue sur un compteur mesurant la puissanceaigleetdu banc d’essai. La consommation de tous les
organes excepté le compresseur est mesurée apavaru’essai. Cette derniere valeur est soustrait
aux puissances électriques absorbées durant I'eégsaysteme de régulation automatique de la haute
pression est en fonctionnement.

111.5.4.1. Mode chauffage

Cet essai vise a analyser les performances de R &F mode chauffage lors de la montée en
température du ballon d’eau chaude. Le coeffiailenperformance en chaud de la TFP correspond au
rapport de la puissance calorifique délivrée surdacle d’eau sur la puissance électrique absabée
compresseur. La puissance calorifique délivréecakiulée a partir du débit d’eau, de sa chaleur
massique et des températures d’entrée et de datie au condenseur. La séquence de la figuréll1.3
correspond a un réchauffement de ballon de 22,2,6°@. Pour une température d’évaporation
d’environ 0°C, le COP chaud expérimental est pratdsedonnées constructeur. Cependant, lorsque la
température de condensation est la plus hautgeldermances expérimentales ont tendance a étre
supérieures aux valeurs du constructeur. Cetteater@dcorrespond aux observations faites pour les
puissances calorifique et électrique dans le clepitcédent.
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Figure 111.36 : Evolution du coefficient de performance sur une séquence en mode chauffage

111.5.4.2. Mode rafraichissement

Cet essai vise a analyser les performances deRaehFfmode rafraichissement lors d’'une descente en
température du ballon d’eau froide. Le coefficidatperformance en froid de la TFP correspond au
rapport de la puissance frigorifique délivrée subbucle d’eau sur la puissance électrique absaibée
compresseur. La séquence de la figure I11.37 cpomrd & un refroidissement de ballon de 14,3 a
10,9°C. En mode rafraichissement, pour ces tempémtde source, la courbe des coefficients de
performance expérimentaux est au-dessus de laedurbonstructeur entre 4% au temps 0 min de cet
essai et 15% au temps 7 min.
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Figure 111.37 : Evolution du coefficient de performance sur une séquence en mode rafraichissement

[11.5.4.3. Mode équilibré

Cet essai vise a analyser les performances de R - mode équilibré lors d'une évolution

simultanée des températures des ballons d’eauefr@déscente en température) et d’eau chaude
(montée en température). Le coefficient de perfoceaen mode équilibré est la somme des
coefficients de performance en chaud et en froal.sequence de la figure 111.38 correspond a un
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refroidissement de ballon d’eau froide de 19,3 41D et un réchauffement de ballon d’eau chaude de
24,6 a 38,3°C. En mode équilibré, I'écart entreclesrbes expérimentale et théorique correspond a la
somme des écarts en mode chauffage et en modédchidsement. Pour les températures de
condensation les plus faibles, les courbes sorthpso et des que la température de condensation
augmente ou que la température d’évaporation diminla courbe expérimentale se trouve
globalement au-dessus de la courbe constructesgufa 17% au temps 16 min). L’amélioration de
performance est proche de 12% au temps 11 min elesal correspondant a un point de
fonctionnement Tev = 0°C / Tcd = 50°C.
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Figure 111.38 : Evolution du coefficient de performance sur une séquence en mode équilibré
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[11.6. Conclusion

Un prototype de thermofrigopompe a été construipBs les concepts de la machine présentée dans
le chapitre Il. Un condenseur et un évaporatelalg eeliés a des ballons de stockage, produisent de
énergies calorifique et frigorifique. Un échangdigquilibrage sur air permet de faire fonctionrer |
prototype soit en mode chauffage seul, soit en mafftaichissement seul. Il s’agit en fait d'un leip
échangeur air / frigorigéne HP / frigorigéne BPhsaxt qu’il N’y a jamais circulation simultanée du
frigorigéne en HP et BP. Une erreur de réalisatiten cet échangeur ne nous a pas permis
d’approfondir certains points tels que le dégivrage caloduc gravitaire. De méme, les échangeurs
sur eau comme les circuits d’eau ont été légeresmm-dimensionnés ce qui n'a pas géné I'étude
phénoménologique mais ne permet pas d’atteindraideaux de performance satisfaisants.

Un échangeur de sous-refroidissement permet d&estooe quantité de chaleur suffisante en mode
chauffage pour ensuite fonctionner en mode éqéilg@ndant un certain temps et activer un systeme
de dégivrage. Des conduites surdimensionnées &@mides en place en BP pour assurer la circulation
d’'un caloduc de dégivrage entre I'évaporateur aetdiévaporateur a air. Un automate programmable
a été utilisé pour piloter le compresseur, lesilaatirs ainsi que toutes les électrovannes duitirc
frigorifigue. Enfin, une métrologie a été mise emace sur ce prototype afin de valider
expérimentalement son fonctionnement.

Le prototype, son environnement destiné a la siamades charges et la métrologie associée ont
permis de déterminer des performances conformeslléscannoncées par les constructeurs des
composants.

Le comportement de la machine avec ses avancébsotegiques est ainsi validé. L'analyse
phénoménologique permet de développer des modétaériques et donc de réaliser des simulations
définissant les performances d’une machine optieisé

Les transitions entre modes s’operent sans I'duéroupe. Les temps de transitions entre modds son
tres faibles. Cet aspect du fonctionnement pernietvisager I'adoption d'une stratégie par
succession de régimes permanents pour le modéiendéation dynamique. La régulation de pression
de condensation fonctionne de maniére satisfaisbime phase d'étude sur les fréquences d’injection
découlant du dimensionnement de la bouteille lig@tides diametres de conduites devra étre mise en
ceuvre pour un prochain prototype. Le dégivragecpbrduc s'opere de maniére efficace. Il permet un
dégivrage de I'évaporateur a air sans arrét derdauystion ni puisage dans le stock de chaleur
précédemment constitué dans le ballon d’eau chaGéei constitue des avancées tout a fait
intéressantes sur la question délicate du dégivdaggompes a chaleur sur air extérieur.

A I'avenir, un prochain prototype, correctement eirsionné, devra permettre d’étudier en détail le
dégivrage par caloduc et d'établir des performandesréférence pour les diverses séquences
d’utilisation des modes. Il devra étre complété pardésurchauffeur-condenseur pour I'eau chaude
sanitaire. La présence de ce deuxieme échangaaseade avec le condenseur déja présent permettra
d’optimiser une gestion de la puissance calorifignefonction des besoins. La mesure du débit de
fluide frigorigéne doit également étre envisagéechoix du fluide frigorigene devra plutot s’orient

sur le R134a car des températures de condensati®elpvées pourront étre plus facilement atteintes
I'azéotropie du fluide simplifiera le systéme dgukation, enlévera une source d’erreur et rendsa pl
clair le dialogue entre les partenaires du projet.
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IV.1. Introduction

L'objectif de ce chapitre est de présenter la niedébn numérique des thermofrigopompes au R407C

et au CQ, aboutissant & la construction des fichiers denéles contenant les puissances thermiques et
électriques des installations. Dans un premier seriepprototype de TFP au R407C est modélisé et le
modéele est validé par les essais expérimentaurmkEs dans le chapitre Ill. Deux versions de la TFP

correctement dimensionnées pour le R407C et lg 0@t ensuite construites a partir des premiers

modeles.

La démarche de modélisation se décompose en plssétapes. La premiere étape consiste a
modeéliser les composants frigorifiques (compresseair échangeurs). Ces modéles sont ensuite
assemblés pour créer des modeles globaux de machiigrifigues fonctionnant en régime
permanent. Les puissances calorifique, frigorifigti€lectrique absorbée sont ainsi déterminées pour
une série suffisamment large de conditions de fomeement. Ces résultats permettent finalement de
générer les tableaux de puissances utilisés dansirteilations annuelles présentées dans le dernier
chapitre.

Le début de ce chapitre présente les outils numésiaitilisés pour ces modélisations. Les parties
suivantes détaillent les modéles de composantsydeleles de cycles frigorifiques dans les diffésent
modes de fonctionnement ainsi que les modéles glolas thermofrigopompes et des pompes a
chaleur utilisés dans les simulations en régimedyque.

IV.2. Outils numériques

IV.2.1. Trnsys

La modélisation de la thermofrigopompe au HFC estéb sur les équations mises en jeu dans la
compression et les échangeurs de chaleur. Eliseutds parametres dimensionnels et structurels des
composants du circuit frigorifique et les propr&tdermodynamiques des fluides frigorigenes. Le
logiciel de modélisation et de simulation utilisét @RNSYS (a TRaNsient Systems Simulation
program), logiciel de simulation en régime dynameiqaapté aux systemes thermiques. Trnsys [SOL
2000] est un logiciel de modélisation et de simafabasé sur l'interaction de modules élémentaires
(figure IV.1). Ce logiciel est développé par le @dEnergy Laboratory de I'université du Wisconsin a
Madison. Le langage informatique utilisé est letiaor. La version 16 de ce logiciel présente une
interface graphique appelée « Simulation Studibe>CSTB (Centre Scientifique et Technique du
Batiment) collabore & I'amélioration continue dgitdel.

Entrées elle2 |e3|e4 e...

|
vV V.V VY

Module élémentaire
TYPE n

Parametres
- pl
- p2
- p3
-p...

T

]
Sorties lsl lsZ 1S

|

\

Figure IV.1 : Schéma de principe d’'un module
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Les modules décrivant des systemes énergétiqueésapprlés « Types ». Chaque sous-programme
Type se caractérise par des parameétres, invaridatant la simulation et représentant les
caractéristiques du composant, des variables éert des variables de sortie. Les Types sont régis
par des équations résolues par différentes méthgdesgsion de matrice, résolution d’équations aux
dérivées partielles...). Les Types sont classés @abibliothéque de modéles et le concepteur peut
enrichir la bibliotheque par I'ajout des nouveayges qu'il a créés. Décrire un systéme thermique
dans son entier revient a réaliser linterconnexenmtre différents composants élémentaires par
lintermédiaire de variables, les sorties d’'un cosgnt étant les entrées d’'un autre. Le logiciekysn
dispose d’'un modele de batiment multizone appélgpe56 ». Ce modéle est renseigné par différents
parameétres tels que la dimension des zones, laasitign des parois, I'emplacement des ouvertures,
les scénarios d’occupation et d’éclairage dansinteeface spéciale appelée « ISIIBAT ». Le type56
permet de calculer les températures intérieurdssdbesoins de chauffage et de rafraichissement sur
chaque pas de temps dans chaque zone thermiqubatiorent.

IV.2.2. Visual fortran

Si Trnsys ne dispose pas d’un type recherché dutsisateur souhaite travailler avec ses propres
équations, il est possible de programmer des medete Fortran qui sont ensuite inclus dans la
bibliothéque de modules de Trnsys. La création deluies s’effectue d’abord a partir de I'outil
Simulation Studio. Dans cette interface le corpmdiouveau Type est créé. Les parametres et les
variables d’entrée et de sortie y sont définis.uasla fonction d’exportation du Simulation Stodi
est utilisée pour générer un programme Fortranespondant au module. Les différentes équations
internes au module sont ensuite écrites par Batiéur dans le fichier Fortran. Ce fichier est citérgt
affecté a I'espace de travail Fortran (Workspaaajsdequel travaille Trnsys. Le logiciel choisi pou

la programmation des fichiers est Compaq Visuatrkor Il permet de faire des modifications sur le
code d’'un programme puis de tester ces modificat@nsuivant pas a pas la simulation.

IV.2.3. Refprop

Refprop, développée par le NIST (National Institoité&tandards and Technology), est I'acronyme de
« REFerence fluid PROPerties » [REF 2002]. Ce puogne produit des tableaux et des graphiques
des propriétés thermodynamiques des fluides impisrtdu secteur industriel et de leurs mélanges,
avec une attention portée principalement sur leddk frigorigénes et les hydrocarbures.

Des programmes personnalisés d’échangeurs et deresseurs ont été créés en utilisant I'outil de

« création de modules » de Trnsys pour répondesdesoins spécifiques en termes d’équations et de
variables de calcul. Tous ces modules utilisentsans-programme appelé « utilitaire Refprop »
faisant appel a la base de données Refprop 7.0dé%amppels au sous-programme Refprop, les
modules élémentaires de la thermofrigopompe (cosspres et échangeurs) vont chercher les
caractéristiques des fluides frigorigénes génépaeses modeéles sources issus de la base de données
A partir de deux variables d'état, Refprop caldeke autres propriétés thermodynamiques demandées
par un programme.

IV.3. Modélisation des composants frigorifigues

Plusieurs modeles (types Trnsys) de composantsétitdéveloppés pour décrire les cycles
frigorifiques mis en jeu dans les différents modeda thermofrigopompe :

- des compresseurs au HFC et awp,,CO

- des évaporateurs a air et a eau au HFC et ay CO

- des condenseurs a air et a eau au HFC,

- des gas coolers a air et a eau ay,CO

Les hypothéses de modélisation des échangeurfesasuivantes :
- les pertes de charge dans linstallation ne samppaes en compte,
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- les pertes de chaleur des échangeurs vers I'emédmant extérieur sont négligées,
- les séquences de fonctionnement correspondent sugnession de régimes permanents.

IV.3.1. Compresseurs

Les modéles de compresseurs frigorifiques calculendébit massique, la puissance électrique
absorbée et la température de refoulement a piartin température et de la pression d’aspiratien, d
la haute pression préalablement calculée par Faate en fonction de la température d’entrée d'eau
chaude ou d’air suivant le mode de fonctionnemdnides parametres de fonctionnement du
compresseur. Le paragraphe 1.3.1.1. précise ldgbl@s mises en jeu dans la modélisation. Les
parameétres sont le volume balayé, le rendement niggea de la transmission et le rendement
électrique du moteur. Le rendement volumétriquecalstulé a partir d’'un taux d’espace mort, du taux
de compression et du coefficient polytropique (éiguaV.1) [HAB 2006]. Pour le compresseur scroll
au HFC, le taux d’espace mort est une variableséiat’ajustement du modele.

1
Doy =1-T. (HP]” 1 (Equation IV.1)
BP

Le coefficient polytropique de la compression dWRE est supposé constant et égal a 1,076. Cette
valeur a été calculée a partir des données expdt@es obtenues avec le compresseur de notre
prototype de TFP. Une rapide analyse de sensjbélité une plage de ratios de compression compris
entre 1,5 et 5 a conduit a une variation maximal&,d% du COP chaud pour une variation de +0,1 du
coefficient polytropique. Le taux d’espace mortifidu compresseur scroll est donné par une relatio
déterminée par 'étude de validation (paragraphd.)V Pour la compression du Qe rendement
volumétrique est directement donné par une relaimplifiée en fonction du taux de compression tiré
de résultats graphiques de Neksa et al. [NEK 1998nus par I'étude d’un compresseur a piston
(équation 1V.2).

Ny =102~ 0,06% (Equation 1V.2)

Le débit massique est calculé a partir de la mastemique, du rendement volumétrique et du
volume balayé du compresseur (équation IV.3).

m. = pln,g v, (Equation IV.3)

La puissance électrique absorbée est calculée @n tdenps. L'équation 1V.4 donne la puissance

d’'une compression isentropique. L'équation IV.5 m@rensuite la puissance électriqgue tenant compte
des rendements isentropiqgue, mécanique et éleetriges rendements du moteur, mécanique sur
l'arbre de transmission et électrique au niveauladeonversion d’énergie électrique en énergie

meécanique, sont des parameétres ajustés dans I'ééudsidation.

Wcarnot = mr |:ﬂhs—ideal - he) (Equation |V4)
W= Neamor (Equation 1V.5)
,7is Ij]mec |jilélec

Le rendement isentropique du compresseur ay €$D calculé a partir d'une équation linéaire
d’interpolation obtenue par Brown et al. [BRO 20@2partir de résultats expérimentaux menés par
Rieberer et Halozan [RIE 1998] (équation IV.6).
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Ms-co, = 09343~ 0,0447% (Equation IV.6)

Le rendement isentropiqgue du compresseur au R403tCcalculé a partir d'une équation
d’interpolation de nos résultats expérimentaux.figare 1V.2 présente les résultats de calcul du
rendement isentropique expérimental en fonctiotady de compression. L'équation IV.7 correspond
a la courbe d’interpolation.

M aore = 0,9962Ee‘ex;{— o,osasd;—ij (Equation IV.7)

1.00
0.90 +
0.80 A
0.70
0.60 -
0.50
0.40 -
0.30
0.20
0.10 +

0.00 \ \ \
0.00 2.00 4.00 6.00 8.00

taux de compression

rendement isentropique

Figure 1V.2 : Rendement isentropique en fonction duaux de compression pour le prototype au R407C

Les rendements isentropiques en fonction du tawod®ression des deux fluides sont comparés dans
le tableau IV.1. Les rendements isentropiques @hgisur la modélisation sont lIégérement plus
faibles pour le C@que pour le R407C. Les taux de compression de&,d8 3,36 correspondent au
régime Tev = 0°C / Tcd = 40°C respectivement peuC, et le R407C (températures sur la courbe
de rosée).

HP/BP 200 | 2,50 | 3,00 | 3,08 | 3,36 | 3,50 [ 4,00 | 4,50 | 5,00
nis R407C | 0,89 | 0,86 | 0,84 | 0,84 | 0,82 | 0,82 | 0,79 | 0,77 | 0,75

Nis CO, 084 (082 | 0801 080 | 0,78 | 0,78 | 0,76 | 0,73 | 0,71

Tableau IV.1 : Comparaison des rendements isentroques en fonction du ratio de compression

Les enthalpies des fluides frigorigénes sont caksla I'aide de ['utilitaire Refprop a partir deuge
variables d’'état. L'enthalpie du réfrigérant entisode compresseur est calculée grace a I'équation
IV.8. La température de refoulement est détermipae I'utilitaire Refprop a partir des valeurs
d’enthalpie et de la haute pression.

h =h, + Neigea e (Equation IV.8)
/7is

La haute pression est une entrée du modele de essgur. Pour le R407C, elle correspond au résultat
de I'équation de la pression de condensation estifonde la température d’entrée de la source @haud
déterminée dans le chapitre Il (équation lll.1QuPle CQ, elle est déterminée par la relation de Liao
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et al. [LIA 2000] donnant la valeur optimale denkute pression en bar en fonction de la température
d’évaporatioril,, et de la température du réfrigérant en sortieaduogoleisgc (Equation 1V.9) en °C.

HP

opt

=(2,778-0,0157(T, ) [T, + 0,381(T,, — 934 (Equation 1V.9)

IV.3.2. Echangeurs de chaleur

Les modeles d’échangeurs de chaleur sont décriis léa paragraphes suivants. lls font appel a des
corrélations issues de I'étude bibliographique pitha 1, annexe 1). Les corrélations retenues,
valables pour des écoulements en régime turbutepowr de la convection forcée sont répertoriées
dans le tableau IV.2. Elles donnent soit directerteenoefficient d’échange de chaleur par convectio
hc, soit le nombre de Nusselt et le coefficidmt est calculé par I'équation 1.35. Les coefficients
d’échange global) sont calculés a l'aide des équations 1.33 et &@BWant le type d’échangeur,
respectivement un échangeur a plagues ou uneibaiteir. Le facteur d'ailette est fixé a 0,9 et le
rapport entre la surface des ailettes et la surdé@ehange du coté du fluide frigorigéne est deckb,
qui correspond aux batteries a air du prototype.

Transfert de chaleur Corrélations Equations
Nu = 0023Re 2 pr°? en refroidissement
sensible Mc Adams 1
Nu = 0023Re*®Pr® en chauffage

-04
hc = 84010° {Bo*We )°'S[ﬂ]
pV

évaporation R407C Tran et al. Bo = Q
SOG Ah,
G?M
We, =
p

hc=a, [F +a,,[5
a,, = 0023 [% [(Re, **Pr,**

1 sil/ X, <01
F

_ 1 0736
") 235 EE—+ 0213} sil/ X, <01

0875 05 0125
X = (ﬂj o) (m
! X o 7,

Bennett-Chen 1979¢ 045p 049
évaporation CO, modifiée =0. omzz% AT,
par Hwang et al. 7P, Ah,

Apsal - p(Tw) p(Tsal)
AT =Ty — Tea

w

s-1-exp(-8)

B
Flag [Xo
A

033 Re™

067

024 75

p,,”

’H:

condensation R407C Mc Adams 2 hc= 0.0077[@3,029)

_  (f /8)(Re-1000)Pr
Gnielinski Uocar = 1+ 127(f /8) UZ(PI‘ZB—l)

Nu,., + Nu, k
. NU = 'wall bulk wall
Pitla et al. [72 jik

refroidissement CO, supercritique

bulk

Tableau IV.2 : Corrélations retenues pour le calcutles coefficients d’échange de chaleur par convemti
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IV.3.2.1. Evaporateurs

Chaque modele d’évaporateur permet de calculeuis@ance frigorifique, les températures de sortie
et la pression d'évaporation a partir des donnéesngtriques de I'échangeur, de I'enthalpie du

réfrigérant en entrée, des débits massiques eteti@zératures d'entrée de la source froide et du
réfrigérant. Le modele de calcul est itératif. dent divisés en deux zones. La premiére zone
correspond a la zone d’évaporation et la second®,zane de surchauffe. Ces modeéles utilisent la
moyenne logarithmique de I'écart de températurenaenméthode de calcul. lls sont basés sur la
convergence de la pression d'évaporation. Le grencie calcul dans un évaporateur au R407C est
schématisé sur la figure IV.3. La nomenclature wespératures utilisées dans les équations des
modéles est présente sur cette figure. Deux temypésad’évaporation sont utilisées a cause de la
zéotropie du fluide. Les propriétés thermodynamsggent obtenues par I'utilitaire Refprop.

6 -
Tce
Tcl
47 - Résultat de la premiére itération /v
Valeurs initiales f4
~ 37
O i , Tfs
°_ 24 Résultat final
)
5 14
T .
g 0 1 ]
s -1 0 ———02 1
Q | Tes
-3
-47 x-l;e:/(zxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxxx
5 - Zone | Zone de
d’évaporation | surchauffe
fraction de la surface de I'échangeur
Figure 1V.3 : lllustration de la stratégie de calcu des températures dans un évaporateur au R407C

Au départ, les températures de sortie sont fixéesvaleurs des températures d’entrée. Le calcul
itératif commence par la zone de surchauffe. Lagauice frigorifique dans cette zone est calculée pa
I'équation V.10 en fixant la surchaufée a 4°C.

Q.. =m [Cp, (¢ (Equation 1V.10)

La température de la source froide en sortie dmfe de surchauff€.; est calculée par I'équation
IV.11. La variation de température de la sourcédé&détant relativement faible, la chaleur massique
Cpss st supposée constante dans tout I'échangeur.

T, =T, - — e (Equation IV.11)
m,; [Cp,

La moyenne logarithmique de I'écart de températunecette zone de I'échangeur est calculée par
'équation IV.12.
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:(Tcl_T )_(T _Tfs)

)

La surface de I'échangeur utilisée pour la surdieadés vapeurs est ensuite calculée par I'équation
IV.13. Le coefficient d’échange globdls. dépend du type d’échangeur, de ses caractéristique
géométriques et des coefficients d’échange coriverttiransfert sensible obtenus par une corrélation
de McAdams [ASH 1989].

DTLM, (Equation 1V.12)

S.= Qe (Equation 1V.13)
U,.DTLM

La suite du calcul concerne la zone d'évaporatldanthalpie h,see COrrespondant a la fin de la
condensation (courbe de rosée) est calculée pgudtdn V.14 a partir d’'une valeur fictive de la
pression d’évaporation a la premiére itération.

rosee( ) he + erﬁl{ EV) va(Pev) Ko (Equation |V14)

La puissance frigorifique produite dans la zoneva®ration est calculée a partir de cette valeur
d’enthalpie (équation IV.15).

Qev = Irnr |:thosée_ he) (Equation |V15)

La température de sortie de la source froide edtiti®a partir de cette puissance et de la températ
Tc1 (équation 1V.16).

Tes =Ta -G (Equation 1V.16)
My, [Cp

La surface de I'échangeur utilisée pour I'évaporagst calculée par I'équation 1V.17.

S, = Soe ~ Sic (Equation 1V.17)

La moyenne logarithmique de I'écart de températunecette zone de I'échangeur est calculée par
'équation 1V.18. Le coefficient d’échange glob&l,, dépend du type d’échangeur, de ses
caractéristiques géomeétriques, des coefficientshdiége convectif en transfert de chaleur sensible
obtenus par une corrélation de McAdams [ASH 1988rpla source froide et des coefficients
d’échange convectif par transfert de chaleur latgaur le réfrigérant. Les corrélations utiliséests
respectivement pour le R407C et le £Celle de Tran et al. [TRA 199¢} celle de Bennett-Chen
dont le coefficient d’ébullition nucléée a été nfadpar Hwang et al. [HAB 2007] (tableau 1V.2).

DTLM,, = Q—EYS (Equation IV.18)

ev ev

La température d’évaporation est recalculée arpdeticette valeur de la moyenne logarithmique de
l'écart de température (équation IV.19). Pour 1e0OR3, deux températures de réfrigérant sont
nécessaires pour caractériser I'évaporation a adeise zéotropie du fluide. La température en entré
d’évaporateur, noté&.,, est calculée préalablement par I'utilitaire RefpfT., correspond alors a la

température de rosée a la pression d'évaporatiota éempérature d'évaporation s’obtient par
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I'équation 1V.20. La différence entre les deux témgiures d’'évaporation commencante et finissante
est notéed®T,,.

1 P T)

T = DTLM,, (Equation IV.19)
& 1— ex Tcs _Tcl)

DTLM,,

T _T I:?XF(TCS _Tcl + DTev) + DT

cs cl ev
T = DTLM,, (Equation 1V.20)
& 1_ eXchs _Tcl + DTev)

DTLM,,

La pression d’évaporation et I'enthalpie de sadtieréfrigérant sont ensuite recalculées a partiade
nouvelle température d’évaporation en utilisant sleus-programme de Refprop. La puissance
frigorifique produite dans la zone d’évaporationt escalculée a l'aide de I'’équation IV.15 et la
puissance frigorifique totale, a I'aide de I'éqoatiV.21.

Q, =Q,, +Q., (Equation 1V.21)
Le calcul est ensuite itéré avec les nouvelleswalele température et de pression d’évaporation
jusgu’a la convergence de la valeur de la bassssipre Le nombre d'itérations varie entre 2 et 10

selon les conditions initiales.

IV.3.2.2. Condenseur au HFC

Le modéle de condenseur au HFC calcule la puissaaiogfique et les températures de sortie a partir
des données géométriques de I'échangeur, dedarvdé la haute pression, des débits massiques et
des températures d’entrée de la source froide e¢fdgérant. Le modéle de condenseur est divisé en
trois zones (désurchauffe, condensation et sousidefsement) a cause des coefficients d'échange
variables suivant le type de transfert thermique ptincipe de calcul est basé sur une progresson d
zone en zone, les sorties d'une zone étant ledemntte la suivante. Le calcul progresse ainsi cié

de I'échangeur a l'autre jusqu’'a la convergence téagpératures de sortie des deux fluides. Dans
chaque zone, les modéles utilisent le calcul dadgenne logarithmique de 'écart de température et
le calcul de I'efficacité et du nombre d’'unitéstdensfert comme méthodes de calcul. Le principe de
calcul est schématisé sur la figure 1V.4. La norfegnce des températures utilisées dans les égsation
des modeles est présente sur ces figures. Lesigtaspthermodynamiques des fluides sont obtenues
par I'utilitaire Refprop.

De méme que pour les modeles d’évaporateurs, igsétatures de sortie des modeles de condenseur
sont préalablement fixées aux valeurs des tempégatlientrée. Le calcul commence par la zone de
désurchauffe. Les enthalpies correspondant a €éerdu condensetr et au début de la condensation
h.gy sont obtenues a l'aide de l'utilitaire Refprop. paissance calorifique produite lors de la
désurchauffe est obtenue a l'aide de I'équatior22V.La moyenne logarithmique de I'écart de
température sur cette zone de I'échangeur estléalpar I'équation 1V.23.

Qe =, [h, — ) (Equation IV.22)

DTLM. = (Tce _Tfs)_(Tcdl _sz) (Equation IV.23)

e In{ (Tce _Tfs) J
(Tcdl - T 2)
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70 -
Tlce
60 0—0—© 00000000000 0000000000000000000000000000 000 —0—0
O 50 - \aleurs initiales /
)
O I Tcdl Tcd2
5 9 B
© Ti2 Til
GJ BOﬁXXX)XXXXXXXXXXXXXXXXX XXXXXXXXXXXXXXXXXXXXXX AKX
g— Tfe
L 20 Valeurs finales
101 Zone de Zone de
T condensation condensation f
O T T T T 1
0 | 0.2 0.4 0.6 0.8 / 1
Zone de ) 'z Zone de sous-
désurchauffe fraction de la surface de I'échangeur refroidissement
Figure 1V.4 : lllustration de la stratégie de calcu des températures dans un condenseur au R407C

La surface de I'échangeur utilisée pour la déswitbales vapeurs est ensuite calculée par I'équatio
IV.24. Le coefficient d’échange globdl,. dépend du type d’échangeur, de ses caractéristique
géomeétriques et des coefficients d’échange corfvatiransfert sensible obtenus par une corrélation
de McAdams [ASH 1989] (tableau IV.2).

Sy = o Que (Equation 1V.24)
U,..[DTLM

dsc dsc

La puissance calorifigue produite par condensagisincalculée a partir des valeurs d’enthalpie en
débuth.q; et en fin de condensatitiy, obtenues a I'aide de ['utilitaire Refprop (équatly’.25).

Q. =1 Eﬂhcdl - hcdz) (Equation 1V.25)

La température de la source chaude en sortie slenkade condensatidi, est calculée par I'équation
IV.26. La variation de température de la sourcaidbaétant relativement faible, la chaleur massique
Cpsc est supposée constante dans tout I'échangeur.

ch

Tz =Tt op,

(Equation 1V.26)

La moyenne logarithmique de I'écart de températunecette zone de I'échangeur est calculée par
'équation IV.27.

DTLM,, = Moz ~T11)~ (e ~T,2) (Equation IV.27)

In{(Tcdz _Tfl)J
(Tcdl _sz)
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La surface de I'échangeur utilisée pour la condémsast ensuite calculée par I'équation IV.28. Le
coefficient d’échange globa&l,. dépend du type d’échangeur, de ses caractéristiggmmeétriques et
des coefficients d’échange convectif en transfertcbaleur sensible pour la source chaude et en
transfert de chaleur latente pour le R407C obtpandes deux corrélations de McAdams [ASH 1989]
présentées dans le tableau IV.2.

S, :# (Equation 1V.28)
U, DTLM,,

La suite du calcul concerne la zone de sous-regsethent. La surface de I'échangeur utilisée paur |
sous-refroidissement est calculée par I'équatia9Y

Sy = Sotae ™ Suse ™ Sig (Equation 1V.29)

Connaissant la surface d’échange, la méthode dbmodunités de transfert est utilisée pour caicule
la puissance échangée ainsi que les températurssriiles du réfrigérant et du fluide source sur la
zone de sous-refroidissement. Le nombre d’unitésafesfert sur cette zone de I'’échangeur (équation
IV.30) ainsi que l'efficacité d’échange (équationdl) sont ensuite calculés afin de déterminer la
puissance calorifigue produite dans la zone de -sfusidissement (équation 1V.32)J, est le
coefficient global d’échange convectif en transflertchaleur sensible obtenu a partir d’'une coioglat
de McAdams [ASH 1989] (tableau IV.2)nC . correspond au minimum des débits de capacité

calorifique entre celui du réfrigérant et celuildesource chaude.

NUT,, = Ys ISy (Equation IV.30)
rT(:min
1—ex;{— NUT, 1—2?}}
£, = max (Equation 1V.31)
1- TCmin oyt - NUT, f1- Cmn
nCmax nﬁmax
Q, =&, OC,, T, ~ Te) (Equation 1V.32)

La température du réfrigérant en sortie d’échangendenseut s (équation 1V.33) et la température
de la source chaude en fin de condensafip(équation 1V.34) sont calculées a partir de l&eualde
la puissance calorifique de sous-refroidissement.

T.=T,, —.& (Equation 1V.33)
rh, [Cp,

T,=T, +.& (Equation 1V.34)
rnSC ‘chsc

Ensuite, le calcul retourne a la zone de condemsagpiour établir de nouvelles valeurs de la
température de source chaude en début de condensatet de la surface d’échange utilisée par la
condensation a I'aide des équations 1V.26 et IMepectivement. Enfin, la zone de désurchauffe est
reconsidérée avec la nouvelle valeurTgeafin de recalculer la température de sortie dsolarce
chaudeTy (équation 1V.35).
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T =T,,+ Q—Ec (Equation 1V.35)
n’Lc pSC

Le calcul itératif reprend a I'équation V.23 jusgda convergence des températures de sortie du
réfrigérant et de la source chaude. La convergestatteinte lorsque la variation des températuees
sortie est inférieure a +0,1°C. La puissance dioe totale produite est calculée a l'aide de
I'équation 1V.36.

Q, = Quee + Qug + Qg (Equation 1V.36)

Le modele de condenseur peut étre utilisé soitagrenseur classique a trois zones (désurchauffe,
condensation et sous-refroidissement), soit enrdéauffeur uniquement ou en sous-refroidisseur

uniquement, soit en échangeur assurant une désitiicted un début de condensation ou une fin de
condensation et un sous-refroidissement. Ceci pedhiliser les échangeurs en série pour les

différents postes de production (ECS, chauffageéohauffement de la boucle d’eau froide), comme

c’est le cas dans certains modes de fonctionnedeelat TFP.

IV.3.2.3. Gas cooler au CQ

Le modele de gas cooler au CE€alcule également la puissance calorifique ettdegpératures de
sortie a partir des données géométriques de I'¢ehande la valeur de la haute pression, des débits
massiques et des températures d’entrée de la swoide et du réfrigérant. Le modele de gas cooler
est divisé erk zones de surfaces d’échange égales afin de temipte d’importantes variations des
propriétés thermodynamiques du dioxyde de carbams ¢& domaine supercritique. Le nombre de
zonesk est un paramétre accessible et modifiable du reodlel principe de calcul est encore ici basé
sur une progression de zone en zone, les soriie®e done étant les entrées de la suivante. Lelcalcu
progresse ainsi d’'un c6té de I'échangeur a I'ajutsgu’a la convergence des températures de sortie
des deux fluides. Dans chaque zone, le modélsajtiomme méthode de calcul, celui de I'efficacité
et du nombre d'unités de transfert. Le principe céécul est schématisé sur la figure IV.5. La
nomenclature des températures utilisées dans legtiéns des modeles est présente sur ces figures.
Les propriétés thermodynamiques des fluides sarhales par I'utilitaire Refprop.

De méme que pour les modeles d’évaporateur etmdecgeur au HFC, les températures de sortie des
modéeles d’échangeurs haute pression sont préalabtdirées aux valeurs des températures d’entrée.
Sur chaque zoniede I'échangeur (i variant de 1 a k), le nombrendés de transfeflUT; (équation
IV.37) ainsi que l'efficacité d’échange (équationn38) sont ensuite calculés afin de déterminer la
puissance calorifique produite dans chaque zoneaf@n 1V.39). U; est le coefficient global
d’échange convectif en transfert de chaleur semsibtenu a partir d’'une corrélation de McAdams
[ASH 1989] pour la source chaude et de la coraatie Gnielinski [HAB 2007] pour le GQtableau
IV.2). S, la surface de la zone concernée, est égaleuaftece totale d’échange du gas cooler divisée
par le nombre de zon&s iC_,, correspond au minimum des débits de capacitéifiala entre celui

du réfrigérant et celui de la source chaude.

nuT =9 5 (Equation IV.37)

1- ex;{— NUT' [El—ﬁ”gmi" H
- max (Equation 1V.38)

1_%@3)( — NUT! 1_M
rTCmax rTCmax
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Q =& mrc,, qT.-T}) (Equation 1V.39)

70

Tce

60 -

O 50 -
o
S 4o |Trs Valeurs initiales Valeurs finales "
2 \
©
g— / o\ - Tfe
T 20 Tfs' Tfe'
Zone i
10 -
0 T T T T 1
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1

fraction de la surface de I'échangeur

Figure IV.5 : lllustration de la stratégie de calcu des températures dans un gas cooler au GO

Dans le sens de progression du réfrigérant, n@sul&e que la température de sortie du réfrigérant
par I'équation 1V.40. La température d’entrée dedae suivante est égale a la température de sortie
de la zone concernée (équation IV.41).

Too = Toe c;c (Equation IV.40)
m LLp
T =T, (Equation I1V.41)

Dans le sens de progression de la source chauel, célculée que la température de sortie de la
source chaude par I'équation 1IV.42. La températdimntrée de la zone suivante est égale a la
température de sortie de la zone concernée (équatid3).

TL=T.+ % (Equation IV.42)
rTLC pSC

T =T, (Equation IV.43)

Le calcul itératif est mené jusqgu’a la convergedee températures de sortie du réfrigérant et de la
source chaude. La convergence est atteinte lofaquagiation des températures de sortie est infégie
a +0,1°C. La puissance calorifique totale prodegecalculée a I'aide de I'équation 1V.44.

Q=20 (Equation 1V.44)

141/220



Chapitre IV : Modélisation de thermofrigopompesHfeC et au CQ

IV.3.2.4. Coefficients d’échange

Une vérification des coefficients d’échange eskedfiée. Le tableau IV.3 présente les valeurs
maximales calculées par simulation en régime peemar.es valeurs sur l'air sont de I'ordre de 100
W.m2.K™. Les coefficients d’échange sur I'eau varient@®®00 et 15000 W. /K™ en fonction du
type d’échangeur. En condensation pour le R403Gdht autour de 30000 WK™, Pour le CQ,

les coefficients atteignent 7000 WArK™ aux alentours du point critique. En évaporatices |
coefficients d’échange atteignent 20000 V.. pour le R407C et 40000 WK™ pour le CQ.
Ces valeurs maximales sont légerement élevées gmoont aux coefficients d’échange obtenus
classiquement [MEU 2005]. La résistance thermigppoetée par une pellicule de vapeur deau
condensée ou de givre sur les ailettes n'est pss @n compte. L’hypothese prise est que les déeits
soufflage d’air permettent une bonne évacuation ateglensats, ce qui est plutdt le cas sur notre
prototype (paragraphe I11.3.3.).

Zones de transfert de chaleur sensible Zones de tran  sfert de chaleur latente
fluide Coefflmentsf e(_:zhange fluide Coefflaents_;j ec_zhange
[W.K™".m™] [W.K™.m™]
Evaporateur R407C réfrigérant 899 réfrigérant 21645
aeau eau 9047 eau 9047
Evaporateur CO , réfrigérant 1736 réfrigérant 40316
a eau eau 11502 eau 11502
Evaporateur R407C réfrigérant 899 réfrigérant 21645
a air air 91 air 91
Evaporateur CO , réfrigérant 1736 réfrigérant 40316
a air air 92 air 92
Condenseur R407C réfrigérant 973 réfrigérant 28323
a eau eau 11522 eau 11522
Gas cooler CO , réfrigérant 6983
a eau eau 14862
Condenseur R407C réfrigérant 973 réfrigérant 28323
a air air 92 air 92
Gas cooler CO , réfrigérant 6983
a air air 90
Tableau 1V.3 : Coefficients d’échange par convectindans les différents échangeurs

IV.4. Modélisation des thermofrigopompes au HFC eau CO,

Les modéles de thermofrigopompes sont constriptrtir des modeles de composants. Chaque mode
fait I'objet d’'un projet de simulation différent e lesquels les modéles des composants adéquats son
connectés. Les simulations sont menées pour ditiésetempératures de source froide et de source
chaude. Les puissances thermiques et électriquda tleermofrigopompe au R407C simulées par
notre modele, issues des données du constructaxpétimentales sont comparées dans le but de
valider les méthodes de calcul du modéle.

Les modeéles des TFP au R407C correctement dimer&ost au COsont construits sur la base de la
premiere modélisation du prototype au R407C. Lagauice de sous-refroidissement délivrée pour
chaque condition de fonctionnement est ensuitenalté partir des résultats expérimentaux pour le
R407C et de résultats de simulation pour le,.COobjectif final de cette modélisation est la
construction de tableaux de puissances d’instaliatde thermofrigopompes et de pompes a chaleur
réversibles au R407C et au £0

IV.4.1. Validation du modeéle de thermofrigopompe atHFC

Le modéle de thermofrigopompe est validé a l'aids désultats expérimentaux obtenus sur le
prototype et par les données du constructeur dupasseur du prototype (compresseur scroll
Copeland ZB38KCE-TFD) a I'aide du logiciel de séil@t d’Emerson Copeland « Selection Software
7 » [EME 2008]. Les équations utilisées dans ledates de ce logiciel ont été déterminées a paatir d
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résultats expérimentaux obtenus par le centresdaelgeCopeland. L'incertitude de ces résultatslest
5%. Les modeles d’échangeur sont paramétrés palolastes des échangeurs du prototype (tableau
IV.4). Les puissances produites aux échangeursceorigées pour correspondre a la méme valeur de
sous-refroidissement. Les puissances obtenuesi@legiciel de sélection de compresseur n’incluent
aucun sous-refroidissement. La puissance de sfnaddissement est donc déduite des puissances
calorifique et frigorifigue expérimentales. Les dghles sources choisis pour I'étude de validation
sont de 2000 I/h sur I'eau et de 4508mpour l'air.

Fluide secondaire Echangeur Surface d'échange (m?) Dlamgtr?s hydral_thues (mm)
réfrigérant / fluide source
Eau Condenseur 2,45 3,9/3,9
(Echangeur a plaques) Sous-refroidisseur 0,16 3,9/39
Evaporateur 0,8 3,9/3,9
Air Condenseur 4,24 10/3,4
(Batterie a ailettes) Evaporateur 4,24 10/3,4
Tableau 1V.4 : Surfaces d'échange et diametres hyduliques des échangeurs du prototype

Les parameétres du compresseur sont définis de spreeles résultats du modéle numérique
correspondent aux données du constructeur. Le pamame calage choisi est le taux d’espace mort.
Dans le cas du compresseur scroll, ce paramétficestSon équation peut s’écrire en fonction du
taux de compression (équation IV.45). Cette é@itlu taux d’espace mort fictif permet d’approcher
les performances du compresseur a moins de 5%ebelements mécanique et électrique sont fixés
respectivement a 0,72 et 0,9. Le volume balayée4#,5 mh.

2
- —o,oooajéfJ ¥ o,ooqéfJ +002 (Equation IV.45)
BP BP

Tem

IV.4.1.1. Validation des modéles

Mode par mode, des graphiques présentent les pagsanises en jeu. Des barres d'incertitude
permettent de visualiser une erreur relative de &8 notre modéle par rapport aux points
expérimentaux et issus du modéle constructeur. @haepde est représenté par la connexion des
modeéles adéquats de composants frigorifiques. Eyuiceoncerne les fluides sources, les simulations
ont été menées pour des températures variablessatébits massiques fixes. Les températures des
sources Tea (Température d’entrée d'ainTe.. (Température d'entrée d'eau chaude) &ty
(Température d’entrée d’eau froide) sont donnéesipa modeéles de lecture de fichiers de données.
Les débits sont des paramétres fixés par I'utdisatdans les modeles. Les détentes isenthalpes sont
prises en compte par les modeles d'évaporateurshausie pression est calculée par un module
d’éditeur d’équations de Trnsys a partir des équatill.3, Ill.4 et II.5, déterminées dans le citagp

Il & partir des essais expérimentaux. L'équatibB kst I'équation de la consigne de la haute gioes

en fonction de la température d’entrée de la soohzeide et d’'un écart de température assurant la
condensation totale du réfrigérant. L'équatiomlidorrespond a I'écart de température a ajoutar a |
température d’'entrée d’air pour assurer une cordiemstotale du réfrigérant dans un condenseur a
air. L’équation IIl.5 correspond a I'écart de temgiére a ajouter a la température d'entrée d'eau
chaude pour assurer une condensation totale dgéefnt dans un condenseur & eau. Les modéles
sont finalement validés par comparaison avec lssltais des mesures expérimentales méme si
l'incertitude est relativement importante en paitir sur certains écarts de température faibles.

IV.4.1.1.1.Mode chauffage

Le schéma du mode chauffage est présenté suuie fig.6. La modélisation comporte un modéle de
compresseur au R407C, deux modéles de condensearsen série et un modéle d’évaporateur a air.
Le sous-refroidisseur est modélisé par un modéleoddenseur qui ne prend en compte qu’une zone
de sous-refroidissement. L’enthalpie est recalcalpartir de la pression et de la températuredddl
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frigorigéne en entrée de ce modéle. L'état dugéfant est alors reconnu comme totalement condensé
et les zones de désurchauffe et de condensatidoimsatives dans le programme.

y

Compresseur
R407C

A 4

Condenseur Teec
R407C a eau —

QSI’
Evaporateur
R407C a air Y

Sous-refroidisseur | Tee

][ R407C a eau ———

Figure IV.6 : Schéma de modélisation de la thermofgopompe au R407C en mode chauffage

En mode chauffage, des simulations ont été meraasdes températures d’air variant de -10 a 15°C
et pour des températures d’entrée d'eau chaud® d¢ 80°C. Les courbes de résultats ainsi que les
courbes du constructeur sont présentées sur lees$iguivantes. Les figures IV.7 et IV.8 présentent
les comparaisons des puissances électriques etfigales. Les données du constructeur et les
données du modele concordent. Les points expéramentoncordent également avec une erreur
généralement inférieure a 5% dans la gamme de tatopés d’évaporation étudiée.

5000
4500 — 1t L—
1
4000 T
_. 3500 %/ﬁ_,f_}\f\{
S 3000
3
§ 2500
% 2000 — Modéle Teec = 30°C
o = Données constructeur Teec = 30°C
1500 4 Données expérimentales Teec = 30°C
1000 — Modeéle Teec = 40°C
x Données constructeur Teec = 40°C
500 e Données expérimentales Teec = 40°C
0 T T T T T
-20.0 -15.0 -10.0 -5.0 0.0 5.0 10.0

température d'évaporation (°C)

Figure IV.7 : Comparaison des puissances électriggenodélisées avec Trnsys, issues des données du
constructeur et expérimentales en mode chauffage
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20000
18000
16000
14000
S 12000 H
3
§ 10000 -
% 8000 L — Modéle Teec = 30°C
o = Données constructeur Teec = 30°C
6000 4 Données expérimentales Teec = 30°C
4000 — Modeéle Teec = 40°C
x Données constructeur Teec = 40°C
2000 e Données expérimentales Teec = 40°C
0 T T T T T
-20.0 -15.0 -10.0 -5.0 0.0 5.0 10.0
température d'évaporation (°C)
Figure 1V.8 : Comparaison des puissances calorifiqgs modélisées avec Trnsys, issues des données du
constructeur et expérimentales en mode chauffage

IV.4.1.1.2.Mode équilibré

Le schéma du mode équilibré est présenté suruaefity.9. La modélisation comporte un modele de
compresseur au R407C, un modéle de condenseured eaumodeéle d’évaporateur a eau.

Teec
woo [ =

A
»| Compresseur
R407C

Q ' f y
Condenseur Teec
R407C a eau -

Evaporateur
Teef R407C a eau

> A 4
A

Figure I1V.9 : Schéma de modélisation de la thermofgopompe au R407C en mode équilibré

En mode équilibré, les simulations de validatioh&@® menées pour trois températures d’entrée d’eau
chaude au condenseur de 30, 35 et 40°C et pouremm@rature d’entrée d’eau froide de 10°C. Les
figures V.10, IV.11 et IV.12 présentent les réatdt des calculs des puissances eélectriques,
calorifiques et frigorifiques.

Les données du constructeur et les données du enadélt en bonne concordance. Les points
expérimentaux sont également assez proches avexrnene inférieure a 10%.
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température d'entrée d'eau chaude (°C)

Figure 1V.10 : Comparaison des puissances électrigs modélisées avec Trnsys, issues des données du
constructeur et expérimentales en mode équilibré
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Figure 1V.11 : Comparaison des puissances calorifiges modélisées avec Trnsys, issues des données du
constructeur et expérimentales en mode équilibré
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Figure IV.12 : Comparaison des puissances frigorifjues modélisées avec Trnsys, issues des données du
constructeur et expérimentales en mode équilibré
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IV.4.1.1.3.Mode rafraichissement

Le schéma du mode rafraichissement est présenté figure IV.13. La modélisation comporte un
modéle de compresseur au R407C, un modele de ceewfed air et un modele d’évaporateur a eau.

. T
W HP =
y
Compresseur
R407C
Qf A 4
Condenseur Tea
R407C a air D E—
Evaporateur
Teet R407C a eau
—> v
r
Figure 1IV.13 : Schéma de modélisation de la thermafjopompe au R407C en mode rafraichissement

En mode rafraichissement, les simulations de uadideont été menées pour quatre températures
d’entrée d’'air au condenseur de 25, 30, 35 et 49°@Qour une température d’entrée d’eau froide de
10°C. Les figures IV.14 et IV.15 présentent lesulidss des calculs des puissances électriques et
frigorifiques. Les puissances expérimentales seprésentées a titre indicatif et les points ne
correspondent pas a une température d’entrée ti@de constante. Elles correspondent & un essai de
fonctionnement en mode rafraichissement. Au fér miesure de I'essai, la température d’entrée d’'eau
froide diminue de 22,4 a 11,2°C et la températideaporation varie de 9,1 a -0,8°C. Les écartseentr
température d’entrée d'eau froide et températusvaporation sont trop élevés a cause du sous-
dimensionnement de I'évaporateur a eau par rapuorcompresseur. D’autre part, la mesure de
température d'entrée d'air sur le prototype n'eas pl'une précision suffisante pour valider notre
modéle. Les essais expérimentaux dans le modéafsifsement n’ont donc pas été poussés plus loin.
La figure ci-dessous montre que les mesures expatates, pourtant assez proches au début de
I'essai, s’éloignent des valeurs du modéle. Cesireeqne nous permettent pas de valider le modéle.

5000
4500 L
N
4000 —— /T/A
3500 — |
S ! !
< 3000
3
§ 2500
2]
5 2000 — Modele
1500
1000 = Données constructeur
500 » Données expérimentales
O T T T T
20.0 25.0 30.0 35.0 40.0 45.0
température d'entrée d'air (°C)
Figure 1V.14 : Comparaison des puissances électrigg modélisées avec Trnsys, issues des données du
constructeur et expérimentales en mode rafraichissgent
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Figure 1V.15 : Comparaison des puissances frigorifjues modélisées avec Trnsys, issues des données du
constructeur et expérimentales en mode rafraichissgent

Le modéle de simulation et les données du constiusiont en bonne concordance. En revanche, les
points expérimentaux de ce mode ne peuvent étliségtipour la validation. Les figures 1V.11 et
IV.12 présentant les évolutions des puissancesateréquilibré avec évaporation sur eau servent a
valider le modéle dans ce cas de figure. Lorsgsi¢elmpératures d’évaporation sur eau correspondent
entre modeéle et expérimentation, les puissanagarifiques concordent a moins de 10% preés.

IV.4.1.1.4.Comparaison des puissances

Les données du constructeur et celles du modelé&mgue correspondent & moins de 5% prés. Cette
erreur est du méme ordre de grandeur que l'inaddides résultats du modéle du constructeur utilisé
dans le logiciel « Selection Software 7 » d’Emergoopeland. Les résultats expérimentaux sont
également en bonne concordance avec le modele éa ohauffage et en mode équilibré. Le modele
est donc considéré comme validé au niveau des aeshie calcul et du paramétrage a moins de 10%
pres. Le mode chauffage est le mode de fonctionnehaeplus sollicité de la thermofrigopompe. La
concordance des résultats de simulation et expataue dans ce mode a été la priorité pour le choix
des parametres de modélisation. Les autres modsgrmient une concordance légérement moins
bonne mais tout de méme acceptable pour I'étudgamative qui fait I'objet du chapitre V.

IV.4.1.2. Puissance de sous-refroidissement

La puissance de sous-refroidissement est obtefagdé d’'une équation linéaire d’interpolation de
résultats expérimentaux obtenus dans les modedfabawet équilibré. La figure 1V.16 présente le
rapport de la puissance récupérée au sous-refeidisur la boucle d’'eau froide, sur la puissance
utile récupérée au condenseur en fonction de lpdestture de condensation. La dispersion des points
expérimentaux mesures dépend de la variation dgséatures d’entrée d’eau froide entre 5 et 15°C
et de la précision de la métrologie. L’équatiomtirpolation linéaire de ces points expérimentaix e
donnée en équation 1V.46. Les points du modélerdelation sont assez proches de la loi empirique
basée sur les points expérimentaux.

(Qg =0,0046T,, ~01141 (Equation IV.46)
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Figure 1V.16 : Rapport entre la puissance récupérale par sous-refroidissement et la puissance caloigiue
totale disponible pour la TFP au R407C

La puissance de sous-refroidissement augmentegpgont a la puissance calorifique au fur et a
mesure que la température de condensation auguheffidgét d'une température de réfrigérant en sortie
du condenseur utile et donc en entrée au sousdisgeur de plus en plus élevée.

IV.4.2. Machines optimisées du point de vue du dimmsionnement : modélisation finales

Dans cette partie, les thermofrigopompes et les pesma chaleur finalement modélisées sont
correctement dimensionnées. Elles permettent dérgeres tableaux des puissances calorifiques,
frigorifiques et électriques en fonction des caiodis de fonctionnement.

IV.4.2.1. Modifications pour le modéele de TFP au R407C

Les modeles des divers composants frigorifiques é#gt modifiés de sorte que les erreurs de
construction décrites ci-aprés soient corrigées.digres composants n'ont pas été modifiés.

» Le surdimensionnement du compresseur : le volurtey®alu compresseur a été diminué de
20%.

» La batterie d’équilibrage sur air correspond aubage alterné HP et BP comme initialement
prévu (paragraphe 11.4.2.). Par rapport & cellpmtotype, cela conduit a fortement réduire la
surface des ailettes. Néanmoins par rapport adiégeur sur air de la PAC réversible, la
surface des ailettes est multipliée par un factgat & 1,4. L’efficacité d’ailette, simulée est
de 0,8 pour le modele de TF& € 0,9 pour le modele de PAC réversible).

La figure IV.17 présente la comparaison entre tefficients de performance du modéle de TFP basé
sur les caractéristiques du prototype et le modptanisé du point de vue du dimensionnement. Le

second modéle prend en compte les modificationsna@es ci-dessus. L'augmentation de ce

coefficient de performance évolue entre 10 et 20%ast la température d’entrée d’eau chaude et la
température d’évaporation.
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Figure IV.17 : Comparaison des COP chaud en mode ehffage des modeles de TFP R407C sur la base
des dimensionnements prototype et optimisé

IV.4.2.2. Modifications pour le modéle de TFP au CQ

Le modéle validé de thermofrigopompe au R407C derbase a la construction d’'un modéle de
thermofrigopompe au COLes modeles d’évaporateurs du R407C sont régilgour le CQ En
revanche, le gas cooler est un modeéle différestréiisé en zones de petite surface. Cette teahniqu
de modélisation de gas cooler a déja été utilisGgréconisée par plusieurs auteurs [SAR 2004] [SAR
2006] [DIN 2007] [MEU 2007] [HAB 2007]. Une premi&rétude a consisté a définir des surfaces
d’échanges acceptables pour les différents échamgleula TFP au COA partir de ces nouveaux
parametres, des simulations ont été menées poernddér les puissances échangées avec ces
modeéles de thermofrigopompes et de pompes a chaleu€Q et pour les comparer avec les
puissances des modeles au R407C.

IV.4.2.2.1.Surfaces d'échange

Une premiére étude simulée a été menée avec unlenddeTFP au COdisposant des mémes
surfaces d’échangeurs a la haute pression quediemodeéle au R407C. Les modifications ont porté
sur le diametre hydraulique du c6té du fluide frigéne et des corrélations utilisées pour le cales
coefficients d’échange. La figure 1V.18 présentdlution des températures, lors de simulations en
mode chauffage, dans des gas coolers destinéawade chauffage avec des surfaces d’échange de
2,45 nf et de 0,6 rh La premiére surface d’échange correspond a u#lisée pour le R407C. Dans
toute une partie de I'échangeur, entre 0,4 et ftadion de surface d’échange, il n’y a pas d’égean
thermique entre les deux fluides. Ce gas coolet genic avoir une surface d’échange plus faible. La
surface d’échange de 0,6’ permet d’aboutir & un pincement en sortie d’éckanglans le sens
d’écoulement du réfrigérant proche de 2°C. Cettiasa a été obtenue par tdtonnement.

Pour le gas cooler de sous-refroidissement, lasarfle I'échangeur au R407C est trop faible pour la
puissance disponible avec le £Q@elle-ci est peut atteindre jusqu’'a 35 % de lsgance calorifique

de chauffage. Cependant, les coefficients déchalugaux du CQ@ supercritique en sous-
refroidissement sont plus de 3 fois plus faibles gaux relevés dans le gas cooler de chauffage. La
surface d’échange nécessaire est largement augmprsigu’'a la valeur de 0,5°mcorrespondant
presque a la surface d’échange du gas cooler.gugefilV.19 présente les évolutions de température
pour des surfaces d’échange de 0,16 et de €),Bespectivement aprés le passage dans un gas coole
de surface 2,45 et 0,6m
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Figure 1V.18 : Evolution des températures dans leap cooler destiné au chauffage
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Figure 1V.19 : Evolution des températures dans leap cooler destiné au sous-refroidissement

Les surfaces d’échange et les diametres hydragligheisis pour les échangeurs de chaleur sont
donnés dans le tableau IV.5. Les diameétres hydpaedi sont identiques a ceux des échangeurs au
R407C, excepté pour les gas coolers ou les diagnetreété réduits a 1 mm. Les surfaces d'échange
sont plus faibles sur la partie haute pressioringadllation au CQcar les coefficients d’échange sont
plus élevés pour le dioxyde de carbone dans le mhensaupercritique, du moins en ce qui concerne la
partie échangeur a eau. Cette tendance a une diomrde la surface d’échange, notamment du coté
du dioxyde de carbone, est confirmée par une patiic de Kim et al. [KIM 2004]. Les coefficients
d’échange sont effectivement augmentés par degi@rép de transfert de chaleur favorables. La
surface d’échange du sous-refroidisseur est foremegmentée a cause de la puissance a récupérer
dans cette partie du refroidissement du, G@percritique. Pour les parties condenseur etokasgur

de la batterie a air, la surface d’échange resteéime. La surface d’échange de I'évaporateur &eau
été augmentée a 1,5%ncar la puissance frigorifique produite était tréfevée dans certaines
conditions de fonctionnement.

Le gas cooler pourra se diviser en deux échangeunsune surface d’échange cumulée de G,6fn
d’assurer la préparation d’'ECS en plus de la priigluc’eau chaude de chauffage.
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Fluide secondaire Echangeur Surface d'échange (m?) Dlar,ngtrfes hydraqhques (mm)
réfrigérant / fluide source
Eau Gas cooler 0,6 1/39
(Echangeur a plaques) Sous-refroidisseur 0,5 1/3,9
Evaporateur 0,8 3,9/3,9
Air Gas cooler 4,24 10/3,4
(Batterie a ailettes) Evaporateur 4,24 10/3,4
Tableau IV.5 : Surfaces d'échange et diametres hyduliques des échangeurs du modéle au GO

IV.4.2.2.2.Correspondance des modeles

La construction du modele au dioxyde de carbonebasée sur la correspondance des puissances
calorifiques des modeles au R407C et ay.@ians cette comparaison, les puissances calaiqu
incluent un sous-refroidissement dans le gas ca@ahauffage. Le paramétre permettant de caler les
modéles est la valeur du volume balayé du compuessa CQ. En considérant les mémes
technologies de fabrication de compresseur, lederaents électrique et mécanique sont les mémes
que pour le compresseur au R407C, respectivem@et @,72. Le volume balayé a été fixé a la valeur
de 1,037 I/s de sorte que les puissances calagiguoyennes des cycles au,&Dau R407C soient
égales en mode chauffage (moins de 1% d'écart)figuae 1V.20 présente la comparaison des
puissances calorifiques en fonction de la tempsgaliévaporation et pour des températures d’entrée
d’eau chaude de 30 et 40°C.
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2 6000 —

= R407C - 30°C
4000 - CO2 - 40°C ]
2000 « R407C - 40°C
0

-25.0 -200 -150 -10.0 -5.0 0.0 5.0 10.0
température d'évaporation (°C)

Figure 1V.20 : Comparaison des puissances calorifiges simulées du R407C et du C&n mode chauffage

Les points représentés sur cette figure correspiradex mémes températures d’entrée d’air (de -10 a
15°C). La température d’évaporation du R407C ast plevée de quelques degrés grace a la variation
progressive de température du réfrigérant duraéwaporation, liée a la zéotropie du fluide
frigorigéne.

La valeur du volume balayé du cycle au Q@,.co. = 1,037 I/s) est peu élevée en comparaison avec
celui du R407CVp.ra07c= 4,028 I/s). Le taux de compression (environ Grpge CQ et environ 4 pour

le R407C) et le volume spécifique (environ 0,0¥ka pour le CQ et environ 0,04 fifkg pour le
R407C en vapeur saturée a 0°C) sont égalementgihiss. Ceci donne une indication sur le rapport
de taille entre les deux compresseurs. Il sera agatiement en faveur du dioxyde de carbone. Ce
résultat concorde avec les observations de Kinh. §iKBM 2004] a partir des études de Parsch [PAR
2002] sur le développement de compresseurs gu CO
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Chapitre IV : Modélisation de thermofrigopompesHfeC et au CQ

IV.4.2.2.3.Puissance de sous-refroidissement

La puissance de sous-refroidissement est obtehaigé d’'une simulation dans le mode chauffage. La
figure IV.21 présente les résultats de calcul gpoat de la puissance récupérée au sous-refroigisse
sur la boucle d’eau froide, sur la puissance uéiteipérée au condenseur en fonction de la températu
d’entrée d’'eau chaude pour une température d’'aériexir de 0°C. La variabilité de ce rapport en
fonction de la température d’évaporation est ieiéne & 10%. L’équation d’interpolation (équation
IV.47) permet de donner une bonne approximation lalepuissance récupérable par sous-
refroidissement. La courbe est divisée en deuxgsaséparées autour de 30°C. Cette température est
proche de la température critique.

. o
Q. 0,00(3‘44:reec +0,0938 SiTe230°C oo tion V.47)
Q,  |00024T,,*-0107T,, +13682 siT,, <30°C
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Figure IV.21 : Rapport entre la puissance récupérale par sous-refroidissement et la puissance caloigue
totale disponible pour la TFP au CQ

IV.4.2.3. Modéles de pompes a chaleur air / eau réversibles

Les modéles de pompes a chaleur sont construila ise des composants frigorifiques développés
pour les TFP au R407C et au £6ét optimisés en termes de dimensionnement. Ladfidy.22
présente le schéma de fonctionnement des pompdwalauc réversibles air/eau, prises comme
référence de comparaison.

La production ou le préchauffage d’eau chaude @amipar la PAC ne sont pas modélisés. Sur le
marché, cette option est minoritaire. La productiBECS est assurée par un ballon électrique
classique.

Les modeles de compresseurs sont les mémes quéepdlFP. Les volumes balayés sont de 4,028 I/s
pour le R407C et de 1,037 I/s pour le C0es surfaces d’échange retenues correspondetiea des
composants des TFP optimisées en mode chauffalgs. &int répertoriées dans les tableaux 1V.6
(R407C) et IV.7 (CQ). La surface d'ailettes a été divisée par deuxrgpport a la premiére batterie
modélisée qui correspond a celle du prototype.
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Figure 1V.22 : Schéma de principe du modéle de pongpa chaleur air/eau réversible en mode chauffage

Diameétres hydrauliques

Fluide secondaire Echangeur Surface d'échange (m?) (mm)
réfrigérant / fluide source
Eau Condenseur 2,45 3,9/3,9
(Echangeur a plaques) Evaporateur 0,8 3,9/3,9
Air Condenseur 4,24 10/3,4
(Batterie a ailettes) Evaporateur 4,24 10/3,4

Tableau V.6 : Surfaces d’échange et diamétres hyduliques des modéles d’échangeurs au R407C

Diametres hydrauliques

Fluide secondaire Echangeur Surface d'échange (m?2) (mm)
réfrigérant / fluide source
Eau Gas cooler 0,6 1/3,9
(Echangeur a plagues) Evaporateur 0,8 3,9/3,9
Air Gas cooler 4,24 10/3,4
(Batterie a ailettes) Evaporateur 4,24 10/3,4

Tableau IV.7 : Surfaces d'échange et diameétres hyduliques des modéles d’échangeurs au GO

La modélisation des pompes a chaleur est égaleomtimisée en termes de dimensionnement alors
gu'en réalité les surfaces des échangeurs sonwvaduées dans le mode rafraichissement car
généralement surdimensionnées en mode chauffageff&nla production de froid est normalement
réalisée sur un échangeur a eau dimensionné ppuodaction de chaud. Dans nos simulations, ce ne
sera pas le cas mais cette hypothése aura peludiogé sur les puissances thermiques produites.
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IV.4.2.4. Tableaux de puissances

Les puissances calorifiques, frigorifiques et élgaes des installations de thermofrigopompes et de
pompes a chaleur au R407C et au, ©@t été calculées pour des conditions variablegm@ératures
de source froide et de source chaude. Cette basepréfrée a celle des températures de
fonctionnement machine condensation et évaporatioin plusieurs raisons :

* on ne peut pas parler de condensation avec lgi@@xscritique mais de refroidissement de gaz
a température variable,

* e calcul des températures machine est évité demsimulations annuelles, ceci entraine
d'une part un gain de temps de calcul et d’autrg paite la mise en place d'un écart
forfaitaire (qui n'est en réalité pas constant antMes conditions de fonctionnement) entre la
température de la source et la température machine,

» e fonctionnement en mode chauffage avec récupéralii sous-refroidissement n’est pas un
fonctionnement classique de pompe a chaleur; lssaoce frigorifique a obtenir a
I'évaporateur a air est plus élevée, la tempéraliéreaporation a tendance a étre plus faible
pour une TFP que pour une PAC. Le calcul de puissanpartir des températures de source
permet de prendre en compte cette différence dgifmmement.

Les puissances ont ensuite été réduites pour corpemdre a des installations de 10 kW de
puissance calorifiqgue (puissance nominale) pour leoint de fonctionnement 5°C / 35°C en
températures de source froide et de source chaud€ette base correspond environ a un point de
fonctionnement classique de dimensionnement 0°@°C4en températures d’évaporation et de
condensation.

Les tableaux 1V.8, IV.9, IV.10 et IV.11 présentelas puissances calorifiques récupérées au
condenseurP.y, et au sous-refroidissely, les puissances frigorifiqueByiy, et les puissances
électriques absorbées au compresBewy respectivement pour la TFP et la PAC au R4076 paour

la TFP et la PAC au COEN mode rafraichissement comme en mode équikbsdurce froide est
I'eau du ballon d’'eau froide dont la températiigzereste au-dessus de 0°C. La source chaude est I'air
extérieur en mode rafraichissement et I'eau deftdgrien mode chauffage ou équilibré.

Si on compare les thermofrigopompes aux pompeskewhau R407C, on observe une différence de
puissances dans le mode chauffage. En effet, lgpééation de chaleur par sous-refroidissement a
pour incidence de majorer la puissance frigorifigu&vaporateur. Comme les évaporateurs sur air de
la TFP et de la PAC sont identigues au niveau cociift et que la puissance frigorifique est plus
élevée pour la TFP, la température et la pressiévagoration sont Iégerement plus basses pour la
TFP. La puissance frigorifique varie dans le mépresgjue la basse pression. Pour un méme point de
fonctionnement, la puissance calorifique réduitdevéres peu alors que la puissance électrique est
sensiblement plus faible.

Dans le cas du CQla récupération de chaleur par sous-refroidiss¢mmst beaucoup plus importante.
Ceci engendre une augmentation de la puissancerifiige sur l'air extérieur et une baisse
importante de la température et de la pressionagi@nation. La puissance électriqgue enregistre alors
une augmentation relativement a la puissance €iglogi de base, fixée a 10 kW pour le point de
fonctionnement 5°C / 35°C.

Les puissances électriques sont plus élevées padd@l Ceci se traduit par une baisse générale des
performances par rapport au R407C. La puissangerifique produite est plus élevée avec le,CO
gu’'avec le R407C principalement pour les plus &sblempératures extérieures. Cette tendance est
également observée par les études expérimentalggedédar Kim et al. [KIM 2004].
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Chapitre 1V : Modélisation de thermofrigopompesHiC et au CQ

IV.4.3. Comparaison des performances en régime pemment

IV.4.3.1. Facteurs de performance

Pour terminer cette partie concernant la modétieatit la simulation des thermofrigopompes, une
étude comparative peut étre menée sur les perfaasan régime permanent des thermofrigopompes
au R407C et au COLes criteres de performance choisis sont lesficaafts de performance
énergétique, issus de la premiere loi de la theymarhique, le coefficient de performance de Carnot
et le rendement exergétique issu de la deuxiemedelda thermodynamique. La notion d’exergie est
assez fréquemment utilisée [SAR 2004] [LEG 1999%hsd&évaluation de la performance des
thermofrigopompes a cause du caractere discutablla domme d’énergies de nature différente, a
savoir une énergie thermique de chauffage et uaggénthermique de rafraichissement. Or, dans le
cas de puissances instantanées, la somme de corngsosalorifique et frigorifique est tout a fait
acceptable. Les facteurs de performance sont ofertdans le tableau 1V.12. La premiere ligne
concerne le COP énergétique qui est le rapportpdéssances utiles produites sur la puissance
électrique absorbée par le systeme. Le COP de Ceshacalculé grace aux températures des sources
chaude et froide. Il est déduit des premiére ebrsde lois de la thermodynamique en imposant une
création d'entropie nulle. Le rendement exergétigogespond au rapport de I'exergie produite sur
I'exergie absorbée. L'exergie produite est le pibde I'énergie par la valeur absolue du rendement
de Carnot. Elle correspond a la quantité d’énesgigs forme de travail qu'il est possible d’obteiir
partir d'une quantité d’énergie thermique par urangformation parfaite. L'exergie absorbée est
directement égale a I'énergie électrique fournie@upresseur.

Facteur de performance Mode chauffage Mode rafraichissement Mode équilibré
cop Q & Q. +Q
W w W
Tsource chaude Tsource froide Tsource chaude + Tsource froide
COP de Carnot
Tsource chaude source froide Tsource chaude Tsource froide source chaude Tsource froide
Q T, Qf T,
Rendement exergétique =Tt _Ter —=
W sourcechaude W Tsource froide W sourc@.‘haud Tsourcdroide
Tableau IV.12 : Facteurs de performance

IV.4.3.2. Résultats

Les résultats de cette étude comparative peuvenpéisentés sous forme de graphique des indices de
performance en régime permanent en fonction dentgérature extérieure (figure IV.23). Le mode
chauffage concerne les températures extérieureplies basses, le mode rafraichissement, les
températures extérieures les plus élevées et lee ndodilibré est calculé pour une température
extérieure moyenne de 20°C. Les températures dentteau chaude et d'eau froide sont
respectivement de 40 et 10°C. Concernant les CQEreres d’énergie, le G@st moins performant

de 18% a -15°C a 43% a 15°C en mode chauffage etbéle a 25°C a 42% a 40°C en mode
rafraichissement. Le mode équilibré du &3t moins performant d’environ 22%. Le mode éltéli

est également mis en ceuvre pour d’autres tempésaextérieures que celle de 20°C. D’autres
simulations montrent une différence de performastenode équilibré entre 43% a -15°C et 15% a
15°C entre les cycles au gt au R407C, a I'avantage du second réfrigéraas. r€sultats montrent
une différence assez claire entre les performardesrgétiques des cycles des deux fluides
frigorigénes.

Le COP de Carnot est calculé a partir des temp@satdes sources. Ce coefficient est donc
indépendant du fluide frigorigéne choisi. La diéBce entre les COP énergétiques et les COP de
Carnot représente les degrés d'irréversibilité lukoe cycle. Le cycle transcritique du Q@troduit
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Chapitre IV : Modélisation de thermofrigopompesHfeC et au CQ

donc plus d'irréversibilités que le cycle subcuigqclassique de réfrigération d’'un HFC comme le
R407C.

Les courbes des rendements exergétiques sont didesenergies produites et absorbées et aux
températures moyennes des sources. Les températagesnes sont calculées pour des évolutions
logarithmiques entre I'entré€, et la sortieT; d’'un échangeur en degrés Kelvin d’apres I'équation
IV.48.

s (Equation 1V.48)

Les valeurs des rendements exergétiques dusG@ comprises entre 25,8% et 12,0% en chauffage e
entre 21,6% et 27,2% en rafraichissement. Les rafgaur le R407C évoluent entre 30,8% et 38,1%
en chauffage et entre 30,6% et 38,4% en rafrakamest. Globalement, le rendement exergétique du
dioxyde de carbone est plus faible que celui du7RAfhais est aussi Iégérement moins sensible a
'évolution de la température extérieure. En modé&aichissement, au fur et a mesure que la
température extérieure baisse, le rendement eiqugétiu R407C a tendance a rejoindre celui du
CO.. Cette tendance est confirmée par des résultalidiep par Kim et al. [KIM 2004], qui montrent
des performances pour le €8upérieures a celles d'un HFC pour des tempémaaxigrieures encore
légérement plus basses. En mode équilibré a 26°CQ) est presque aussi performant que le R407C
en termes d’exergie (42.0% pour le £ 45.3% pour le R407C).

30.00 60%
O COP Carnot
m R407C COP
4 £ 0,

25.00 m CO2 COP 50%
° A R407C rendement exergétique N
% 20.00 +  mco2 rendement exeygétique A A 4 [40% %
£ A A =
Ne) A =)
g 1500 + * A A 1 30% ¥
() [ —
° [ | ] ] ] - - S
3 . .. £
5 10.00 +20% 3
= c
@ g
o
o

5.00 + 1 10%
0.00 - - - 0%
RO ¢ RN I G RN C RN C R N C R G RN RN ¢
S N N MR I I
%)
@
&
Mode chauffage Mode rafraichissement
Temperature extérieure (°C)
Figure V.23 : COP énergétique, COP de Carnot et redement exergétique en fonction de la température
extérieure et du mode de fonctionnement
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Chapitre 1V : Modélisation de thermofrigopompesHiC et au CQ

IV.5. Conclusion

Des modéles de thermofrigopompes au R407C et guo@Cété construits a partir d’équations de la
théorie des transferts de chaleur et des corrélapermettant de déterminer les coefficients d'égha
locaux. Ces équations ont été intégrées a desgmoges Trnsys correspondant a des composants
frigorifiqgues. Les modeles de composants ont eagi# intégrés a des modeéles globaux de machines
frigorifiques dans des projets Trnsys. Les réssil@dd simulation ont été comparés aux données
expérimentales afin de valider les composants ddeteode thermofrigopompe au R407C. Le
dimensionnement des composants a été corrigé fiaskde I'analyse phénoménologique réalisée a
partir du prototype. Un modéle de thermofrigoporapeCQ transcritique a été construit a partir des
composants frigorifiques développés pour le R4072dimensionnés et d’'un modéle de gas cooler
discrétisé.

En ce qui concerne la thermofrigopompe au R407€rdsultats de simulation sont tres proches des
données du constructeur du compresseur avec ueer enférieure a 5%, ce qui est de l'ordre de
grandeur de la validité des données annoncéesdagiciel. Le modéle de thermofrigopompe au
R407C est également validé par comparaison avecdesées expérimentales. Les résultats de
simulation et expérimentaux sont en concordance awme erreur inférieure & 10% dans les modes de
production de chaud (chauffage et équilibré). Leésultats de simulation du modéle de
thermofrigopompe au Cmontrent des puissances électriques absorbéeglpkées. Les tendances
dégagées par les résultats d’'une publication tigaile Kim et al. [KIM 2004] sur la conception des
systemes au Crorrespondent a nos résultats de simulation ateaok de la taille du gas cooler et
du compresseur ainsi que de la baisse moins impertdes puissances frigorifiques en mode froid
avec la diminution de la température d’air extérieu

Les résultats de cette étude de modélisation delescyrigorifiques sont des tableaux donnant les
puissances électriques absorbées par le compressgorifiques et frigorifigues en fonction des
températures des sources : températures d’enteée €foide, d'eau chaude ou d’air. Ces tableaux de
puissances sont utilisés dans le chapitre V pausilmulations annuelles des thermofrigopompes et
des pompes a chaleur au R407C et ay sillicitées par les besoins d’'un batiment multezghacé
dans différents climats.

Enfin, une étude comparative est menée afin d’'évdes performances des cycles thermodynamiques
du CQ et du R407C. Dans les conditions de simulatiorrespondant a du chauffage et du
rafraichissement d’espaces, le cycle transcritigue CQ, est moins performant que le cycle
subcritique du R407C en termes de COP énergétigde eendement exergétique. Par ailleurs, les
performances des deux fluides tendent a s’appradbermémes niveaux de performance en mode
équilibré pour une température extérieure de 2@R&.mode rafraichissement, les performances
tendent a s’approcher quand la température extérgiminue. La baisse de performance modérée et
'avantage sur le plan de I'impact environnemerdaect sont les atouts du G@omme fluide
frigorigéne. Ceci explique l'intérét que porte lfgbricants de climatisations automobiles ou de
distributeurs de boissons pour ce fluide frigorggérace a cela, les compresseurs ay St
actuellement dans une phase de développement ptindigation particulierement active. Leurs
performances sont donc encore susceptibles d’'évdare les années a venir.

Aprés avoir établi les tableaux de performancerpade de fonctionnement, il reste a simuler et a
comparer le comportement des TFP et des PAC audiidd CQ, non plus en régime permanent sur
des points de fonctionnement, mais dans des csisniéations annuelles ou ces installations couplées
a des batiments assurent les besoins de chauffagefraichissement et de production d’ECS. Le cas
d'un hétel de 45 chambres est pris comme exemplpplication dans les simulations présentées au
chapitre V.
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Chapitre V : Etude simulée des performances des thermofrigopompeau
HFC et au CO, couplées a un batiment
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Chapitre V : Etude simulée des thermofrigopompeplées a un batiment

V.1. Introduction

Les objectifs de I'étude simulée sont d'évaluemiéioration apportée par l'installation d'une
thermofrigopompe & la place d’'une pompe a chaléwersible, en termes de performance et
d’économie d’énergie et d’étudier la possibilitétdiser le dioxyde de carbone a la place d’'un HFC
comme fluide frigorigéne. Le chapitre V présenéutle comparative des systemes de TFP et de PAC
réversible air/feau au HFC R407C et au,Gatisfaisant aux besoins thermiques d’'un batirans

des simulations annuelles. La référence PAC airésaprise car celle-ci est la machine qui doméne |
marché. Dans sa version dominante, elle n'est pagpée de l'option de production d’ECS. Les
simulations annuelles demandent des temps de éalpaltants pour des systémes complexes. Le pas
de temps choisi pour les simulations annuellesied minutes. Il ne pouvait étre plus faible compte
tenu des constantes de temps mises en jeu etnaéthede de simulation utilisée dans les modéles de
batiment multizone Trnsys. Ce pas de temps permpéerdant de décomposer et d’analyser le
fonctionnement par mode des installations.

Pour des raisons de simplicité de modélisatioreatichinution de temps de calcul, les TFP et les PAC

sont donc modélisées comme des machines fonctibrmmagéquences de régimes permanents par
l'intermédiaire des tableaux de puissances. Syrasnde temps, si la machine est en fonctionnement,
les puissances sont a leurs valeurs maximales petulge la durée du pas de temps. Si la machine
est a l'arrét, les puissances sont nulles. Cettdétization simplifi€ée a pour inconvénient majeumee

pas considérer les régimes transitoires et dongémeérer des résultats s’écartant légérement des
résultats réels. Cette simplification permet tonitefle proposer des résultats cohérents en terenes d
comparaison de systemes. La figure V.1 présenteomde de puissance frigorifique mesurée sur la

boucle d'eau froide de notre prototype, lors d'uséquence de fonctionnement en mode

rafraichissement d’environ 25 min ainsi qu’une scatsation des créneaux de puissance simulée.

18000

16000
g W Puissance simulée
= 14000 m
o u“_,-,\_‘\”_“n /
g 12000 Y
5 10000 . M
g’ Puissance mesurée
"q‘) 8000
o
% 6000
3
‘5 4000
= 2000 ‘D/émarrage Arrét\‘ \J

O T T T T
0 5 10 15 20 25
temps (min)

Figure V.1 : Comparaison entre puissance frigorifigie mesurée lors d’un fonctionnement en mode
rafraichissement et puissance simulée

La courbe de puissance au démarrage est de typaentel a une constante de temps avec un temps
de réponse trés court, inférieur & 1 min. Ensddepuissance diminue avec la variation de la
température d’entrée d’eau froide. A l'arrét duugre, la puissance décroit en suivant une courbe de
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Chapitre V : Etude simulée des thermofrigopompeplées a un batiment

type exponentiel a deux constantes de temps avedenxiéme constante extrémement faible. Le
temps de réponse du systéme est encore ici trigerde régime transitoire en phase de démarrage
entraine une sous-estimation de la puissance pdclepuissance résiduelle en phase d’'arrét. i'éca
engendré par la non prise en compte des régimesitaeies est négligeable comparé a I'erreur faite
par la discrétisation en pas de temps de 5 mirs Home phase de fonctionnement de I'installatian,
différence entre les températures des sources eleutide augmente progressivement. Les courbes
des puissances thermiques diminuent. Le modéle mgueésimplifié donnera donc des résultats
proches mais systématiquement supérieurs a celax machine réelle. Toutefois, I'objectif étant de
réaliser des comparaisons de performances, leldaitavailler par séquences de fonctionnement en
régime permanent est une hypothése considérée coaiide.

L'étude simulée a pour objectif de calculer et dlgmer les puissances thermiques produites, les
consommations électriques et les performances desuwBune installation de thermofrigopompe ou
de pompe a chaleur réversible couplée a des basmnsénés dans trois villes aux climats différents,
Rennes, Marseille et Bruxelles. Pour ces simulatiales modéles simplifiés d’installations ont été
construits a partir des tableaux de puissancesttees et électriques déterminées dans le chapitre
IV. Une stratégie de régulation et un modéle deagje ont été définis. Le modéle a ensuite été éoupl
a des modeles de ballons de stockage et de batimeltizone. Le batiment est un hétel de 45
chambres ayant des besoins en chauffage, en ra§sément et en production d'ECS. Ces besoins
sont satisfaits par I'énergie contenue dans ldsrmalle stockage. Les installations simulées (T&P o
PAC réversible) assurent le maintien en températeseballons.

Le comportement des modéles est ensuite vérifiéiaeau du déclenchement soit des modes de
fonctionnement d’aprés les écarts entre les terhpésarégulées et les températures de consigne des
boucles d’eau, soit des phases de dégivrage.

Les indices de performance choisis pour cette ésae le coefficient de performance issu de la
premiére loi de la thermodynamique, le coefficidatperformance de Carnot ainsi que le rendement
exergétique. Les installations de thermofrigopongtede pompes a chaleur au R407C et ay 00t
compareées sur les plans des performances, descioodud’énergie thermique, des consommations
d’électricité et des impacts environnementaux emée d’émissions de G@ l'aide du TEWI.

V.2. Modélisation des installations de chauffage eke rafraichissement

Les modéles d'installations sont construits a Badke tableaux de puissances a trois entrées, en
fonction du mode, de la température d’entrée deceochaude et de source froide. Ces tableaux ont
été construits a partir des modeéles de thermofdgges présentés dans le chapitre 1IV. Cette
technique de modélisation a été choisie pour rédaitemps de calcul lors des simulations annuelles
Un modele a été développé pour simuler la pargeladion — commande. Il permet notamment de
définir le mode de fonctionnement des thermofrigopes et des pompes a chaleur. Il contient
également un modéle de givrage, programmeé pouetdes phases de dégivrage des PAC.

Des modéles Trnsys de ballons d’eau chaude defahayfd’eau chaude sanitaire et d’eau froide de
rafraichissement ont été dimensionnés et ajoutasvindélisation. Un paramétre correspondant a la
taille de l'installation, appelé « facteur tailleos facteur de dimensionnement, permet d’adapger le
puissances produites aux besoins du batimentt dié&srminé a partir des besoins en chauffage du
batiment en fonction du climat. Ce facteur s’appdigionc aux puissances produites, mais aussi aux
puissances d’appoints et aux débits d’eau.

Le modéle représentatif de I'h6tel de 45 chambrét aléfini a I'aide du type56 de Trnsys, modéle de
batiment multizone.
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Chapitre V : Etude simulée des thermofrigopompeplées a un batiment

V.2.1. Modeles globaux

V.2.1.1. Description des modéles globaux

La figure V.2 est une capture d’écran de la repr@sion de la modélisation de la TFP couplée a un
batiment multizone dans I'environnement « simulaistudio » de Trnsys. Cette modélisation est une
compilation de plusieurs modeles issus de la lilitigue de modules Trnsys. Il se décompose en
guatre zones principales :
» la machine frigorifique, TFP ou PAC, définie parisrmodéles :
o le Type4d2a permettant de calculer les puissanegzmifues et électriques,
o le modéle de calcul des températures de product®S, chauffage et
rafraichissement en fonction des puissances défiypér la machine,
o la macro « Régulation » regroupant plusieurs magléle
* linstallation hydrauliqgue, composée des modélesys suivants :
o trois ballons de stockage ECS, eau de chauffagaetle rafraichissement,
0 deux appoints chauffage et ECS,
o0 deux modeles de calcul des températures de retsubalcles de distribution d’eau
chaude et d’eau froide en fonction des besoingrigeres du batiment,
* les modeles associés aux besoins en eau chautsreani
0 une macro « Profil ECS », générateur de profiljalier de soutirage d’'ECS,
0 un modéle de température d’eau froide de réseau,
* les modeles associés aux besoins thermiques dudrétcontenus dans une macro nommée
« Hobtel » :
o0 le modeéle de batiment multizone,
o le fichier météorologique,
o les modéles de gestion de I'éclairage.
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Figure V.2 : Modele global de machine frigorifiquecouplée a un batiment

Le modéle nommé «typed2a » est le lecteur d'uhidicde données. Ce modéle est utilisé pour
obtenir les puissances thermiques et électriques machines frigorifiques en fonction des
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températures d’évaporation, de condensation ouemegératures de la source chaude suivant le type
d’installation.

Les « macros » Trnsys sont des associations delesopérmettant de faciliter la lecture des schémas
modélisés. Trois macros sont définies: « Réguiatio « Profil ECS » et « Hétel ». La macro
« Régulation » calcule les températures et défmitmode de fonctionnement en fonction des
températures des boucles d’eau et de la températtéeeure (issue du fichier météorologique). La
macro « Profil ECS » définit les débits de soutragpartir d'une consommation journaliére moyenne
et d'un profil de consommation issu des donnée$ AdEVF pour les hotels. La macro « Hotel »
contient le modeéle de batiment multizone et sesétesdauxiliaires tels que le fichier de lecture des
données météorologiques.

Trois ballons sont modélisés : ECS, eau chaudeaetfmide. Ces ballons & quatre connexions
prennent en compte la stratification de températuippoint ECS » est un modéle « Type6 » de la
bibliotheque de Trnsys, modeéle d'appoint de chaeffglectrique sur la conduite de distribution
d’ECS. Le Type6 « Réchauffeur de boucle » est bampsur la boucle de chauffage. Le modele
« Type810 Rennes » génere des données de tempédéau froide du réseau en fonction du site
d’'implantation du batiment.

Les éditeurs d’équations Trnsys, symbolisés pardedculatrices » sont des outils de calcul osvert
Le modéle nommé « constantes » permet de défiamrs€émble des constantes utilisées dans le
modéele : débits, volumes de stockage, facteur ifle fau de dimensionnement) d’installation. Le
modele nommé « Températures productions » calesiddmpératures de production d’'ECS, d'eau
chaude de chauffage et d’eau froide de rafraicimese & partir des températures de I'eau provenant
des ballons, entrant dans les échangeurs utiledest puissances de linstallation issues du
« Typed2a ». Les modéles « TretourCh » et « Tretouicalculent respectivement les températures de
retour des boucles chaude et froide en fonctiorbdesins en chaud et en froid du batiment.

V.2.1.2. Organigrammes de fonctionnement

L’organigramme de calcul du modéle de thermofrigope couplée au batiment est présenté sur la
figure V.3. Le modele « Régulation » comprend deslutes comparateurs nommés « Besoins » entre
les températures d’eau chaude sanitaire, d’eaulehdel chauffage et d’eau froide de rafraichissement
et les consignes associées ainsi qu’'un module «Magli détermine le mode de fonctionnement et
les températures de sources correspondantes etiofodles besoins. Les puissances thermiques et
électrigues mises en jeu sont issues des tableaypuidsances affectés au Typed2a (présenté sur la
figure V.2). Le module suivant nommé « Températysesductions » calcule les températures de
sortie des échangeurs utiles de la TFP. Les balktmaiffage et froid sont alimentés par I'eau
provenant de la TFP d’'une part et du circuit dé&ritistion dans le batiment d’autre part.

L’organigramme de calcul du modéle de pompe a dhateuplée au batiment est présenté sur la
figure V.4. Les différences par rapport au mod@&ehgrmofrigopompe sont les suivantes :

» Modéle de givrage : calcul de la masse de givredéopour déterminer I'énergie nécessaire a
la fonte de la couche de givre et temporisatiories®hant une phase de dégivrage en cycle
inversé « Mode dégi » avec respectivement commpésgatures de sources chaude et froide,
la température d’entrée d'air et la températurattée d’eau chaude.

» Pas de production d’'ECS par la pompe a chaleutCE'Est produite par un appoint électrique
d’efficacité 1.
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Figure V.3 : Organigramme de calcul du modele de #&rmofrigopompe couplé au batiment
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Figure V.4 : Organigramme de calcul du modéle de pupe a chaleur couplé au batiment
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V.2.1.3. Remarques sur le couplage de I'installation au batent

Le couplage de linstallation frigorifigue au bagnt n'est pas modélisé de maniére complete. Le
fonctionnement de l'installation évolue en foncties besoins du batiment calculés par le modéle de
batiment multizone. Les unités terminales du systdmchauffage et de rafraichissement satisfont aux
besoins du batiment de maniére parfaite. En redété fonctionnement influence I'évolution des
températures intérieures et donc des besoins theesidu batiment. Cependant, la modélisation des
unités terminales de chaque zone du batiment remieésine complexification importante du systeme
entrainant une augmentation du temps de calculhégtigeable. Cette partie de la modélisation n’a
pas été jugée nécessaire pour remplir I'objectif cddte étude, a savoir la comparaison des
performances des systémes frigorifiques.

Dans le modele présenté ici, les températuresdent@&s correspondent aux consignes de chauffage ou
de rafraichissement des unités terminales lorsiqstallation est en fonctionnement. Les puissances
thermiques permettant d'assurer les consignesndeé@ture sont des sorties du modele de batiment
multizone. Elles permettent de calculer les tenpéea de retour des boucles d’eau. Le couplage est
donc « partiel » entre le batiment et les ballofeaul (il 'y a que le batiment qui influence les
températures des ballons) et « complet » entrbdlians et la machine frigorifique (les tempérasure
des ballons participent au pilotage de la machirssndépendent aussi de ses conditions de
fonctionnement).

V.2.2. Modeles de thermofrigopompes

V.2.2.1. Tableaux des puissances thermiques et électrigues

La modélisation de linstallation frigorifique dosnles puissances thermiques et la puissance
électrique absorbée au compresseur sur chaqueegamgs. La modélisation est donc une succession
de régimes permanents durant des pas de tempsndaufes. Les puissances sont obtenues par
interpolation linéaire entre les valeurs des tabtd®/'.8 a IV.11 suivant le type d'installation sitée

par le Type42a. Le fichier d’entrée regroupe lesgances thermiques et électriques en fonction du
mode et des températures de source chaude et.flOlmue installation, thermofrigopompes et
pompes a chaleur au R407C et aw,Qispose de son fichier de données de puissances.

V.2.2.2. Réqulation — commande

Les variables de contrdle utilisées pour simules desoins en chauffage d’'ECS, d’eau chaude de
chauffage et en rafraichissement d’eau froide sbiénues par des modeles Trnsys « Type2 » de
comparateurs différentiels tout ou rien.

La consigne de chauffage suit une droite en fonctle la température extérieure (figure V.5)
compatible avec un circuit de chauffage par vemtilovecteurs. La température d’entrée d’eau
chaude est de 45°C pour une température extériefingeure ou égale a -5°C, de 25°C pour une
température extérieure supérieure ou égale a 18diteune droite entre les températures extéreure
de -5 et de 15°C. Un différentiel de régulatiorb@€ est mis en place afin d’éviter les cycles cde
fonctionnement. La consigne de température de paipa d’eau chaude sanitaire est fixée a 52,5°C
avec un différentiel de 5°C. La température de gnaton d’eau froide est d’environ 5°C. Elle dépend
de la puissance frigorifique. La demande de pradactle froid est repérée par une température
d’entrée d’eau froide supérieure a 13°C. La prddactle froid est arrétée lorsque la température
d’entrée d’eau froide est descendue a 8°C.
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Figure V.5 : Courbe de chauffage

La stratégie d’enclenchement des modes est dit&pour la TFP et pour la pompe a chaleur. Pour la
TFP, lorsqu’il y a une demande de chaud seul, ldenthauffage est enclenché. Lorsqu’il y a une
demande de froid seul, le mode rafraichissemergred¢énché. Lorsqu'il y a une demande simultanée
en chaud et en froid, le mode équilibré est entiéntne demande de chaud est soit une demande de
production d’ECS ou de chauffage d’eau chaude. RoUFP, le mode 1 est inactif pendant la période
hivernale et le mode 5 est inactif pendant la pieriestivale. Les besoins en froid en hiver et eudh

en été sont intégralement satisfaits par le modégn3décalage d'1 pas de temps entre la « mesure »
des températures contrblées et le déclenchementnddgde de fonctionnement est mis en place pour
assurer la convergence du modéle global de l'iasiah. Les températures controlées définissent les
besoins en fonction de leur écart avec les considree combinaison des besoins définit le mode de
fonctionnement au pas de temps de simulation suivan

Pour la PAC, durant toute I'année, le mode chaeffagt enclenché lorsqu’il y a une demande de
chaud et que le rapport des besoins en chaud surekoins en froid est supérieur a 1,3. Le mode
rafraichissement est enclenché lorsqu’il y a unmatele de froid et que le rapport des besoins en
chaud sur les besoins en froid est inférieur alle3mode de dégivrage est prioritaire par rapport a
mode chauffage.

V.2.2.3. Production d’'eau chaude sanitaire

L’eau chaude sanitaire est produite par désurchadifs vapeurs issues du refoulement du
compresseur et éventuellement le début de la ceatlen de fluide frigorigene. La puissance
nécessaire a ce poste est prélevée sur la puissalocique totale.

Dans la présentation des thermofrigopompes au HF&I €€Q du chapitre I, la production d’eau
chaude sanitaire est effectuée par un échangecinaleur appelé « désurchauffeur ECS », par lequel
est récupérée I'énergie de désurchauffe du fluigerigéne et éventuellement une partie de I'érergi
de condensation. Une répartition de la puissanicgifique disponible entre I'eau chaude sanitaire e
'eau de chauffage peut alors étre effectuée pgession de la pression de condensation.

La stratégie de gestion de la répartition des puoisss calorifiques n'est pas retenue pour I'étude
simulée. Ce point nécessite une phase de testsirmepéaux pour réellement déterminer les niveaux
de pression a gérer en fonction des températuerdrde d’'eau chaude de chauffage et d’eau chaude
sanitaire. La production d’ECS a donc été simifiglle est modélisée comme prioritaire par rapport
au chauffage et la puissance calorifique fourniBEES pour atteindre 50°C est soustraite a la
puissance calorifique totale. Le reste de la paissast fournie & I'eau de chauffage. La consigne d
pression est celle calculée pour le chauffage @r piar I'équation de régulation 1.3 pour le R40@C
I'équation V.9 pour le CQ
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Les données de température d’eau froide et lessdiébis d’'une courbe de puisage sont calculés par
des types Trnsys en fonction du type de batimemtéiis® et de son lieu d'implantation. Le profil de
soutirage est tiré des données de I'AICVF. La comsation de I'hotel est calculée grace a un ratio
donné dans le Recknagel [REC 1986] concernantdlledte. Ce manuel préconise un ratio de
consommation d’environ 100 litres d’eau chaude C58ar jour et par chambre, ce qui donne, pour
I'hétel de 45 chambres complet toute I'année, wresommation annuelle de 1642,83 m

Un appoint électrique est placé sur la boucle d@eude pour assurer une température de distnibutio
de 50°C. Les consommations électriques de cet apgoit relevées sur chaque pas de temps.

Les pompes a chaleur sont des installations classige production d’eau chaude et froide pour le
chauffage et le rafraichissement. Dans leur verslassique, elles ne produisent pas d'ECS. Cette
hypothése est retenue pour nos simulations.

V.2.3. Boucles d’'eau

Les débits d’eau dans les diverses boucles omtéditdis grace au dimensionnement des boucles d’eau
du prototype. Suite aux conclusions du chapitreul ce point, les débits d’eau chaude de chauffage
et d’eau froide de rafraichissement ont été fixés\aleur de 2000 I/h au niveau des boucles datre
TFP et les ballons ainsi que dans les circuitsisteiltution dans le batiment. Les valeurs sonttieta

au facteur de dimensionnement de l'installatione@ges débits, on obtient des écarts de tempésature
dans les échangeurs conformes aux regles de dioneesnent.

Les volumes des ballons de stockage ont été fixéesavaleurs de 500 litres pour I'eau chaude
sanitaire, pour I'eau chaude de chauffage et peawulfroide de rafraichissement. Cette taille de
ballons permet un encombrement raisonnable dareck chaufferie relativement a la capacité
d’accueil de I'hétel. Les constantes de refroidisset des ballons, fixées & 0,85 W.Ki%, sont issues
de la RT 2005 [RT 2005].

Les pertes de chaleur par les canalisations n‘@® @té prises en compte car I'étude porte
essentiellement sur linteraction entre la macHiigorifique et les ballons de stockage. Certes, le

pertes dans les canalisations accentuent les lsedoibatiment. La situation modélisée correspond
alors a un béatiment ayant léegérement moins de diéjpgis qu’en « réalité », mais cette hypothése ne
géne pas les résultats de I'étude de par son aspeqparatif. La température de retour de I'eau
circulant dans la boucle de chauffage ou de rdfis8ement est calculée a partir de la température d
départ au pas de temps précédent.

V.2.4. Débit d’air
Le débit d’air dans I'échangeur d’équilibrage &@tiils est d’1,5 kg/s soit environ 450&/m multiplié
par le « facteur taille ». La consommation éleciigles ventilateurs associés aux batteries esti@alc

a partir de la puissance des ventilateurs du pro¢otLeur puissance est de 300 W. La puissance des
ventilateurs modélisée est donc de 300 W multigieele facteur de dimensionnement.

V.2.5. Modéle de givrage — dégivrage

V.2.5.1. Dégivrage des thermofrigopompes

Le givrage et le dégivrage ne sont pas simulés [gsufFP. Les séquences alternées d’hiver mettent
en jeu le mode équilibré avec déclenchement duwualgravitaire. Il n'y a pas d’arrét de production
de chaud et pas de perte de performance. Le bdlEau froide est dimensionné de sorte que la
montée en température soit d'une durée suffisamemnte pour que le niveau de givrage reste trés
faible et n’affecte pas la puissance calorifiquedpite. Le dégivrage concerne uniguement les
modéles de pompes a chaleur.
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V.2.5.2. Dégivrage des pompes a chaleur

Un modele simplifié de givrage de batterie évapmanat été programmé afin de lancer des phases de
dégivrage pour la pompe a chaleur réversible. chriigue de dégivrage utilisée par la PAC est de
type injection de gaz chauds par inversion de cyclénergie de dégivrage est apportée par la
condensation du fluide frigorigéne dans la battgiveée. L'évaporation se produit alors a I'échamge

a plagues connecté au ballon d’eau chaude. Il pree din puisage d’énergie dans le ballon d’eau
chaude pour réaliser le dégivrage. La productiorchibdeur est aussi stoppée pendant le temps du
dégivrage.

Le facteur de bipasdg, de la batterie modélisée est de 0,7. La massévoeay pas de tempsl est
donnée par I'équation V.1 en fonction des tenearbumidité en entrée, et en sortie de batterie et
Wws, de la valeur de la teneur en humidité de I'aiuaa 0°C, du facteur de bipasse, du débit diair e
du pas de tempdt égal & 5 minutes.

mgi+1 - (We _ Ws) [@_ fbp)mhair [t + mgi (Equation V.1)

Lorsque le temps de fonctionnement en mode chaaffagc une température extérieure inférieure a
7°C a atteint 45 minutes, une phase de dégivragmekenchée.

Les phases de dégivrage tiennent compte d’'une genperformance liée a I'arrét de la production de
chaleur et au puisage d'une partie de cette chadeur alimenter I'évaporateur du cycle inversé.
L'inversion du cycle s’effectue sur un pas de teropsiplet, il y a donc arrét de la production de
chaleur sur ce pas de temps, mais le temps derdggiyéquation V.2) est calculé par le rapport de
I'énergie nécessaire pour le dégivrage (équati@®) Sur la puissance disponible au condenseur dans
le cycle inversé. L'énergie thermique puisée auobal’eau chaude correspond a I'énergie de
dégivrageEy,. La puissance électrique moyenRélegy durant l'inversion du cycle sur un pas de
temps est calculée par I'équation V.4, le tempdétgvrage étant toujours inférieur au pas de temps.

E )
fy = ———2 (Equation V.2)
¢ Pfrigo+ Pélec
By =M, [L, (Equation V.3)
t .
Péleg, = ﬁ [Pélec (Equation V.4)

V.3. Modélisation du batiment et de son environnenms

Le modele de batiment multizone permet, en foncties conditions climatiques, de calculer les
valeurs des besoins de chauffage et de rafraichisdea satisfaire par linstallation. Ces besoins
évoluent en fonction des conditions extérieuresedepérature et d’ensoleillement obtenues par des
fichiers météorologiques. Le batiment modélisé wsthbtel. Les consommations d’eau chaude
sanitaire de ce type de batiment sont élevéessitiggtions a charges simultanées en chaud et ieh fro
seront par conséquent plus nombreuses a partirotiient ou des besoins de rafraichissement seront
présents.

V.3.1. Description du batiment étudié

Le batiment choisi est un hotel pouvant accueifira 90 personnes dans 45 chambres réparties sur 3
niveaux, un rez-de-chausseée et 2 étages (figure Deaix cages d'escalier, I'une a I'intérieur, e
a I'extérieur ainsi qu'une cage d’ascenseur dessertes 3 niveaux. Au rez-de-chaussée (figure V.7)
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sont situés un espace d’accueil, des sanitairessalte d'activités et de restauration, 2 bureaux,
local technigue pour le ménage et le linge, undede la cage d’ascenseur et un couloir qui mede a
chambres. Les deux étages supérieurs ont strictdenememe configuration (figure V.8) : un couloir
central dessert 18 chambres, un local techniqgoéfretun accés a I'ascenseur central et aux essalie
extérieurs. La figure V.9 présente le schéma dalreanbre.

Figure V.6 : Vue isométrique du batiment

Cage Local
Bureau | Bureau | escalier |technique chambre| Chambre| Chambre| Chambre
20m® | 20m* === _15m 20m®> | 20m* | 20m? | 20m?

Ascensur
— I; 2
20m’ |[5m

Salle d’activité
Restauration Couloir 40 m?
96 m?

Zone

Toilettes daccueil Chambre| Chambre| Chambre| Chambre| Chambre
20 m? 64m 20m? | 20m? | 20m? | 20m? | 20m?

Figure V.7 : Plan du rez-de-chaussée

Cage Local
Chambre| Chambre| Chambre| Chambre| escalier technlqzue Chambre| Chambre| Chambre| Chambre
20m? [ 20m?* | 20m® | 20m? === 15m 20m? | 20m? | 20m? | 20m?

Ascenspur
1 I; 2
20m*® |5m

Couloir 80 m?

Chambre| Chambre| Chambre| Chambre| Chambre[ Chambre| Chambre| Chambre| Chambre| Chambre
20m* | 20m* | 20m® | 20m* [ 20m? | 20m® | 20m® | 20m® | 20m® | 20m?

Figure V.8 : Plan du " et du 2™ étage

T e

Chambre
zZ0 me

T

couloir

Figure V.9 : Plan d’'une chambre
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V.3.1.1. Matériaux des parois

Les matériaux de construction choisis pour défesrparois de I'hotel ainsi que leurs caracténsts)
thermiques sont répertoriés dans le tableau V.4.rhatériaux choisis sont des matériaux classiques
du génie civil pour les climats étudiés.

Matériau C?\?\? /Lrlnclt:z)'te Capacité (kJ/kg.K) Mass(tla(g\;/?]lqlgr;lque
Brique 0,9 1 1800
Béton 1,65 1 2400
Platre 0.35 1 2000
Revétement sol 0,17 14 1200
Isolant 0,04 1 50
Bois 0,15 2 550
Dalle bitume 0,05 1 2000

Tableau V.1 : Caractéristiques des matériaux des pais du modéle multizones d’hétel

V.3.1.2. Composition des parois

Différentes parois ont été définies suivant lesnd@s des matériaux du tableau V.1. Les compositions
des parois correspondent a des compositions dessig parois (tableau V.2).

Paroi Matériau Epaisseur (mm) Coefficient U (W/m?3/K)
revétement de sol plastique 5

Plancher RDC _beton 120 0,316
isolant 100
béton 200
platre 10
isolant 80

Mur extérieur lame d’air 15 0,307
parpaing 200
enduit 15
platre 26

Mur intérieur isolant 50 0,587
platre 26

Plancher intérieur revétement o!e sol plastique 5 0,586
béton 200
dalle bitume 10

Toiture terrasse isolant 100 0,286
béton 200
o latre 15

Voile betonl autou_r des Eéton 200 2,653

cages d'escalier "
platre 15
Tableau V.2 : Caractéristiques des matériaux des pais du modéle multizones d’hétel

V.3.1.3. Description des zones thermigues

Les zones thermiques ont été définies en fonctiledr utilisation et de leur orientation. Pouritan
le nombre de zones, les chambres adjacentes ayamérhe orientation sont regroupées sur chaque
niveau.

Les figures V.10, V.11 et V.12 présentent le deemap du batiment en zones thermiques,
respectivement du rez-de-chaussée, tuetldu 2™ étage. La liste des zones thermiques est la
suivante :

- Zone 0 : accuell

- Zone 0’ : sanitaires

- Zone 1: salle d’activités ou de réunion
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Zone 2 : regroupement des deux bureaux
Zone 3 : cage d'ascenseur
Zone 3’ : cage d’escalier

Zones 8, 18 et 28 : locaux techniques respectivemeRDC, au ler et au 2éme étage

Zones 5, 6, 7, 9, 10, 11, 12, 13, 15, 16, 17, 20, 22, 23, 25, 26, 27 : chambres ou

regroupement de chambres ayant la méme orientation
Zones 4, 14 et 24 : couloirs respectivement au RiDCLer et au 2éme étage

Zone 8
Zone 2 Zone 3 |  Local Zone 5 Zone 6
Bureaux Cage |technique 3 chambres Chambre
escalier | zone 3
Zone 1 Ascenspur
Salle d’activité
Réunion Zone 4 Couloir
Zone 0
, Espace
4 chambres ambre
Figure V.10 : Plan des zones thermiques du rez-déw@ussée
Zone 18
Zone 10 Zone 11 Zone 3" |  Local Zone 12 Zone 13
Chambre 3 chambres Cage |techniqud 3 chambres Chambre
escalier | zone 3
Ascenskur
Zone 14 Couloir
Zone 15 Zone 16 Zone 17
Chambre 8 chambres Chambre
Figure V.11 : Plan des zones thermiques du"1étage
Zone 28
Zone 20 Zone 21 Zone 3" |  Local Zone 22 Zone 23
Chambre 3 chambres Cage |techniqug 3 chambres Chambre
escalier | zone 3
Ascenskur
Zone 24 Couloir
Zone 25 Zone 26 Zone 27
Chambre 8 chambres Chambre
Figure V.12 : Plan des zones thermiques du/"? étage

V.3.1.4. Linéigues

Des ponts thermiques ayant un coefficigntde 0,20 W.mM.K™ ont été considérés au niveau des
liaisons entre les murs extérieurs et les muretend de la cage d’escalier, entre les planchdeset
murs extérieurs et entre les plafonds et les mxtérieurs. Les données sont issues du CDreef édité
par le Centre Scientifique et Technique du Batinf€@3TB).
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V.3.1.5. Vitrages

Tous les vitrages sont du type double vitrage langen en 4/16/4 avec un coefficient de trandfigrt

de 1,4 W.nf.K* et un coefficient de transmission solairee 0,589. Les facades vitrées sont situées
uniquement sur les deux facades principales nosddetu batiment, mise a part la zone 1 qui posséde
un vitrage a l'ouest et les couloirs qui sont é§agpde portes vitrées a l'est et a I'ouest. Leagds
occupent 35 % de la surface des parois sauf pdacéale sud de la zone accueil qui est vitrée .90
Des protections solaires de type casquette d’unguleur de 30 cm ont été placées au-dessus des
vitrages sur les facades sud.

V.3.1.6. Perméabilité

Linfiltration est supposée constante et égalelavdjume par heure (valeur Trnsys par défaut) sauf
dans la zone de I'ascenseur qui n'a pas de coavact!|’extérieur.

V.3.1.7. Ventilation

La ventilation de type simple flux est continue slé&s chambres, I'accuell, les sanitaires, lesaiul

et la cage d’escalier. Le taux de renouvellemeair &8st de 0,6 volume par heure. La ventilation est
intermittente dans les autres zones. Elle foncgaha 7h00 a 22h00. Le taux de renouvellement d’air
y est également de 0,6 volume par heure. Les beutbatrées d’air sont situées dans les menuiseries
des fenétres et I'extraction se fait par des bosighaecées dans les salles de bain des chambres, les
couloirs, les sanitaires. La température de I'airehouvellement est égale a la température ewtérie
dans toutes les zones sauf dans la cage d’ascemsest prise la température moyenne des zones 3’,
8, 18 et 28 ainsi que dans les toilettes ou ese pai température de la zone d’accueil. S'agistante

VMC simple flux, I'air neuf n’est pas traité (pahdmidification ou de déshumidification).

V.3.1.8. Occupation

L’occupation des locaux par les personnes congtitugpport de chaleur gratuit qui est pris en cempt
dans les simulations. Les chambres sont suppos@esdeupées de 20h00 a 7h00 chacune par une
personne. Les zones 1 (salle d'activités) et 2e@ux) sont occupées en semaine de 8h00 a 18h00. 10
personnes occupent la zone 1 et 2 personnes, & Zoha zone 3 (ascenseur) a une occupation
moyenne continue de 0,1 personne. La zone 0 (dceséioccupée par une personne 24h/24 tous les
jours. Les zones 0’ (sanitaires), 8, 18, 28 (locaakiniques), 4, 14 et 24 (couloirs du rez-de-cheeis

du I et du 2™ étage) sont supposées sans occupation. Le typavitéa des personnes est léger :
assis, travail léger convenant a l'activité de pengs dans un bureau, un hotel ou un appartement. L
puissance thermique correspondante est de 120 $ufpex [ISO 7730].

V.3.1.9. Eclairage

La puissance de I'éclairage est égale a 10 WDans les chambres, I'éclairage est supposé en
fonctionnement de 20h00 a 23h00 tous les soirssDes autres zones, I'éclairage est en marche
pendant les périodes d'occupation et si le fluxaisel total horizontal est trop faible. Un modéle
auxiliaire du batiment met en marche I'éclairagarmme valeur de flux solaire inférieure & 120 \WW/m
et actionne I'arrét pour une valeur supérieure @ &0nt. Dans les zones accueil, couloirs et cages
d'escalier et d’ascenseur, I'éclairage est allumépermanence. Les zones 8, 18 et 28 (locaux
techniques) sont supposées non éclairées.

V.3.1.10. Appareils électrigues

Les zones susceptibles d’'avoir un appareil élagrign fonctionnement sont les zones 0, 1 et 2. Les
plages horaires de fonctionnement des appareit$rigiges sont identiques aux plages d’'occupation
par les personnes. Les puissances sont simulééallpenage d’ordinateurs de 140W.
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V.3.2. Villes d'implantation des batiments et climés

Le comportement des installations soumises a desirzedifférents en fonction du climat est étudié
pour trois villes : Rennes, Marseille et Bruxelle®volution des températures extérieures moyennes
mensuelles est présentée sur la figure V.13. Lasefis météorologiques utilisés sont des fichiers
annuels typiques TMY (Typical Meteorological Yegénérés a partir des données météorologiques
relevées sur 30 ans de 'USNOAA (United Statesad¥iati Oceanic and Atmospheric Administration).
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Figure V.13 : Evolution des températures extérieure moyennes mensuelles pour les climats de Rennes,
Marseille et Bruxelles

V.3.2.1. Rennes

Le climat de Rennes est de type océanique. La tetypé moyenne annuelle est de 11,3°C.
L’amplitude journaliere des températures moyenreeaites et 'amplitude annuelle des températures
moyennes journaliéres sont relativement faibles.figare V.14 présente I'évolution des besoins
journaliers du batiment hotel en chaud et en frbak besoins en chaud sont la somme des besoins de
chauffage et de production d’ECS. Les besoins dam@event a 74870 kWh en production d’ECS,

a 51680 kWh en chauffage et a 39184 kWh en rafissielment. Entre le 100 et le 300™ jour, soit
d’avril & fin octobre, on est en présence de bessimultanés en chaud et en froid.

1400

1200 -
— Chauffage + Production d'ECS

1000 —o- Rafraichissement

Besoins de chauffage et de rafraichissement

0 50 100 150 200 250 300 350

jours

Figure V.14 : Evolution des besoins journaliers eshaud et en froid d’'un hotel situé a Rennes

175/220



Chapitre V : Etude simulée des thermofrigopompeplées a un batiment

V.3.2.2. Marseille

Le climat de Marseille est de type méditerranéemtdmpérature moyenne annuelle est de 14,8°C.
Elle est relativement élevée par rapport & Rerifiamplitude journaliére des températures moyennes
horaires et I'amplitude annuelle des températuregemnes journaliéres sont relativement élevées. La
figure V.15 présente I'évolution des besoins joliens en chaud et en froid. Les besoins en chaud
sont la somme des besoins de chauffage et de pratilCECS. Les besoins annuels s’élévent a
68524 kWh en production d’'ECS, a 23535 kWh en dagef et a 94808 kWh en rafraichissement.
Entre le 50™ et le 300™ jour, soit de fin février a fin octobre, on est présence de besoins
simultanés en chaud et en froid.

— Chauffage + Production d'ECS
-o- Rafraichissement

Besoins de chauffage et de rafraichissement

50 100 150 200 250 300 350
jours

N
© {1

Figure V.15 : Evolution des besoins journaliers eshaud et en froid d'un hétel situé a Marseille

V.3.2.3. Bruxelles

Le climat de Bruxelles est de type continentaltdrmpérature moyenne annuelle est de 9,8°C. Elle est
relativement basse par rapport a Rennes. L'amglijodrnaliere des températures moyennes horaires,
'amplitude annuelle des températures moyennesi@iéres. La figure V.16 présente I'évolution des
besoins journaliers en chaud et en froid. Les Inssen chaud sont la somme des besoins de chauffage
et de production d’ECS. Les besoins annuels s’éteae/ 7589 kWh en production d’ECS, a 77781
kWh en chauffage et a 24809 kWh en rafraichissentamte le 148™ et le 256™ jour, soit de mai a
septembre, on est en présence de besoins simuitamdsud et en froid.

— Chauffage + Production d'ECS
1200 A -o- Rafraichissement 4&*
1000 ‘n lw

Besoins de chauffage et de rafraichissement
(kwh)

0 50 100 150 200 250 300 350
jours

Figure V.16 : Evolution des besoins journaliers eshaud et en froid d'un hétel situé a Bruxelles
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V.3.2.4. Dimensionnement des installations en fonction desboins

Les besoins en chauffage, en rafraichissement ptogluction d’ECS sont répertoriés dans le tableau
V.3. Les besoins les plus importants en chauffageere production d'eau chaude sanitaire
correspondent au climat le plus froid, celui deilie de Bruxelles. Les besoins les plus importants
rafraichissement sont enregistrés dans la vill®deseille ou le climat est de type méditerranéemn. L
ville de Rennes se situe dans un climat océaniguemgendre des besoins modérés dans tous les
postes de consommation. Les besoins en eau chanidgire dépendent également de la température
d'eau froide du réseau. Celle-ci est plus élevémmment en été a Marseille, qu’a Rennes et a
Bruxelles. Cette différence entre climats s’obse¥galement sur la période estivale des courbes des
besoins journaliers (figures V.14, V.15 et V.16).

Site Production d'ECS Chauffage Rafraichissement
Rennes 74870 51680 39184
Marseille 68524 23535 94808
Bruxelles 77589 77781 24809
Tableau V.3 : Besoins thermiques en kWh du batimergn fonction du site d’'implantation

L'appoint ECS est dimensionné de sorte que lirakigr des besoins soit susceptible d’étre couverte
par I'appoint. Un calcul rapide donne une puissaagproximative de 40 kW pour des débits de
soutirages maximaux de 900 I/h et un écart maxieal0°C entre la température d’entrée d'eau
froide et la température de départ ECS.
L'installation de thermofrigopompe ou de pompe alebr est dimensionnée a partir des régles
préconisées par I'association francaise pour legpes a chaleur [AFP 2008] :
 la PAC ou TFP doit pouvoir subvenir a 80% des besdie chauffage a la température de
base,
» la PAC ou TFP associée a son appoint de chauffaigeatrespondre a 120% des besoins de
chauffage a la température de base.
Le tableau V.4 regroupe les résultats de dimensiment. Les besoins en chaud a la température de
base sont donnés dans la premiére colonne. A péutie interpolation des valeurs des tableaux des
puissances réduites (tableaux 1V.8 a IV.11), lssgamce de chauffage réduite est calculée pour la
température de baSeLe facteur de dimensionnement ou multiplicatifrespond au rapport de 80%
des besoins sur la puissance réduitle.& L'appoint chauffage correspond a 40% des besbils
température de base.

Ville Puissance en chaud (kW) . . \ .
T bace Machine réf 10 KW _ Fac_teur de PrL]J_lssa‘nce de IE Puissance de I'appoint
Besoins & T og=T pace pour T =5°C / T4, =35°C dimensionnement| machine a T pase (KW) chauffage (kW)
Rennes TFP R407C 7,07 4,31 30,49 15,24
-4°C PAC R407C 7,10 4,29 30,49 15,24
38,11 kW TFP CO2 7,89 3,86 30,49 15,24
PAC CO2 7,82 3,90 30,49 15,24
Marseille TFP R407C 6,83 3,29 22,49 11,24
-5°C PAC R407C 6,85 3,28 22,49 11,24
28,11 kW TFP CO2 7,70 2,92 22,49 11,24
PAC CO2 7,63 2,95 22,49 11,24
Bruxelles TFP R407C 6,19 6,80 42,08 21,04
-8°C PAC R407C 6,24 6,74 42,08 21,04
52,60 kW TFP CO2 713 5,90 42,08 21,04
PAC CO2 711 592 42,08 21,04
Tableau V.4 : Facteurs de dimensionnement, puissagg calorifique de la machine &,.sc€t puissance de
I'appoint électrique de chauffage

11 Exemple de calcul pour une TFP R407C & Rennes :

Q. = 684kW pourT, =-5°C/T, =45°C ; Q,=805kW pourT, =0°C/T,=45°C
Parinterpolaion, Q_ = 707 kW pourT, =-4°C/T,_ = 45°C
8% desbesoinaaT, ., _ 0803811 _

Facteurdedimensionement= =431
Q. 707
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Chapitre V : Etude simulée des thermofrigopompeplées a un batiment

V.4. Performances des thermofrigopompes au HFC euaC O,

La simulation de référence est celle d'une theripofrompe au HFC installée dans le batiment hétel
situé a Rennes. Le comportement du modele numéregieanalysé afin de vérifier le bon
fonctionnement de linstallation concernant 'emdbement de chaque mode et des phases de
dégivrage. Les performances de cette installatonéference sont ensuite comparées a une pompe a
chaleur. Les autres paramétres variables sonthéefimétéorologique associé a I'ensemble systeme /
batiment et le type de fluide frigorigéne. L'étudemparative présente les puissances thermiques
produites, les consommations d’électricité et lesgmances des installations de thermofrigopompes
et de pompes a chaleur au R407C et ay C€»s facteurs de performance utilisés sont leffictmants

de performance énergétique, le coefficient de perdoce de Carnot et le rendement exergétique. Les
facteurs de performance sont répertoriés dandleata [V.12.

V.4.1. Vérification du fonctionnement du modele

V.4.1.1. Enclenchement des modes

Les modes sont enclenchés par I'écart entre legéeatures contrélées calculées et les consignes. Le
besoins en chauffage sont enclenchés par une tetapéd’entrée d’'eau chaude au condenseur trop
faible par rapport a la consigne. Les besoins edymtion d’ECS sont enclenchés par une température
de départ d'ECS vers le réseau d'alimentation fi@ple. Les besoins en rafraichissement sont

enclencheés par une température d’entrée d’ealeféltEvaporateur trop éleveée.

V.4.1.1.1.Mode chauffage

Le mode chauffage est enclenché par une demandehaldfage ou de production d’ECS sans
demande de froid. La figure V.17 illustre I'enclaement d’'un mode chauffage par une demande de
remontée en température du ballon de stockage deolmle de chauffage. Elle présente les
températures d’entrée et de sortie d’eau chauderrpérature de consigne, les puissances thermiques
de chauffage et de sous-refroidissement et la aissélectrique absorbée au compresseur. Lorsque la
température d’entrée d’eau chaude passe en-dedsdasconsigne de température moins un demi-
différentiel de 2,5°C, le mode chauffage de la EsSPenclenché. Il y a donc apparition de puissances
thermiques et électrique. La température de sditi@u chaude du condenseur devient supérieure a la
température d’'entrée. La température d'entrée dezaude augmente progressivement jusqu’au
dépassement de la consigne d’un demi-différenteeballon a donc bien été maintenu en température.
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Figure V.17 : lllustration du déclenchement d’un male chauffage
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V.4.1.1.2.Mode équilibré

Le mode équilibré est enclenché par une demandehdeffage ou de production d’ECS et une
demande de froid simultanées. La demande de femidl yenir soit de besoins de rafraichissement du
batiment, soit d’'une augmentation de la tempéraduréallon d’'eau froide obtenue par stockage de
I'énergie de sous-refroidissement. La figure V.ll8stre une phase de remontée en température du
ballon d’eau chaude avec un fonctionnement en nubdeiffage puis un déclenchement du mode
équilibré suite & une montée en température dwrballeau froide. La température d'entrée d'eau
froide augmente jusqu’a la température de 13°C edenchauffage par un apport d’énergie récupérée
par sous-refroidissement du fluide frigorigene. Wois cette température atteinte, le mode équilibré
avec évaporation sur eau est enclenché. La tempérdientrée d’'eau froide diminue. La puissance
calorifique est augmentée en mode équilibré pasadpu fonctionnement en mode chauffage par le
reléevement de la température d’évaporation. Atefua mesure que la température d’eau froide baisse
jusqu'a 8°C, la température d’évaporation baisssedgent et la puissance calorifique diminue. Le
mode chauffage est ensuite réenclenché jusqu’'aedagempérature d’entrée d’eau chaude ait atteint
la consigne.
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Figure V.18 : lllustration du déclenchement d’'un male équilibré aprés un mode chauffage

V.4.1.1.3.Mode rafraichissement

Le mode rafraichissement est enclenché par unerdkrrde froid sans demande de chauffage ou de
production d’ECS. Lorsque la température d’entréaulfroide dépasse 13°C (figure V.19), le mode
rafraichissement de la TFP est enclenché. Il yre épparition d’une puissance frigorifique et d’'une
puissance électrique. La température de sortieudfiemde de I'évaporateur devient inférieure a la
température d’entrée. La température du ballonrdimjusqu’a ce que la température d’entrée d’eau
froide soit inférieure a 8°C. Le décalage d'l pastemps entre la « mesure » de la température
contrblée et I'arrét du mode de rafraichissemetragre une baisse de la température d’entrée d'eau
froide jusqu’a 6,2°C dans cette séquence de famoiment.
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Figure V.19 : lllustration du déclenchement d’'un male rafraichissement

V.4.1.2. Phases de déqgivrage

V.4.1.2.1.Thermofrigopompes

Les phases de dégivrage de la thermofrigopompeadotnatiques et augmentent les performances
moyennes de l'installation par I'utilisation debaucle d’eau froide comme source a I'évaporateur.
Elles sont effectuées en mode équilibré. La moalétis prend en compte le changement de mode
commandé par la variation de la température deolzlb d’'eau froide. Le mode équilibré avec
dégivrage automatique éventuel est enclenché lerdgutempérature d'entrée d'eau froide est
supérieure a 13°C et le mode chauffage est endeocbque cette température est inférieure a 8°C.
La masse de givre accumulée sur les batteriegtesilest calculée mais n’est pas le paramétigséutil
pour lancer le dégivrage par caloduc en mode @géilCeci se fait sur une base temps qui dépend du
dimensionnement du ballon d’eau froide.

V.4.1.2.2.Pompes a chaleur

La figure V.20 présente I'évolution de la masseayilee, des puissances thermique et électrique ainsi
que des températures d’eau chaude (consigne, etts@etie du condenseur) lors d’'une remontée en
température du ballon d’eau chaude. En mode chgayff@&vaporateur sur air de la pompe a chaleur
givre progressivement. La masse de givre augmerarg I'équation V.1, de maniere plus ou moins
importante suivant les conditions extérieures deptgature et d’humidité. Le critere de
déclenchement de I'inversion de cycle pour le dégje est une horloge qui comptabilise les pas de
temps durant lesquels la température extérieurmfgsteure a 7°C. Lorsque le temps de I'horloge a
atteint 45 minutes, le dégivrage est enclenché&ycée correspond au mode rafraichissement avec une
condensation « sur 'air » et une évaporation '®aul chaude. Une quantité d’énergie est priseasur |
boucle d’eau chaude par évaporation pour réalksdégivrage a I'aide de I'énergie de condensation.
La température de sortie d'eau chaude devientigufégg a la température d’entrée d’eau chaude au
condenseur. La puissance calorifique devient nublepuissance électrique calculée correspond a la
puissance nécessaire pour réaliser le dégivrageedité, le dégivrage dure le temps d’'un pas de
temps.
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Figure V.20 : lllustration du déclenchement des phses de dégivrage

Dans les conditions de simulations présentéesadigure V.20, le dégivrage intervient bien toutes

45 minutes, ce qui correspondrait & environ 6 nfinsdpar heure de temps de non production de
chauffage et de puisage d'énergie au ballon d'damude. Le pas de temps de la simulation est
supérieur au temps moyen de dégivrage. Les termgrsétd’de production et de puisage d'énergie
représentent un effet du dégivrage sur les perfoces proche de celui d’'un temps de dégivrage
moyen de l'ordre de 3 & 4 min/h (données publieesNaveteur et al. [NAV 1998] et Bernier [BER
2002)).

V.4.2. Résultats des simulations annuelles

Les résultats de I'étude simulée sont présenté@til en fonction des paramétres de climat (Rennes
Marseille ou Bruxelles), de type d’installation @Bu PAC) et de type de fluide (R407C ou,LOs
concernent les productions d’énergie thermique uifhge + production d’ECS éventuelle et
rafraichissement), les consommations électriquEs gterformances des systemes.

V.4.2.1. Productions d’énergie thermigue

Le tableau V.5 présente les productions d’énergentigue de chaque installation vis-a-vis des
besoins thermiques du batiment. Les appoints éees ECS et chauffage participent également a la
production thermique en chaud.

La figure V.21 présente de maniére graphique lesiymtions d’énergie thermique du tableau V.5.
Cette figure met en évidence les différences eleseclimats des trois villes. Les installations
produisent plus d’énergie calorifique que d’éneffgigorifique, de fagcon modérée pour un béatiment
situé dans la ville de Rennes et de facon plusiés pour la ville de Bruxelles. Celles de la vile
Marseille produisent majoritairement de [I'énergieigdrifigue. Les productions thermiques
correspondent aux besoins des batiments en forati@imat des villes d'implantation.
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Chapitre V : Etude simulée des thermofrigopompeplées a un batiment

Configuration Besoins Productions thermiques Productions électriques
. . . Appoint
. . . Chauffage ECS Froid Chaud Froid Appoint ECS
Fluide Machine Site (kwh) (kwh) (kwh) (kWh) (kwh) (kwh) cl}i%fs)ge
R407C TFP Rennes 51680 74697 39184 114337 39686 142 5379
PAC Rennes 51680 74697 39184 49782 39483 74697 2936
TFP Marseille 23535 68784 94808 83980 95956 146 3323
PAC Marseille 23535 68784 94808 22745 95322 68784 990
TFP Bruxelles 77781 76924 24809 152953 24798 72 2329
PAC Bruxelles 77781 76924 24809 77196 24794 76924 4990
CO2 TFP Rennes 51680 74697 39184 114515 41086 118 5288
PAC Rennes 51680 74697 39184 49493 39540 74697 2892
TFP Marseille 23535 68784 94808 56578 104236 148 1622
PAC Marseille 23535 68784 94808 22521 95444 68784 1132
TFP Bruxelles 77781 76924 24809 154446 25177 71 1837
PAC Bruxelles 77781 76924 24809 76040 24857 76924 4533
Tableau V.5 : Productions d’énergie thermique desistallations et besoins des batiments

Les TFP produisent simultanément les énergies ifiglog et frigorifique alors que le choix de la
production des PAC est déterminé par le rapportbds®ins en chaud sur les besoins en froid du
batiment. Contrairement aux TFP, les PAC ne satisfionc pas immédiatement aux besoins
minoritaires. Par ailleurs, les PAC au R407C ndigipent pas aux besoins de production d'ECS.
Finalement, les pertes énergétiques des ballorstadage sont plus importantes pour des ballons
« plus chargés », comme c’est le cas pour les TFP.

Les bilans d’énergie apparents ne sont pas toatt &duilibrés. L'énergie produite par la machine
frigorifique est comptabilisée avant les ballonssti'ekage. L'énergie transmise au batiment, ages |
ballons. Les bilans sont équilibrés par les pahesmiques des ballons.

Les productions d’énergie calorifique sont systégu&iment plus élevées avec la TFP car celle-ci
assure en quasi-totalité la production d’ECS.

180000
W R407C chaud
160000 # R407C froid
CO2 chaud
140000 1 CO2 froid

120000 ~

Production thermique annuelle (kwh)

TFP PAC TFP PAC TFP PAC

Rennes Rennes Marseille Marseille Bruxelles Bruxelles

Figure V.21 : Productions d’énergie thermique des mchines frigorifiques

V.4.2.2. Consommations électriques

Le tableau V.6 présente les consommations éleesigies installations. Pour les pompes a chaleur,
les consommations présentées sous lintitulé « Machfrigorifique » comprennent les
consommations liées au dégivrage.
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Configuration Consommations électrigues
) ) . Mach ine . dp nt Appoint ECS Appoint Ventilateurs Totale
Fluide Machine Site frigorifique dégivrage (kWh) chauffage (kWh) (KWh)
(kwWh) (kwWh) (kwh)
R407C TFP Rennes 35470 0 142 5379 977 41968
PAC Rennes 23218 91 74697 2936 651 101502
TFP Marseille 33756 0 146 3323 1299 38524
PAC Marseille 23525 53 68784 990 973 94273
TFP Bruxelles 49215 0 72 2329 793 52409
PAC Bruxelles 33503 516 76924 4990 544 115961
Cco2 TFP Rennes 60742 0 118 5288 795 66943
PAC Rennes 34342 43 74697 2892 628 112559
TFP Marseille 43563 0 148 1622 856 46188
PAC Marseille 35160 15 68784 1132 886 105963
TFP Bruxelles 82191 0 71 1837 662 84761
PAC Bruxelles 47214 124 76924 4533 556 129227
Tableau V.6 : Consommations électriques des instations

Les écarts de consommations électriques entre F€s €k les PAC sont élevés. Le batiment hotel
présente de trés forts besoins en ECS. La produetibassurée en électricité directe pour les PAC d
référence du marché.

Les consommations électriques totales des TFPb&atcoup plus faibles que celles des PAC grace
aux économies réalisées principalement sur le pagpeint ECS et tres Iégérement sur les postes
appoint chauffage, dégivrage et ventilateurs. LR DEnéficie surtout d'une production d'ECS par le
mode équilibré en période estivale et dans une dneimesure de I'absence d’'un dégivrage pénalisant
et de l'arrét des ventilateurs en mode équilibré.

La figure V.22 présente de maniére graphigue les@mmations d’électricité du tableau V.6. Les
économies d’énergie électrique sont assez impedgde 'ordre de 50% entre TFP et PAC au R407C
et de 30 a 50% entre TFP et PAC au,C0a production compléte d’ECS par TFP est beapgius
performante que celle de la PAC en préchauffage ampoint électrique. Cette hypothése de
fonctionnement représente la quasi-totalité dea@oies d’énergie électrique.

140000
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HR407C
COo2

129227
115961

112509
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101502

100000 - 94273
84761

80000
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60000 -
46188 52408

38524

Marseille

41968

40000 ~
20000 ~
O -

Rennes

Consommation électrique annuelle (kwh)

Bruxelles

TFP PAC TFP PAC TFP PAC

Rennes Marseille Bruxelles

Figure V.22 : Consommations électriques des machisdrigorifiques

La puissance affectée a la production d’ECS esstsgite a la puissance calorifique de linstallatio
calculée pour une température d’entrée d’eau chdedehauffage donnée. On ne tient pas compte
d'une température d'entrée d’'ECS au désurchauffdus élevée qui aurait tendance a relever la
température de condensation et a diminuer la puissaalorifique et donc les performances de la
TFP.
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Chapitre V : Etude simulée des thermofrigopompeplées a un batiment

Des simulations complémentaires sont donc menéas @ TFP et une PAC au R407C pour des
besoins correspondant a un taux d’occupation d#dihsitué & Rennes de 30% (tableau V.7). Les
besoins simulés de production d’ECS deviennentsailaiérieurs aux besoins de chauffage et ne
représentent plus que 22409 kWh. Le résultat dee ceimulation est une réduction de la
consommation d’énergie électrique de 27,9% malget néduction de la simultanéité des besoins de
chaud pour la production d’'ECS et de froid poualieaichissement durant la période estivale.

Configuration Consommations électriques
. . . Mach _ine 'd_o nt Appoint ECS Appoint Ventilateurs Totale
Fluide Machine Site frigorifique dégivrage (kWh) chauffage (kWh) (kWh)
(kWh) (kWh) (kWh)
R407C TFP Rennes 26209 0 5504 3042 726 35482
PAC Rennes 23218 91 22409 2936 651 49214
Tableau V.7 : Consommations électriques des TFP BAC au R407C avec un taux d’occupation de I'hétel
de 30% pour le site de Rennes

La simulation n'a pas pris en compte 'augmentateantuelle de pression liée a la répartition entre
les productions d’eau chaude de chauffage et d'EXéfendant, cette prise en compte ne majorera pas
de plus de 5% I'énergie électrique consommeée. liénve d’énergie électrique apportée par
l'installation d'une TFP a la place d’'une PAC ré&ible sera proche de 50% pour un taux
d’occupation de 100% et d’apres la simulation camm@ntaire ci-dessus, proche de 30% pour un taux
d’occupation de 30%.

V.4.2.3. Coefficients de performance et rendement exergétigu

Le tableau V.8 présente les valeurs annuelles defficdents de performance issus des bilans
d’énergie, des coefficients de performance de QGaghales rendements exergétiques des machines
frigorifiques. La derniére colonne correspond aapmat des productions thermiques totales incluant |
production d’ECS par appoint. Le COP machine cpoad a I'énergie thermique produite divisée par
I'énergie électrigue consommeée. Les performancesieles des TFP sont clairement supérieures a
celles des PAC. L'amélioration des coefficientspgeformance est plus importante pour les sites de
Rennes et Bruxelles ou les besoins sont majorstaine chauffage et ou le mode équilibré est
davantage utilisé en alternance avec le mode dmrifiD’aprés les valeurs calculées pour le site de
Marseille, la production simultanée d’été apporie amélioration moins significative.

Configuration Coefficients de performance annuels
COP COP COP Carnot Rendement
Fluide Machine Site chaud+froid chaud+froid : exergétique
. . - machine .
machine installation machine
R407C TFP Rennes 4,34 3,80 16,22 35,5%
PAC Rennes 3,84 1,64 14,90 30,9%
TFP Marseille 5,33 4,76 20,00 33,3%
PAC Marseille 5,02 1,99 20,64 31,0%
TFP Bruxelles 3,61 3,44 15,33 36,3%
PAC Bruxelles 3,04 1,59 11,46 22, 7%
CO2 TFP Rennes 2,56 2,41 15,66 16,9%
PAC Rennes 2,59 1,48 14,28 14,7%
TFP Marseille 3,69 3,562 20,83 19,2%
PAC Marseille 3,36 1,77 19,96 18,2%
TFP Bruxelles 2,19 2,14 12,77 16,8%
PAC Bruxelles 2,14 1,41 10,75 24,6%
Tableau V.8 : Coefficients de performance et rendeent exergétique des machines et des installations

Le calcul du COP de Carnot dépend uniguement difirence entre les températures des sources
chaude et froide. Des valeurs moyennes aussi &ewée relativement peu de sens dans ses
simulations du fait de la forte fluctuation des pe&matures des sources. Cependant, une analyse
comparative des valeurs permet de dégager lesrteeslaLes valeurs les plus élevées apparaissent
pour le mode rafraichissement. Les apports intetleeshatiments sont assez élevés et des besoins de
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Chapitre V : Etude simulée des thermofrigopompeplées a un batiment

rafraichissement apparaissent pour des tempéragxeEsieures modérées. Dans ce mode, les
températures des sources, air extérieur et eadefraiont assez proches pour de nombreux pas de
temps. Les COP de Carnot moyens les plus élevéobktamus pour le site de Marseille.

Les rendements exergétiques rendent compte deftapance des installations au niveau énergétique
et de la qualité de I'énergie produite par rapgorn travail mécanique assimilé a de I'énergie
« pure ». Les rendements exergétiques suivent laem@&olution que la différence entre les COP
saisonniers chaud+froid et les COP de Carnot quespondent a des cycles parfaits. Le rendement
exergétique maximal est obtenu pour une thermgiogge installée dans un batiment a Bruxelles.
Les rendements exergétiques montrent une augnemntddis performances des TFP par rapport aux
PAC entre 8,0 et 14,7%. Les rendements exergétideed FP au COsont moins bons que ceux des
PAC au CQ. Pour chaque site, ceci correspond a la faibleliaraon de COP par rapport a
'amélioration du COP de Carnot.

La figure V.23 présente de maniere graphique lexffic@ents de performance chaud+froid des
machines frigorifiqgues. L’amélioration de perforroanla plus significative apportée par une TFP
installée a la place d’'une PAC est relevée powilliea de Bruxelles ou les besoins de chauffage sont
les plus importants (+56,6% pour le COP). Les séce® alternées entre le mode chauffage classique
et le mode équilibré plus performant sont misegearplus fréquemment que sur les autres sites. La
figure V.24 présente les coefficients de perforneades installations calculés par le rapport des
productions d’énergie thermique sur les consommatiiénergie électrique des ensembles TFP ou
PAC + appoints. L'énergie électrique consomméelgmcirculateurs n’est pas prise en compte dans
ce calcul.

L'amélioration des COP annuels des TFP par rappnottPAC est beaucoup plus importante pour les
installations au R407C. Les TFP au L&hregistre un COP plus faible que les PAC danmadde
chauffage & cause du sous-refroidissement. Le refumdissement important engendre une
augmentation de la puissance frigorifique et urieseade la pression d'évaporation. La performance
du cycle s’en trouve assez fortement affectée. @istate donc seulement une Iégere amélioration des
performances pour la TFP au £@ar rapport & la PAC au GOUn surdimensionnement de
I'évaporateur et du ventilateur de la TFP au,&@mpose pour revenir & un niveau équivalent de
température d’évaporation et donc de performancmate chauffage. Le GQlisposant d’'une plus
grande quantité d’énergie récupérable par sousidéssement que le R407C, ceci permettra d’espérer
enregistrer une amélioration significative des genances grace a une utilisation plus fréquente du
mode équilibré en séquences hivernales. Néannleiriesnctionnement en séquences alternées mode
chauffage — mode équilibré est suffisamment faderpbur compenser cette perte de performance en
mode chauffage si bien que pour le site de BruseleeCOP de la TFP au G@st presque au niveau
de celui de la PAC au R407C.

Les coefficients de performance annuels chaud+imaghine et installation sont également calculés
pour un taux d’occupation de I'hétel de 30%. Lesultats sont répertoriés dans le tableau V.9. La
baisse des besoins en ECS entraine une baissmultasiité des besoins en chaud et en froid qui se
répercute par une baisse des COP chaud+froid anmgella TFP et de l'installation compléte
comprenant les appoints. La part de productiomtlgere par I'appoint électrique ECS diminue pour
la PAC. Ceci entraine une augmentation du COP cHeaid installation par rapport au scénario
d’occupation de 100%.

Configuration Coefficients de performance annuels
Fluide Machine Site COP chaqd+froid COP chauq+froid
machine installation
R407C TFP Rennes 4,08 3,26
PAC Rennes 3,84 2,33

Tableau V.9 : Coefficients de performance des maahés et des installations avec un taux d’occupatiate
I'hétel de 30% pour le site de Rennes

185/220



Chapitre V : Etude simulée des thermofrigopompeplées a un batiment

5.52 W TFP R407C
M PAC R407C
TFP CO2
PAC CO2

3.73

Coefficient de performance annuel

Rennes Marseille Bruxelles

Figure V.23 : Coefficients de performance des TFPteles PAC en termes de production thermique

B TFP R407C

5 B PAC R407C[ |
TFP CO2
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Figure V.24 : Coefficients de performance des instiations de TFP et de PAC avec appoints pour
satisfaire a la totalité des besoins

V.4.2.4. Impacts environnementaux

L'impact environnemental est évalué par le TEWIt@l &quivalent Warming Impact) (équation 1.41).
Les hypothéses prises pour le calcul sont une digége de 20 ans, un taux de fuite annuel de 36, u
taux de récupération en fin de vie de 75% et up o rejet de C@par la production d'électricité de
0,09 kgo/kWh pour la France et 0,29 &g/kWh pour la Belgique [MEU 2005].

Le ratio de charge pour les pompes a chaleur assiguement de 0,2 kg/kW en puissance calorifique
[MEU 2005]. La charge en fluide frigorigéne d’'unmestallation se situe a 80% dans le condenseur.
Comme la TFP dispose de deux condenseurs et gyecicea sont pas vidés de leur charge lors d'un
changement entre un mode de production de chaud etode rafraichissement, la charge de la TFP
est fixée a 1,8 fois la charge de la PAC.

Le tableau V.9 et la figure V.25 présentent lesultétss du calcul des TEWI. L'impact du ratio
d’émission de CQd0 a la production d’électricité est trés impottdPour le site de Bruxelles, les
TEWI sont largement au-dessus des valeurs obteamu€sance du fait de I'impact indirect élevé. Les
TEWI des TFP sont inférieurs & ceux des PAC. L'amigtation de la charge pour la TFP a pour
inconvénient d’augmenter I'impact environnementiaeat. L'économie d’électricité réalisée par la
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TFP permet cependant de compenser 'augmentatidimgiect direct par une diminution de lI'impact

indirect.

L'utilisation du dioxyde de carbone a

d’émission de C@par kWh produit étant plus éleve, la compensatiest pas suffisante.

la place ddORC n’'offre pas de diminution d'impact
environnemental. La diminution d’'impact direct petnde compenser I'augmentation de l'impact
indirect lié aux consommations électriques pour desix sites en France. A Bruxelles, le ratio

200000

100000 -

J|.||

0

Configuration Impact environnemental
Charge en
Fluide Machine site fluide GWPio  Impact direct i'::j‘i’riitt TEWI
frigorigene (kg COy) (kg COy) (kg COy)
(ka) (kg COy)
R407C TFP Rennes 15,5 1526 20051 75542 95594
PAC Rennes 8,6 1526 11140 182704 193844
TFP Marseille 11,8 1526 15330 69344 84674
PAC Marseille 6,6 1526 8517 169691 178207
TFP Bruxelles 24,3 1526 31490 303972 335461
PAC Bruxelles 13,5 1526 17494 672573 690067
CO2 TFP Rennes 14,0 1 12 120497 120509
PAC Rennes 7,8 1 7 202606 202612
TFP Marseille 10,6 1 9 83139 83148
PAC Marseille 5,9 1 5 190733 190738
TFP Bruxelles 21,3 1 18 491611 491629
PAC Bruxelles 11,8 1 10 749515 749525
Tableau V.10 : Impacts environnementaux des instaltions
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Figure V.25 : Impacts environnementaux des instaltéons
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V.5. Conclusion

Les installations de thermofrigopompes et de pomgeshaleur au R407C et au £Ont été
modélisées et soumises a des sollicitations deatt dun batiment de type hétel situé a Rennes,
Marseille et Bruxelles, trois villes aux climat$féients.

Le batiment simulé est congcu dans un souci de comsdion d'énergie minimale. L'optimum
combinant énergie et colt de construction imposeiuau d’isolation assez élevé pour des besoins
de chauffage modérés mais également de faiblesnsede rafraichissement en été. La production
d’ECS engendre une augmentation des situationsstsrs simultanés en chaud et en froid.

Le couplage du batiment a l'installation est effiécpar I'intermédiaire de ballons de stockage qui
alimentent les circuits de distribution d’'eau dutib@nt. Les modes de fonctionnement des
installations ainsi que leur déclenchement en fonale I'évolution des besoins ont été simulés. Les
performances annuelles des diverses installatiohaiosi pu étre évaluées.

L'installation d’une thermofrigopompe a la placeide pompe a chaleur air / eau réversible classique
(ne produisant pas d’ECS) entraine une augmentdésrproductions thermigues, une diminution des
consommations électriqgues et une augmentation amséz des performances. L’augmentation des
performances provient de l'usage accentué du mgdidil¥é en production simultanée de chaud et de
froid de la TFP. Plus ce mode est mis en jeu darferictionnement annuel par de fortes demandes
d’ECS ou par un usage important des séquencesnédteren hiver, plus I'amélioration des
performances est importante. Cependant, ce modegpaérer une augmentation des pertes d'énergie
au niveau des ballons de stockage. L'isolationldd®ns est donc un facteur encore plus important
pour ce type dinstallation ou les ballons sontes diveaux de température plus éloignés de la
température du local technique. Dans la mesure alirhat et le type d'utilisation valorisent le neod
équilibré, la TFP aura des performances largemepéreures a celles de la PAC réversible, sa
concurrente.

L'utilisation du CQ doit pouvoir apporter une amélioration des perfmmoes plus importante que
celle du R407C grace a l'importante quantité d'grerrécupérable par sous-refroidissement.
Cependant, dans I'étude du chapitre 1V, les perdmees en régime permanent des TFP ay CO
simulées dans les tableaux de puissances sontssoudede celles des PAC auOeci est di a
'augmentation de la puissance frigorifique liée smus-refroidissement accentué, qui s’accompagne
d'une baisse de la pression d’évaporation pour onégne température de source froide. Une
amélioration des performances est tout de mémertd@gppar I'alternance des modes chauffage et
équilibré en période hivernale. Cette séquencenesix mise a profit pour le site de Bruxelles. Les
performances de la TFP au £8approchent de celles de la PAC au R407C. Cetabpsrmet
d’envisager I'idée nouvelle du développement datiations de chauffage (et de rafraichissement) au
CO..

Malgré 'augmentation de la charge en fluide frigéne, la TFP apporte une diminution de I'impact
environnemental par rapport a la PAC évalué paraleul des TEWI en émissions équivalentes de
CO,. L'augmentation de la charge présente peu d'infteeen comparaison de la diminution de
limpact indirect lié aux consommations électriqueutilisation du dioxyde de carbone permet de
réduire I'impact direct des installations mais aegte I'impact indirect par des performances plus
faibles. Le ratio d’émission de GQpar kWh électrique produit étant relativement laipour la
France, les TEWI des installations au£30nt équivalents a ceux des installations au R407C
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BN

Les pompes a chaleur air/eau réversibles, réfésenctuelles du marché, sont des systémes de
chauffage de plus en plus répandus dans les cofistrsi heuves. Elles ne permettent pas la

préparation d'ECS. Les besoins en chaud et en fraoidtendance a s'équilibrer sur I'année et a

apparaitre simultanément. Pour le moment, les thieigopompes sont des installations de forte

puissance destinées au chauffage et au rafraiofessede batiments de surface importante ou de
procédés industriels ciblés et il n'existe pas @alisation pour les secteurs visés par notre
thermofrigopompe, a savoir I'hotellerie, le pegittiaire et le résidentiel de standing.

Les fluides frigorigenes chlorés ont été abandoidnésuse de leur impact sur la couche d'ozone. Les
fluides frigorigenes fluorés sont aujourd’hui leitke®ir compromis entre « sécurité » et performance.
lIs sont mis en ceuvre dans les installations nedegmmpes a chaleur et de climatisation. Or, né so
des gaz a effet de serre et ces fluides risquéntraour d’'étre interdits dans un avenir plus anima
proche. Leurs concurrents directs dans les apjglitatiu secteur du batiment sont les fluides ddaib
potentiel de réchauffement global (GWP), notamnhesitfluides naturels tels que les hydrocarbures,
'ammoniac et le dioxyde de carbone. Le dioxydeabone utilisé en cycle transcritique connait un
regain d'intérét depuis quelgues années principahenpour les domaines de la réfrigération
commerciale, de la climatisation automobile et @gioduction d’eau chaude sanitaire. Ces atouts
majeurs sont une température « glissante » au dejathaleur et, caractéristique intéressante pour
notre concept, une grande quantité d'énergie réabjeépar sous-refroidissement. Le choix de notre
étude s’est donc porté sur un fluide classiquelHE R407C et un fluide a faible GWP, le £0

La conception de la TFP de petite a moyenne puissaréquilibrage sur air permet de réaliser des
économies d’énergie non négligeables soit par ¢aymtion simultanée utile d'eau chaude et d’eau
froide, soit par un fonctionnement en séquencergeeen période hivernale permettant de relever la
température moyenne d’évaporation et de libérepteairement I'évaporateur a air pour réaliser des
phases de dégivrage. Un dégivrage classique deditAgau réversible est doublement pénalisant car
durant cette phase, une quantité de chaleur estgodians le ballon d’eau chaude et la productits ut
est stoppée. La TFP permet de réaliser un dégiirggetir d'un stockage précédemment constitué sur
la boucle d’eau froide (inutilisée a des fins dieai@hissement en hiver) sans arrét de la producte®
chaleur. Le concept présente également I'avantagaains solliciter le compresseur par I'absence de
l'inversion de cycle pour le dégivrage. Enfin, lagbnibilité d’eau chaude et d’eau froide permaeent
doit permettre d’augmenter le degré de confortudéisateurs. Une version de la thermofrigopompe
au dioxyde de carbone est envisagée. Elle permetpunduction performante d’'ECS et une plus
grande mise en ceuvre du mode équilibré grace adiitante quantité d’énergie récupérable au sous-
refroidissement. Par ailleurs, les hautes pressienfonctionnement du GQGen cycle transcritique
constituent un défi en passe d'étre relevé damstaeption des échangeurs de refroidissement a eau
(gas cooler).

Un prototype de thermofrigopompe a été construpBs les concepts de la machine présentée dans
le chapitre Il. Un condenseur et un évaporatewala eeliés a des ballons de stockage, produisent de
énergies calorifique et frigorifique. Un échangdigquilibrage sur air permet de faire fonctionrer |
prototype soit en mode chauffage seul, soit en maff@ichissement seul. Un échangeur de sous-
refroidissement permet de stocker une quantité ladear sur la boucle d'eau froide en mode
chauffage pour ensuite fonctionner en mode éqéiliendant un certain temps et activer le dégivrage
par caloduc gravitaire. Un automate programmaldésautilisé pour commander le compresseur, les
ventilateurs ainsi que toutes les électrovannesiwit frigorifigue. Une métrologie a été mise en
place sur le prototype afin de valider expérimartadnt son fonctionnement et ses performances. Des
insuffisances propres a tout prototype ont génasdgges problémes qui n'ont cependant pas interdit
'analyse phénoménologique Une erreur de réalisadi@té commise dans le tubage en « couches »
alternées HP BP des batteries a air, le compressétdr surdimensionné par rapport a I'évaporateur e
les pompes du circuit d’eau sous-dimensionnéesgidaiela, le comportement global et les différents
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modes de fonctionnement de la machine ont étédalices transitions entre modes et la régulation de
pression de condensation s’effectuent de manigisfasante. Le systéme de dégivrage par caloduc
fonctionne de maniére efficace. Les performancesdiféérents modes sont globalement validées par
comparaison avec les données du constructeur dpresseur.

Des modeles de simulation de thermofrigopompes d407R et au CQ® ont été créés dans
'environnement du logiciel Trnsys. Les modéles B407C ont été validés par les données
expérimentales issues des essais sur le prototgueusme erreur inférieure a 10%. Le modéle de TFP
au R407C a ensuite été redimensionné pour teniptome I'optimisation mise en évidence par
I'étude expérimentale. Un modele de thermofrigoperap CQ transcritique a été construit & partir
des composants frigorifiques développés pour le7R4&t d’'un modele de gas cooler discrétisé. Les
résultats de simulation du modéle de thermofriggpmrau CQ correspondent aux tendances des
résultats d’'une publication détaillée de Kim et[idlM 2004] sur la conception des systémes ay.CO
Une étude comparative est menée afin d’évaluepdeormances des cycles thermodynamiques du
CO, et du R407C. Dans les conditions de simulatioemags, le cycle transcritique du £€st moins
performant que le cycle subcritique du R407C emd¢sr de COP énergétique et de rendement
exergétique.

Les résultats de I'étude de modélisation des cyblgerifiques sont des tableaux donnant les
puissances électriques (absorbées par le comprgssalorifiques et frigorifigues en fonction de
températures des sources. Ces tableaux de puisssomeutilisés pour les simulations annuelles des
thermofrigopompes et des pompes a chaleur au R&07 CQ sollicitées par les besoins d’'un
batiment multizone placé dans différents climatidtallation d’'une thermofrigopompe a la place
d’'une pompe a chaleur réversible entraine une ditioin des consommations électriques et une
augmentation importante des performances. Cesreliifés sont liees au mode de production
simultanée de chaud et de froid de la TFP. Ce regtsollicité en période estivale pour des besoins
simultanés de production d’ECS et de rafraichiss¢raeen période hivernale en alternance avec le
mode chauffage pour relever les performances éseédes dégivrages. Les PAC air/eau réversibles
sont pénalisées lors des dégivrages par I'arréd geoduction de chaud et le puisage dans le steck
chaleur précédemment constitué. Plus le mode bgiiist mis en jeu dans le fonctionnement annuel
et plus I'amélioration des performances est impaetal utilisation du CQ pouvait apporter une
amélioration plus importante que celle du R407C@gra I'importante quantité d’énergie récupérable
par sous-refroidissement. Les performances des A&FEQ sont proches de celles des PAC au
R407C pour le climat de Bruxelles. Ce constat pedfenvisager I'idée nouvelle du développement
d’installations de chauffage (et de rafraichissaineu CQ. La TFP au R407C apporte une
diminution significative de I'impact environnemehévalué par le calcul des TEWI en émissions de
CGO, a cause de la diminution de I'impact indirectdié&x consommations électriques. L’'augmentation
de la charge présente peu d'influence en comparaidans le cas du G@omme fluide frigorigéne,
I'impact environnemental est équivalent a celuR#iD7C pour les sites francais.

Les perspectives du projet sont a court termeoteteuction d’un second prototype optimisé avec la
collaboration d'un partenaire industriel. La protimie d’ECS devra étre envisagée. Un autre banc
hydrauliqgue devra permettre une alimentation enaémpérature constante. Une autre métrologie
devra étre mise en place pour évaluer les perfaresaen régime permanent et in situ. L'étude du
fonctionnement du caloduc gravitaire pourra airts¢ &pprofondie. Un fluide frigorigene mieux
adapté aux hautes pressions nécessaires a la foodd&CS comme le R134a pourra étre mis en
place. Des températures de condensation plus élepéarront étre plus facilement atteintes,
I'azéotropie du fluide simplifiera le systéme dgukation, enlévera une source d’erreur et rendsa pl
clair le dialogue entre les partenaires du projet.
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Nomenclature

Sigles et abréviations :

ACV
ASHRAE
Bl

Cde
CFC

Cp
CSTB
Decs
Det
DRV
DU

ECS
EDF
Eea
EPBD
Esr

Eve

Evr

Fd

GC

HC
HCFC
HFC
NIST
Nrv

Oc

PAC
Pec

Pef
PERCHE
PREBAT
Pvc

RT 2005
REFPROP
TFP
TRNSYS
VI

Symboles latins :
BP

Bo

Cepref

COP

Cp

D oud

dt

DT oudT
DTLM oudTLM
e

E

Analyse du Cycle de Vie

Amercican Society of Heating RefrigeratiordaAir conditioning Engineers
bouteille liquide

condenseur a eau

chlorofluorocarbure

compresseur

Centre Scientifique et Technique du Batiment
désurchauffeur pour la production d’eau chaadé#aire
détenteur

Débit de Réfrigérant Variable

unités Dobson

eau chaude sanitaire

Electricité de France

échangeur d’équilibrage sur air

Energy Performance of Buildings

échangeur de sous-refroidissement ou sousédiseur
évaporateur a eau

électrovanne

filtre déshydrateur

gas cooler

hydrocarbure

hydrochlorofluorocarbure

hydrofluorocarbure

National Institute of Standards and Technology
clapet anti-retour

orifice calibré

pompe a chaleur

pompe sur le circuit d’eau chaude

pompe sur le circuit d’eau froide

Pompe a chaleur En Releve d’'une CHaudierE
Programme de Recherche et d'ExpérimentatioiEnergie dans les Batiments
pompe d’alimentation des ventilo-convecteurs
réglementation thermique 2005

REFerence fluid PROPerties

thermofrigopompe

a TRaNsient SYstems Simulation Program
voyant liquide

basse pression Pa
paramétre de flottabilité -
consommations énergeétiques réglementaires kWarih
Coefficient de Performance -
chaleur massique Jkdc?
diameétre m

pas de temps s
différence de température °C,K
moyenne logarithmique de I'écart de température , KC
épaisseur m
quantité d’énergie J, kWh
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%33< -U(') E o
U

=
[

n
Nu
NUT
ODP
p

P
Pcalo
Pélec
Pfrigo
Pr
Psr

Q
Q
Re

Symboles grecs :

TEXIHDTDNTHI

facteur de friction -
facteur de bipasse

accélération gravitationnelle M.s
coefficient de transmission solaire -

flux massique kgsm?
Global Warming Potential kg, émis sur 100 ans
enthalpie J.kg*
coefficient d’échange par convection WG
haute pression Pa
coefficient de perte de charge -
masse kg

débit massique kg's
débit de capacité calorifique Ikt
taux de fuite annuel %.an
chaleur latente de liquéfaction J.kg*
durée de vie de linstallation (calcul du TEWI) an

coefficient polytropique -

nombre de Nusselt -
nombre d’unités de transfert -
Ozone Depletion Potential -

pression Pa
puissance W
puissance calorifique W
puissance électrique absorbée au compresseur W
puissance frigorifique w
nombre de Prantd| -
puissance de sous-refroidissement w
guantité de chaleur J, kwWh
puissance thermique W
nombre de Reynolds -
surface m?
surchauffe °C, K
température °C, K
moyenne logarithmique de température K
Total Equivalent Warming Impact kg émis sur 100 ans
coefficient global d’échange wWhK*!
coefficient global de transfert d’un vitrage Wt
volume balayé st
teneur en humidité k9, KGair sec
travail mécanique J, kWh
puissance mécanique w

nombre de Weber -
fraction massique de vapeur -
parametre de Martinelli -

taux de récupération en fin de vie %
taux de CQrejeté pour la production d’électricité  dg kWh
écart -

efficacité -
rendement -
conductivité thermique W.HK™?
viscosité dynamique Pa.s
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N Q0 <

Indices :

cb
cc
cd
cp
cX

dsc

ea
ee
eec
eef
élec

surf
tp
Y,

\
vol

Exposants :
exp

i

th

viscosité cinématique
masse volumique
tension superficielle
taux

air ou ailette

bulle

chaud ou chauffage
convective boiling
contre-courant
condensation
courants paralléles
courants croisés
dégivrage
désurchauffe
entrée ou extérieur
entrée d'air

entrée d'eau
entrée d’'eau chaude
entrée d'eau froide
électrique
d’espace mort
évaporation
exergétique

froid ou frigorifique
givre

intérieur
isentropique

liquide

maximum
mécanique
minimum

nucleate pool boiling
optimal

paroi

réfrigérant

sortie

saturation

source chaude
zone de surchauffe
source froide
sous-refroidissement
sous-refroidisseur
surface

two-phase

vapeur
vaporisation
volumétrique

expérimental
indice de zone
théorique

gl
kg
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Annexes

Annexe 1 : Corrélations de transferts de chaleur

Annexe 2 : Schémas de fonctionnement par mode

Annexe 3 : Documentation technique des élémemsipaux du prototype
Annexe 4 : Fiche de calcul de la charge en fluigdgfigene
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Annexes

Annexe 1 : Corrélations de transferts de chaleur

film bulk

wall

—

(mean \

Figure A1.1: Schéma d’'un tube pour la compréhensiodes indices utilisés dans les corrélations

Nom Equation Etendue de I'application
McAdams Nu= 0’023Re0,8 Pr%2 en refroidissement Propriétés  thermodynamiqus
[ASH 1989] constantes

Nu =0,023Re”® Pr®* en chauffage

Tableau Al.1 : Corrélation pour le calcul des coeifients de transfert de chaleur sensible en convéah

forcée et régime d’écoulement turbulent

Nom Equation Etendue de I'application
McAdams p4 Surface verticale
_ 3 o \o3s Re
[ASH 1989] | hc=00077{1%0%g)" "~
Carpenter ef 05 Intérieur d’un tube vertical
CpiA; p; f
Colburn hc=0065 t/t Mt G
[ASH 1989] o 2 m
Hi Py
G’+GG,+G, )
avecG,, =| — o o
3
Ackers et al. DG Intérieur d’un tube horizontal
[ASH 1989]

Nu:O,OZ{CF;qu ( E)

avecGg =G, (ﬂJ +G

u

A

Tableau A1.2 : Corrélation pour le calcul des coeitients de transfert de chaleur en condensation en

régime turbulent

202/220



Annexes

Nom Equation Etendue de I'application
Bennet-Chen | g4 = a,F+a,[S -Tube vertical
[BAR 2001] -Substances pures ou binaires

a, = o,ozsﬂfd—L [Re *°Pr **
1 sil/ X, <01
0,736
F= 1 .
2,35EE + 0,213} sil/ X,<01
Xtt
.\ 0875 05 0125
(5 15 %)
X oL e
/] 0,79CpL0,45 p 0,49 024 075
an, = 0100122300;,7 02 ) 0% ALh, oo7 Blea [DPsy
L G
ATsat = TW _TS
Bp.,, = P(T,) - p(T,)
1
S= —
1+253010°" Re,
Re, =Reg[F'
Modification s= 1-exp- ) -CO,
de Hwang et B
al. ala ﬁ_F[acb[XO
corrélation de A
Bennett-Chen 05
o
HAB 2006 Xo= 0,05{}
[ ] atlo -»,)
Wattelet- g = l 0" ig n]m n=25 -R-134a, R-12
- b b LA
Chato ? " ’ -Tube horizontal
[VEI 2004] -dia. 7,04 mm

012 -055
— Psat Psat - 05+067
a,, =55 =& —-log,,| = M™%
° { pcrit J |: 10( pcrit J:|
a, =FaR et F =1+1925X,**

a,= 0,023ﬁ Re*® Pr %
D

R=132Fr% siFr <025,R=1siFr, 20,25

Tableau A1.3 : Corrélations pour le calcul des coétients de transfert de chaleur par évaporation
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Nom

Equation

Etendue de I'application

Kattan-

Thome-Favrat

D4, a

dry™" vapor

+D(@2n-6,,)a
2D

wet

O’tp =

-Tube horizontal

[THO 2004] | @, =(a,°+a )"
012
a, = S{psat] (_Ioglo(psat] )7055M ~ 25067
pcrit pcrit
"1 X5 069 c 0,4k
acbZO,OlSS:{rr( X) ] [ pL'uL] -+
(I-&)u Ky o
1 118 gJ(p P ) a ;
_ X X - X ()
g=—d(1 QuA1-x)) =+ |+ 7| 28l (1o
pg{( o £ o) sl )}
. 08 04
_ mxD Cpoty | Ky
avapor - 0102 ~
EU, Ky D
Thome-Hajal a,, = Kattan-Thome-Favrat €O,
[THO 2004] 0714.. +3970 -Tube horizontal
= +
@ rpcoz =Vl Wy -dia.>0,79 mm
a ., = Kattan-Thome-Favrat -dia.< 10,06 mm
(1_ X)l/Z 5<q<36 kWn?
© 0.121Re™*

1/3

Qe = [(Sa nb,CO2 )3 ta cbs]

Tableau Al.3 (suite) : Corrélations pour le calcutles coefficients de transfert de chaleur par évapation

Nom Equation Etendue de I'application
Gnielinski (f /8)(Re-1000)Pr 2300<Re<1b
(1976) 1+ 12 (o y2/3_ Propriétés  thermodynamiqués
[VEI 2004] 1+ 127(t /8) ™ (Pr D constantes
Petukhov U= (f /8)RePr 10°<Re<5x10
(1958, 1963, - 12 (52/3_ 0,5<Pr<200
1973) R A+ AT /E?) (F,>r D o Propriétés  thermodynamiqués
[VEI 2004] | oU A, et A, sont présentés dans les publications de Fang et ghnstantes
Chen et al. r e Condensation a l'intérieur d’'up
[BEJ 1995] o4 " 08 13 cylindre vertical de diamétre d
Re " +582010° [(Re ™ Py, avec un flux de vapeur
— 2\V3 137 2)\2/3 0156 descendant
th[u,] = +32700° 71" [“'] ("V]
Alg d® { g H

P 07 RQ_O,A quA
(&) (125+039Re /Re)

Tableau Al.4 : Corrélations pour le calcul des coétients de transfert de chaleur sensible pour le

refroidissement du CQ; dans le gas cooler
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Nom Equation Etendue de I'application
Baskov- — \m n -CO,
Kuraeva- Nu. = Nu Cp | [Py -Tube vertical refroidi
Protopopov v > Cp, ) Lo, dia. 4.12mm
(1977) ol Nu,, est calculé avec la corrélation de Petukhov et k%10<Re<6,5x10
[VEI 2004] | coefficientsn et m sont présentés dans les publications| de
Fang et al.
Fang (2001) _ cn -CO,
[VEI 2004] = fvé/ 81(32 1/12000)53rvl [1‘01001(2';}(?} -Tube refroidi
A+l 17( w ) (Prw 1) pw 3X103<RGN<106
OU A est présenté dans les publications de Fang et al. -350<q,/G<0
Ghajar- * Co b -CO,
Asadi Nu, = Nub'[pWJ [pJ -corrélation pour fluides prés d
[VEI 2004] Py ) L CPy la zone critique
-vérifiée expérimentalement
Nu,' =f 0’1%?? R%frb\ 3 2x10*<Reg<1,2x10
27(f 18)°°(Pr,”*~1)+107
pour les coefficients a et b, voir les publicatiates Ghajar-
Asadi
Krasnoshch "( Co m -CO,
ekov- Nu, = NUow(pWJ {pJ -Tube horizontal refroidi
Kuraeva- Py ) \ CPy, 6x10'<Re,<3x1F
ProtopopoV | ou Nu,, est calculé avec la corrélation de Petukhov et| @$10'<Re<3x10°
(1970) coefficientsn et m sont présentés dans les publications| de
[VEI 2004] | Fang et al. et Pitla et al.
Liao et Zhao 0205 0437, —— \ 0411 -CO,
(2002) Nu =Nu. 55 Gr Po Cp -Tube horizontal refroidi
[LIA 2002] " T\ Rg? Ou Cp, 0,5mm<dia.<2,16mm
ou Nu,, est calculé avec la corrélation de McAdams 74bar<p<120_bar
pw>0,02kg/min
pw<0,2kg/min
10°<Gr/Rg’<10°
Petrov et Co n -CO,
Popov Nu, = NUow(l‘QOO]qw){pj -Tube horizontal ou verticg
(1985) Cp, refroidi
[VEI 2004] | oy le coefficient n est donné dans les publicatideitla et 1,5x10<Re,<8x10°
al. et de Fang et al. 3x10'<Rg<8x10°
-350<q,/G<-29
Petrov et B (f/8)Re, Pr -CO,
Popov (198 Nu, = -Tube horizontal ou verticd
0 eSS °
107+127,/—| Pr [ 1-A 0 |- 1- AL refroidi
[VEI 2004] 8 Po f f 2x10'<Re,<1,9x16
ol A;=0.9 et A=1.0 pour le CQ 2x10'<Re<2x10°
-800<q,/G<-200
Pitla et + -CO,
al.(2001) Nu = [ M 5 Nlbu j jwa" -Tube refroidi
[VEI 2004] bulk dia. 4,72mm
ou Nuya et Nuyk sont calculés avec la corrélation de

Gnielinski

Tableau Al.4 (suite) : Corrélations pour le calcutles coefficients de transfert de chaleur sensibl@pr le
refroidissement du CQ; dans le gas cooler
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Annexe 2 : Schémas de fonctionnement par mode

Mode 1: Froid seul

esodeccccccece:

Mode 2: Equilibré  tendance froid

Y X

[ PRl

Mode 3: Equilibré tendance chaud

A
e000ccccccccccsscsscceiiboces

. eeecccces:

e :
<o &
Qibaise :

Eea

Geeit

"

DECS

Ech équilibrage HP

Réservoir de liquide

v

A
Condenseur a eau Désurchauffeur ECS
so0 f*
20"
4
30 Réservoir de liquide
20"
0"
i
-20 "
n
>
s
Sous refroidisseur . Condenseur & eau Désurchauffeur ECS
— Y
50
.
4
30 Réservoir de liquide
20
i o
i
4
-0

v
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Mode 4: Equilibré tendance chaud avec dégivrage

RYTTTTTTT TP P PP PPRRRRRY - FRTYS
eeedecccccces: 15
.

DECS

cediziecsccccccedidoe

Mode 5: Chauffage seul

DECS

Mode 6 : Maintien ECS

- N

DECS

Cie

pepeseeee
[p :

ceeccessesscessehscesccsssesscesses

50

30

20

10

-10

-20

50

40

30

20

10|

-10

-20

Sous refroidisseur

. Condenseur & eau

Désurchauffeur ECS

Caloduc de dégivrage

de Eea2

v

Sous refroidisseur

Condenseur a eau

M
Réservoir de liquide
Evaporateur sur eau

E

/

Désurchauffeur ECS

A
Compresseur

Désurchauffeur ECS

v

v
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Annexe 3 : Documentation technique des élémentsipcipaux du prototype

Compresseur

@pelanﬂ Scrolf

50Hz

ZB38KCE-TFD

Pt rosée R407C

Copeland Scroll - Compresseur - Réfrigération - Réfrigération

DONNEES MECANIQUES ET PHYSIQUES DU COMPRESSEUR

Volume balayé , m3/h
Longueur/Largeur, mm
Hauteur, mm

Poids net, kg

Poids brut, kg

Aspiration Rotalock , pouce
Refoulement Rotalock, pouce
Pression max coté HP, bar g
Pression maxi a 'arrét, bar g
Quantité d'huile, |

Fixations mm (&)

Pression sonore @1m, dBA
Puissance sonore, dBA

145
242/242
457

38

41

11/4

1

28.8

21

1.9

190 x 190 (8.5)
61

72

DONNEES ELECTRIQUES DU COMPRESSEUR (380/420V - 3~ - 50Hz)

Intensité max. de fonction., A
Courant rotor bloqué, A
Résistance bobinage, ohm
Class de protection par defaut

ACCESSOIRES (INCLUS)

Protection de surchauffe refoulement

Supensions caoutchouc

ACCESSOIRES EN OPTION
Résistance de carter

12.8
65.5
265
IP 21 (IEC 34)

Thermodisk interne
Standard

70 W Externe

VERSION MOTEUR

Réseau électrique Nominal
Tension
380-420V/3~/50Hz 400 TFD
200-220V/3~/50Hz 200 TF5
200-230V/3~/60Hz 230 TF5
460V/3~/60Hz 460 TFD

Version 6.6 /39463 (01/08)

www.eCopeland.com

<=<=<=<

Code moteur Type de raccord Facteur de correction pour I'intensité

1.00
2.00
2.00
1.00

4 mars 2008
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(@Zpeland Scroll

50Hz

ZB38KCE-TFD

Pt rosée R407C

60

50

40

30

20

10

-20

15 10 -5 0 5 10 15 20

Temp. mini d'évaporation avec

25°C Gaz aspirés
10K Surchauffe asp.

Température des gaz aspirés 20.0°C

Température d'évaporation °C

Sous-refroidissement liquide 0.0K

Cond. P. Frigo. kW
°C 20 A5 0 5 0 5 7 10 125 15
18 563 7.23 9.14 11.40 13.95
20 555 7.14 9.05 11.30 13.85 16.75
30 6.53 835 10.50 12.95 15.75 17.00 18.95 20.70
40 7.41 9.37 11.65 14.25. 15.40 17.25 18.85
45 8.76 10.90 13.40 14.50 16.25 17.80
50 8.13 10.15 12.50 1355 15.20 16.65
55 9.39 11.55 12.55 14.10 15.50
60 10.65 1155 13.00 14.25
65 10.55 11.85 13.05
P. Absorbée kW
20 -15 -10 5 0 5 7 10 125 15
18 1.80 1.83 1.88 1.95 2,05
20 1.89 192 1.96 203 2.11 224
30 246 248 251 255 261 264 2.69 274
- 40 314 317 319 321 322 3.24 3.26
45 355 358 3.60 360 361 362
50 396 4.00 403 4.03 4.04 4.05
55 447 451 452 452 453
60 503 5.04 5.06 5.07
65 562 5.64 566
Intensité 400V, A
-20 -15 -10 5 0 5 7 10 125 15
18 552 5.55 5.59 5.66 576
20 562 564 568 574 5.82 594
30 6.16 6.18 6.21 6.25 6.30 6.33 6.38 6.43
40 6.82 6.85 6.88 6.90_ 6.91 6.93 6.95
45 7.25 7.28 7.30 7.31 7.32 7.33
50 7.70 775 7.77 7.78 7.79 7.80
55 8.28 8.33 8.34 835 8.36
60 8.96 8.98 9.00 9.01
65 971 974 9.76
Débit masse g/s
20 -15 -10 5 0 5 \\,\\@ 7 10 125 15
18 262 338 430 53.9 66.6 QN
20 2622 33.9 432 541 67.0 820 O\ >
30 335 430 544 677 830 4\ 900 101.0 111.0
40 416 530 ., 665 825 895 100.5 111.0
45 520 <\ 1654 815 885 100.0 110.0
50 509 642 80.0 87.0 98.5 109.0
55 62.9 785 855 97.0 1075
60 77.0 84.0 955 106.0
ersion @£ /{39463 (01/08) www.eCopeland.com 825 94.0 1045 4 mars 2008
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Batteries a ailettes

regu de @ B296877998 SOCAFROID 88-83/87 83:27 Pg:
P7/AZ,/2007 12:05  BL4E264513 MORGARNA FagE  fls0z
AT BOVE G ET ;
/41 /};,'
BATTERAE A T CrewnTi [r1ORIQUeS o
—_ T 1
I MORGANA 5.4, ‘
Téal 01 48 2¢6 24 13 SOCAFROID Date: C7-02-2007
Fax QL 48 26 49 13
1
EVAPORATEUR 30007038¢ |
------------- Py. tot.= 101325 Pa |
Aair Débit = 3400 m3sh P.de Ch.x 43.9 Pa 1
Entrée Temp .~ HRE = 2.0 °Ca 95 % Vitesse = 1.68 m/s |
Sortie Tepp .~ HRY = ~0.8 °C & 99 % ]
; Pulssance = 5411 |
| Fluide : R4OTC T.évap = -4.8 °C (1: 35 s: 5) P.de Ch.= 0.165 bar
Dim: Longueur ajiletés = 750 mm Nombra de Rangs = 3 i
Hauteur ailetée = 7250 mm Ecart. ailettes = 2.1 mm i
. Nbre de Pi*cui-s 5 Surface d'éc = &8 mz X
Polids: CuaAL = 0 kg (CUCU = ¢ kg) volume :.nr.erno = ¢ dm3
ME0Q/ 2. -15T7~ 6N= 750/ SC/CUAL : i
(PROGR MSOORO?/OOOO/IOOO) X-Z MM |
BATTERIE EVAPORATEUR : (CUaL p] Entrée/Sortie méme coté
Longueur ailetée = 75Q mm Hauteur alletde = 780 mm (257
Nombre de Rangs = & Ecart. allettes = 2.1 nam
Nombre de Circuits = 5 surface d’éch. = 68 ma { 2.0}
Polids: CUAL= 0 kg (CUCU= O kg volume iInterne = O dm ;
- AIR : Pression Tot =101326 Pa Vitesse = 1 .68 m/z i
Débit = 3400 n3/h .de charge = 4.5 mmCE |
Entreée Température = 2.0 *C Humdxté relative = 5 !
Enthalpie = 2.96 kecal/kg Tarneur en eau = 4.14 g/kg ¢
. Poids vel. = 1,279 kg/m3 . ;
Sortie Température = <0.8 °© Humidité relative = 99 % f
Enthalpie = 1.89 kcals/kg Tenaur en eay = 3.50 g/kg !
Puissance = Edii W (Seng .= 435 W (E = 0.857) !
ELUIDE Fluide = R407C Temp. Evap. = -4,8 °C ‘
Débit = _Q336 kg/s Temp . l_:.a. - 35.90 °¢C 1
Ferte de cnarge = 169 gs/cm surchauffe = 5.0 ¢C ;
Teme .aurf . moy .= =1 .3 PC |
K& (sec/hum) = 0.6/ 40.1 %@ / «i= 34.9 / 1032 W/m ¢ |
REIURE CmaacT Dorrangies, TROIO . CE 7?2 w5
P2 AosHoWw
Twe envngg =z +=2°
o v
T dar =
2
_ DéBIT AR ToTel AGSULTANT = 6300 m-’/‘tv
Fax regu de @ 148264913 ar-a3/e7  12:85 Py: i
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. regu de : 8296877998 SOCAFROID

A47/83/2887 12:85 BHl48264513 MORGANA

#8/83/87 B3

127 Py: 3/3

FAGE 2I/07

i i
~ I MORGANA S.4. ‘
F Tél Q1 48 26 24 13 SCCAFROID Date: Q7-03~2007 I
| Fax 01 48 Z& 49 13 i
1
CONDENSEUR L 2000703850 ]
____________ = “ Pr. tot.= 101325 Pa j
éxz " i $ébit = 3408 ga/h c,ge CS.= ?2é§ msg
ntrée - amp = - itesse = v f
Sortie : Temp . = 41.e C ATJI33 }
FUissance = 7306 W
Flaide : R407C  T.cond = 48,5 °C (d: O sr: 0) P.de Ch.= 0.043 bav j
Dim:  Longueur ailetée = 750 mm Nombre de Rangs = 5 i
Hauteur ailetde = 750 mm Ecart, ailettes = 2.1 mm |
Mbre de Circuits = 5 Surface “éch. = 68 m2 i
| Polas: CUAL = O kg (CUCU = O kg) volume interme = 9 dmz ,
TYPE MEOQ/ 2.1 CD~1BT- &N- 750/ SC/CUAL - ’
( FROGR . M30QRG7 /330071000 ) x & belli, j
BATTERIE  CONDENSEUR  : { CUAL ) Entréessortie mame cots -
Longusur ailetde = 750 mm Hauteur ai letée 750 mm (15T |
Nombre de Rangs = & Ecart. ettes = 2,1 mm o
Nombre de Circuits = 5 Surface d'deh. = 68 m2 { 2.0
Peide: CuAL= 0 kg {(CuUCU= C kg) volume interne = 0.0 am3 i1
— AIR Prossion Tot =101325 Pa Vitesse = 1, m/s
bit = 3400 m3/h & charge = 3, 3 rnmCE
Entrée : Température = 35.0 °C Hum:.d:td relative = 30
Enthalpie = 14.86 kzal/kg Terneur en eau = 10.54 9/ kg
‘ Poids vol. = 1.i38 kg/m3 . .
Sortie Tnmperature = 41.8 ° Humidité relative = 13
Enthalpie = 1&6.52 kecal/kg Termeur en ealt = 10.84 g/k
L Pulssance = 7306 W (E = 0.87%
| FLUIDE : Fluide = R407C Temp, Cond. =  48.3 °C
i Débit = ©.0445 kgr/s Déssurchauffe = T
| Perte de charge = 44 g/em2 Sous Refroid, = 0.0 °¢
i Temp.surf,moy . 42 .7 °¢C
{ KG (sec/hum) = 15.5/ 40.1 ae / ai= 33.6 / 1765 W/m*°cC
Asurc EALACT, THO o DS CHAVD
P= A4S0 w
Tam onade = 285° o
g J AT AZ
T rows. = u7
N L£ATTERLS  towsTaveTionf
é semend anamiy 50 x #So (.Zo‘rubm sur hasbevr )
 eRed Za Lo AS Tober oliltines poncnsad
z :3 CGQMJ; J;JA%&dhhkr J&.bxﬂﬁuib LIPS
AL TATIOMS
I regsond
‘ax regu de : B148264313 87/83-87 12:85 Py: 2
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Annexes

Condenseur a eau

/ boJan. 2007, 18:04 GFF RENNES 0299331551r 48 gy N20446 P 6/7
— ALFA REPONSE
= ,.‘\"’/ ” .pw - by
_ ,’A“:F_GA Spécification Echangeur a Plaques Alfa Laval
Client : GFF Projat : 1059458
Date : 05/01/2007 CONDENSEUR Poste : CB 52-50H P= 14.4 KW
Nornbre d'échangeurs & Plaques Brasées 1
Echangeur & Plagues Brasées type CB52-50H
Nombre de Plaques 50
Matériau des Plaques ALLOY 316
Matériau des brasures Cuivre
PERFORMANCES DE L'APPAREIL Unités
Surface d'échange mé 245
s Coefficient d'échange (propre) W/Hm¥K) 171
Coefficient d'échange (encrassé) W/(m*K) 1054
Excés de surface % 11
Coefficient d'encrassement * 10000 m*K/W 0.94

CARACTERISTIQUES THERMODYNAMIQUES

Nature du fiuide R407C Eau Non Aliment
Sens de oiroulation des fluldes CONTRE-COURANT

< Débit kg/h 2458 2483
Température d'entrée °C 90.0 40
Température de condensation °C 50.0 45
Température de sortle °C 45.2
Dt de Sous refroidissement °C 5
Puissance thermique kW 14.40
Perte de charge kPa 0.6118 9.281
Vitesse dans les connexions m/s 2.059 0.8873

CARACTERISTIQUES MECANIQUES

- Type de raccordements DN 25. DN 32.
Positions des raccordements S1-»52 $3~554
Pression de service max. / Pression d'épreuve Bar 30/45 80/45 ‘
i
PROPRIETES PHYSIQUES ( Moyennes ) Liquide Liguide Vapeur :
Entrée / sortle Entrée / sortie  Entrée / sortie

Densfté kg/m? 770.5/1038 67.55/87.20 990.8/988.9
Chaleur Spécifique kJ/(kg"K) 2.488/1.800 1,133/1.388 4.176/4.174
Viscosité cP 0.0880/0,123 0.0185/0,0147 0.654/0.596
Conductibilité thermique W/(m*K) 0.0424/0.0748 0.0178/0.0145 0.630/0.636

CARACTERISTIQUES DIMENSIONNELLES

Hauteur, Largsur, Profondeur mm XX
Poids de I'apparsil vide kg

Fax regu de : 05/01/87 17:85 Pyg: 6
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DIMENSIONS EN MILUMETRES

b
5
SURFACE DECHANGE  m MATIERE DES PLAQUES Alloy 318 LONGUEUR 140 |0 l
POIDS A VIDE 18.72kg EPAISS. DES PLAQUES  0.4mm LARGEUR o |@ g g
POIDS EN CHARGE 18.38 kg GROUPAGE 108H/124H HAUTEUR 5260 |o
bl LS o ECHANGEUR DE CHALEUR A PLAQUES
PN 7AEF,
RERERENGE CUERT C B 5 2 —5 O "'l TTEM1D.
CARRIER SCS$ 32361 61502
SIGN I ' PED DATEnnn-; A4 AnE lﬁEV n
Fax regu de : 05/81/87 17:85 Pg: 7
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Evaporateur a eau

r
£ 1. , T4 /@ p /
4);.J'B.J-" 2}[0]7 u'8‘,IO‘47 CFF ‘RE‘N_N‘L_b”VC~29V9'33'1v55‘!f 38 48 P‘J‘ O,4V4,6) . { 7
. ALFA REPONSE
/ T < "
NS A Spécification Echangeur & Plaques Alfa Laval
Client : GFF Projet : 1059458
Date : 05/01/2007 EVAPORATEUR Poste: CB 26-34H
Nombre d'échangeurs a Plaques Brasées 1
Echangeur 2 Plaques Brasées type CB26-34H
Nombre de Plaques 34
Matériau des Plaques ALLOY 316
Materiau dee brasures Cuivre
PERFORMANCES DE L'APPAREIL Unités
- Surface d'échange m? 0.80
Coefficient d'échange (propre) W/(m?*K) 2661
Coefficient d'échange (encrasa€) W/(m?*K) 2524
Excis de surface % 0
Coefficient d'encrassement ¥ 10000 m* KW 0.20
CARACTERISTIQUES THERMODYNAMIQUES
Nature du fluide Eau Non Aliment R407C
Sens de circulation des fluides CONTRE-COURANT
« Débit kg/h 2448 245.8
Température d'entrée °C 10.0
Température d'évaporation °C 1.0
Température de sortle °C 6.0
Dt de Surchauffe °C 5.0
Pulgsance thermique kW 11.44
Perte de charge kPa 12.40 9.822
Vitesse dans les oonnexions m/s 1.508 7.899
CARACTERISTIQUES MECANIQUES
Type de racoordements DN 24. DN 24.
Positiona des raccordements $1--»82 S3->84
Pression de service max, / Pression d'épreuve Bar  30/45 30/45
PROPRIETES PHYSIQUES ( Moyennes ) Liquide Liguida Vapeur
Entrée / sortie Entrée / sortle  Entrée / sortle
Densité kg/m® 1000/1001 1255/1218 20.37/18.09
Chaleur Spécifique kJi(kg"K) 4.204/4.209 1.388/1.439 0.8708/0.9426
Viscosité cP 1.31/1.47 0.231/0.205 0.0111/0.0117
Conductibllité thermique W/(m*K) 0.587/0.580 0.106/0.100 0.0112/0.0118
CARACTERISTIQUES DIMENSIONNELLES
Hauteur, Largeur, Pr'ofondsur mm X X

Polds de I'apparsil vide kg

ATTENTION : LE FLUIDE R407¢ EST UN FLUIDE A GLISSEMENT SON EVAPORATION
'DEBUTE A -3.3°C DANS LE CAS PRESENT
**ATTENTION AU RISQUE DE GEL***

Fax regu de : 85/81/07 17:85 Pg: 4
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SURFAGE D'ECHANGE Ll MATIERE DES PLAQUES Alloy 318 LONGUEUR 114.8 5 E 5'
POIDA& A VIDE B.720 kg EPAISS. DES PLAQUES 0.4 mm LARGEUR 111.0 £ g
POIDS EN CHARGE 7.370 kg GROUPAGE 1747H/1718H HAUTEUR 310.0 e
e s b E”h ECHANGEUR DE CHALEUR A PLAQUES
Egiva=—n
S CB26-34H =
SIGN ] I PED REV

Fax regu de :

85/81/87

17:85 Pg: 5
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Sous-refroidisseur

TOX I'GYW WS o+ DL UL 1 20U VLWL W ALY

/ 5.0sn 2007 18:8%  GFF RENNES 0299331557 su 4y

ALFA REPONSE

p237 23 kol

-

™ ,“‘ g

Spécification Echangeur & Plaques Alfa Laval

Client : GFF Projet : 4058438
Date : 05/01/2007 S0US REFROIDISSEUR Peste: P 10.4 KW
Fchangeur & plaguES TYPE ..o mmmmmmeineimicimsiuie: AC 18-14H
MNomire de plaques (par unitd) ... 14
Matlriay des PIBGUES ......cccceveciesmiveniesissaprsessnne ALLOY 318
Materiau das [BiMS ..o e ks
PERFOEMANCES DE L' APPAREIL e
Surface d'échange me 0.1
Coefflalant d'éshange (propre) W/{meK) 1426
Cuefficient d'dchange (encrassé) WHITE ) 1118
) Exehba do surface % 7
Coafflolgni d'anoraseement ° 10000 m&KW 1.9
CARACTERISTIQUES THERMODYNAMIGUES
Cots ehaud Cotd froid
Nature du fluida RaU7C R4Q7C
Sens dé circulation des fluides CONTRE-COURANT
« Débit )
Température d'entrée °‘C 40.0 6.0
Température de sortie ¢ 13.5 10.0
Moy. Leg. Diff, Temp. K 166
Puissance thermigue kW 2.905
Pearta de charge kPa 0.844€ 30.51
Vitesse dans les connexions m/s 0.2524 1.635
EEQEEI%% (entrés / sortis)
velumique Oid / f
Chaleur specifique k(g / /
Condustibiits thermigue WHMPK) / /
Viasoahs &' errde of / /
CARACTERISTIQUES MECANIQUES
Type de raceorismenta BN 18, DN 18,
Pogitions des rassordernsnis
Pression de servios maximum barg 10.0 10,0
Pression ddpreuve barg 13,0 18.0
c STICGUES DIMENSIONNELLES
Longueur, Largeur, Hauteur mm X X
Poids na, vide / remplf kg /0
Capacité fextansion nb. de plagues
3
Fax rzqu de . BS/81-87  17:84 Py!

FR]
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BURFACE DEGHANGE m MATIERE DES PLAGUES Aoy 318 LENGUEUR 638 E "h
PLIDS A VIDE 14474 EPAISS, DES PLAGLES 0.3 mm LAFGEUR 70 £ 8
POIDS EN GHARQE 1467 kg GROUPAGE 1748 HAUTEVR wro | FF
W Jlh ECHANGEUR DE CHALEUR A PLAQUES
g AC10-14H =
| CARRIER SCS | 32890 1400 1
isiaN ] ! PED oAE .. 1R
Fax regu de ! #5/83,87  17:84 Pg: 3
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Annexe 4 : Fiche de calcul de la charge en fluidedorigéne

longueur totale Volume Volume masse Equivalent
N R volume
de tube d'huile intérieur totale o
liquide
13.76 m 1.901 38.851 9.80 kg 9.04 1
diamtére en diamtére en| section en masse masse en | Volume HP
longueur en mm ) phase volume en | :
pouces mm mm volumigue kg enl
Eléments
Eve lig + vap 0.80 190.64 0.153 0.170
Bacl vap 2.00 21.80 0.044 0.049
Cp vap 0.08 38.85 0.003 0.004
Cde lig + vap 2.28 139.82 0.319 0.356
Eeal (partie HP) liq + vap 0.00 139.82 0.000 0.000
Esr lig 0.20 1116.80 0.223 0.200
Bl liq 5.00 1116.80 5.584 5.000
Raccord Bl liq 0.20 1116.80 0.223 0.200
Eea?2 (partie BP) vap 12.00 21.80 0.262 0.292
Liaisons
Vm3 - 20 800 1/4" 6.4 127 liq 0.10 1116.80 0.113 0.101
17-25 850 3/8" 9.5 285 liq 0.24 1116.80 0.271 0.242
25-detl 500 3/8" 9.5 285 liq 0.14 1116.80 0.159 0.143
25 - evr2 2100 3/8" 9.5 285 li 0.60 1116.80 0.668 0.599
detl - Eve 200 3/4" 19.1 1140 lig + vap 0.23 1008.30 0.230 0.228
Eve - Bacl 600 1"5/8 41.3 5352 vap 3.21 21.80 0.070 0.078
Bacl - Cp 600 1"3/8 34.9 3832 vap 2.30 21.30 0.049 0.055
Bacl - Eve 350 3/8" 9.5 285 liq 0.10 1239.70 0.124 0.100
Cp-4 1640 3/4" 19.1 1140 vap 1.87 56.40 0.105 0.118
4 - Cde 200 3/8" 9.5 285 vap 0.06 55.50 0.003 0.004
4 - evr5 400 3/4" 19.1 1140 vap 0.46 55.50 0.025 0.028
Cde - Esr 1090 1/2" 12.7 507 lig 0.55 1116.80 0.617 0.552
Esr-9 260 3/8" 9.5 285 liq 0.07 1116.80 0.083 0.074
9-evrd4 150 3/8" 9.5 285 lig 0.04 1116.80 0.048 0.043
9-12 100 3/8" 9.5 285 liq 0.03 1116.80 0.032 0.029
12 - 64 220 3/8" 9.5 285 liq 0.06 1116.80 0.070 0.063
12 - Bl 250 3/8" 9.5 285 liq 0.07 1116.80 0.080 0.071
64 - 62 300 3/8" 9.5 285 liq 0.09 1116.80 0.095 0.086
t€13-14-17 50 3/4" 9.5 285 liq 0.01 1116.80 0.016 0.014
33-48 300 1"5/8 41.3 5352 vap 1.61 21.80 0.035 0.039
48 - Eea2a 800 1"1/8 28.6 2565 vap 2.05 21.80 0.045 0.050
48 - Eea2b 800 1"1/8 28.6 2565 vap 2.05 21.80 0.045 0.050
Eea2a - det2a 450 3/8" 9.5 285 vap 0.13 21.80 0.003 0.003
Eea2b - det2b 750 3/8" 9.5 285 vap 0.21 21.80 0.005 0.005
RE . D
QQ%“ @, Cos) ; [
e, 59 [ ]ews %
Deautorage B P/ "
A air 0
Eea/A Bouteille: F,‘ga Eea-/B d
\

32

EeaZ/Eeal

Eve

Evaporateur
Aeau

Bouteille
anti coup
de liquide
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