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Résumé

Le chauffe-eau thermodynamique (CET), dont le principe repose sur une pompe a chaleur (PAC),
est I'une des principales solutions pour répondre a I'enjeu de réduction des consommations
énergétiques des batiments liées a I'eau chaude sanitaire. Le CET le plus courant sur le marché
francais est composé d’une PAC sur air extérieur, au R134a, dont le condenseur est de type
manteau, entourant le ballon de stockage. Bien que le systéme arrive a maturité, les performances
annuelles semblent encore loin des performances théoriques. Cette thése a donc pour objectif
I'optimisation des performances énergétiques des CET, en partant du CET standard francais, selon
un principe de compromis technico-économique. Pour cela, un modéle détaillé du CET standard
est élaboré. La PAC est modélisée sous Dymola a I'aide de la bibliothéque TIL. Le ballon de stockage
est modélisé par une combinaison d’une approche zonale et d’'un modéle 1D. Ce modéle détaillé
est calibré et validé expérimentalement grace a des essais d’un CET standard réalisé en enceintes
climatiques. Ce modéle est ensuite utilisé pour identifier les principaux gisements d’économie
d’énergie. Une premiére analyse permet d’identifier les paramétres les plus influents sur les
performances du CET. Cette sélection conduit ensuite a I'élaboration d’'un modéle simplifié, plus
apte a étudier des périodes longues de fonctionnement en intégrant des critéres de colt et de
confort. Une étude spécifique, a I'aide d’un algorithme génétique, permet d’évaluer le potentiel
d’optimisation lié au pilotage du CET. Une étude multi-paramétrique montre ensuite que le design
des échangeurs joue également un réle important. Les résultats de ces deux voies prometteuses
d’optimisation du CET étant inter-dépendants, une derniére partie consiste en une étude multi-
critére. Les résultats montrent qu’avec la nouvelle configuration proposée sont obtenus, un
meilleur confort thermique sur une plus large gamme de scénario, une augmentation de COP
moyenne annuelle de 37 % et une réduction moyenne de facture électrique de 30 %.

Abstract

Heat Pump Water Heaters (HPWH) are efficient and fast-developing sanitary hot water production
systems relying on a heat pump thermodynamic cycle for heat generation, consequently offering a
considerable energy saving potential in the buildings sector. The most forthcoming HPWH on the
French market are Air-Source Heat Pump Water Heaters (ASHPWH) composed of an exterior air
source R134a heat pump and using a wrap-around type condenser, surrounding the thermal
storage tank (TST). However, it is found that although these ASHPWH have reached an important
level of maturity, it seems that there is still room for improvement of their energy performance.
Consequently, the main objective of this PhD thesis is to search for optimization pathways, starting
of from the reference ASHPWH on the French market, leading a better technical and economical
compromise in terms of ASHPWH design. To reach this objective, a detailed model is first developed
using Dymola (Modelica langage). This model comprises of a zonal model and a 1D model for the
TST associated to an air source heat pump modeled with the TIL thermal component modeling
library. After model calibration, the model is validated thanks to a large set of experimental tests
carried out on a standard ASHPWH in climatic cells. The validated model is then used to identify
optimization pathways by carrying out annual simulations and identifying energy performance
improvement potentials. It is found out that both thermodynamic cycle performance and improved
ASHPWH control logics are major contributors to the final energy performance. Both being highly
interdependent and impacting energy performances, but also comfort and ASHPWH cost, the last
part of the study consists of a multi-criteria optimization. Finally, a new ASHPWH design is proposed
achieving better thermal comfort upon a large variety of user draw-off profiles, achieving 37 %
average annual energy savings and 30 % reduction of the electrical bill.
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Introduction générale

L’énergie est une grandeur physique a laquelle on associe de nombreuses vertus. Présente sous
différentes formes (e.g. chimique, électrique, thermique), elle est devenue au fil du temps, une
commodité qui permet de répondre aux besoins de la société en matiere de développement et de
confort. Historiquement, les pays du monde ont connu une forte dépendance aux énergies d’origine
fossile, une énergie avec un trés haut contenu en CO.. Les différentes crises pétrolieres (1979,
2008) et le lien direct établi entre les émissions de CO2 avec le réchauffement climatique ont
contraint notre société a repenser sa maniére de produire et de consommer de I'énergie.

Produire ou consommer de maniére plus efficace I’énergie constitue une solution prometteuse qui
permet de répondre aux enjeux de notre société en matiére de lutte contre le déréglement
climatique en réduisant notre dépendance aux ressources fossiles, garantissant la sécurité de
I'approvisionnement énergétique et augmentant la compétitivité économique.

Au niveau européen, cette transition énergétique s’accompagne d’ambitions réglementaires avec
le paquet « 2020 » (récemment reconduit a 2030 avec différents objectifs) qui a pour ambition, par
rapport a une référence établie en 1990, 20 % de réduction des gaz a effets de serre,
l'augmentation de la part d’énergie renouvelable a 20 % de I'énergie finale et une augmentation
de 20 % de I'efficacité énergétique. Ce paquet « Energie Climat » se décline aux différentes échelles
nationales en fonction des contraintes particuliéres (e.g. disponibilité de ressources en énergies
renouvelables, potentiel d’amélioration de I'efficacité énergétique, situation économique du pays).

En France, la consommation d’énergie finale est répartie sur trois secteurs clefs de I’économie :
les transports, I'industrie et les batiments résidentiels et tertiaires. Les batiments sont a eux-
mémes responsables de 45 % de la consommation en énergie finale [1]. Dans cette consommation
énergétique totale, le poste de chauffage et d’eau chaude sanitaire (ECS) représentent
respectivement 67 % et 11 % de cette consommation. Le besoin de chauffage peut étre réduit en
diminuant le besoin thermique du batiment par une isolation plus importante ou par une
augmentation de I'efficacité des systémes de production d’énergie. Dans ce contexte de réduction
progressive du besoin de chauffage, la part du besoin d’ECS n’a cessé d’augmenter ces derniéres
années et est vouée a devenir de plus en plus importante dans les années a venir. Or ce besoin
d’ECS est quant a lui directement dépendant de la composition d’un batiment et du comportement
des usagers, ce qui limite le champ d’action sur ce poste de consommation a 'augmentation de
I'efficacité énergétique des moyens de production répondant a ces besoins.

Le Chauffe-Eau Thermodynamique (CET) est un moyen de production d’eau chaude répondant a
cet objectif de performance énergétique. En effet, par I'intermédiaire d’une pompe a chaleur (PAC)
et son efficacité théorique élevée, il permet de réduire la consommation électrique par rapport a
un chauffe-eau plus classiqgue avec une résistance chauffante. Or, de nombreuses études sur les
performances énergétiques de ces systéemes ont permis de mettre en évidence un potentiel
d’amélioration non négligeable. La thése a donc comme principal objectif le développement d’un
outil d’évaluation des performances des CET afin de déterminer les gisements d’amélioration de
I'efficacité énergétique disponibles en vue de I'optimisation des performances énergétiques des
CET.

Cet objectif est atteint tout d’abord, en évaluant les différentes typologies de CET et les orientations
actuelles du marché. Ensuite un modeéle dynamique détaillé, visant a la compréhension exhaustive
des phénomeénes physiques intervenants sur différentes échelles temporelles et avec différentes
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conditions limites, est élaboré sur le CET le plus courant du marché. Une validation sur une large
gamme de données expérimentales est ensuite entreprise afin d’établir le champ de validité du
modeéle. Une étude paramétrique permet enfin de déterminer les parameétres influents sur les
performances du systéme. Dans un dernier temps, des calculs d’optimisation énergétique sont
réalisés afin de développer un CET optimisé répondant & un objectif multiple de réduction de co(t,
de respect du confort et d’amélioration de la performance énergétique annuelle en conditions
réelles.

Structure du rapport

Afin de présenter ces travaux, ce rapport est articulé autour de 5 chapitres.

Le chapitre 1 traite du principe de fonctionnement du CET et recense les différentes typologies
existantes ainsi que leurs avantages et inconvénients. La thése s’inscrivant dans une démarche
industrielle, I’état actuel du marché du CET est analysé et un bilan est réalisé sur les performances
énergétiques. Les orientations que prennent les industriels en matiére d’innovation sont recensées
a l'aide d'une étude des brevets déposés. Cette premiére partie permet d’ajuster le
positionnement de la thése et de définir de maniére plus fine les objectifs.

Le chapitre 2 traite de la modélisation du CET identifié dans le chapitre 1 comme étant la typologie
la plus courante sur le marché. Tout d’abord un cahier des charges de modélisation est élaboré
permettant de cerner au mieux les objectifs de I'outil permettant de répondre aux objectifs globaux
de la thése. La modélisation est séparée en trois objets distincts, la PAC, le ballon de stockage
thermique et le pilotage assurant la gestion de la production de chaleur.

Le chapitre 3 consiste en une validation exhaustive du modéle développé lors du chapitre 2, en
faisant varier les conditions limites de fonctionnement du systéme et les composants constitutifs
du systéeme. Le modéle permet de répondre a des demandes de modélisation détaillées sur
différentes échelles temporelles.

Le chapitre 4 consiste, a l'aide de l'outil de modélisation développé, en une étude des
performances du CET a différentes échelles temporelles, de la performance sur une journée type
de fonctionnement aux performances annuelles. Un modéle simplifié est élaboré a partir du
modéle détaillé permettant de répondre a des études prospectives globales et réaliser des études
sur le pilotage optimisé du CET. Une étude paramétrique est ensuite réalisée afin de mieux
comprendre les phénoménes physiques impactant les performances énergétiques du CET ainsi
que leur sensibilité.

Le chapitre 5 aborde I'optimisation du CET par des algorithmes mathématiques sur les deux
thématiques identifiées dans le chapitre 4 : le pilotage et les performances thermodynamiques du
CET. En termes d’amélioration des performances du cycle thermodynamique, une étude est
réalisée sur le dimensionnement optimal des composants constitutifs de la PAC. En termes de
pilotage, une étude est réalisée sur le pilotage optimal d’un CET en fonction des besoins en ECS et
des conditions climatiques. Un pilotage simplifié est proposé, adapté a la configuration optimisé
du CET développée. La combinaison du pilotage et du CET optimisé permet de répondre a I'objectif
principal de la thése consistant en un CET a moindre co(t, assurant le confort avec une
performance énergétique et économique optimisée.
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Chapitre | : Contexte et Etat de I'Art
des Chauffe-Eau
Thermodynamiques

Ce premier chapitre vise a édifier le contexte de la thése et établir les objectifs de
recherche. Dans une premiére partie, les enjeux francgais d’efficacité énergétique
liés a I'eau chaude sanitaire et la pertinence du chauffe-eau thermodynamique
(CET) poury répondre sont présentés. Ensuite, une étude de marché des chauffe-
eau thermodynamiques est réalisée. Elle permet de définir un systéme de
référence pour le marché francais. Un état de I'art est dressé sur les études de
performances énergétiques de ce type de systéeme et des pompes a chaleur
aérothermiques de maniére plus générale. Cet état de I'art permet de mettre en
évidence dans la littérature un foisonnement important de méthodes
d’évaluation: les facteurs influents sur la performance des CET sont multiples et
jamais évalués d’une maniére exhaustive. Ceci ne permet donc pas de mettre en
évidence I'importance de tous les facteurs par rapport a une référence commune.
Face a ce constat apparait la nécessité de réaliser une évaluation précise du
comportement physique du systéme de référence. Dans ce sens la modélisation
numeérique apparait comme un outil adéquat.
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Optimisation du cycle de fonctionnement d’un Chauffe-Eau Thermodynamique résidentiel | Kevin-Ruben Deutz

| - 1. L’Eau Chaude Sanitaire en France

|- 1. 1. L’Eau Chaude Sanitaire, au caeur de I'’enjeu sur I'efficacité énergétique

Dans le monde, I'efficacité énergétique est devenue un enjeu de premier ordre avec la prise de
conscience progressive des conséquences néfastes liées a I'utilisation en masse d’énergie fossile
sur le déréglement climatique. En effet, le secteur énergétique est directement et indirectement
responsable de la majorité des émissions de gaz a effet de serre, soit environ deux tiers de la part
total d’origine anthropogéne [2]. Dans cette part d’émissions de GES d’origine énergétique, le CO2
est un des majeurs contributeurs, principalement di a la combustion de charbon qui est
responsable actuellement de 44 % des émissions totales de GES dans le monde [2].

Si on considére I'efficacité énergétique comme un moyen de consommer moins d’énergie tout en
conservant le méme niveau de service, alors on comprend rapidement qu’elle est un élément
essentiel dans la décarbonation du secteur énergétique [3]. En effet, elle est souvent considérée
comme l'un des deux piliers essentiels, avec la croissance de la part d’énergie d’origine
renouvelable dans le cadre de la transition énergétique et durable [4].

Au niveau économique, la consommation énergétique est souvent sectorisée sur les trois poles les
plus énergivores : les transports, I'industrie et le résidentiel/tertiaire. En France, chacun sont
respectivement responsable de 33 %, 19 % et 45 % de la consommation d’énergie finale en 2014
[1], le reste étant d( essentiellement a 'agriculture (Figure I-1).
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Figure I-1. Evolution des besoins en énergie finale par secteur en France. Source : ADEME [1]

Au niveau Européen, un ensemble de Directives (« paquet Energie Climat 2020 ») sur le climat et
I’énergie ambitionne a I'horizon 2020 de réduire la consommation énergétique de 20 %,
augmenter la part d’énergie renouvelable dans la consommation d’énergie finale de 20 % et
réduire les émissions de gaz a effet de serre de 20 %, le tout par rapport a 1990. Dans ce cadre,
la France a établi sa propre feuille de route et a inscrit dans les lois Grenelle 1 et 2 I'objectif de 23
% d’énergies renouvelables dans la consommation d’énergie finale. Enfin, en juillet 2015, la loi
pour la Transition Energétique et la Croissance Verte porte a 32 % a I'horizon 2030 I'objectif de

part d’énergies renouvelables dans la consommation d’énergie finale.
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Les batiments résidentiels et tertiaires, responsables de la plus grande part des consommations
énergétiques finales, constituent donc un levier non négligeable en matiére d’efficacité
énergétique. Dans cette part, les batiments résidentiels sont a eux seuls responsables de 26 %
des consommations en énergie finale et représentent 20 % des émissions de GES [1].

Cette consommation élevée, est dominée en 2012 par les besoins en chauffage, suivi des besoins
en électricité spécifique et I'Eau Chaude Sanitaire (ECS) qui représentent respectivement 67 %, 16
% et 10 % de la consommation totale de I'énergie des batiments [1]. La grande part d’énergie
d’origine thermique (chauffage+ECS) dans les besoins des batiments a motivé I'apparition de la
premiéere réglementation thermique (RT) pour la construction neuve en 1974. Depuis, les besoins
thermiques des batiments ont augmenté jusqu’au début des années 2000 pour enfin commencer
a diminuer progressivement (Figure I-2).

Selon I'ADEME [1], ceci est attribuable principalement aux efforts réalisés en termes d’isolation et
d’intégration d’équipements de chauffage et d’ECS plus performants. Ceux-ci sont directement
encouragés par des réglementations (RT) sur les constructions neuves de plus en plus strictes
passant d’un seuil de consommation en énergie primaire a respecter de 190 kWh/m2/an en 2000
a 50 kWh/m2/an avec la derniére réglementation RT 2012.

Méme si l'effet induit par la réglementation reste modéré en raison du faible taux de
renouvellement du parc de batiments (environ 1 %/an [5]), on assiste actuellement a une
modification de la répartition de la consommation par usage (Figure I-2) : la part décroissante du
besoin de chauffage cause une augmentation de la part relative en ECS, passant de 7,5 % des
besoins thermiques en 1973 a 13,5 % en 2013. En absolu, la consommation énergétique liée a
I'ECS ne varie que trés peu depuis le début des années 1990 (Figure I-2).
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Figure I-2. Evolution des besoins thermiques dans les batiments résidentiels. Source: CEREN 2014 [6]

A I’horizon 2050, avec un scénario de rénovation énergétique important et avec la pénétration des
technologies actuelles soutenues par la réglementation, Vorsatz et al. [7] montrent les besoins ECS
jouent un réle clef dans la réduction des consommations des batiments a I'échelle mondiale. Dans
ce scénario, la consommation des batiments pourrait se voir réduire de 30 % par rapport a 2005
attribuable a une diminution de I'énergie ECS de 29 % et une réduction de chauffage de 34 %. Or,
dans le cas contraire, si on maintient le cap actuel, la consommation énergétique globale mondiale
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des batiments est vouée a augmenter soutenue par I'accroissement de la population mondiale, de
la taille des logements, du taux de présence et du besoin en électricité [8] [7] [9].

I-1. 2. Les besoins d’Eau Chaude Sanitaire en France

Les besoins thermiques en ECS, et les consommations énergétiques qu’ils engendrent, vont donc
jouer un role clef dans les années a venir. Or ces besoins ont la particularité d’étre trés dépendants
du comportement des usagers. En moyenne en France, les besoins en ECS s’élévent a 56 | d’eau
a 40 °C par jour et par personne. lls présentent une forte variabilité d’un foyer a un autre en
fonction du nombre d’occupant(s), de leur comportement et du taux d’occupation [10]. Cette
variabilité existe aussi au sein d’'un méme foyer avec a la fois une variabilité hebdomadaire et plus
faiblement une variabilité saisonniere [11].

En termes de variabilité hebdomadaire, le rapport établi dans le cadre du Pacte ECS de 'TADEME
suivant 94 ménages montre que les besoins peuvent étre trés variables, atteignant jusqu’a sept
fois la valeur moyenne annuelle pour un méme ménage (Figure I-3). Cependant 95 % de I’ensemble
des logements testés ne dépassent pas 3,7 fois leur valeur moyenne et ce 95 % du temps.

En ce qui concerne la saisonnalité, les besoins mensuels en ECS sont généralement plus faibles
en été mais restent sinon relativement stables tout le reste de I'année [11] [10].
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Figure I-3. Variations des besoins journaliers a 40 °C observées pour 72 appartements T3 du parc social et 24
ménages de 2 personnes. Source : ADEME [10]

Ces besoins thermiques n’ont que trés peu évolué dans les 20 derniéres années. C’est pourquoi
I'efficacité énergétique des systémes de production représente un levier majeur dans la réduction
des consommations énergétiques liées a I’'ECS.

Chapitre | : Contexte et Etat de I’Art des Chauffe-Eau Thermodynamiques |6
Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2018LY SEI006/these.pdf
© [K.R. Deutz], [2018], INSA Lyon, tous droits réservés



Optimisation du cycle de fonctionnement d’un Chauffe-Eau Thermodynamique résidentiel | Kevin-Ruben Deutz

I - 1. 3. Différents moyens de productions d’ECS dans le parc Francais

Les différentes énergies utilisées pour I'ECS sont principalement le gaz et I'électricité qui
représentent respectivement 38 % et 46 % des énergies de production d’ECS du parc des
résidences principales en France [1]. Coté gaz, les chaudiéres double service, assurant a la fois le
chauffage et la production d’ECS, sont prépondérantes avec 12,55 Millions d’unités installées en
2014 alors que pour I'électricité c’est le chauffe-eau électrique qui est majoritaire dans le parc
avec 15,6 Millions d’unités, soit respectivement 34 % et 46 % du parc [12].

Or, ces technologies ne sont pas les plus efficaces en termes de performance énergétique et
d’intégration d’énergie renouvelable. D’autres systémes, tels que le chauffe-eau thermodynamique
(CET) et le chauffe-eau solaire individuel (CESI), permettent des performances énergétiques et/ou
des taux d’intégration d’énergies renouvelables plus significatifs [11] [13].

Ainsi le CET, systéme individuel de production d’ECS utilisant une pompe a chaleur (PAC), permet
d’obtenir un rendement annuel en énergie primaire de I'ordre de 100 %, 250 % en énergie finale?,
et un taux d’EnR de 30 a 35 % de I'énergie primaire consommée (60 % de I’énergie finale). A titre
de comparaison, une chaudiére double servie haute performance a une efficacité énergétique de
90 %, en énergie primaire comme en énergie finale, sans aucune énergie renouvelable. De méme,
un chauffe-eau électrique a une efficacité énergétique de 30 % en énergie primaire, 75 % en
énergie finale, et n’intégre aucune énergie renouvelable.

1 En considérant un coefficient de conversion de I'électricité en énergie primaire (2,5, valeur retenue au
niveau européen, et 2,58 en France).
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| - 2. Le Chauffe-Eau Thermodynamique

|- 2. 1. Principe de fonctionnement d’'une Pompe a chaleur (PAC)

Comme évoqué précédemment, le CET est basé sur une pompe a chaleur. La fonction premiére
d’une PAC est le transfert de chaleur d’un milieu (source froide) a basse température, Tryyiq, VErs
un milieu a plus haute température, Topqaug, COMMe par exemple de l'air extérieur vers l'air a
I'intérieur d’une maison ou I'eau chaude d’un ballon. Les PAC peuvent utiliser plusieurs sources
froides telles que I'air, I'’eau ou le sol. Dans cette thése, nous nous concentrons essentiellement
sur les PAC utilisant I'air, ou aérothermiques, du fait de leur maturité technologique ainsi que leur
compétitivité par rapport aux deux autres solutions qui nécessitent des forages colteux.

Une PAC utilise un cycle a compression de vapeur. Ce cycle utilise quatre organes constitutifs : un
évaporateur, un compresseur, un condenseur et un détendeur. Ces éléments sont connectés en
circuit fermé contenant un fluide frigorigéne. Le compresseur permet de mettre en circulation le
fluide frigorigéne et consomme de I’énergie mécanique, extérieure au systéme. Cette action crée
une différence de pression et de température du fluide frigorigéne en circulation, entre les deux
milieux.

Afin de comprendre comment le transfert de chaleur s’opére dans une pompe a chaleur, deux
variables d’état conjuguées peuvent étre utilisées, comme la pression et la température du fluide
ou la pression et I’enthalpie, quantifiant I'énergie interne et I’énergie d’expansion/compression du
fluide. A pression constante, la variation d’enthalpie du fluide permet de quantifier son échange de
chaleur. Sur la Figure 4, un diagramme d’état, diagramme enthalpique, illustre les différents
échanges d’énergie aux différents niveaux de pression avec I'état du fluide en circulation.

Energie thWélivrée

1-2: Compression de vapeur
2-3: Désurchauffe de la vapeur
Vapeur  3-4: Condensation de vapeur en liquide
; 4-5: Sous-refroidissement du liquide
/ 5-6: Détente du liquide en liquide et vapeur
’ 6-1: Evaporation du mélange en vapeur

Pression (Bar)

Liquide Liquide + Vapeur

Energie mécanique
consommeée

Energie absorb?/e

Enthalpie spécifique (kJ/kg)

Figure I-4. Fonctionnement d'une PAC dans un diagramme de Mollier

Le fluide frigorigéne entre a I'état de vapeur Iégérement surchauffée dans le compresseur a basse
pression (état 1). Le compresseur apporte de I’énergie mécanique au fluide, ce qui se traduit par
une élévation de la pression et de I'enthalpie du fluide qui sort a I’état de vapeur surchauffée du
compresseur (étape 1-2). Le fluide entre ensuite dans le condenseur qui délivre I’énergie contenue
dans le fluide au milieu environnant a plus basse température par transfert thermique (étape 3-4).
Le fluide perdant peu a peu de son énergie change progressivement de phase jusqu’a atteindre la
phase liquide en sortie de condenseur. Le fluide entre ensuite dans un détendeur, qui permet
d’abaisser brutalement la pression et la température du fluide a un niveau inférieur a la
température du milieu environnant (étape 4-5). Cette transformation induit une vaporisation
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partielle du fluide frigorigene. Le fluide frigorigéne entre alors dans I'évaporateur ou a plus basse
température que le milieu environnant, il absorbe de I'énergie thermique ce qui cause I’évaporation
du liquide. Enfin, le fluide sort a I’état de vapeur surchauffée a basse pression de I'évaporateur et
entre dans le compresseur (retour a I'étape 1).

Si on réalise le bilan d’énergie sur le systeme, d’apreés la figure 4, nous obtenons:

énergie thermique délivrée
= énergie thermique absorbée + énergie mécanique consommée (1)

Les PAC ont des performances variables qui sont calculables par leur Coefficient de Performance
(COP) qui correspond au rapport entre ce qui est produit et ce qui est consommeé. L'énergie prélevée
a la source froide étant gratuite, ce rapport se traduit selon I'’équation 2 :

CoP énergie thermique délivrée
énergie mécanique consommée (2)

En combinant les équations (1) et (2), COP > 1.

Si toutes les irréversibilités, ainsi que les pertes de chaleur sont négligées alors, selon Carnot, on
obtient le COP théorique idéal:

T
COPcarnot = chaud

Tchaud - Tfroid (3)

Ceci permet de comprendre que I'écart de température entre la source froide et le milieu chaud
est le facteur prépondérant dans les performances des pompes a chaleur. Cette définition met
également en évidence le fait qu’'un COP n’est valable que pour un couple de températures donné.

Enfin, comme les transformations réelles ne sont pas réversibles et que les pertes de chaleur ne
sont pas toujours nulles, les performances réelles seront toujours inférieures aux performances
idéales, soit :

COP < COPryrnot (4)

Généralement, avec un cycle thermodynamique simple il est possible d’atteindre des COP réels
correspondants a 30 a 35 % du COP de Carnot. Par optimisation du cycle thermodynamique ou
changement de fluide, il est possible d’atteindre des COP correspondant a 40 a 50 % du COP de
Carnot [14].
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I - 2. 2. Description du Chauffe-Eau Thermodynamique

Le CET est un systéme individuel de production d’ECS qui utilise une PAC comme moyen de
production de chaleur pour élever la température de I'eau. Le plus souvent une pompe a chaleur
de faible puissance thermique est associée a un ballon de stockage thermique (BST) (Figure I-5)
permettant de déphaser la production de la consommation. Les technologies a eau chaude
instantanée nécessitent des PAC de forte puissance et sont quasi-inexistantes du fait de leur prix
trop élevé.

Le CET n’est pas une invention nouvelle et la recherche a commencé sur ces systémes dans les
années 1950 [15] [16], mais comme le contexte n'y était pas favorable et qu’il manquait
d’infrastructures, il n'a jusque-la pas trouvé de marché [17]. En Europe, ce n’est que depuis les
années 1990 et le protocole de Kyoto que le CET a regagné en popularité dans la littérature
scientifique. En 1990, Gustav Lorentzen a étudier le CO> comme fluide frigorigéne dans la
climatisation automobile et déposé un premier brevet [18]. La popularité de ce fluide frigorigéne
touche alors rapidement le CET avec Neksa et al. [19] du SINTEF qui développent un premier
prototype d'un CET de grosse puissance au CO2 en 1998 [19]. lls annoncent que ces types de
systémes peuvent atteindre des meilleures performances du fait de la bonne compatibilité
thermique avec I'eau [20]. En paralléle du SINTEF, le CRIEPI au japon démarre des études en 1995
sur le sujet qui trouvent un écho trés rapide avec le premier CET au CO2 produit en masse en 2001
par DENSO CORP [21].

Pour les CET sur vecteur d’air avec stockage il existe plusieurs configurations possibles qui varient
essentiellement en fonction de la typologie de la source froide et la configuration du condenseur.
En termes de source froide, il existe principalement trois configurations, soit le CET utilise, 'air
extérieur, I'air extrait par la ventilation de la maison ou I'air ambiant d’une piéce. En termes de
condenseur, il existe aussi principalement trois solutions, soit le condenseur est de tube immergg,
manteau (autour de la cuve), ou externe (déporté de la cuve avec un circulateur) (Figure I-5).
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Figure I-5. Différentes configuration de CET. Sources: Hepbelasi [16] & Morrison [11]

Enfin on trouve principalement deux configurations différentes en termes d’intégration au bati, soit
des systémes « monobloc » ou « split ». Les CET monobloc ont la particularité de posséder le groupe
thermodynamique (évaporateur, compresseur et détendeur) au-dessus du ballon avec une gaine
reliant a la source froide (Figure I-5). Les systémes split possédent le groupe thermodynamique
situé a I'extérieur du bati et sont reliés au ballon par des liaisons frigorifiques.
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| - 3. Le marché des CET

|- 3. 1. L’évolution du marché mondial et francais

Depuis le début des années 2000, le monde a connu une réémergence de la technologie, poussée
trés favorablement par les différents moteurs réglementaires et incitatifs, comme aux Etats-Unis
avec le label ENERGY STAR ® [22], au Japon avec les produits Eco Cute (CET performants au CO2)
promu par les entreprises électriques [23] ou en France avec la RT 2012. Au Japon, la vente de
CET depuis la premiére introduction en 2001 a dépassé 4 millions d’unités vendues.

En France et en Europe, le CET est en croissance continue et ses ventes annuelles approchaient
120 000 unités en 2016 au niveau européen [24], essentiellement portées par la France (Figure
I-6). En France, depuis le début des années 2000, suivant linstauration des premiéres
réglementations thermiques imposant une limite de consommation en énergie primaire des
batiments nouvellement construits, la vente de CET a connu une évolution progressive jusqu’a
devenir exponentielle a partir de 2012 (Figure I-6) [25]. Sur la période de Janvier a Décembre 2014,
d’aprés les chiffres publiés par PAC & Clim’Info, le marché du CET représentait 72 949 piéces
vendues, soit une augmentation de 54 % par rapport a la méme période I'année précédente. A
partir de 2015, le marché des CET a connu un ralentissement de sa croissance. Sur la période du
1er Janvier au 31 décembre 2015, Selon les données Clim-Info ce nombre total de vente s’éléverait
a 76 250, soit une augmentation de 4,5 %.
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Figure I-6. Evolution des ventes de CET en France et en Europe. Source: [24] [25]

Cette évolution forte depuis 2012 s’explique principalement par la mise en application de la version
2012 de la réglementation thermique pour la construction neuve (RT2012). Outre une limite de
consommation en énergie primaire, celle-ci impose un recours a une part d’énergie renouvelable
pour les batiments individuels de 5 kWh/an/mz2. Le CET, grace a sa partie renouvelable, représente
alors un bon candidat, surtout lorsque le choix de systéme de chauffage est porté par un systéme
non renouvelable, tel qu’une chaudiére gaz. A partir de 2012, I'effet de la RT 2012 se fait ressentir
directement par une inversion de la répartition des ventes de CET, passant de 38 % a 60 % des
CET vendus dans le neuf en 2015 (Figure I-7). A partir de 2014, on observe une stagnation
progressive du marché du CET qui a atteint son niveau de saturation dans le marché de la maison
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individuelle neuve qui posséde un taux de renouvellement faible de 1 %/an [5]. Le marché de la
rénovation, quant a lui, évolue trés peu (Figure I-7).

2012 2014 2015

6204
P 40%

= Construction neuve Rénovation
Figure I-7. Répartition des ventes de CET par type de batiment. Source : MSI 2016 [12]
I - 3. 2. Segmentation des produits sur le marché francais

/-3. 2. 1. Par source froide

Pour le CET aérothermique il existe principalement trois sources de chaleur: I'air ambiant, I'air
extrait et I'air extérieur. En termes de répartition, les CET sur air extérieur représentent la plus
grande part de marché, soit 50 % des systémes installés en 2015 suivi des CET sur air ambiant
(37 %) et des CET sur air extrait (10 %) (Figure I-8).

33) Tableau : Marché des chauffe-eau thermodynamiques en France, par type de source
froide, 2012 et 2015

2012 PDM 12 2015 (a) PDM 15

Air ambiant 21 500 55% 34 500 7%
Alr extérieur gainé 8700 22% 27 500 29%
Alr extérieur split 4200 N% 20 000 21%
Alr extrait 3 600 % ? 500 10%
Autres [b) 1000 3% 2 500 3%
Total 3% 000 100% ¥4 000 100%

Unité : nombre d'unites

Motes : exception faite du gainage vers |'air exféneur au moment de ['installation, les CETh sur air
ambiant et sur air exténeur gainable comespondent, ala base, aux mémes appareils

{a) = projections

Autres (b) = CETh géothemiques, CETh sur retour de plancher chauffant hydraulique, CETh intégrant une
pompe & chalsur gu COz

Source : estimations et projections du secteur ef de M3l

Air ambiant WAIr exténeur

W Air extérieur split WAIr extrait

Figure I-8. Répartition des CET en fonction de la typologie de source froide. Source : MSI [12]

On peut noter qu’en 2012 la répartition des parts de marché était plutdt en faveur des CET sur air
ambiant qui représentaient alors 55 % du marché. Suite a des difficultés d’intégration et des
défauts de performance reportés pour ces systémes [26], le marché s’est progressivement tourné
vers l'air extérieur.

1-3. 2. 2. Par typologie de condenseur

Les différentes technologies de condenseur ont été présentées précédemment. Parmi les produits
présents sur le marché, le condenseur manteau entourant la cuve sur sa surface externe est le
plus utilisé (83 % des CET sur air extérieur) suivi du condenseur externe (13 %) (Figure 1-9).
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Externe Autres
13% 4%
Manteau
83%

Figure I-9. Répartition des technologies de condenseur pour les CET sur air extérieur. Source : LCIE

1-3. 2. 3. Par fluide frigorigéne

En ce qui concerne le fluide frigorigéne, le R134a est actuellement le fluide le plus caractéristique
des CET avec 91 % de taux d’utilisation (Figure I-10). On peut noter I'usage du CO2 qui occupe une
petite part du marché de 4 %, et I'apparition de nouveaux fluides a base d’hydrocarbures tel que
le R600a (isobutane) et le R290 (propane).

R600a
3%
R410a R744
- 4%
R134a

91%

Figure 1-10. Fluides frigorigénes employés dans les CET sur air extérieur. Source LCIE

Concernant le design du systéme, tous les systémes observés sur le marché sont composés d’un
cycle thermodynamique simple constitué des quatre principaux organes de toute PAC:
compresseur, condenseur, détendeur et évaporateur et un ballon d’eau chaude généralement de
150 a 25011
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I - 3. 3. Le coiit des CET sur le marché et leur performance affichée

En termes de co(t, indiqué hors taxe (HT), d’aprés les données disponibles sur le site Domotelec,
il existe une grande disparité entre tous les systémes présents sur le marché. La gamme s’étend
de 1500 € HT pour la machine seule a plus de 6000 €, avec une majorité de systémes ayant un
codt compris entre 1500 et 3500 €. |l est aussi remarquable que pour un méme prix, il existe une
variété importante de systémes avec différentes performances, selon la norme d’essais EN 16147
[27] (Annexe A - 1.), et qu'une augmentation de prix n’est pas forcément justifiée par une sensible
augmentation de performance (Figure I-11 a). Nous distinguons ainsi des produits qui pour un COP
normatif de 3,5 affiche un prix de 6000 €, principalement a base de CO- face a des machines a
fluide frigorigene classique moins performantes a COP de 3 pour 2500 €.

4 35
—COP=3 COP=2 COP=15

535 30 | |
= 3 a3 725 b <
Z 2 S
o 1 — 10 =

0 0

0 2000 4000 6000 8000 0 2000 4000 6000 8000

Prix (€) Prix (€)

Figure I-11. Répartition des performances en fonction du codt hors taxe, TRI en fonction des performances
saisonniéres et du colt. Source: DOMOTELEC/LCIE

Le colt initial est un facteur essentiel en plus des performances dont la valorisation économique
est trés dépendante du niveau de besoin de I'utilisateur. En effet, pour des besoins européens a
2,5 MWh par an, correspondant a un foyer de 4 personnes, on peut observer des temps de retour
sur investissement (TRI) par rapport a un chauffe-eau joule (Figure I-11 b) en fonction du co(t
d’investissement et des performances, cette fois-ci annuelles :

e d’environ 15 ans (Figure I-11 b) pour des machines a 6000 € avec un COP annuel de
3
e de 7 ans pour des CET a 3000 € avec un COP annuel de 1,5.

Ceci justifie la recherche autour de systemes performants aux designs simples ne causant pas de
sensible augmentation du codt d’investissement.
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| - 4. Performances énergétiques des CET

En reprenant I'exemple japonais ou le marché s’est développé de facon importante et continue a
se développer, Goto et al. [24] analysent les raisons qui ont motivé les consommateurs japonais
et soulignent qu’en plus des incitations réglementaires, le codt (largement réduit par les incitations)
et le marketing, la promotion des performances élevées du produit a joué un réle majeur dans la
décision des consommateurs.

| - 4. 1. Spécificité de I'’eau chaude et des CET par rapport a une PAC classique
Comme nous I'avons vu dans la section | - 2., il est possible d’analyser les performances théoriques
idéales de toute PAC avec le COP de Carnot. La figure 12 illustre les cas :

e d’une PAC air/eau fonctionnant en mode chauffage avec une régulation permettant
d’adapter la température de I'’eau délivrée dans le circuit de distribution en fonction de la
température extérieure (loi d’eau)

e d’un CET qui doit lui réchauffer I'eau d’un ballon a une température élevée, supérieure a
40 °C, quelle que soit la température extérieure

La figure 12 illustre les conséquences de ces différences de fonctionnement en termes de
performances.

65

60 18
55 17
5 115
o 50 114
“1’345 112
£40 11
~ 35 g

30 / 6

25 : ' 4

10 -5 0 5 10

o
Tfroz’d ( C)
Figure 1-12. COP de Carnot en modes ECS et Chauffage, adapté de : [28] & [29]

Les performances des CET subissent également des variations plus brutales que les PAC
classiques, en raison de la variation de température d’eau dans le ballon induite par les soutirages
et la réinjection d’eau froide consécutive, ce qui induit des complications de stabilisation du
pilotage [30]. Comme nous l'avons vu précédemment, ces soutirages peuvent étre assez
aléatoires, ce qui cause le redémarrage du CET a différents moments dans la journée. Les
performances d’'un CET sur air extérieur subissent donc a la fois une variabilité induite par la
température de I'air extérieur et celle induite par sa température d’eau. Ce double phénoméne
n’est d’ailleurs pas sans poser de problémes pour la standardisation des performances [31] [32].
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|- 4. 2. Les indicateurs de Performance du CET

Le COP des CET est calculé de maniére trés variable dans la littérature. Nous retenons
principalement quatre indicateurs de performance, soit le COP instantané, le COP de chauffe, le
COP normatif et le COP annuel. Pour cela, il suffit de reprendre I'équation (2) appliquée a
différentes échelles de temps et a différentes limites du systéme :

e COP instantané

Le COP instantané mesure la performance immédiate du systéme pendant son fonctionnement. A
I’état de marche de la PAC, il peut étre calculé comme :

Puissance thermique fournie au ballon  Q.ong
COPjps = =—

- - r 5
Puissance electrique consommeée W, ®)

e COP de chauffe

Le COP de chauffe s’intéresse seulement au systéme thermodynamique, il fait donc le rapport entre
I’énergie thermique fournie au ballon par le condenseur et I’énergie électrique totale consommée
par la PAC pour chauffer le ballon d’'une température initiale donnée a une température finale de
référence, souvent de 10 °C a 55 °C. Soit:

Energie thermique fournie au ballon [ Qconadt

COP, = = -
chauffe Energie electrique consommée [W,dt

e COP normatif - journalier

Le COP normatif selon la norme européenne NF EN 16147, (Annexe A - 1. ) se calcule sur une
journée de soutirage de référence a 7 °C avec un profil de soutirage fixe. Elle s’intéresse a la part
de I'énergie fournie a I'utilisateur par rapport a I'énergie électrique totale consommée :

Energie thermique soutirée ] MgcsCp(Thout — Tpin)dt

COP if = a /
nermatif = pnergie electrique consommée J Werdt 7

Un COP mesuré de la fagon suivante inclut I'efficacité de stockage du ballon avec une quantité de
pertes thermiques. Cependant cet essai étant réalisé a température d’air fixe, ne peut par
définition, au vu de la variabilité des conditions évoquées précédemment (section | - 4. 1. ) pas étre
réaliste des performances réelles mesurés sur le terrain.

e COP annuel

Le COP annuel s’intéresse a I'échelle de temps la plus grande. Dans la littérature, celui-ci est
souvent mesuré sur le terrain, ce qui nécessite des campagnes de mesure et un traitement de
données conséquent. Il est calculé comme :

Energie thermique annuelle soutirée 1] MgcsCp(Tpout — Tp,in)dt
COPannuer = =

Energie electrique annuelle consommée [ W, dt )

C'est cependant le COP le plus réaliste car il inclut la variabilité climatique et la variabilité
hebdomadaire et saisonniére des soutirages.
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| - 4. 3. Performances certifiées

Comme tous les produits liés a I'énergie, le CET entre dans le champ d’application de la Directive
EcoDesign et doit avoir des performances minimales pour entrer sur le marché européen. Pour les
CET, la norme d’essais liée a cette Directive est la norme NF EN 16147 (Annexe A-1.). Cette norme
permet de déterminer un COP dans des conditions de température (air, eau dans le ballon) et selon
des scénarios de puisage d’eau chaude dans le ballon prédéfinis.

Les figures 13a et 13b représentent respectivement la répartition des performances et des
puissances thermiques délivrées par les CET certifiés par le LCIE. Pour les CET sur air extérieur la
part la plus significative des systémes (23 %) sur le marché présentent un COP normatif a une
température d’air extérieur de 7 °C allant de 2,7 a 2,9 (Figure 1-13). Il existe cependant une
disparité non négligeable entre les produits. Il est a noter que la Directive EcoDesign impose des
efficacités énergétiques en énergie primaire communes a tous les types de chauffe-eau, allant de
32 a 38 % selon les scénarios de puisage d’eau chaude, également communs a tous les chauffe-
eau. Ces valeurs d’efficacité en énergie primaire correspondent a des COP selon la NF EN 16147
de I'ordre de 0,8 a 0,95.

Les valeurs de puissance électrique maximales absorbées (appoint compris) sont en revanche plus
homogénes avec plus de la moitié des produits situés entre 2,4 et 2,8 kW électrique.
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Figure I-13. Répartition des COP normatif et puissance électriques maximales des CET du marché. Source : [33]

Nous pouvons ajouter qu’il existe aussi une grande diversité dans les normes internationales
d’évaluation de performance imposées au constructeur. En effet, a CET identique, des COP selon
différents standards de 1,4 a 4,5 ont été mesurés [34]. Ceci est essentiellement d{ aux différentes
typologies d’essai employées, propres a chaque zone économique. La norme australienne impose
par exemple de tester les CET au cours d'une période de chauffe et d’estimer ensuite un COP
annuel par voie numérique a I'aide des données empiriques récoltées. Les normes japonaises et
européennes calculent le COP sur une période journaliére de soutirage et possédent donc des
tendances similaires en termes de COP. Ceci justifie un besoin d’harmonisation des normes pour
développer le marché international [34] [32].
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| - 4. 4. Les performances mesurées dans la littérature

Face au marché grandissant, le rapport RAGE [26] élaboré par le COSTIC dénonce notamment le
manqgue d’encadrement technique sur la conception ou l'installation des CET. En amont de
I’élaboration d’un outil d’encadrement technique, un suivi de 20 CET de natures différentes en
conditions réelles de fonctionnement a été réalisé pour en dresser les performances énergétiques
annuelles et en évaluer les facteurs les plus influents. Cette étude met en évidence des COP
annuels qui varient ainsi de 0,8 a 3,2 (Figure 1-14).

4
3.5
3
D_2.5 Retour Chauffage
O 2 L Y ] Air Ambiant
01.5 ° Air extrait
1 @ Air Extérieur
0.5
0

0% 25% 50% 75% 100%
Taux d'utilisation

Figure I-14. COP En fonction du taux d'utilisation de I'ECS pour 20 systémes en conditions réelles de fonctionnement.
Source : [26]

Outre des problémes d’intégration, plusieurs explications sont retenues pour expliquer ces écarts
de performance dont principalement :

e Letauxd'utilisation, soit le manque d’adéquation entre le volume d’eau chauffé et les réels
besoins en ECS. Dans un cas de surdimensionnement de systéeme, d’'importantes pertes
statiques au niveau du ballon entrainent la baisse du COP annuel.

e Les niveaux de température de la source froide.

e D’autres paramétres qualifiés comme moins influents : la commande du compresseur en
tout ou rien ou en vitesse variable, la nature du fluide frigorigéne et la qualité de I'isolant
du ballon.

De maniére assez surprenante, on constate que le taux d’utilisation intervient comme un facteur
plus important que la température de la source froide. Une dégradation de 20 % du COP est
mesurée pour une diminution de 10 °C de la source froide, alors qu’une dégradation de 25 a 30
% de COP journalier et obtenue pour une réduction de 20 % du taux journalier d’utilisation d’ECS.

Ces résultats et niveaux de performances rejoignent d’autres études internationales. Aux Etats-
Unis, une étude de terrain a été réalisée pour des CET sur air ambiant de locaux non chauffés et
des COP annuels de 1,5 a 2,6 ont été mesurés [35]. Par ailleurs, une étude sur des systémes au
CO2 dans I'état de Washington a conduit a des COP annuels de 1,88 a 2,83 [36].

Willem et al. [17] ont réalisé une classification des études de performances des CET. lls montrent
que la plupart des CET du marché opérent a des COP annuels de 1,8 a 2,5 or ils estiment a partir
de leur étude qu’il existe d’ores et déja des méthodes simples pour augmenter ces COP a des
valeurs allant de 2,8 a 5,5. lls montrent qu’il existe principalement deux voies pour I'optimisation
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des performances, soit 'amélioration du cycle thermodynamique donc I'augmentation du COP de
chauffe selon (6), soit I'optimisation du pilotage.

Morrison et al. [11] montrent que le COP instantané au cours d’une chauffe du CET baisse avec
'augmentation de la température du ballon di a 'augmentation de la pression de condensation.
lls mettent également en évidence par voie de simulation numérique pour deux CET des COP
annuels de 1,8 et 2,3 alors que les COP instantanés mesurés étaient compris entre 2,3 et 4,5. lls
annoncent que les économies engendrées sont inférieures a celles des CESI de 15-20 % mais que
les CET sont particuliérement faciles a installer. En 2008, Lloyd et al. [13] montrent a travers une
étude bibliographique, que les CET arrivent a des COP annuels supérieurs au CESI sur une large
gamme de température extérieure, soit de 1,2 a 3 pour le CET et de 0,6 a 2,4 pour les CESI. lls
suggerent que I'adaptation du pilotage pour éviter le givrage et I'inadéquation entre la production
et le besoin réel en ECS sont des facteurs importants dans les performances in situ des CET.

Dans une étude numérique comparative sur les performances saisonniéres de différents systémes
de production d’ECS, Balke et al. [37] montrent que les CET dans leur état actuel affichent des COP
supérieurs a ceux des CESI dans des climats aux variations saisonniéres marquées et humides.
Les CESI fonctionnent en effet largement sur leur auxiliaire électrique lors des mois d’hiver en
absence de soleil. Les CET parviennent quant a eux a maintenir un COP relativement constant sur
toute I'année avec une plus faible saisonnalité observée. Les auteurs montrent qu’en combinant
les deux systémes, les performances sont largement améliorées (+35 % par rapport au CET
classique) car profitant des avantages des deux technologies. Ce type de systéme apparait
actuellement sur le marché européen mais affiche des prix de machine encore trop élevés pour
pouvoir concurrencer sérieusement le CET classique.

Viera et al. [38] ont réalisé une étude de sensibilité par voie de modélisation sur les performances
saisonniéres et le niveau de confort atteint par les CET. lls montrent que les facteurs influents pour
la consommation des CET sont principalement le COP de chauffe, la taille du ballon et la
consommation d’eau chaude. lls préconisent de dimensionner la taille du ballon et la puissance
de la PAC en fonction des besoins des utilisateurs. Enfin, lls mettent en garde contre les techniques
de pilotage visant a baisser la température de consigne du ballon, invoquant le risque de
développement de légionnelle.

Enfin, comme Zhang et al. [31] et Willem et al. [17], de nombreuses recherches insistent sur
I'avenir du CET qui serait I'optimisation basique sans modification profonde du systéme ; ce qui est
généralement reproché au systéme a base de CO-, qui nécessite par exemple des compresseurs
avec des moteurs adaptés, ou des échangeurs externes adaptés au CO2 colteux en termes de
production. Ces modifications expliquent directement les prix observés en section | - 3. 3. (Figure
I-11).
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| - 5. Etat de I'art des améliorations des performances énergétiques des CET

Nous avons vu que de nombreux paramétres peuvent influencer les performances des CET. Dans
cette section, nous faisons I'état des lieux des pistes d’amélioration de ces performances,
présentées dans la littérature.

|- 5. 1. Littérature scientifique

/- 5. 1. 1. Amélioration du cycle simple

Anderson et al. [39] montrent la nécessité de prendre en compte la stratification en température
du ballon, qui en cas de redémarrage anticipé avec une haute température d’eau cause la baisse
du COP. lls préconisent un ajustement simple du systéme consistant a placer le condenseur dans
la partie la plus basse du ballon. Aujourd’hui la majorité des CET sur le marché ont adopté cette
amélioration.

Dans une étude expérimentale Zhang et al. [31] montrent I'effet de la charge en fluide frigorigéne
sur les performances globales d’un CET. lls montrent que le COP varie en fonction de la quantité
de fluide frigorigene et du niveau d’ouverture du détendeur thermostatique. Les auteurs
préconisent une étude théorique de la taille du condenseur a inclure dans le design amont du CET.

Dans une étude de modélisation, Guo et al. [40] étudient I'effet de la surface d’'un condenseur
immergé par rapport a la surface de I’évaporateur pour un CET au R22. lls montrent que le COP
de chauffe du systéme augmente avec la surface de I'évaporateur et du condenseur jusqu’a
atteindre un niveau asymptotique a partir de 6 m2 de surface d’échange pour des rapports de
surface de condenseur et d’évaporateur compris entre 0,14 et 0,31.

Ibrahim et al. [41] reprennent le modéle de Guo et al. [40] au R22 qu'’ils valident sur une série de
donnée a 5 °C d’air extérieur. lls reprennent I'analyse de Guo sur la taille du condenseur afin de
montrer qu’il existe une surface de condenseur optimale économique avec une longueur de tubes
de 50 m, situé en partie basse du ballon, ce qui rejoint I’étude d’Anderson et al. [39]. lIs utilisent
le modéle ensuite pour montrer que les performances du CET dépendent fortement de la zone
climatique d’installation avec une variation de COP de chauffe de 3,2 a 5 °C d’air extérieur a 5.4
pour 35 °C. Les auteurs analysent I'impact de [I'utilisation de condenseur a mini-canaux
(généralement définit comme des tubes de diamétre interne de 0,2 mm - 3 mm) et montrent que
ce type de condenseur permet d’atteindre I'optimum technico-économique pour un CET. lls
montrent que les micro-canaux permettent une augmentation de COP au cours d’'une chauffe de
3,85 a 3,92 et surtout une baisse de la quantité de fluide frigorigéne nécessaire de 1,2 kg a 0,3
kg environ pour le design étudié.

Pei Gang et al. [42] comparent le fonctionnement d’un CET sur air extérieur avec échangeur externe
en chauffe instantanée (une passe dans le condenseur) a celui du méme CET avec une chauffe
cycligue (plusieurs passes dans le condenseur). lls montrent que les performances
thermodynamiques sont meilleures pour la chauffe instantanée sur toute la plage de température
de 30 a 55 °C pour une température initiale de 20 °C dans le ballon. Néanmoins I'étude ne prend
pas en compte la consommation due au circulateur d’eau et mériterait d’étre reprise pour une
température initiale de 10 °C, plus favorables a la chauffe cyclique (di au pincement au
condenseur) et plus proche des conditions réelles.
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/- 5. 1. 2. Amélioration par modification du cycle thermodynamique

¢ Cycle a injection de vapeur

Il existe dans la littérature de nombreuses études sur les cycles thermodynamiques a injection de
vapeur mais trés peu sont appliquées au CET. La compression bi-étagée a injection de vapeur
présente plusieurs avantages sur la compression a un étage. Par comparaison avec un systéme
mono-étagé, la compression bi-étagée permet de répartir le taux de compression sur deux niveaux
de compression, augmentant ainsi I'efficacité de compression tout en limitant la surchauffe en
sortie de compression [43] [44]. Pour les PAC aérothermiques, ce type de cycle devient intéressant
lorsque le taux de compression requis est élevé, ce qui est le cas lorsque la température d’air
extérieur est basse.

GREE, un fabricant de CET et compressoriste chinois, a étudié un prototype de CET au R410A avec
un compresseur a injection de vapeur. lls montrent que I'amélioration maximale de la puissance
thermique et du COP de chauffe est de 40 % et 20 % respectivement pour une température d’eau
de 50 °C et une température d’air de -15 °C. Ce potentiel d’amélioration chute trés vite avec
I’élévation de la température d’air (plus que 20 % d’amélioration de puissance thermique et 10 %
de COP a -7 °C d’air et 50 °C d’eau). Ces conditions sont trés rares - la température d’eau n’est
supérieure a 50 °C que pendant un court instant durant la chauffe et la température d’air extérieur
est inférieure de -5 °C de maniére trés occasionnelle dans des climats francais et ne justifient donc
pas l'investissement dans un compresseur bi-étagé [45].

Heo et al. [46] comparent expérimentalement différentes techniques d’injection de vapeur,
appliquées a des PAC aérothermiques : I'injection avec détente intermédiaire et sous refroidisseur
(SC), avec détente intermédiaire et flash tank (FT), avec double détente et sous-refroidisseur
(DESC), avec double détente flash tank et sous refroidisseur (FTSC) (Figure I-15).
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Figure I-15. Différentes configurations de cycle thermodynamiques avec injection de vapeur. Source : [46]
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lls montrent que tous les cycles ont des performances similaires a - 15 °C mais qu’un gain de
puissance thermique est possible en fonction de la typologie de I'injection (Figure I-16).
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Figure I-16. Comparaison des performances de différentes techniques d'injection pour une PAC air/air a -15/20 par
rapport a un cycle avec sous-refroidisseur simple. Source: [47]

Ko et al. [48] ont travaillé sur I'amélioration par voie expérimentale des performances des PAC au
R410a sur air extérieur par un cycle bi-étagé rotary a injection avec flash tank en comparaison avec
un cycle sans injection. lls observent que cette amélioration et d’autant plus marquée lorsque la
température de I'eau est élevée. Ainsi a 60 °C de température d’eau et une température d’air de -

15 °C, I'injection de vapeur permettrait d’augmenter la puissance thermique de 48 % et le COP de
36 % par rapport a un cycle simple (Figure I-17).
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Figure I-17. Amélioration du COP des PAC aérothermiques avec l'injection. Source: [19].

Quant aux parameétres influencant les performances de l'injection pour des conditions extérieures
froides, de nombreuses études démontrent que le rapport volumétrique de compression,
'ouverture de la vanne de détente intermédiaire et la fréquence du compresseur sont les
parameétres les plus influents. Tous ces paramétres ont un impact sur le débit d’injection du circuit
BP qui doit étre maintenu entre 20 et 30 % du débit dans le condenseur et la pression d’injection
qui doit étre maintenue a une valeur optimale. Enfin toutes les études s’accordent sur le fait que
I'injection devient moins intéressante autour d’'une température d’air de 2°C [48] [46] [49] [50].
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e Cycles en cascade

Les cycles thermodynamiques en cascade sont des cycles bi-étagé qui utilisent un échangeur
intermédiaire entre chacun des niveaux de compression (Figure I-18). lls permettent tout comme
les cycles bi-étagé a injection de répartir le taux de compression sur deux compresseurs ce qui est
particulierement efficace lorsque des taux de compression élevés sont nécessaires [51].
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Figure I-18. Configuration d’un cycle en cascade. Source : [14]

Bertsch et al. [14] montrent que pour une température d’eau élevée, supérieure a 50 °C et des
températures d’air inférieures a O °C, les cycles en cascade pourraient atteindre des performances
thermodynamiques Iégérement supérieures aux cycles a injection mais que les cycles a injection
ont I'avantage de pouvoir passer aisément a un fonctionnement en mono-étagé et réaliser une
inversion de cycle pour le dégivrage.

Le cycle en cascade est particulierement intéressant pour associer deux fluides aux propriétés
thermodynamiques optimisées sur chacun des cycles. Chae et al. [51] ont notamment élaboré un
banc expérimental d’une PAC eau-eau avec un cycle en cascade associant du R410A dans le cycle
basse température avec du R134a pour le cycle a haute température. Kim et al. [52] ont étudié
cette configuration R410a/R134a en cycle cascade appliquée au CET avec échangeur externe. lls
passent par une étude exergétique pour définir la température intermédiaire. lls améliorent ainsi
la méthode de Jeong et Smith [53] qui obtenait a rendements équivalents et pincement négligé, la

température optimale comme la moyenne géométrique, /T, ri13aaTera10a» d€S températures
d’évaporation du R410a et de condensation du R134a. lls montrent que leur méthode prédit avec
satisfaction le COP optimal du systéme sur une plage de températures d’airde -7 °Ca-2 °Cet une
température d’eau de 25 °C a 55 °C. Bien que cette méthode soit intéressante, elle ne permet
pas un gain trés important en COP pour une mise en ceuvre assez compliquée, soit un gain maximal
d’environ 0,08 de COP a -7/55 °C.

Roh et al. [54] ont étudié la combinaison des cycles en cascade et de I'injection de vapeur dans
chacun des cycles HP et BP fonctionnant au R404a. lls réalisent une étude expérimentale sur un
CET eau/eau en conditions moyennes avec des températures d’eau de 10 °C a I’évaporateur et
56 °C a la sortie du condenseur. lls comparent plusieurs modes de fonctionnement : sans injection,
avec injection en BP, avec injection en HP et avec injection en HP et BP. lls valident bien
'augmentation de puissance thermique du systéme grace a 'augmentation de la pression de
condensation engendrée par I'injection mais dénoncent une chute du COP. Ceci est principalement
dd au taux de compression qui est déja relativement bas sur les deux étages, réduit grace au cycle
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en cascade et 'augmentation de la pression de condensation di a I'utilisation de I'injection dans
cette configuration.

o Cycles alternatifs

Yang et al. [55] ont comparé un cycle de Brayton sur air avec un CET de référence au R134a équipé
d’'un condenseur a micro-canaux dans des conditions de températures basses, en négligeant
I'impact du givrage. lls montrent que le CET de référence est plus performant mais que le cycle de
Brayton permet de garder une puissance thermique élevée quelles que soient les conditions de
température, ce qui est intéressant lorsque la température d’air extérieur chute.

Wu et al. [56] proposent un cycle bi-étagé adapté aux CET a production instantanée a une passe
dans le condenseur qui possédent une grande différence de température entre le condenseur et
I'eau. lls proposent un compresseur avec un rapport volumétrique BP/HP plus grand que les cycles
a injection classiques permettant d’élever la pression intermédiaire pour réaliser un préchauffage
de I'eau avant son entrée dans le condenseur principal (Figure 1-19). Ceci permet de réduire I'écart
de température dans le condenseur principal. Par une analyse thermodynamique a O °C d’air
extérieur pour une température d’eau a 65 °C, ils observent une amélioration de COP de 17 % par
rapport a un cycle bi-étagé simple.

/7
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Figure 1-19. Cycle thermodynamique adapté pour un CET bi-étagé a fonctionnement instantané. Source: [56]
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/- 5. 1. 3. Amélioration du pilotage

En termes d’amélioration du pilotage des CET, Willem et al. [17], dans une revue globale sur I'état
de I'art des améliorations de performance des CET, trouvent qu’il y a un manque de recherche dans
cette voie. Comme identifié par P. J. Boait [57], le pilotage par thermostat qui est actuellement
employé pour les CET est trés contraignant car il ne permet pas de valoriser au maximum les
réductions tarifaires proposées par les fournisseurs d’électricité, comme les heures pleines/heures
creuses, ni de maximiser le COP en fonction de la température d’air extérieur.

Dans une étude de modélisation d’'un CET au R22, Guo et al. [40], présentent une méthode de
pilotage basée sur la température de consigne. lls partent du postulat qu’il existe un gain a prendre
en compte la variation des besoins d'ECS saisonniers. lls proposent ainsi de faire varier la consigne
de température en fonction des saisons et des contraintes journaliéres de colt de I'électricité. lls
montrent que pour leur scénario de soutirage en réglant la consigne a 46 °C, 49 °Cet 51 °Cen
été, saisons « transitoires » et hiver et en favorisant la relance entre 12 h et 14 h, des COP de 4,3,
3,2 et 2,6 peuvent étre atteints respectivement pour des journées types des trois périodes ; a
comparer a des valeurs a 55 °C de consigne classique de 3,7, 2,85 et 2,5 respectivement.

Ibrahim et al. [41] ont repris le modéle de CET de Guo et al. [40] [58] qu’ils ont couplé avec une
bibliothéque d’optimisation pour réaliser une étude sur le pilotage multicritére avec un état de
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marche du CET contrdlé au pas de temps horaire. Les résultats montrent des baisses significatives
de la facture énergétique, jusqu’a 41 % en comparaison avec un thermostat classique.

Cependant cette technique nécessite une connaissance parfaite des besoins au pas de temps
horaire, ce qui est difficile compte tenu de la diversité de profils de soutirage observés en réalité.

Pour cette raison Jin et al. [59], proposent une approche plus macroscopique en estimant la
quantité d’énergie soutirée sur 10 jours glissants avec une répartition énergétique journaliére,
toutes les 30 minutes et en séparant les jours de semaine et du weekend. lIs utilisent cependant
deux niveaux de température de consigne pour la régulation de la PAC, ce qui ne leur permet pas
de faire des charges partielles précises. Ceci limite donc le gain potentiel d’énergie estimé a 10 %
annuels et 19,6 % pour des faibles et gros besoins d’ECS respectivement.

Guo et al. [58] ont développé une méthode statistique simplifiée pour estimer la variation des
besoins saisonniers en ECS pour les CET. lls se basent sur un modéle statistique a données
réduites avec comme parameétre d’entrée la température extérieure de I'air. lls montrent qu’il est
possible de bien prédire les besoins d’ECS journaliers en fonction de la température extérieure en
prenant des intervalles de données sur quatre semaines afin de lisser les variations
hebdomadaires. De plus faibles intervalles de temps de I'ordre d’'une semaine permettent de
dégager une tendance mais pas de prédire les fluctuations brusques liées a des aléas de
comportement de I'utilisateur ou liées au taux de présence.

|- 5. 2. Brevets
Nous avons réalisé une consultation des brevets qui nous a permis d’avoir une idée de la direction
que prennent différents industriels et de recadrer le périmétre de la thése.

/- 5. 2. 1. Statistiques de recherche

Le nombre de brevets relatif au CET n’a cessé d’augmenter depuis 2002 (Figure I-20). Ceci
témoigne de I'intérét des industriels qui cherchent a optimiser et différencier leurs produits depuis
la premiére entrée du CET individuel sur le marché en 2001.
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Figure I-20. Evolution du nombre de publications de brevet CET par an basé sur notre recherche d'antériorité

Les deux principaux composants sur lesquels portent ces brevets sont le compresseur et le
condenseur.
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Les principales thématiques concernant le compresseur touchent I'injection bi-étagée et la
compression avec inverter, avec respectivement 42 et 18 % des brevets déposés (Figure 1-21).
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Figure I-21. Répartition des thématiques de recherche industrielle sur les compresseurs pour CET

Les principales thématiques touchant le condenseur traitent de I'amélioration et de la gestion de
la puissance thermique des condenseurs externes au CO2 et de I'amélioration de I’échange en
utilisant des micro-canaux. Ceci n’est pas surprenant car une proportion importante des brevets
trouvés sont d’origines japonaises ou les systémes « Eco-cute » au CO2 sont trés populaires.
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Figure I-22. Thématiques de recherche industrielle sur les condenseurs pour CET

/- 5. 2. 2. Sélection de brevets particuliérement « innovants »

eGestion de la chauffe par condenseur sectionné

Le brevet CN103292466 [60] propose une amélioration dans la logique de contrble visant a
anticiper les problémes issus de la conception des composants en fonction d’une fréquence fixe
du compresseur. Le controleur est configuré en accord avec les besoins. Trois tubes (21,22,23)
connectent trois échangeurs alimentant trois parties différentes du ballon séparées par des
plateaux isolants (13 et 15) (Figure I-23). En fonction des besoins, le controleur agit sur I'inverter
et les vannes solénoides (25). En fonction du nombre d’utilisateurs les différents compartiments
sont chauffés. Lorsque la température de I'eau passe en dessous d’un seuil, le contrbleur active le
compresseur a vitesse maximale pour continuer a chauffer le ballon en baissant progressivement
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sa fréquence jusqu’a ce que la température soit stable. Trois fréquences sont programmées. Si
une seule branche est ouverte, le compresseur tourne a sa plus basse fréquence ; a une fréquence
intermédiaire pour deux compartiments et a une troisieme fréquence haute pour les trois
compartiments.
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Figure 1-23. Schéma fonctionnel du brevet CN103292466. Source : [60]

e Gestion de la chauffe par « inverter »

De nombreux brevets ont été répertoriés sur la charge du ballon par « inverter », variation de vitesse
du compresseur. Toutes sont plus ou moins basées sur un méme principe de marche rapide ou
marche économique. Afin d’illustrer, nous présentons le brevet CN103884104 (A) [61] qui traite
de I'optimisation de I'inverter pour le CET. Le variateur base sa modulation de fréquence sur une
méthode de controle. Celle-ci se référe a des mesures de la température extérieure et de la
température de I'eau du ballon. Trois modes de fonctionnement sont présentés : « économie
d’énergie », « standard » et « rapide ». Chacun de ces modes correspond a une plage de modulation
de fréquence de rotation e.g. 15-40 Hz pour le mode eco contre 70-120 Hz pour le mode rapide.
Pour chacun, la fréquence de rotation du compresseur est modifiée selon la température
extérieure, la température de consigne du ballon et la température de I'eau.

e « Smart-control » pour CET

Le brevet CN103925701 (A) [62] propose un moyen de pilotage intelligent basé sur le nombre
d’occupants, la consommation d’eau par occupant comme donnée d’entrée, la température
d’arrivée d’eau froide et la température extérieure. A partir de ces données d’entrée, la température
cible du ballon est modifiée. Ainsi le systéme de contrble prévoit une température de ballon en
fonction des besoins en eau chaude des occupants.

o Dégivrage de I’évaporateur en valorisant le sous-refroidissement

Le brevet CN203432134 (U) [63] combine la compression bi-étagée avec le dégivrage par sous-
refroidissement (Figure I1-24). En mode normal, le fluide frigorigéne sort du compresseur par la voie
11, puis passe par la vanne 4 voies (5) pour se condenser (2). Une partie du fluide en fin de
condensation est détendue dans un premier détendeur intermédiaire (8), évaporée (3) et injectée
dans le compresseur (13). Le reste du fluide est sous refroidi dans I’échangeur intermédiaire (3)
et autour de I'évaporateur (7) puis détendu et évaporé (6). Ceci dans le but de prévenir la
formation de givre sur la face externe de I’évaporateur.

Lorsque la formation de givre ne peut pas étre prévenue, alors le systéme bascule sur une inversion
de cycle classique avec la vanne de détente 8 fermée.

Chapitre | : Contexte et Etat de I’Art des Chauffe-Eau Thermodynamiques |27
Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2018LY SEI006/these.pdf
© [K.R. Deutz], [2018], INSA Lyon, tous droits réservés



Optimisation du cycle de fonctionnement d’un Chauffe-Eau Thermodynamique résidentiel | Kevin-Ruben Deutz

Figure I-24. Schéma fonctionnel du brevet CN203432134. Source : [63]

Le brevet CN202304526 (U) [64] traite de la récupération d’énergie sur les eaux grises et le sous-
refroidissement par un MCP (6). Celui-ci est enveloppé autour d’'un échangeur a serpentin et
ailettes entre le retour d’eaux grises et le fluide frigorigéne sous-refroidi (12). La chaleur
emmagasinée est ensuite utilisée pour le dégivrage de I'évaporateur par inversion de cycle.
L’originalité est ici que le dégivrage se fait par un sous refroidissement dans I’évaporateur (4) du
fluide issu du condenseur (12), suivi d’une détente (5) et d’une récupération de chaleur sur le MCP.

Lorsque le MCP est totalement déchargé et que le dégivrage n’est pas suffisant, alors le systéme
bascule sur un dégivrage en by-pass de gaz chaud par la vanne (3).

2 1 13 12 1

Figure 1-25. Schéma fonctionnel du brevet CN202304526. Source: [64]

e Dégivrage par section

Le brevet JP2011163618 (A) propose I'utilisation de deux évaporateurs en série, deux détendeurs
et deux vannes trois voies (Figure I-26). L'objectif est de pouvoir effectuer un dégivrage tout en
maintenant un chauffage du ballon. Ceci est réalisé en déviant le flux de fluide frigorigéne pour le
faire circuler soit dans le sens 19-18-17-16 soit dans le sens 16-17-18-19. Ainsi le fluide
frigorigéne circule soit par I’évaporateur (19) en premier soit par I'évaporateur (17).
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En dégivrage, a I'aide de sondes de température, le contrdleur évalue quel évaporateur est le plus
probablement givré et les positions des vannes trois voies sont adaptées. La premiére vanne de
détente traversée est totalement ouverte et le fluide frigorigéne est sous refroidi dans le premier
échangeur parcouru puis détendu et évaporé dans le second échangeur. Dans le sens 19-18-17-
16, les by-pass 22 et 23 sont empruntés.

Figure 1-26. Schéma fonctionnel du brevet JP2011163618. Source : [65]
| - 6. Définition du CET de référence

I - 6. 1. Caractéristiques générales

Suite a notre étude de marché et d’'état de I'art des performances, nous avons défini comme
systéme de référence un CET split sur air extérieur avec un condenseur manteau. Ceci dans le but
d’avoir un modéle de référence des CET sur le marché qui aprés validation expérimentale, nous
permettra ensuite de faire des études de performances énergétiques et faire de I'optimisation
énergétique.

Le CET split sur air extérieur est typiquement un systéme thermo-hydraulique principalement
composé de deux organes constitutifs soit la PAC et le ballon d’ECS. La PAC, est classiquement
composée d’'un compresseur, un condenseur, un détendeur et un évaporateur avec son
ventilateur. Une vanne 4 voies est ajoutée pour permettre une inversion de cycle pour le dégivrage.
Le ballon d’ECS permet le stockage de I’énergie transmise par la PAC avec une cuve cylindrique
verticale en acier et une couche d’isolant. Les deux organes sont connectés par des liaisons
frigorifiques a un condenseur de type manteau entourant la cuve intégré a la couche d’isolation
(Figure 1-27).

Chapitre | : Contexte et Etat de I’Art des Chauffe-Eau Thermodynamiques |29
Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2018LY SEI006/these.pdf
© [K.R. Deutz], [2018], INSA Lyon, tous droits réservés



Optimisation du cycle de fonctionnement d’un Chauffe-Eau Thermodynamique résidentiel | Kevin-Ruben Deutz

> 5

5 = 2 Sortie eau chaude
2[e

5 B ——

e [
IQ”EGEXLG@UL —— 2 Ballon ECS
| Vanne 4 |

voies .
| |
| | Condenseur
| | manteau
I I
| Compresseur |
I I
| A ———
l Evaporateur ! | l L Entrée d’eau froide
| Détendeur |

Figure I-27. Configuration du systeme de référence, le CET split sur air extérieur

I - 6. 2. Typologies de condenseur manteau

Nous trouvons dans la littérature différentes typologies de condenseur manteau pour le CET de
référence que l'on peut distinguer en trois catégories: condenseur a monotube long, les
condenseurs « Roll-Bond » et les condenseurs micro-canaux [40] [39] [66] [67]. Le condenseur a
monotube long est le condenseur le plus couramment utilisé constitué d’un tube de gros diamétre
et un important volume souvent produit avec une section de passage de forme oblong ou en « D »
pour assurer un bon contact thermique [39] (Figure I-27). Le condenseur « Roll-Bond » est constitué
de deux plaques serties incurvée par endroit ou passe le fluide frigorigéne (Figure I-28 -A). Ces
échangeurs offrent un plus faible volume interne, particulierement intéressant pour des CET avec
un faible besoin de charge en fluide frigorigene comme les CET au propane, mais possédent une
plus faible densité de tube autour de la cuve ce qui pénalise la surface de transfert effective de
I’échangeur. Enfin les condenseurs micro-canaux sont des échangeurs avec le plus faible diamétre
de I'ordre de 0,2 a 3 mm [41] [67]) interne dont la configuration pour le CET la plus courante est
constituée de collecteurs, répartissant le fluide frigorigéne dans des ports regroupés en passe
autour de la cuve (Figure I-28 -B).

A
_‘———’-—‘-—_,—-'—
L -__ ;( :

)

Echangeur

Figure I-28. Typologies de condenseur manteau pour CET. A : condenseur « Roll-Bond », B : Condenseur Micro-canaux.
Source : [66], [67]
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I - 7. Conclusions et objectifs de la thése
Plusieurs conclusions sont a tirer de ce premier chapitre :

e |’eau chaude est un enjeu important dans la réduction des besoins thermiques des
batiments. Un des leviers pour la réduire est le développement de systémes de
production plus performants énergétiquement.

e |e CET dont le principe de base repose sur une pompe a chaleur permettrait de
répondre aux besoins de réduction des consommations énergétiques liées a la
production d’ECS tout en injectant une part d’énergie renouvelable dans le batiment.

e Le marché des CET est poussé par la réglementation, principalement dans la
construction neuve. Cependant ce marché se stabilise compte tenu du faible taux de
renouvellement du parc francgais. Pour assurer un développement pérenne de cette
solution, il y a donc un besoin de reléve de la part du marché de la rénovation.

e Le CET le plus récurrent sur le marché est un CET de faible puissance thermique,
composé d'une PAC standard, utilisant I'air extérieur comme source froide, le R134a
comme fluide frigorigéne et comportant un échangeur de type manteau entourant le
ballon de stockage thermique.

e Bien que le systéme semble arriver a maturité avec une offre uniforme sur le marché
avec des niveaux de performances semblables, voire supérieures au CESI, les
performances saisonniéres semblent encore loin des performances théoriques.

e Dans le contexte japonais, la mise en avant des performances et la fiabilité des CET au
CO2 a joué un role important dans le développement du marché.

e Selon la littérature, les performances saisonniéres sont influencées par de nombreux
paramétres liés au design ou externes tels que le comportement des usagers, les
conditions de température ou la fréquence des cycles de dégivrages. C’est pourquoi il
est actuellement difficile de quantifier les gisements potentiels de réduction de la
consommation d’énergie qui permettront par la suite de prioriser les axes de recherche.

e De méme, Il existe de nombreuses études sur I'amélioration des performances de CET
mais la variabilité des méthodes (expérimentales, numériques, études sur le terrain) et
la variabilité des configurations étudiées (différents fluides, condenseurs, compresseur
etc.) font qu’il est difficile de se faire une idée claire sur une ou des voies a suivre.

En réponse a ces observations, la présente thése a comme objectif principal I'étude de
I'amélioration des performances énergétiques des Chauffe-Eau Thermodynamiques, et plus
particulierement du CET de référence choisi. Cet objectif sera approché en respectant I’hypothése
premiére qu’il doit exister un compromis technico-économique pour le CET avec des performances
améliorées par rapport a la moyenne actuelle sans grande augmentation de I'investissement.

Afin de répondre a cette problématique, les principales étapes de la thése sont structurées par
chapitre de la maniére suivante :

e La modélisation détaillée de la technologie dite « classique » du CET R134a sur air extérieur
avec échangeur manteau sur la cuve

e Lavalidation expérimentale du modéle

e La caractérisation des pertes annuelles du CET classique et une étude paramétrique sur
les performances du CET afin d’en saisir les parameétres influents sur les performances

e L’exploration de nouvelles pistes d’optimisation
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Chapitre Il : Modélisation
dynamique du CET sous
Modelica/Dymola

Ce deuxiéme chapitre présente un état de I'art des techniques de modélisation
applicables aux PAC aérothermiques et celles employées dans la littérature pour
I’évaluation des performances des CET. Le premier constat est qu’il manque
actuellement d’un modéle de « référence » pour I’évaluation des performances de
CET représentatif du marché frangais. Un modéle du CET au R134a sur air
extérieur tel que défini dans le chapitre 1 est donc développé. Ce modéle se
voulant étre un bon compromis entre une vitesse de simulation correcte et une
bonne précision, nous avons donc décidé d’employer une modélisation semi-
empirique. La PAC est modélisée sous Dymola a 'aide de la bibliothéque TILO.
Celle-ci permet la modélisation par une agrégation de tous les composants. Une
attention particuliére est donnée au ballon d’ECS dont I'interaction avec la PAC
n'a que trés peu été étudiée dans la littérature. Celui-ci est modélisé par une
combinaison d’une approche zonale pour la chauffe et le dégivrage et d’un
modele 1D pour les soutirages et les phases de repos. Ce modéle permettra par
la suite de faire une étude globale sur les performances énergétiques du CET et
d’évaluer les paramétres influents.
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Il - 1. La modélisation comme outil d’analyse des performances des CET

Il - 1. 1. Objectif de la modélisation

L’objectif de notre étude est de réaliser une étude d’optimisation des performances d’un chauffe-
eau thermodynamique de référence, sur air extérieur. Cette étude doit explorer plusieurs voies
différentes (étude paramétrique des composants du cycle, régulation, pilotage) afin d’améliorer
I'ensemble des périodes de fonctionnement du CET : chauffage du ballon par la pompe a chaleur,
dégivrage de I'évaporateur, refroidissement du ballon, soutirage d’eau chaude dans le ballon.

Dans le Chapitre 1, nous avons pu constater que de nombreuses études de modélisation existent
appliquées au CET, comme le résume le tableau ci-dessous appliqué au CET sur air extérieur
(Tableau II-1). De maniére générale, les modéles trouvés appliquent soit des techniques de
modélisation de type boite noire (modéles réduits totalement empirique) ou de type boite grise
(semi-empirique et physique). Les configurations étudiées sont trés variables dans la littérature
basées sur différents types de fluide frigorigéne, différents types de condenseurs et différents
niveaux de puissance thermique (généralement comprise entre 2 kW et 16 kW). De maniére
générale, différentes hypothéses sont prises dans la modélisation employant souvent des modéles
stationnaires pour la PAC sans givre et sans pertes de charge, et des modéles en une dimension
pour le ballon. Les modéles sont ensuite comparés expérimentalement utilisant différentes
conditions d’essai, dans lesquelles différents COP peuvent étre évalués, méme si la valeur
instantanée est la plus fréguemment rencontrée. Guo et al. [40] étudient par exemple un CET au
R22 avec un condenseur immergé au cours de deux chauffes a 5 °C et 35 °C d’air extérieur. Yang
et al. [55] utilisent un modéle de CET au R134a avec un condenseur manteau a micro-canaux qu’ils
évaluent a des températures extérieures basses mais négligeant I'impact de la formation de givre
ou du dégivrage, tout comme Peng et al. [67] qui observent de large déviation dans leur modéle a
basse température sans prise en compte du givre.

Bien que les modéles trouvés dans la littérature exposent leurs méthodologies et hypothéses, le
tableau établi met en évidence I'absence de modéle complet et représentatif du CET sur air
extérieur pour notre systéme de référence défini dans le chapitre 1 ; ou, a minima, I'impossibilité
de reproductibilité ou une gamme de validation expérimentale trop faible. Enfin, aucun modéle
existant n’est capable de traiter a la fois les problématiques liées au design de composants et les
analyses plus globales et saisonniéres liées au pilotage du systéme ou la prise en compte des
problématiques de givrage et de confort de [I'utilisateur. Pour cela, nous avons décidé
d’entreprendre le développement d’un nouveau modéle de référence.
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Il - 1. 2. Cahier des charges de la modélisation

Afin de répondre aux objectifs fixés, nous avons choisi la voie de la modélisation dynamique
détaillée de la PAC et du ballon d’ECS. Nous nous sommes fixés le cahier des charges directeur
suivant en termes de modularité, de vitesse de simulation et de précision de I'outil :

Modularité : le modéle doit pouvoir simuler les configurations de ballon les plus courantes
sur le marché en toute période de fonctionnement (montée en température, soutirage et
refroidissement). Tous les éléments de la PAC doivent étre polymorphes ; e.g. possibilité de
changer un détendeur thermostatique par un détendeur électronique ou de changer la
géomeétrie d’'un échangeur.

Vitesse de simulation : Le temps de calcul doit étre raisonnable de maniére a pouvoir
effectuer des simulations annuelles comme des simulations journaliéres ou sur des
périodes particulieres de marche. Ceci permettra notamment d’étudier différentes
stratégies de régulation et différents scénarios de soutirages.

Précision : La modélisation se veut assez fine pour prendre en compte les phénoménes
physiques influents sur les performances du CET et ce sur différentes échelles de temps
de la simple période de chauffe aux simulations annuelles. Elle doit permettre de faire des
études sur I'optimisation du design a I’échelle des composants ainsi que de I'analyse
saisonniére des performances dans des analyses prospectives.
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Tableau II-1. Revue bibliographique des études de modélisation du CET sur air extérieur, hypothéses, gamme de validation, incertitude et disponibilité de données

Ref. Configuration du systéme Hypothéses de modélisation Validation expérimentale Incertit. 32
2 . Conditions exp. . . %
= Refrig. Condenseur Pms;ance Pompe a Chaleur Ballon Type T, linitiale; finale], Varlableg de Erreur (%) % 3
nominale comparaison (Moy-Max) <]
Tyir (°C) e
[11] - Ext. et - ES 1D 4 Chauffes | [20;60], COPpor; Wy 4-17,;3-8 - v
Manteau [15, 17.5,22.5,30]
[68] R410a | Ext. direct. - ES 1D 4 Chauffes | [20;60], - - - v
R134a [15, 17.5,22.5,30]
o | [69] R417a | Ext. direct. 1,4 kKWe ES - 7 Chauffes | [19;55], COPipp; Wy, 2-7;1-2 2;0,5 v
S [15, 16,13,38,40,28]
aCJ [42] R22 Immergé 0.9 kWe ES mélangé | 1 Chauffe [16.5; 53.5], COPypge; Wel 35-6;6,2-7 - v
= (5]
g [70] - Ext. direct. - ES - 5 Chauffes | [25;60], COPypst - - v
[10,15, 20,25,30]
[38] R417a | MHX 3.6 kWi ES 1D 7 jours - - - - x
[32] - Ext. - ES mixed 4 Chauffes | [9.5;58.5], COP;pst; COPipy /-15;1- - x
[15, 20,35,35]
[71] R22 Ext. - ES, sans givre mélangé | - - - - - x
[40] R22 Immergé 0,9 kWe ES, PDC négligées, compresseur | mélangé | 4 Chauffes | [16.5; 53.5], COPipst; COPipt 3,9-8.9;10- 9,4, v
adiabatique, sans givre [5,15,25,35]
[72] R134a | Ext. - ES, PDC négligées, sans givre mélangé | - - - - - x
o [73][74] | R410a | Ext. 16 kWi ES, sans givre 1D 2 Chauffes | [32;55], COPypst 3,8- 1,8; v
0 R134a [5, 12]
o [55][75] | R134a | Manteau - ES, sans givre mélangé | - - - - - x
IF__-Z Micro-canaux
DOJ [76] R134a | Manteau - ES, sans givre CFD 1 Chauffe - - - - x
[42] R22 Immergé 0,9 kWe ES, PDC négligées, compresseur | mélangé | 1 Chauffe [15; 55], COPise; Wel 35-6;6,2-7 - v
adiabatique, sans givre [5]
[67] R134a | Manteau 2,5 kWi ES, sans givre mélangé | 4 Chauffes | [15;55], COPipy; Wy, 2-7; - x
Micro-canaux [-7,7,20, 43]
[77] R134a | Manteau - ES, sans givre 1D - US standard - - - x
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Il - 1. 3. Présentation de Dymola et Modelica

Afin de respecter notre premier critere de modularité, notre choix pour I'environnement de
modélisation s’est porté sur le logiciel Dymola [78] qui utilise le langage Modelica traduit et compilé
en langage C. Le langage Modelica est un langage orienté-objet, multi-physique, équationnel et
acausal. Dymola est un logiciel exploité par Dassault systéeme permettant la résolution des
équations Modelica a 'aide de solveurs intégrés. Deux types de solveurs sont proposés pour les
équations différentielles, soit explicites tels que Euler soit implicites a ordre et/ou pas de temps
variables tel que le solveur « Dassl ». Les équations algébriques sont résolues a I'aide d’un solveur
classique tel que Newton.

La programmation orientée objet permet de développer des librairies a I'aide de structures
hiérarchiques bien définies regroupant des classes pouvant étre instanciées en objet pour la
création de modéles. Un composant peut ainsi facilement étre interchangé. Le langage modélica
permet de répondre au critére de modularité défini dans le cahier des charges.

Il - 2. Modélisation de la PAC

Il - 2. 1. Différentes techniques de modélisation
Il existe dans la littérature de nombreuses techniques de modélisation des cycles frigorifiques,
souvent catégorisées en termes de boite noire, boite grise, ou boite blanche [79] (Figure lI-1).

Les modéles de type boite noire sont des modéles réduits de systémes souvent basés sur des
mesures en laboratoire ou en condition réelle [80]. lls fonctionnent grace a un nombre réduit de
parameétres ce qui les rend plus facilement identifiables [69]. Appliqués a la modélisation des PAC
il existe dans la littérature différents types de modéles boite noire dont principalement des réseaux
de neurones avec des algorithmes d’apprentissage [29] ou des polyndmes. Les polyndmes se
basent généralement sur deux équations couplées de la PAC selon les trois variables d’intérét : le
COP, la puissance thermique et la puissance électrique de la PAC. Ces modéles sont les plus
répandus dans les bibliothéques de simulation tel que Energyplus ou TRYNSYS [81] [82], le modéle
Type 201 de TRYNSYS se base par exemple sur le COP et la puissance thermique au condenseur
de la maniére suivante :

cop = ap + achhaud + aZTfroid + a3Tchauderoid +ay Tchaud2 + aSTfroid2 (9)
: 2
Q = bO + bchhaud + bZTfroid + b3Tchauderoid + b4 Tchaud + bSTfroid2 (10)

Les modéles de type boite grise sont des modéles couplant une approche empirique avec une
approche physique. Appliquée aux PAC, cette méthode repose sur la modélisation des transferts
de masse, de quantité de mouvement et de chaleur de chacun des composants avec des relations
empiriques. Les propriétés thermodynamiques du fluide sont exprimées en fonction d’un couple
de variables d’état, le plus souvent la pression et I’enthalpie reliées par les équations de conversion
de la masse et de I’'énergie de chacun des composants mis bout a bout. L’énergie échangée a
I’échelle de chacun des composants peut ainsi étre quantifiée et les performances du cycle
thermodynamique peuvent étre évaluées. Ce type de modélisation est trés largement utilisé dans
des études de configuration de cycle et I'optimisation du dimensionnement des composants [83]
[72][41][55] [73].
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Figure II-1. lllustration des différentes techniques de modélisation de PAC en fonction de leur niveau de détail et vitesse
de simulation

Enfin la modélisation fine ou boite blanche consiste en une résolution mathématique des équations
de conservation (quantité de mouvement, masse et énergie) au niveau de chacun des composants.
Ces modéles sont surtout applicables dans I'étude de composants ou la précision prime sur le
temps de calcul. En effet elle permet d’étudier le composant de maniére individuelle et de
comprendre 'origine de pertes de performance a cette échelle au niveau mécanique ou thermique.
Nous pouvons citer de nombreux travaux sur la modélisation fine du compresseur tel que Young
Cheol Park qui réalise un modéle détaillé d’'un compresseur rotary afin d’estimer les pertes
mécaniques (re-expansion du gaz dans le volume mort, frottements, fuites de fluide entre HP et
BP) et les pertes de chaleur en fonction de la fréquence de rotation [84]. Goossens [85] utilise par
exemple un modéle CFD pour étudier les pertes de chaleur du compresseur [85]. Ces modéles bien
gue trés complets nécessitent de nombreux paramétres, une bonne connaissance de la géométrie
du composant et présentent des temps de simulation longs ; ce qui ne permet pas de faire des
études dynamiques sur de longues périodes.
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Il - 2. 2. Modélisation retenue
Suite a I’étude bibliographique et afin de respecter le cahier des charges, la modélisation de type
boite grise a été choisie pour la PAC avec la librairie de modélisation de composants thermo-
hydrauliques TILO disponible sous Dymola. La modélisation de type boite grise permet de respecter

les critéres de précision et de temps de simulation. La bibliothéque TILO permet de respecter le
critére de modularité.

/1-2. 2. 1. Bibliothéque TIL

La bibliothéque TIL® est une bibliothéque commerciale développée sous Modelica par TLK-Gmbh®
[86]. C’est une bibliothéque orientée objet qui intégre des composants thermo-hydrauliques avec
une architecture prédéfinie (Figure II-2). Elle est associée a une bibliothéque de calcul de propriétés
thermiques des fluides « TILmedia®© ». Cette bibliothéque permet de constituer aisément un cycle
frigorifique par assemblage d’objets.

TIL standard Components

Heat Exchangers for Liquid,

Gas, Moist Air and VLEFluid (} Py @_ > . Y &
\—/ — — r
0 A | | 5 7 m_fow 3 ,;;‘ﬁ,/
" SR SN s . | | Boundary Compressor Ejector Expander Fill Station Hyd. Resist. Junction  Pr. State
& o | y | | B ] v °on
\—F l;e—l_l_‘ h ——
in and Tu ® i o ><} T
| Tl = Vawe | SW
{ ‘ ‘ Pump Sensor  Separator Tube Valve W Valve XV
‘—Mum Port Extruueu Tubes—‘

[ \
k
ol g1 ® . ¥ m —
| ,! m_llow :@ “‘_F\ [A>'<n} A8 -
Tu\)e ande'ru):i Boundary Fan Junction  Sensor Tube Valve Volume Hyd. Resist.
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| ] i Shell and
. . N Tube @
Pl leedlel | ]| L ]]o]]|fe
Various Moving Boundary heat T " = Torm
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L[] [8][2 K b ] =) || (=

inl.Bound. Boundary Capacitor .Junction Pump Sensor Tube Valve 3 W.Valve Hyd Resist

Figure II-2. Exemple de composants disponibles dans la bibliothéque TIL. Source : [86]

Les modéles existant dans cette bibliothéque possédent déja toutes les possibilités
d’interconnexion grace a des ports fluides et thermiques. Les bilans de masse et d’énergie sont
déja incorporés pour différentes variantes géométriques par exemple : échangeurs tube et ailettes
ou échangeur tube et calandre.

L'utilisateur peut ensuite définir :

e La géométrie spécifique du systéme comme la longueur des tubes, le diamétre, le pas des
ailettes ;

e Choisir ou incorporer lui-méme des corrélations d’échange de chaleur et de perte de
charge. TIL incorpore plusieurs corrélations d’échange couramment employées dans la
modélisation de cycles thermodynamiques.

Dans la section suivante, nous présentons comment nous avons utilisé la bibliothéque TIL® pour
modeéliser le cycle thermodynamique et chacun des composants du cycle frigorifique.

Afin de simplifier la modélisation, nous avons volontairement adopté les hypothéses suivantes :

e les tuyauteries sont considérées adiabatiques ;
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o |es effets des pertes d’huile sur le rendement du compresseur et de I'huile en circulation
sur les performances des échanges de chaleur sont négligés.

Il- 2. 2. 2. Modélisation du compresseur

Le compresseur de la PAC est un compresseur volumétrique de type rotary mono-étagé avec un
piston roulant permettant I'élévation en pression du fluide frigorigéne. Sous TILO, les
compresseurs volumétriques sont modélisés par trois variables qui sont trés fréquemment
employées dans la modélisation des compresseurs, soit le rendement volumétrique, le rendement
isentropique et le rendement global. Ces trois variables permettent de respectivement calculer, le
débit aspiré par le compresseur, I'enthalpie de sortie du compresseur et la puissance électrique
qui sont les trois variables d’intérét [87] de sortie du modéle a partir des variables d’entrées : les
températures de changement de phase (condensation, évaporation) et les conditions a I'aspiration
du compresseur (pression et enthalpie) (Figure 1I-3).

Le rendement volumétrique, 1y, quantifie la quantité d’espace mort (espace non utilisé), les
frottements et le taux de fuite entre la haute et la basse pression des compresseurs volumétriques.
Il est défini comme le rapport entre le volume de fluide frigorigéne réellement aspiré par tour par
le compresseur et le volume balayé maximum de la chambre de compression :

Vcomp,réel (11)

Vcomp,theor
Nous pouvons déduire le débit réel entrant dans le compresseur tel que :

Ny =

mcomp,in = nvchomp,theorn (12)

Ninv: Vcomp,theor

—_— hcomp,out
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Figure II-3. Modéle de compresseur
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Théoriquement, le rendement isentropique, n;; quantifie le niveau d’irréversibilité (au sens du
second principe de la thermodynamique) qui se produit lors de la compression adiabatique.
Cependant, les données expérimentales des compressoristes incluent les pertes de chaleur du
compresseur dans leurs mesures. C’est pourquoi nous définissons une efficacité isentropique, r;
incluant les pertes de chaleur tel que :

w; (13)

I/I'/comp + Qp,comp

Tis =

Oou Wcomp = NmoctWo est I'énergie mécanique absorbée par le fluide frigorigéne pendant la
compression. Nous pouvons noter que sous ce format, |'efficacité isentropique peut atteindre des
valeurs supérieures a 1 lorsque les pertes de chaleur (comptées négativement) sont importantes.
Enfin a partir de cette efficacité, il est possible de calculer sous TILO avec la bibliothéque de
propriété TILmedia ©, I'enthalpie de sortie du compresseur :

ro= his,comp,out - hcomp,in (14)
is —

hcomp,out - hcomp,in

Le rendement global du compresseur quantifie la performance du compresseur sur toute la chaine
de transformation, de I’énergie électrique du moteur a I’énergie thermique contenue dans le fluide
(en passant par I’énergie mécanique de compression) et en tenant compte des irréversibilités de
compression. Ce rendement peut donc étre calculé par le rapport de la puissance isentropique et
la puissance électrique fournie au compresseur, soit :

W, (15)
Ng =
g Wel
Ces trois rendements ont été obtenus par régression polynomiale a I'aide des données du
compressoriste (ayant fabriqué le compresseur de notre CET de référence), chacun sous la forme
d’une fonction de référence f inspirée de la méthode des 10 coefficients de I'’AHRI en fonction de
la température d’évaporation et de condensation [88] :

f(T,,T.) = ag + a; T, + a,T, + a3 T, T, + a, T,2 + asT,.* + agT,T,> (16)
+a,T,%T, + agT,> + agT,>

Afin de prendre en compte I'influence de la vitesse de rotation, cette fonction a été évaluée pour
différentes vitesses de compresseur, soit 30, 50, 60 et 90 Hz et une interpolation linéaire est
utilisée afin d’obtenir les points intermédiaires. Pour des valeurs supérieures a 90 Hz nous
employons une extrapolation de -0,35 %/Hz pour le rendement global et |'efficacité isentropique.

/- 2. 2. 3. Modéle du détendeur
Les détendeurs sont des organes de régulation du débit de fluide frigorigéne par variation de leur
section de passage. lls permettent d’assurer, par le maintien d’une surchauffe du fluide frigorigéne
a l'entrée du compresseur, un niveau de température inférieur au milieu extérieur dans
I’évaporateur, ce qui permet in fine I'absorption d’énergie thermique du milieu ambiant par
I’évaporateur.
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Deux types d’organes de détente typiquement utilisés dans les CET sont modélisés. Ce sont les
détendeurs thermostatiques (TXV, pour Thermostatic Expansion Valve en anglais) et les détendeurs
électroniques (EEV, pour Electronic Expansion Valve en anglais). Pour tous les organes de détente
de la bibliothéque TIL®, qui présentent une architecture prédéfinie, une équation classique de
conservation de I'énergie est utilisée :

hde’t,in = hde’t,out (17)
Pour la conservation de la quantité de mouvement, TILO emploie pour les détendeurs I’hypothése
de Bernoulli d’un fluide incompressible, soit :

mde’t,out = Aeff\/zpc,out(Pc - Pe) (18)

Ou A5y représente la section de passage régulée. Cette régulation, basée sur le maintien d'une
surchauffe du fluide a la sortie de I’évaporateur, se fait de maniére différente entre le TXV et I'EEV.

e Régulation de la surchauffe par un TXV

Le TXV est un détendeur qui régule la surchauffe avec un bulbe placé a la sortie de I’évaporateur.
Un fluide frigorigéne diphasique contenu dans le bulbe (par I'effet de I'élévation de température
résultant du transfert de chaleur entre la ligne de sortie de I'évaporateur et le bulbe) agit sur la
membrane du détendeur. Afin de compenser la force exercée par le fluide sous pression du bulbe,
une ligne nommeée ligne d’égalisation de pression est reliée directement a la pression de sortie de
I’évaporateur. C'est la différence entre ces deux pressions qui permet la régulation proportionnelle
de I'ouverture du détendeur. Cette différence est fixée par un ressort, résultant en une troisiéme
force agissant sur la membrane du TXV. L'utilisateur peut directement jouer sur la limite
d’ouverture du TXV en ajustant la compression du ressort.

Aprés étude de la bibliographie, une modélisation reposant sur un bilan des trois forces agissant
sur le systéme « membrane » a été choisie selon la méthodologie proposée par Eames et al. [89]
(Figure 11-4).
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Figure II-4. Fonctionnement d'un détendeur thermostatique. Source: [89]
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Cette modélisation repose sur les données fournies par le constructeur qui permettent de calibrer
le modéle dynamique utilisant la raideur du ressort, la force de pression du fluide dans le bulbe et
la force de pression du fluide en sortie d’évaporateur. Le débit massique a travers le détendeur
peut alors étre exprimé par une loi du type :

Mrxy = y[(Psat,bu - Pe) - APllm]\/zpc,out(Pc - F,) (19)

Par identification entre (18) et (19), nous pouvons constater que la section de passage du TXV,
Aeff = y[(Psat,bu - Pe) - APlim]-

Afin de prendre en compte la dynamique et le temps de réponse du détendeur, nous ajoutons ici
une équation de bilan d’énergie pour prendre en compte I'inertie thermique entre le bulbe et la
ligne d’évaporation, tel que :

dt Tou

— Cv,bquu

Avec Ty, = U A, le temps de réponse de la vanne thermostatique.
bu,e*bu

e Régulation de la surchauffe par un EEV

La régulation de la surchauffe par un détendeur EEV est électronique au lieu d’étre mécanique
mais le principe est identique a celui d’'une TXV. Elle est controlée par un régulateur électronique
PID externe. Pour le PID, nous adoptons une régulation de type Pl (avec un gain proportionnel K et
un temps intégral, T;) classiquement utilisée dans les systémes thermodynamiques.
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Il-2. 2. 4. Modéle de I'évaporateur

Nous avons sélectionné un évaporateur tube et ailettes, classique des CET sur air extérieur. Les
échangeurs sous TILO sont modélisés en employant les conventions de la modélisation orientée
objet (Figure 1I-5). Deux techniques de modélisation distinctes sont disponibles pour I'utilisateur,
soit par volumes finis, soit par volumes variables. Nous avons opté pour une modélisation par
volumes finis, trés couramment utilisée dans la littérature [41]. Pour cela, TILO emploie une
architecture d’agrégation de cellules, dont une pour le fluide frigorigéne, une pour la partie solide
(tube et ailettes comprise) et I'air humide. Chaque cellule intégre des bilans de masse, de quantité
de mouvement et d’énergie.

e Bilan de masse
Le bilan de masse sous TIL est réalisé de maniére dynamique, soit a I’échelle de la cellule :

dmfluide . (2 1)

dt out mn
Avec la masse du fluide défini comme, Myige = PriuideVeeltute

e Bilan d’énergie

Pour le bilan d’énergie de la partie fluide, la cellule nécessite des données géométriques pour le
calcul de la surface d’échange, et une corrélation de convection pour les échanges thermiques.

Le coefficient d’échange convectif est obtenu selon I’équation (22). Cette équation montre que ce
coefficient dépend directement du nombre de Nusselt.

hconv,ch (22)

Nu, = h

VLEFluidTube

inner lubeGeometry

vcels i | HeatExchanger
VLEFIuidCell

1

1

1

1

1

1

]

1 ! inner mdotHydraulic L ,
1 inner cellGeomatry
1

]

1

1

1

1

inner hxGeometry

Liens « orienté objet »

F Constitué de ...
<partial>

I
]
1]
:
I
]
:
I
1
1]
i
:
]
<partial> HeatTransfer <partial> ! < > ili
TubeHeatTransfer > outer mdothydrautic k| HXHeatTransfer | | Utilise ...
1]
:
]
1
]
;
]
]
1]
1]
I
'
]

inner properties

.rep.faceab-’e,

]
outer properties :
]

outer tubeGeometry outer cellGeometry suter huGesmetry
L.
Qﬁ Hérite de ...

myHeatTrans @ 1>
myHeatTrans @ 1>

Const. Alpha @
Cst. 2-Phase @
Const. Alpha @

c
Q
9
=
=
w

Figure II-5. Architecture orienté objet d’une cellule de fluide frigorigéne sous TIL® pour le bilan d’énergie. Source : [90]
[86]
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Pour I'’écoulement dans un tube lisse d’un fluide a I'’état monophasique, TILO emploie des
corrélations empiriques de calcul du nombre de Nusselt (Nu) en fonction du nombre de Reynolds
(Re). Lorsque Re < 2300, comme I'ont fait Baehr et al. [91] le nombre de Nusselt est constant :

Nu, = 3,6568 (23)
La corrélation classique développée par Gnielinski (1976) [92] posséde une bonne précision pour
notre type de configuration [93] [55]. Elle est utilisée lorsque 2300 < Re < 10000 :

((/8)(Re — 1000)Pr

Nu, = 5
1+12,7(¢/8)Y2(Pr3 —1)

Ou ¢ correspond au facteur de frottement linéique défini comme ci-aprés.

Et celle de Dittus-Boelter ou MacAdams (1954) s’exprime comme suit et est utilisée lorsque Re >
10000 [94] :

Nu, = 0,023Re%8pr04 (25)

Pour la partie diphasique, deux corrélations trés généralement utilisées pour I’ébullition dans des
tubes avec du R134a [95] [91] [90] [96] ont été employées en fonction du nombre de Froude
caractérisant le régime d’écoulement dans I’échangeur suivant la méthode de Baehr et Stephan
2004 [91]. Ces corrélations permettent d’obtenir le coefficient de convection en changement de
phase, h¢,. Soit lorsque Fr<0,04, la corrélation de Shah de 1982 est employée [97], qui prend le
maximum entre le coefficient de convection nucléé et convectif:

hcp = max{hen, hec} (26)

Et pour les plus grands nombres de Froude, la corrélation de Chen [98] de 1966 est employée [95]:

hep = Fhy + Shey (27)
Ou F et S sont définis comme le facteur de Reynolds et S |le facteur de suppression.

Dans une étude menée par Navarro-Esbri et al. [95], les auteurs comparent plusieurs corrélations
de transfert de chaleur pour des évaporateurs a calandres fonctionnant au R134a et R1234yf
(fluide frigorigene de substitution a bas GWP). lls comparent notamment les corrélations de Shah
et Chen avec celle de Kandlikar [99] et trouvent que la corrélation de Kandlikar posséde la
meilleure précision. M. Mohammed Shah [96] a fait un travail bibliographique exhaustif sur
plusieurs fluides frigorigénes dans des tubes verticaux et horizontaux, avec les corrélations de
transfert de chaleur les plus communément utilisées pour I’ébullition. lls trouvent que pour
I’ébullition du R134a dans des tubes horizontaux, la corrélation de Chen (1966) présente la
meilleure précision. Celle de Kandlikar (1990) [99] n’a pas été évaluée pour le R134a. En effet
cette corrélation a été formulée spécifiquement pour 10 fluides frigorigeénes [99] dont le R134a ne
fait pas partie. Ainsi, si un manque de précision est constaté pour la géométrie et les conditions de
fonctionnement dans le modéle d’évaporateur, les autres corrélations spécifiques présentées
précédemment au R134a pourront étre comparées et/ou utilisées par la suite.

e Echange convectif et pertes de charge coté air
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Pour I’échange convectif et les pertes de charge c6té air, nous avons employé la corrélation en air
humide de Wang et al. [100] qui expriment le coefficient d’échange convectif de I'air en fonction
du facteur de Colburn jy sous la forme (voir Annexe C pour plus de détails) :

JnRe (28)
Nu = —Pr1/3

Avec N, le nombre de rangs a I'évaporateur. Cette corrélation a été établie pour des diamétres
externes d’évaporateur allant de 7,53 mm a 10,34 mm avec un nombre de rangs de 2 a 6 et un
champ de validité en termes de Reynolds sur I'air de 300 a 5000. Ceci couvre largement le champ
d’application que nous envisageons en termes de validation expérimentale et d’optimisation. Pour
les pertes de charge coté air, TIL emploie la formulation suivante en négligeant les variations de
masse volumique de l'air a I'entrée de I'’évaporateur [101] :

(29)

2
Aevap,tot PairVair

APy = fairA

evap,min 2

Avec f,;, le facteur de friction de l'air, avec A, la surface de passage de I'air dans la direction
du flux aéraulique et A4;,¢, la surface d’échange totale de I’échangeur. La corrélation de Haaf [102]
a aussi été testée mais prédit de trop importantes pertes de charge pour notre configuration.

e Bilan de quantité de mouvement - pertes de charge coté fluide frigorigene

Le bilan de quantité de mouvement est calculé sous TIL, classiquement par une équation de
Bernoulli généralisée de la maniére suivante a I'échelle de la cellule :

pfluidev}gluide (30)

L
APrrige = § D, >

Le coefficient de pertes de charge implémenté pour le fluide frigorigéne dans le tube est exprimé
par la corrélation de Hagen-Poiseuille en écoulement laminaire, soit lorsque Re<2300 :

64
¢=Te (31)

En régime turbulent, lorsque 2300<Re<107, la formule de Konakov légérement modifiée par
rapport a I'originale de Gnielinski, est utilisée de la maniére suivante :

1
~ (1,8log(Re) — 1,5)2 (32)

¢

Enfin toutes les propriétés thermodynamiques nécessaires aux calculs des différentes corrélations
sont calculées avec la bibliothéque TILmedia © disponible avec la suite TILO.

/- 2. 2. 5. Modéle de condenseur manteau
Nous avons pris comme hypothése pour le condenseur un tube long et horizontal échangeant de
la chaleur avec le ballon par convection et conduction (Figure 1-11). La technique employée dans
le modéle d’évaporateur est appliquée dans la modélisation du condenseur avec une discrétisation
en volumes finis sur m éléments selon la longueur du tube.

e Bilan d’énergie

Pour la partie monophasique nous employons les équations (23), (24) et (25).
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Pour le fluide diphasique la corrélation de Shah (1979) pour la condensation en tube lisse est
employée [103]:

0,38
red

3,8(1 — x)004x076
Nu = 0,023Re0'8Prl°'4 <(1 — x)%8 + ( ) >

(33)

Cette équation est valable pour des diamétres internes compris entre 7 mm et 40 mm et pour des
pressions de saturation de 10 a 98 bar. Elle est généralement considérée comme robuste pour la
condensation du R134a pour des géométries variables et des conditions de fonctionnement
proches de celle du CET [104].

Enfin, le bilan de masse et de moment est réalisé de la méme maniére que pour les tubes lisses
dans I'évaporateur.

Il- 2. 2. 6. Modélisation des phases de givrage-dégivrage
Les PAC aérothermiques sont sujettes au givrage de I'’évaporateur lorsque la température
extérieure est basse et que I'air est humide. Ceci cause le développement d’une couche solide de
givre sur les ailettes de I’évaporateur qui croit avec le temps. Cette couche solide crée une
résistance thermique supplémentaire entre I'air et le fluide frigorigéne.

Pour prendre cela en compte, TIL®© emploie le modéle semi-empirique d’Auracher [105] qui ajoute
une résistance thermique équivalente uniforme sur toute la surface d’échange de I’évaporateur.
Afin de prendre en compte la porosité variable du givre en fonction du contenu en vapeur d’eau et
d’air, la résistance thermique est représentée par la combinaison d’une résistance en série et une
en paralléle comme utilisé par le Gall [106] ou Negrelli et al. [107], avec I’hypothése d’une couche
de givre dense, ce qui permet de réduire la formulation initiale d’Auracher a:

1 042(0,1+ 0,995Pgivre) 4 1—-0,42(0,1 + 0,995Pgivre) (34)

Agivre Aserie Aparallele

OU Aserie €t Aparaitele, représentent respectivement les conductivités thermiques en série et en
parallele, calculées comme Auracher [105]. La densité de givre, pgiyre, €St calculée par TIL en
prenant comme hypothése une fraction massique fixe de glace par rapport a la masse de l'air dans
la couche de givre de 0,23.

La vanne 4 voies est un organe classique des PAC sur I'air extérieur qui permet de changer le sens
de circulation du fluide frigorigéne entre le condenseur et I'évaporateur afin de réaliser le dégivrage
par fusion-sublimation de la glace accumulée. Dans le cas du CET, le condenseur manteau sert
alors temporairement d’évaporateur et puise de I’énergie dans le ballon, transférée a la batterie a
ailettes pour le dégivrage. La vanne 4 voies cause cependant un échange supplémentaire dans le
cycle qui est pris en compte par un bilan d’énergie classique en négligeant les pertes thermiques
de la vanne vers le milieu extérieur :

(35)

dr,
vanne, HP __ .
Co,upVvanne up —dt = mAhyp + UAyanne (Tvanne,LP - Tvanne,HP)

I-2. 2. 7. Modélisation de la régulation
La régulation de la pompe a chaleur est effectuée en tout ou rien en fonction de la température
mesurée par une sonde de régulation a une certaine hauteur dans le ballon.
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e Régulation de la chauffe

Le régulateur est modélisé comme un thermostat classique avec une consigne de température
Tset, UN hystérésis ATs,;, et la température de la sonde Tsyp4e SOIt :

_ True, Tsonde < Tset - ATset
0n0Ff ={rqlse, Tomse T (36)

Le domaine couvert par la PAC est donné sur la figure 6. En dehors de ce domaine, la température
de consigne est atteinte en complément ou totalement par une résistance thermique auxiliaire.

62°C

Tset,PAC

1
1

- 1

Domaine couvert par 1

| la pompe a chaleur :
[

L

5

Température
d'air

Figure II-6. Domaine de températures couvert par la PAC et consignes maximales recommandées. Source : [108]
e Régulation du dégivrage

La logique de déclenchement du dégivrage est variable en fonction des constructeurs. Nous avons
pris pour hypothése un dégivrage cycliqgue systématique par inversion de cycle. En période de
dégivrage, le compresseur s’arréte une premiére fois sur une courte période, redémarre afin
d’entamer le dégivrage et s’arréte sur une période plus longue aprés la fin du dégivrage. Ceci
permet d’une part d’équilibrer les pressions haute et basse avant de redémarrer le compresseur
et d’autre part de permettre I'évacuation des eaux de dégivrage de la surface de I’évaporateur. A
des fins d’illustration, I'algorithme correspondant a été schématisé sur la figure 7
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Figure II-7. Algorithme de dégivrage de la PAC
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Il - 3. Modélisation du ballon d’ECS

Il - 3. 1. Phénomeénes physiques
Le design du ballon d’ECS est souvent percu dans la littérature comme un élément clef a la fois
pour les performances énergétiques des systémes énergétiques et le niveau de confort ou le
« service » délivré a I'utilisateur final [109]. Ces deux facteurs sont essentiellement conditionnés
par le niveau de stratification en température du ballon. Il existe plusieurs phénoménes physiques
influents sur cette derniére généralement retenus dans la littérature [110] [111] dont la
prépondérance dépend des conditions aux limites :

o Les pertes thermiques extérieures par voie radiale avec le milieu environnant plus froid en
température ;

e Les échanges thermiques intérieurs au ballon par voie axiale en conduction et convection
entre les différentes strates du ballon ou avec le métal de la paroi du ballon ;

e La turbulence induite par les entrées d’eau froide ou chaude [112]; e.g. eau du réseau et
jets chauds en cas de piquage externe ;

e Les échanges convectifs lors de la charge du ballon.

Plusieurs paramétres sont retenus dans la littérature visant a améliorer la stratification et donc les
performances de stockage du ballon d’ECS. Un facteur largement étudié est le facteur de forme du
ballon faisant le rapport entre la hauteur et le diamétre. Pour les performances en stockage seul
en période de repos, Nelson et al. [113] montrent par voie numérique pour des ballons de stockage
de froid que la stratification est d’autant meilleure que le rapport de forme est élevé. Plusieurs
études vont dans ce méme sens et montrent que le rapport de forme idéal pour des ballons de
stockage de petite taille (200-300 1) est situé aux alentours de 3. Ceci est principalement di au
compromis optimal trouvé entre les transferts axiaux et radiaux. En effet, 'augmentation de la
hauteur a pour effet 'augmentation des forces de gravité qui permettent de maintenir une
stratification par échanges convectifs [114] mais celle-ci a aussi comme effet d’augmenter les
pertes radiales vers le milieu environnant par augmentation de la surface de transfert [115].

L’augmentation de l'isolation des ballons a pour effet de réduire les pertes thermiques par voie
radiale. Pour des pertes thermiques équivalentes, augmenter le facteur de forme du ballon revient
donc a devoir augmenter la quantité d’isolant a poser, ce qui a un impact direct sur le colt du
systéme. Les constructeurs de ballon ont donc a optimiser la taille de leur ballon en fonction a la
fois des critéres de codt, de performance et de confort.

Shah et Furbo [116] ont réalisé une simulation CFD pour des ballons solaires en période de
soutirage pour différents débits et avec différentes typologies d’entrée et de brise jets (Figure II-8).
lls montrent que la part d’énergie utile, supérieure a 40 °C, baisse avec I'augmentation du débit
de soutirage, en raison essentiellement de la destruction de la stratification par le jet froid entrant
dans le ballon.

Selon leur simulation, la zone de mélange augmente avec la baisse d’efficacité du brise-jet,
I'augmentation du débit et I'allongement du temps de soutirage. Dans une seconde partie, les
auteurs réalisent une étude expérimentale pour analyser les profils de température dans le ballon
pour des entrées d’eau a 10 I/min (typiques des douches) et différents brise-jets. lls montrent que
pour les brise-jets les plus efficaces, un écoulement type « piston » peut étre observé alors que pour
des brise-jets moins efficaces une importante zone de mélange existe en bas de ballon.
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Cette zone de mélange augmente également avec I'accroissement de la différence de température

entre le ballon et I'entrée d’eau froide, en raison du rapport entre les forces de gravité face aux
forces inertielles du jet.

Zurigat et al. [117] [118] proposent d’analyser tous ces facteurs avec le nombre de Richardson
(Ri) adimensionnel quantifiant le rapport entre les forces de gravité et les forces inertielles :

Ri = convection naturelle _ gB(Tp—Tp,in)Hp (37)
- convection forcée v2

lls montrent que pour un Ri > 3,6, la diffusivité thermique effective dans le bas du ballon est faible
et la zone de mélange peut étre négligée.
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Figure II-8. Effets du soutirage sur la stratification d'un ballon de stockage avec différents brise-jets. Soutirage a
10 I/min aprés 1min en haut, aprés 5 min en bas, source : [116].
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Il - 3. 2. Différentes techniques de modélisation

Plusieurs techniques de modélisation de ballon sont traditionnellement employées dans la
littérature pour modéliser les phénomeénes physiques évoqués précédemment. Nous trouvons par
exemple des modéles uniformes a un niveau de température, des modéles stratifiés a volumes
discrets fixes ou variables et & températures de strates uniformes comme respectivement
les types 4, 38 ou 60 de TRYNSYS [119] [120], des modéles a macro-zones [121] [122] et des
modéles CFD 3D complets [123] [121] [124]. Le niveau de précision atteint varie en fonction des
techniques employées, et la vitesse de simulation varie directement en fonction du nombre
d’équations a résoudre par les solveurs numériques [121] (Figure II-9).

Vitesse de simulation

»

CFD 2D,3D Zonal 1D nodal mélangé
Précision -
I \ g=% l’] ﬁTb'N ﬁ
Tpn-1
: Ty
I Ty,
) \ y \ Tb,l / \ /

Figure II-9. Différentes techniques de modélisation des ballons et contraintes associées

La forme la plus simple consiste en un modéle a température uniforme considérant un nceud de

température unique correspondant a la température du ballon, T}, Le bilan d’énergie du ballon peut
donc s’écrire de maniére simplifiée, comme :

ar, . i (38)
Cy.b Vp E = Qin,b + Qout,b
La forme la plus complexe consiste en la résolution des équations non linéaires de Navier-Stockes
pour les trois équations de conservation du fluide (quantité de mouvement, énergie et masse).
Dans la littérature, ces modeéles sont trés largement utilisés pour identifier des phénoménes
physiques et des typologies d’écoulement dans le ballon. Mais comme le précise Blandin et al.
[121] ces modéles sont trés gourmands en temps de calcul ce qui empéche leur utilisation pour
des simulations saisonniéres ou annuelles.
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Il - 3. 3. Modélisation retenue
Entre les deux extrémes présentés précédemment, il existe des techniques intermédiaires visant
a approcher les phénoménes physiques évoqués tels que les modéles nodaux ou zonaux (Figure
II-9). Selon la littérature, ceux-ci présentent un bon compromis entre le niveau de précision atteint
et la vitesse de simulation [109] [124]. Afin de respecter notre cahier des charges nous avons donc
opté pour une modélisation de ce type pour le ballon d’ECS.

Le ballon d’un CET est traditionnellement modélisé dans la littérature avec un niveau de détail
assez faible. Il est souvent représenté par des modéles totalement mélangés [41] [40] ou des
modeéles 1D [55] [73]. Afin de prendre en compte les phénoménes physiques de maniére plus
réaliste, nous avons décidé de donner plus de détail a la modélisation du ballon. Pour cela nous
avons opté pour une modélisation définie en fonction de I'état de fonctionnement du ballon, soit
pendant la charge, le soutirage et le refroidissement.

Il-3. 3. 1. En charge

En charge, un modéle de type zonal tel que développé par Kenjo et al. [125] a été adopté car il se
préte bien a notre configuration de systéme avec un échangeur de type manteau. Celui-ci est basé
sur I’hypothése du développement d’une couche limite le long de la paroi verticale interne du ballon
et d’une résolution des équations de continuités dans la couche limite comme détaillé par Bejan
[126]. Ceci permet de ne pas avoir a résoudre d’équations liées a la quantité de mouvement et
d’'imposer a la place un profil de circulation connu au sein du ballon. Le modéle de circulation
retenu par L. Kenjo est représenté sur la figure 10.

Ra;; < Ra;_y; Tij < Tivnji
- B 4—'+ ° ) \ : : .
A
mbl’i’j ......... ;
T;; i :
y . o | e |- -

Charge uniforme Charge stratifiée

Figure II-10. Profil d'écoulement zonal avec un ballon initialement uniforme en température. Source : [125]

Chaque zone du ballon est caractérisée par deux variables : le débit et la température de cellule
qui sont déterminés par mise en équation de la conservation respectivement de la masse et de
I'énergie.
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e Résolution des équations de débits

Afin d’obtenir le débit dans la couche limite, les auteurs utilisent le profil de vitesse dans la couche
limite défini par Bejan [126] pour la convection naturelle en vase clos en fonction de la hauteur y
dans le ballon (en prenant le bas du ballon comme origine) :

1

2 1

v(y) = 1,186 [LZ] Pr zyy~t (39)
1+40,494Pr3

Avec :

_ forces de gravité _ gB(Tp—Te)y?
Y ™ forces visqueuses va (40)

Ra

Les hypothéses principales retenues par les auteurs sont :
e Une couche limite thermique et dynamique de méme ordre de grandeur soit Pr=1. Pour
'eaua 55°C, Pr~3,6;
e Un profil de vitesse dans la couche limite turbulent identique tout au long de la paroi ;
e Un ballon initialement & température uniforme ;

e Une épaisseur de couche limite constante tout le long de la paroi estimée par [127]:

1

10 3
dei(y) = 0,566 [LZ] Pr7sy (41)

1+40,494Pr3

Ceci permet d’obtenir le débit massique dans la couche limite en intégrant le profil de vitesse le
long de la section de passage, tel que :

my) = [ pav(y)ii.ds (42)

Toutes ces équations étant résolues numériquement pour des volumes discrets, on introduit, deux
éléments numériques, i et j, définissant la position horizontale et verticale dans la matrice
numérique définie dans la figure 10, qui intégre la partie solide, la couche limite, et la partie axiale
du ballon. Le flux de fluide dans la couche limite étant supposé perpendiculaire a la section, nous

obtenons par résolution de I’équation (42), pour un élément i,j discret (avec l‘entier i = E(Hl) +1)
b
désignant la hauteur) de la couche limite:
2/
1 Ra; ; 5
ey = 0,098apPris %‘ P (43)
1+ 0,494Pr3

Avec p le périmétre du ballon (m).

Le profil d’écoulement présente des limites imposées par les hypothéses retenues. En effet, pour
des simulations de longue durée, le ballon sera en condition stratifi€e au moment de la charge.
Pour ces périodes, nous prenons I’hypothése classique [128] de propagation de la couche limite
uniquement a des couches de température et de densité égales. Une condition dans la résolution
est donc ajoutée pour un élément i,j de la couche limite tel que:
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. _ {mcl,i,j Tij > Tiz1j+1
Li+1,)j =
cli+1,j 0, Ti,j < Ti+1,j+1 (44)

Cette hypothése revient a délimiter le ballon en deux zones selon la hauteur en fonction de I'état
de stratification du ballon.

Dans la thése de L. Kenjo [125], dans le cas d’un ballon uniforme, un entrainement de fluide est
considéré dans toutes les parties du ballon, ¢’est-a-dire que des débits horizontaux entrants dans
la couche limite existent tout au long de la paroi du ballon (Figure 1I-10). Cette hypothése n’est pas
valable lorsque I'apport de chaleur n’est pas réparti uniformément sur toute la hauteur du ballon.
Ceci peut notamment étre le cas lorsque le manteau recouvre seulement la partie basse du ballon,
configuration la plus classique des CET.

Dans ce cas, il peut exister une inversion de température entre la paroi haute du ballon et la couche
limite ce qui résulte en une réduction des forces de poussée par rapport aux forces visqueuses.
Une autre condition a donc été ajoutée pour décrire I'entrainement de fluide en fonction du nombre
de Rayleigh qui décrit I'importance des forces de gravité face aux forces visqueuses du fluide. En
effet, il est considéré que I’entrainement ne peut étre qu‘entrant ou nul. Pour un élément i de la
couche limite nous avons donc :

0 _ mcl_i’j, Rai‘j > Rai_l‘j (45)
cli,j — mi—ll Rai,j < Rai—l,j

Cette hypothése traduit I'idée que l'inertie du fluide ascendant dans la couche limite est importante
et suffisante pour atteindre les couches plus hautes dans le ballon sans transfert de masse vers
la zone axiale du ballon. Cette hypothése est validée par voie de CFD par Shah et al. [76] pour un
CET en période chauffe.

Enfin, tous les débits des autres zones, hors de la couche limite sont obtenus par bilan de masse

a I'état stationnaire :
2 M =0 (46)
Jj
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e Résolution des températures de zone

Afin d’obtenir les températures de chacune des zones, le bilan d’énergie par analogie avec un
réseau électrique est écrit pour chaque zone i et les j mailles environnantes (Nord, Sud, Est et
Ouest solides ou liquides) (Figure II-11) et peut s’écrire sous la forme généralisée comme :

aT, ‘
Cv,iVid_tL = _Z[(Ui,in,j(Ti —T)) + 1y o, (T; — T)))] (47)
j

3leIxe auoz

Milieu ambiant

Figure II-11.. lllustration des échanges thermiques considérés dans le bilan d'énergie par zone du ballon. Partie fluide
en orange et solide en grise.

Le transfert de chaleur convectif entre la paroi et le fluide est estimé par le nombre de Nusselt tel
que :

hconv,iy

Nu(y) = 1 (48)

Nous utilisons la formulation locale de Shah [129] tel qu'utilisé par Kenjo et al. [127] obtenue par
CFD pour les ballons cylindriques, valable pour Ra<10!?! :

0.19
Dy 9B(T, — To)y*
N = (4,501 — 3,103 — (49)
u() = 4 103 ) = o=
En intégrant (48) le long de la paroi selon la hauteur du ballon, on obtient un coefficient de

convection surfacique moyen [125] :

0.19

_ D Tyi — To
Reonvi = 1,3154H,~%2*(4,501 — 3,103 H—Z)(%Hb)) (50)
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/- 3. 3. 2. En phase de soutirage

Dans la littérature, les périodes de soutirage sont trés généralement modélisées par une équation
en 1D lorsque le soutirage se fait par la partie haute et une entrée d’eau froide par la partie basse
[109]. Comme nous I'avons vu, un tel fonctionnement peut causer des phénomeénes de mélange
entre I’eau du ballon et le jet d’eau froide entrant (section Il - 3. 1. ), trés dépendants du nombre
de Richardson. Pour notre cas, nous considérons un brise-jet perforé, pour lequel, pour des
conditions de soutirage a 10 I/min, a 10 °C et une température de ballon de 55 °C, le nombre de
Richardson Ri~1,6. Selon Zurigat (1991), nous sommes dans un cas ou on ne peut pas ignorer la
zone de mélange [117].

Dans la littérature, pour modéliser ce phénoméne les approches consistent souvent a considérer
deux zones distinctes dont une correspond a une zone de mélange et 'autre a une zone avec un
écoulement de type piston. Soit cette zone de mélange est prise fixe tel que Park et al. [73] soit
elle est considérée variable comme Jordan et al. [130] ou Beeker et al. [131]. Nous avons décidé
d’opter pour une zone d’étendue variable basée sur le bilan d’énergie formulé par Jordan et al.
[130] tel que :

Mgcs? N (51)
20p,in (T2 1) (Pp,in — Pb)I

Hpix = Hentrée

Ou re 55 correspond a la section de passage efficace du brise-jet et hey, e COrrespond a la hauteur
du tube dans le ballon.

Enfin, le bilan d’énergie en 1D, peut s’écrire pour les deux zones sous la forme discréte :

( MgesCp(Ti . — Th
l_Z[Ui,in,j(Ti—Tj)]Jf = p(-lm,lx bin) i {mix (52)
dT; 7 lmix

Cv,iV
- Z[Ui,in,j (T; = T;)] + rhgesc, (Timq — To), [ > Imix
j

e

I- 3. 3. 3. En phase de refroidissement et dégivrage

En période de refroidissement, L. Kenjo [127] suggére que le profil d’écoulement en phase de
charge (Figure 1I-10) peut étre utilisé mais de maniére inversée. En effet, d’aprés I'étude CFD de
Oliveski [132] et Jan et al. [133] sur le refroidissement du ballon, une couche limite descendante
se forme aussi le long de la paroi, résultant en un débit ascendant dans la partie centrale du ballon.
le débit dans la couche limite baisse progressivement en fonction du temps jusqu’a extinction de
la couche limite en commencgant par les parties inférieures du ballon ou I'écart en température
entre le fluide et le milieu ambiant est plus faible qu'en partie supérieure, en raison de la
stratification.

Une premiére méthodologie de modélisation a été testée dans cette optique en inversant le sens
de circulation tout en conservant le méme profil de vitesse. Un nombre de Rayleigh limite de 1700
a été défini comme la condition d’arrét de la convection tel qu’observée par Oliveski [132]:

m:{—mcl,i_j, Ra; > 1700 (53)
i 0, Ra; <1700

Cependant il a été remarqué que le débit calculé a l'aide de cette formulation surestime le
refroidissement du ballon dans ces parties hautes [134]. Ceci est essentiellement di au profil de
vitesse, défini par I’équation (39), qui caractérise une couche limite turbulente et qui surestime les
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vitesses d’écoulement. En effet, le nombre adimensionnel de Grashof est souvent utilisé comme
critére de transition pour la convection naturelle libre :

__ forces de gravité 9B(Tp—T)y3p?
~ forces visqueuses u? (54)

Gy,

Il est largement admis dans la littérature que la convection est laminaire lorsque Gr, < 10° [126].
Or en refroidissement libre, pour une eau a 55 °C, une température de paroi de 54,8 °C et une
hauteur de 0,6 m, Gr ~ 6,5.10°. Pour une hauteur de 0,2 m on obtient Gr ~ 2,4.108. Nous pouvons
donc supposer que la partie haute du ballon est en régime transitoire alors que la partie basse est
en régime laminaire. Cette observation est partagée par Fan et al. [133] qui ont réalisé une étude
CFD sur les écoulements en vase clos.

A défaut d’un profil de vitesse plus réaliste pour le refroidissement libre, nous avons employé une
alternative de modélisation 1D tel que préconisée par Oliveski et al. [124] présentée en annexe B
du manuscrit.

Pour les phases de dégivrage, la différence entre la température de paroi et I'eau est plus grande
car le condenseur se transforme en évaporateur fonctionnant a basse température et prélevant de
I’énergie au ballon. Dans ce cas de fonctionnement, le profil de vitesse turbulent est maintenu car

Gr, > 10° méme a 0,2 m de hauteur.

La corrélation de transfert de chaleur généralement employée pour la convection interne entre la
paroi du ballon et le fluide correspond a celle déterminée pour le refroidissement d’un ballon par
Oliveski et al. [132] :

Nu = 1,864, U%'7*(PrRa*)%155 (55)

Il- 3. 3. 4. Algorithme de mélange pour les gradients inverses de température
Les modéles 1D tels que nous avons employés pour les soutirages et le refroidissement, présentent
un défaut majeur qui est I'éventuelle inversion de température. Ceci est le cas lorsque
numériquement la convection décrite précédemment n’est pas prise en compte. Par exemple dans
le cas ou une couche du haut du ballon se refroidit plus vite que les couches inférieures di a une
isolation thermique plus faible avec le milieu ambiant.

Dans ce cas Oliveski et al. [132] comparent deux méthodes algorithmiques soit par augmentation
artificielle de la conductivité thermique soit par moyenne des couches a gradients inverses. Ces
méthodes visent a simuler le transport de masse par un équivalent en énergie, Nous optons pour
notre cas pour la premiére qui consiste a augmenter la conductivité thermique d’un ordre de
10° lorsqu’une inversion de température est détectée, soit pour une couche i dans la direction
verticale :

Aeauii+1 + 105, T; > Tisq

Aorsc =
effiitt Aeauii+1s T; <Tiyq
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Il- 3. 3. 5. Assemblage dans Dymola suivant I'architecture définie par TIL©
La partie PAC du CET étant modélisée avec TILO, il nous a semblé pertinent d’adopter une méme
typologie d’architecture orientée objet pour la modélisation du ballon.

Nous avons donc construit un modéle basé sur un assemblage de cellules dans lesquelles les
équations de bilans (47) et (46) sont incorporées. Nous retrouvons donc la paroi en acier avec
I'isolant du ballon enveloppant une partie liquide composée de la couche limite et la couche
centrale (Figure 1I-12). Les « port A» et « port B » représentent les orifices d’entrée/sortie pour le
soutirage. A noter, I'axisymétrie visible sur la figure employée pour réduire le nombre d’équation
total a résoudre.
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Figure II-12. Modéle de ballon avec architecture TILO
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Il - 4. Assemblage final sous Dymola
Enfin I’étape suivante a consisté en I'assemblage final des objets modélisés (Figure II-13), soit :

e la PAC de type boite grise modélisée a 'aide de la librairie TILO ;

e les modéles propres développés grace aux données expérimentales comme le modéle de
compresseur empirique a vitesse variable ;

e |e modeéle zonal de ballon basé sur la thése de L. Kenjo [125] étendu aux conditions de
refroidissement, de charge stratifiée et de géométries d’échangeur manteau variables ;

e le pilotage par hystérésis.
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Figure 1I-13. Assemblage final sous Dymola du modéle de CET sur air extérieur

Ce modele ainsi constitué doit maintenant étre validé expérimentalement pour pouvoir étre utilisé
a des fins d’optimisation des performances.
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Chapitre Il : Etude, identification et
comparaison expérimentale du
modéle de CET

Un banc d’essai expérimental est développé qui permet d’évaluer de maniére
détaillée les phénomenes physiques discutés au cours du chapitre 2 et de valider
le modéle qui a été développé. Un CET sur air extérieur de référence est choisi,
dont les caractéristiques sont en accord avec I'analyse de marché réalisée au
cours du chapitre 1. Une premiére série d’essais est réalisée sur le CET d’origine.
Celui-ci a ensuite été modifié pour incorporer un compresseur a vitesse variable,
un détendeur électronique et une instrumentation plus détaillée permettant de
réaliser une validation dynamique précise. Le modéle élaboré lors du chapitre 2
est tout d’abord identifié sur des points fixes de fonctionnement avec une
procédure de minimisation de I'erreur dynamique. Ensuite une comparaison
expérimentale est réalisée sur une gamme de température d’airde-3 °Ca 20 °C
et de vitesse de compresseur de 50 a 120 Hz. Ensuite une phase normative de
type NF EN 16147 est réalisée pour examiner la précision du modéle sur un
enchainement de phases de fonctionnement (chauffe, soutirages et repos). Enfin
le modéle de ballon est évalué lors de phases de soutirages seules pour estimer
sa capacité a prédire un niveau de confort fourni en termes de volume utile
soutiré a 40 °C. La derniére partie de ce chapitre analyse I'adaptabilité du
modéle pour différentes configurations avec un volume de données réduite qui
était un des points du cahier des charges fixé au chapitre 2. Pour cela un CET de
nature différente avec une instrumentation réduite est analysé pour lequel le
modeéle parvient a une précision relativement bonne compte tenu du faible niveau
d’instrumentation employé.
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lll - 1. Définition du systéme de référence

lll - 1. 1. Configuration générale

Une premiére étape de notre étude expérimentale a concerné le choix du systéme. Pour cela nous
nous sommes reportés a notre étude de marché présentée dans le chapitre 1 dans laquelle nous
avions choisi pour sa représentativité sur le marché, un CET split sur air extérieur comme modéle
de référence pour notre étude (Figure Ill-1). Pour les caractéristiques générales, nous avons décidé
de nous concentrer sur un CET possédant des caractéristiques moyennes, représentatives du
marché en terme de puissance électrique, taille du ballon, fluide frigorigéne et performances
normatives (section | - 3. 2. ). Notre choix final s’est donc porté sur un CET split fonctionnant au
R134a dont la puissance électrique maximale absorbée par la PAC est de 1000 W et dont les
caractéristiques sont présentées dans le tableau 1. Le travail présenté dans ce manuscrit vise a
optimiser les performances énergétiques du CET individuel.

Figure Ill-1. Le CET split sur air extérieur

Tableau lll-1. Caractéristiques générales de la PAC et du ballon

Caractéristiques de la PAC

Puissance élec. max (W) 2800
Puissance élec. max PAC (W) 1000
Puissance élec. appoint (W) 1800

Fluide frigorigéne/masse (kg) R134a/1,1
Caractéristiques du ballon

Volume (1) 200
Dimensions Hp, Dy (M) 1,37,0,53
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lll - 1. 2. Caractéristiques détaillées

Aprés réception du systéeme, une premiere étape a consisté a définir toutes les données
géométriques des échangeurs, le type de compresseur employé, le détendeur et le ventilateur
notamment afin de pouvoir définir a priori certaines données nécessaires au paramétrage du
modéle développé dans le chapitre 2. Toutes les données nécessaires sont résumées dans le
tableau 2.

Tableau lll-2. Données géométriques détaillées du CET

Evaporateur

Longueur (m) 0,75
Diameétre des tubes internes (m) 5,7x103
Epaisseur des tubes (m) 0,5x103
Nombre de rangs 1
Nombre de circuits 3
Nombre de tubes par circuit 8
Ecartement moyen entre tube (m) 1,5x102
Epaisseur des ailettes (m) 0,5x103
Pas des ailettes (m) 1,5x103
Profondeur des ailettes (m) 2,5x102
Condenseur

Type (Figure 111-5) Forme en « D »
Nombre de spires 52
Diameétre interne (m) 8,5x103
Epaisseur tube (m) 1x103
Longueur totale (m) 73

Caractéristiques du ballon

Hauteur cuve cylindrique - prise a la moitié des 1,3
courbures haute et basse du ballon (m)

Hauteur cuve sous condenseur manteau (m) 0,13

Hauteur du condenseur manteau (m) 0,73

Epaisseur de la paroi (m) 0,0035

Epaisseur moyenne de [lisolant paroi - 0,039-0,025

extrémités (m)

Epaisseur de Iisolant sur condenseur (m) 0,028

Compresseur

Type de compresseur Rotary

Cylindrée (cm3) 17,6

Détendeur

Type TXV -
égalisation
externe
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lll - 2. Etude expérimentale et description du systéme

lll - 2. 1. Procédure des essais et instrumentation

Les essais sont réalisés dans les enceintes climatiques d’EDF lab. Une cellule climatique permet
de recréer le climat intérieur, c’est-a-dire la température et I’humidité d’une piéce ou le CET serait
placé et I'autre sert de climat extérieur pour I'unité extérieure de la PAC. Un ballon supplémentaire
ainsi qu’un groupe thermo-régulateur permettent la préparation d’'une eau froide a 10 °C pour
recréer les conditions en température d’un réseau de distribution urbain (Figure IlI-2).

Cellulel [] cellule2
Air extérieur Air intérieur

Vulcatherm
20 kw

MEgcs

L Banc de
soutirage Acoris

Figure Ill-2. Banc d'essai a EDF Lab
La cellule 1 comporte :

e L'unité extérieure du CET ;

e Des sondes de température de type PT 100 1/10 DIN a I'entrée et a la sortie de I'unité
extérieure ;

e Un hygrométre a miroir refroidi

La cellule 2 comporte :

e |’unité intérieure du CET ;

e Un débit-métre électromagnétique et des sondes de température PT 100 1/10 DIN a
I'entrée et a la sortie du ballon, afin de mesurer I'’énergie soutirée;

e Un banc de soutirage d’ECS avec un régulateur, permettant d’effectuer les soutirages
voulus et définis dans la norme NF EN16147 (Annexe A-1.);

e Un groupe thermo-régulateur de 20 kW, permettant de maintenir dans un ballon
intermédiaire de 300 |, I'eau froide d’alimentation du CET a une température de 10 °C;

e Une centrale d’acquisition des mesures au pas de temps de 2 a 10 secondes.
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La figure 2 présente une instrumentation type pour un essai selon la norme NF EN 16147. Ce type
d’essai impose une instrumentation externe au systéme sans modification de celui-ci. Or comme
nous devons analyser de maniére précise tous les phénoménes physiques décrits dans le chapitre
2, nous avons élaboré un schéma d’instrumentation plus précis.

La figure 3, présente le schéma d’instrumentation suivi. Afin d’analyser tous les phénoménes
physiques autour de la PAC et de son ballon, le CET a été complétement instrumenté avec différents
capteurs. Le tableau 3 présente la liste et les références des différents capteurs employés. Toutes
les mesures de température sont réalisées avec des sondes de type PT100 1/10DIN. La PAC est
ainsi équipée de capteurs de température PT100 1/10DIN a I'’entrée et a la sortie de chacun de
ses composants.

En plus de cela, pour obtenir plus de précision:

e Le ballon a été instrumenté a 'aide de 9 sondes de température placées dans le ballon (a
I'aide d’une canne) a un intervalle régulier de 17 cm selon la hauteur du ballon (Figure
n-4);

e e condenseur a été instrumenté de 10 sondes de température sur la surface extérieure du
manteau, qui a été atteinte en sectionnant une partie de I'isolant (Figure IlI-5) (remis
ensuite pour la phase des essais) ;

e 3 sondes ont été placées sur chacun des 3 circuits de I'évaporateur pour analyser la
distribution de la charge en fluide frigorigéne. 4 sondes ont été placées a I'entrée de I'air
afin d’obtenir une température moyenne d’air a 'entrée de I'évaporateur. 4 sondes ont
étés placés a la sortie d’air de I'évaporateur dont les valeurs moyennes ont été utilisées
pour la validation ;

e 2 sondes piézo-électriques de pression sont placées a I'entrée et |la sortie du compresseur
a l'aide de valve schrader;
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Figure Ill-3. Schéma d’instrumentation détaillé du CET split sur air extérieur
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Figure lll-4. Instrumentation du ballon avec une canne de sondes de température PT100 1/10 DIN disposées a
I'intérieur du ballon par sa bride inférieure

Figure III-5. Instrumentation du condenseur manteau avec des sondes de surface PT100 1/10 DIN aprés
sectionnement de l'isolant et zoom sur la forme du condenseur

Afin de s’adapter au comportement dynamique du systéme, toutes les acquisitions se font avec
des cartes National Instruments (NI) et une interface développée sous labview a un pas de temps
de 4 secondes en phase d’essai avec soutirages et de 10 secondes en phase de chauffe.

D’autres photos du CET sont disponibles en annexe | de ce document.
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lll - 2. 2. Premiére validation des performances du CET

Afin d’évaluer I'impact de nos modifications sur le comportement du CET d’origine, et de valider la
pertinence de mesure des sondes, nous avons d’abord procédé a un premier essai selon la norme
NF EN 16147 [27]. La figure 6 présente la phase de soutirage (étape C de la procédure décrite
dans la norme), selon le profil de type L (Annexe A - 1. Figure 0-3), avec les différentes mesures de
température au sein du ballon et la puissance électrique consommée par la PAC. Les sondes de
température dans le ballon sont numérotées du bas vers le haut, de T1 a T9.

Tout d’abord, il est possible de voir que la stratification en température du ballon est maintenue
tout au long de I'essai et que les valeurs mesurées sont bien cohérentes physiquement, avec les
couches de température plus élevée situées dans la partie supérieure du ballon. Seule la sonde du
bas de ballon, T1, présente visiblement un souci de mesure. Ceci est principalement di a sa
position, trés proche de la bride du ballon (0,5 mm). Elle est donc trés fortement perturbée par les
échanges thermiques avec I'air extérieur et les tuyaux de soutirage passant par le bas du ballon
(Figure llI-4). Cette sonde ne sera donc plus considérée pour la suite des essais.

Enfin, a I'issu de cet essai, nous avons calculé un COP du CET pour une température de l'air
extérieure de 7 °C selon I’équation (7) avec un soutirage de type L d’une valeur de 2,32. Le
constructeur annonce un COP de 2,36 soit un écart de 1,7 %. Ceci peut notamment s’expliquer par
les différentes modifications faites sur le CET, dont principalement la section d’isolation enlevée
sur le ballon (Figure llI-5) pour positionner les sondes de températures sur le condenseur
(augmentation des pertes thermiques du ballon) et la pose de sondes de pressions intrusives sur
le circuit frigorifique (augmentation des pertes de charge de la PAC). Cependant I'écart étant faible,
de I'ordre de I'incertitude de mesure (section Il - 2. 4. ), ce premier résultat nous permet de valider
le bon fonctionnement du CET a partir de I'instrumentation réalisée.
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Figure IlI-6. Premier essai expérimental selon la NF 16147 avec un soutirage L
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lll - 2. 3. Installation d’un compresseur a vitesse variable, un détendeur électronique et un débit-
métre Coriolis

Dans un second temps, le CET a été modifié pour incorporer un compresseur rotary de 13 cm3 a

vitesse variable et un détendeur électronique (Figure llI-7). L’objectif est de valider le modéle de

compresseur a vitesse variable développé dans le chapitre 2 afin de pouvoir étudier par la suite la

pertinence de la vitesse variable pour le pilotage des CET.

W
&

-

=Wl .

A=A

Figure ll-7. Changement de compresseur et de détendeur de 'unité extérieure

Enfin, pour pouvoir comparer les résultats du modéle aux essais selon le COP instantané défini par
I’équation (5), un débit-métre de type Coriolis a été ajouté sur la ligne liquide en sortie de
condenseur. Afin d’insérer le débitmeétre, ayant une section spécifique, dans la ligne liquide, deux
dudgeons ont di étre réalisés (Figure llI-8). Ces adaptations de section pouvant influer sur les
mesures du débitmeétre, une analyse d’incertitude a été réalisée (section Il - 2. 4.).

Figure IlI-8. Pose d'un débit-métre sur la ligne haute pression liquide de la PAC

Une recharge en fluide frigorigéne a ensuite été faite afin de prendre en compte la longueur et le
diamétre de tube ajouté pour la mesure du débit. Cet ajout représente 0,3 kg a la densité nominale
de fonctionnement du fluide, portant la charge totale du CET a 1,4 kg.
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lll - 2. 4. Analyse d’incertitude de mesure

Le tableau 3 donne la liste compléte du matériel de mesure utilisé lors des essais avec leur gamme
de mesure et leur incertitude moyenne. Par exemple, le débimétre posséde une incertitude de
mesure relativement élevée qui comme nous le verrons a un effet sur la précision de la mesure.
Afin d’estimer la propagation de ces erreurs de mesure nous avons réalisé une analyse
d’incertitude selon la méthode classique proposée par Moffat [135] sur la puissance thermique et
le COP instantané. Pour la puissance thermique fournie par le condenseur nous avons réalisé un
calcul de puissance suivant un bilan enthalpique, tel que :

Qc = m(hc,out(Pc,out' Tc,out) - hc,in (Pc,inr Tc,in)) (57)

Tableau lll-3. Liste du matériel de mesure, référence, type, gamme et précision

Gamme de
Capteur Référence Type mesure Incertitude
Température - PT100 1/10DIN  -100-0 °C +/- 0,08
°C
0-100 °C +/- 0,08
°C
Pression Keller Piezzo-electric -10-80 °C 1,50 %
Débit d’eau Endress-Hauser 53P Electro- 0.5 - 100 I/min 0,90 %
DN15 magnetique
Débit de fluide Endress-Hauser 83F Coriolis 0 - 0,001 m3/s 0,56 %
frigorigéne DN15
Densité Endress-Hauser 83F Coriolis - 10 kg/m3
DN15
Puissance élec. Yokogawa - - 0,20 %

Si on considére les conditions moyennes de fonctionnement du tableau 4 pour le R134a, pour une
chauffe de 10 °C a 55 °C, I'incertitude étendue avec un intervalle de confiance de 95 % est ainsi
de 2,37 % pour la puissance thermique estimée par (57). Combiné a I'incertitude de mesure sur la
puissance électrique de 0,2 %, I'incertitude sur le COP instantané est de 2,40 %.

Tableau lll-4. Conditions moyennes de fonctionnement c6té R134a considérées

Pression (bar) 11,35
Température d’entrée du condenseur (°C) 55,5
Température de sortie du condenseur (°C) 37,5
Debit volumique (m3/s) 8,47e-7
Masse volumique (kg/m3) 993,6
Puissance condenseur mesurée (W) 1506
Puissance électrique mesurée (W) 382,3
COP instantané 3,94
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lll - 3. Identification du modéle

Certaines parties du modéle du CET, concernant le compresseur et le détendeur, sont sous la forme
de corrélations comportant des coefficients numériques. Ces modéles nécessitent donc d’étre
identifiés a I'aide des données des fabricants.

Toute la procédure d’identification du modéle développé dans le chapitre 2 se fait sous Dymola. Le
solveur d’intégration choisi est CVODE avec un pas de temps de 10 s et une tolérance de 10-5. Pour
cette phase d’identification, la discrétisation numérique employée aprés une étude de sensibilité,
pour le ballon est de 30 nceuds verticaux pour la partie liquide. Selon Oliveski et al. [124], ce
schéma de discrétisation est suffisant pour la précision requise et les conditions expérimentales
de notre étude. Le condenseur, se situant a la moitié du ballon, posséde une discrétisation de 15
nceuds et I’évaporateur 5 nceuds.

lll - 3. 1. Identification du compresseur et du détendeur avec des données issues des
constructeurs

Les modéles (produits) de détendeur et de compresseur étant a priori connus, nous nous sommes

reportés aux données fournies par les constructeurs.

lll- 3. 1. 1. Compresseur a vitesse variable

Pour le compresseur, n'ayant pas les références du modéle d’origine de notre systéme, nous nous
sommes reportés aux données du compresseur rotary de 13 cms3 installé lors de la seconde phase
des essais, (voir section lll - 2. 3. ). Ces données sont des données obtenues pour différentes
vitesses de compresseur a I'état stationnaire pour des températures d’évaporation et de
condensation données et une surchauffe a I'entrée du compresseur de 5 °C.

Les trois variables de rendement volumétrique, ratio isentropique et rendement global sont
identifiées a I'aide de données du constructeur pour différentes vitesses de compresseur avec une
procédure de minimisation des moindres carrés de la fonction f défini dans le chapitre 2 (section
II-2.2.2.)enfonction de la température d’évaporation et de condensation. Les valeurs obtenues
pour chacun des coefficients des fonctions de rendement du compresseur sont reportées dans le
tableau 5.

Tableau llI-5. Coefficient obtenus par identification des fonctions de rendement avec les données du constructeur

30 Hz (nvv Tisy ng) 50 Hz (nvv Lis» 719) 60 Hz (nvv Tisy ng) 90 Hz (nvv Lis» 719)

a 8,09e-01, 1,41e+00, 9,13e-01, 7,69e-01, 9,22e-01, -3,66e-01, 1,03e+00, 7,65e-01,
0 2,91e-01 2,13e-01 3,04e-01 1,04e-01

a 1,28e-02, -2,55e-02, 6,49e-03, -4,67e-02, 7,73e-04, 4,65e-03, - 5,09e-03, -1,06e-02, -
1 8,99e-03 1,25e-03 7,33e-04 8,60e-03

a -3,27e-04, 1,62e-04, - -1,38e-04, 4,78e-05, - -1,65e-04, -3,09¢e-04, - -9,66e-05, 9,82¢-06, -
2 9,75e-04 8,58e-04 8,62e-04 8,81e-04

a 1,34 e-03,-4,91e-02, 1,49 e-04, -1,76e-02, 6,17-04, 5,54e-02, -1,95 e-03, -1,83e-02,
3 2,00e-02 2,46 e-02 1,89e-02 2,61e-02

a -4,51e-05, 1,27e-03, - -2,06e-05, 6,90e-04, - -2,46e-05, -8,87¢e-04, - 1,89e-05, 5,72e-04, -
4 3,45e-04 4,23e-04 3,03e-04 3,93e-04

a -1,09e-04, 8,92e-04, -3,18e-05, 1,80e-03, 1,49e-04, -1,76e-04, -1,83e-05, 4,06e-04,
5 8,94e-05 2,39e-04 2,80e-04 4,43e-04

a -2,67e-07, 4,20e-05, - -1,07e-06, 3,76e-05, - -2,13e-06, 1,80e-05, - -1,07e-06, 1,74e-05, -
6 2,53e-05 2,37e-05 2,35e-05 2,09e-05

a 1,33e-07, -8,54e-06, 8,41e-12, -5,66e-06, -5,31e-12, 5,20e-06, -1,33e-07, -4,43e-06,
7 1,73e-06 2,27e-06 1,47e-06 1,87e-06

a 6,86e-07, -1,08e-05, - 6,86e-07, -1,82e-05, - -8,57e-07, 1,59¢e-06, - 3,43e-07, -3,69e-06, -
8 2,29e-06 2,06e-06 2,06e-06 2,86e-06

a 2,63e-06, 1,28e-05, -2,29e-07, 3,47e-06, 4,00e-07, 8,38e-06, -2,29e-07,-4,67e-07,
9 1,70e-05 1,18e-05 1,12e-05 9,94e-06
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Afin d’évaluer la justesse de la fonction employée, la figure 9 présente les différents rendements
calculés en fonction des données du constructeur pour différentes vitesses de compresseur et
différents niveaux de température d’évaporation et de condensation. Tous les rendements calculés
semblent en bonne adéquation avec les données expérimentales du compressoriste avec une
erreur maximum de 1,75 % pour le ratio isentropique. Cette valeur maximale s’explique par le fait
que le compressoriste ne fournit pas directement le ratio isentropique tel que défini au chapitre 2.
Pour identifier les valeurs numériques de la fonction f correspondant a ce ratio, il a été nécessaire
de calculer une série de valeurs « constructeur » avec des données de pression et de température
aux bornes du compresseur, fournies par le compressoriste. Ce calcul fait appel a I’estimation des
propriétés thermodynamiques du fluide frigorigéne a ces valeurs de pressions et températures.
L'inévitable erreur dans I'estimation de ces propriétés du fluide a pu affecter la détermination du
ratio isentropique. Cependant I’écart avec les données expérimentales restant faible, nous avons
décidé de valider I'identification actuelle avec les valeurs reportées dans le tableau 5.
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Figure IlI-9. Précision de I'identification du modéle avec les données constructeur pour 30 Hz, 50 Hz, 60 Hz et 90 Hz

Enfin, afin d’évaluer le rendement de I'inverter, non fourni par le compressoriste, nous avons
installé un nouveau Watt-métre en amont de l'inverter. Ceci a permis de mesurer un rendement
moyen de 94 % sur notre plage de fonctionnement au cours de différentes chauffes de ballon.

Il - 3. 1. 2. Détendeur thermostatique
Afin d’obtenir y et APy;,,, permettant d’identifier I'équation du débit de fluide dans I’équation (19)

Mrxy
v 2Pc,out(Pc—Pe)

en fonction des données de puissance thermique a évaporateur et de pressions fournies par le
constructeur. Sur la figure 10, nous pouvons voir le résultat de I'identification par rapport aux

du chapitre 2, nous avons réalisé une régression linéaire de par rapporta (P, — P,)
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données du constructeur pour différents niveaux de température de condensation et
d’évaporation.

25 1e-2
— T,=25°C
_ — T.=35°C
?20 ° ® I Tc = 45 OC
= ° — — T,=55°C
g ///°/ ¢ Données
":; 1.5 L — ® ® constructeur
S 1.0 Z'f/ R __° .
—
0.5
3 4 5 6 7 8 9
Pbu_Pe (Pa) 1ed

Figure Il-10. Modélisation empirique du détendeur TXV en fonction des données constructeur
Suite & la régression nous obtenons, y = 6,56 x 10712m2. Pa~! et AP,;,,, = 20,99 x 103 Pa.

- 3. 1. 3. Le ventilateur

Faute de données sur le ventilateur, pour la validation expérimentale nous avons considéré un
débit fixe d’air identifié expérimentalement a I'aide des températures aux bornes de I’évaporateur,
du débit de fluide frigorigéne et de la puissance électrique du ventilateur mesurée séparément.
Bien que nous n’ayons pas sa courbe caractéristique et afin de pouvoir faire une étude fiable
d’optimisation par la suite, nous avons estimé la courbe de ventilateur sur des données mesurées
expérimentalement sur un autre ventilateur sur un groupe d’évaporateur avec une géométrie
Iégerement différente de note systéme. Soit 3 rangs au lieu d’1, 3 circuits, avec une surface
d’échange totale d’ailette de 5,6 m2 au lieu de 9,7 m2. Pour évaluer la perte de charge sur I'air
nous avons utilis€ un modéle de batterie sous TIL, avec une perte de charge calculée selon Wang
et. al. [100] (section Il - 2. 2. 4. ). Enfin la courbe de puissance électrique du ventilateur a été
identifiée quadratiquement en fonction de la fréquence de rotation du ventilateur afin de
vérification du modéle de ventilateur quadratique de TIL (Annexe E) (Figure 1lI-11).

110 I I I
§100 — —Modeéle
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Figure Ill-11. Vérification et Identification du ventilateur avec un modéle d’évaporateur TIL théorique
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lll - 3. 2. Identification du modéle global

Une fois les paramétres du compresseur et du détendeur identifiés avec les données des
constructeurs, outre les données connues telles que les données géométriques de I'évaporateur
et du condenseur (section Il - 1. 2.), il reste certaines variables inconnues dans le modéle. Coté
PAC, nous retenons principalement, le coefficient d’échange de la vanne quatre voies, le débit d’air
du ventilateur, les pertes de charge singuliéres globales du cycle thermodynamique, le rendement
moteur du ventilateur et la masse thermique équivalente de la PAC. Coté ballon d’ECS, nous
retenons, le coefficient de transfert entre la paroi du condenseur et la paroi du ballon, I’épaisseur
de la couche limite et le coefficient déterminant I'efficacité du brise-jet. L’ensemble de ces
variables est identifié au moyen de données expérimentales

- 3. 2. 1. ldentification du modéle en cours de chauffe

Tous ces parameétres, hormis I'efficacité du brise-jet, ont été identifiés au cours de cycles de chauffe
du ballon. Afin d’assurer la reproductibilité des résultats, cing chauffes de I'eau du ballon de 10 a
55°C, pour une température d’air extérieur (reproduite dans la cellule n°1 de climat extérieur) de
7 °C ont été réalisées. L’humidité relative a été maintenue entre 87 et 89 % dans la cellule 1. Le
tableau 6 résume les conditions expérimentales.

Tableau III-6. Conditions expérimentales pour I'identification au cours de période de chauffe

Conditions expérimentales

Température de I'air ( °C) 7
Vitesse du compresseur (Hz) 50
Cylindrée du compresseur (cm3) 13
Température du ballon initiale - finale (°C) 10-55
Température de consigne (°C) 55
Humidité relative (%) 87 -89
Température ambiante (°C) 20

La figure 12 montre I’évolution des températures au sein du ballon pour une chauffe de 10 °C a
55 °C. Il est possible de voir que d’une part toutes les températures sont trés rapprochées a
I’exception de la température en bas de ballon qui comme nous l'avons vu précédemment (section
lll - 2. 2. ) est biaisé du fait de sa proximité de la paroi. D’'un point de vue stratification, il n’y a
gu’'une légeére stratification dans le ballon avec une différence de 5 °C environ entre le haut et le
bas du ballon aprés une heure de chauffe. Cette stratification évolue au cours de la chauffe, se
réduisant a 3 °C en fin de chauffe.
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Figure Ill-12. Evolution des températures dans le ballon au cours d'une chauffe de 10 °Ca 55 °C
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Les paramétres a identifier du modéle sont toutes les variables inconnues non déterminables a
priori dans le modéle issu du chapitre 2. Pour la méthode de minimisation de I’erreur, nous avons
choisi une identification experte, bornée autour de paramétres estimés par la littérature,
notamment:

e La conductance thermique pour un contact plan aluminium-cuivre par exemple a été
estimée a partir de [136] et doit étre comprise entre 300 W/m2.K et 1000 W/m2.K

e |’épaisseur de la couche limite a été estimée par I'équation (41) et la CFD réalisée par
Shah et al. [76]

L’identification se fait sur toutes les mesures directes de pression et de température aux bornes
de chacun des composants et I'évolution de la température dans le ballon. En effet, une
identification indirecte sur le COP induirait une erreur supplémentaire d’'une part du fait de la
propagation d’incertitude évaluée précédemment (section Il - 2. 4. ) et d’autre part du fait des
données empiriques du compresseur issues du constructeur qui ne sont pas obtenues dans des
conditions expérimentales parfaitement identiques.

Pour I'identification a proprement parler, nous utilisons la bibliothéque « Design » de calibration et
d’optimisation sous Dymola qui minimise I’erreur quadratique entre la mesure et le modéle par une
méthode de moindres carrés dynamique avec les valuers initiales des paramétres données dans
le tableau 7. La figure 13 illustre la procédure d’identification pour la pression de condensation et
les températures dans le ballon.

— Modéle calibré — o=
16— Modsle mom calibré O 55 L7h
E A XX x Données V)/)@%}}, °o 50 e
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» 10 X 5 30
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Figure Ill-13. lllustration de I'identification de la pression de condensation en fonction du temps et des températures
dans le ballon en fonction de la hauteur et du temps

Les valeurs des parameétres obtenues par I'identification sont reportées dans le tableau 7. Une
étude de sensibilité de type Sobol pourrait étre faite afin de garantir la robustesse de cette
identification et constitue une perspective d’amélioration de notre étude. Faute de temps, celle-ci
n’a pas pu étre faite au cours de la thése, mais constitue une perspective intéressante pour la suite
de la thése en vue de I'amélioration de la robustesse du modéle.

Tableau llI-7. Coefficients initaux et identifiés du modéle de CET

Valeurs Initiales  Valeurs identifiées

UAb,cond (W/K) 300 550
nvent,mot 0’24 0’29
UA,gune (W/K) 2 1,57
ﬁystéme (kg) 7 10

d_ (m) 0,01 0,05
Tegg (M) 0,2 0,01
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Il - 3. 2. 2. Identification en cours de soutirage

Pour I'identification des paramétres nécessaires au brise-jet, nous avons établi un protocole
expérimental sur 6 soutirages du ballon a différents débits de soutirage. Le type de soutirage est
inspiré directement de la phase « V40 » de la fin de I'essai selon la norme NF EN 16147 (Annexe A
- 1. ). Tout d’abord, le ballon est porté a une température de 55 °C, ensuite un soutirage est
effectué pour un débit donné, avec une injection d’eau froide correspondante a une température
de 10 °C, jusqu’a ce que la température de I'eau en sortie de ballon atteigne 40 °C. Afin de ne pas
perturber la distribution de température dans le ballon, qui ne serait pas due a autre chose que le
soutirage lui-méme, la PAC n’est pas autorisée a démarrer pendant la phase de soutirage. Les
conditions expérimentales sont reportées dans le tableau 8.

Tableau lll-8. Conditions expérimentales pour I'identification au cours de périodes de soutirage

Conditions expérimentales

Température de I'air ( °C) 7
Vitesse du compresseur (Hz) 50
Cylindrée du compresseur (cm3) 13
Température du ballon initiale (°C) 55
Température de consigne (°C) 55
Humidité relative (%) 87 -89
Température ambiante (°C) 20
Température de I’eau froide (°C) 10
Débit de soutirage (I/h) 120,240,360,480,600,720

La figure 14 présente I'évolution temporelle des températures des différentes strates mesurées
dans le ballon. Nous observons, que bien que spatialement éloignées, les températures du bas du
ballon convergent plus rapidement vers une température équivalente au cours du soutirage. Ceci
alors, que les températures du haut du ballon présentent des écartements temporels fixes typiques
d’un écoulement en une dimension, signe de I’évolution d’un front froid a une vitesse fixe dans le
ballon. Cela confirme bien I'existence de deux zones dans ces conditions expérimentales, dont une
de mélange en bas du ballon dont I'étendu évolue au cours du soutirage et une d’écoulement
unidimensionnel en haut comme vu au chapitre 2.
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Figure Ill-14. Evolution des températures dans le ballon au cours d’un soutirage de type V40 a 600 I/h
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Les variables utilisées pour l'identification de I'efficacité du brise-jet sont les températures
mesurées a 'aide de la canne de mesure placée dans le ballon, numérotées de 1 a 9 selon la
hauteur sur la figure 14. Nous procédons ici a une identification du parameétre 7. par la méthode
des moindres carrées comme décrit dans la section Ill - 3. 2. 1.. .

La figure 15 montre I'évolution spatiale des températures dans le ballon au cours du temps
prédites par le modéle et mesurées dans le ballon a I'aide des sondes de mesure. Il est possible
de voir qu’apreés identification, le modéle parvient a mieux représenter la zone de mélange ainsi
gue son évolution spatio-temporelle. Etant donné que I'identification est faite a une discrétisation
numérique fixe du ballon, Il faut ici faire attention au nombre de nceuds employés lors de la

discrétisation du ballon qui peut influencer la valeur finale de Teff-
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Figure IlI-15. lllustration de I'identification du modéle de soutirage en fonction de la hauteur dans le ballon et du temps
pour un soutirage a 600 I/h et une eau froide a 10 °C

lll - 4. Validation expérimentale du modéle

Dans la section précédente, nous avons réalisé une identification du modéle développé au cours
du chapitre 2 pour des conditions d’essais fixes, pour les périodes de chauffe avec une
température de I'air extérieur de 7 °C d’air et une vitesse de compresseur de 50 Hz, ou pour les
périodes de soutirage. Dans la section suivante, une comparaison du modéle avec des résultats
d’essais est faite pour des périodes de fonctionnement plus variables, en changeant la
température de I'air, la vitesse et la cylindrée du compresseur pour des périodes de chauffe et en
changeant les conditions de soutirage pour la valider également le modéle du ballon.

Il - 4. 1. Au cours d’une période de chauffe

Un total de 11 chauffes a été réalisé de 10 °C a 55 °C pour différentes conditions de température
de I'air extérieur, utilisant deux types de compresseur et en variant la vitesse du compresseur.
Toutes ces chauffes ont été répétées 2 a 5 fois pour assurer la répétabilité de I'expérience. Ainsi,
aprés stabilisation de I'ensemble des mesures, une chauffe de ballon de 10 °C a 55 °C est
réalisée. Pendant ces deux phases de stabilisation et de chauffe, la cellule 1 reproduisant le climat
extérieur est maintenue a une température d’air donnée, avec une humidité relative comprise entre
86 et 89%. Le tableau 9 donne un résumé de toutes les conditions expérimentales.
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Tableau IlI-9. Résumé des conditions expérimentales

Température de I'air ( °C) -3,0,7, 10, 15, 20
Vitesses du compresseur (Hz) 50, 60, 90, 120
Cylindrée du compresseur (cm3) 13,17,6
Température initiale du ballon (°C) 10
Température finale du ballon (°C) 55
Humidité relative (%) 86 -89

Dans la littérature, nous avons vu que différentes variables de comparaison sont généralement
employées (Tableau lI-1). Comme mathématiquement, il existe une infinité de solutions de COP
instantanés pour un méme COP moyen de chauffe, nous avons décidé d’employer une validation
basée sur le COP instantané calculé selon I'équation (5).

- 4. 1. 1. Etude détaillée pour une température de l'air de 7 °C
La comparaison suivante est faite pour une température de I'air extérieur de 7 °C. Sur la figure 16,
I’évolution de la température du ballon prédite par le modéle est donnée en fonction du temps.
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Figure Il-16. Evolution de la température au cours du temps prédite par le modéle pour une chauffe de 10 a 55 °C de
I’eau et une température d’airde 7 °C

Nous pouvons remarquer, en comparant la figure 12 et 16, que le modéle semble reproduire les
mémes allures que celles rencontrées lors des essais, avec une évolution de la stratification
identique au cours de la chauffe et un temps de chauffe de 7 h 27 min et 5 secondes
expérimentalement contre 7h et 28 min prédit par le modéle.

e Validation expérimentale du modéle de ballon

Afin d’observer la correspondance entre valeurs expérimentales et modélisées de maniére plus
précise, sur la figure 17, I’évolution des températures a la surface du condenseur et a I'intérieur
du ballon sont représentées sur les premiéres sept heures de chauffe. Au cours de cette période,
il est possible d’observer que la température de condensation augmente avec I'augmentation de
la température de 'eau avec un écart de température positif, afin d’assurer le transfert thermique
de la PAC vers le ballon.

Du point de vue de la stratification, comme vu lors de la phase d’identification, il n’y a qu’une légére
stratification en température dans le ballon évoluant d’'un écart de 5 °C entre le haut et le bas du
ballon aprés une heure a 3 °C en fin de chauffe. Nous pouvons observer que le point de pincement
du condenseur est situé dans la partie haute du condenseur au niveau de la température d’eau la
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plus chaude. Ceci est une des contraintes a prendre en compte pour positionner le condenseur
tout en optimisant le transfert de chaleur. En effet comme souligné par Anderson et al. [39] le
condenseur devrait étre situé au plus bas de la cuve lors de la charge stratifiée, afin de réduire la
pression de condensation et optimiser les performances du systéme. Un compromis est cependant
a établir entre la typologie de soutirage qui conditionne I'état de stratification avant le redémarrage
de la PAC et la surface d’échange du condenseur, qui doit étre suffisante. Ceci fera I'objet d’une
étude plus approfondie sur le design du CET dans les chapitres suivants.

En termes de sous-refroidissement, le fluide frigorigéne sort du condenseur avec un sous-
refroidissement de 8 °C en début de chauffe, qui diminue progressivement jusqu’a 3 °C en fin de
chauffe. Ceci s’explique principalement par la charge en fluide frigorigéne fixe introduite dans le
systéme qui ne permet un sous-refroidissement optimal pour toute la montée en température du
ballon. Les constructeurs fixent une charge constante qui permet d’assurer le bon fonctionnement
du CET pour des conditions extrémes comme des températures extérieures basses et des
températures d’eau élevées. Or comme nous pouvons le voir, ceci a un impact sur I'écart de
température entre le fluide frigorigéne dans le condenseur et I'eau qui est plus important en début
de chauffe que vers la fin. La conséquence de cette charge fixe sur la performance thermique de
I’échangeur et I'augmentation de la puissance électrique du compresseur sera étudiée plus en
détail dans les chapitres suivants.
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Figure Il-17. Comparaison expérimentale de I'évolution de la température au sein du ballon et de la température de
surface du condenseur

Pour ce qui est de la comparaison du modéle avec les données expérimentales, le modéle zonal
parvient a bien prédire les observations faites ci-dessus. Une erreur moyenne pendant toute la
période de chauffe et selon la hauteur du ballon de 0,25 °C est obtenue avec une erreur maximale
de 0,80 °C. Au niveau de la surface du condenseur, I’erreur moyenne atteint 0,35 °C et une erreur
maximale de 1,75 °C.

Cet écart situé a I'entrée du condenseur peut s’expliquer par le fait que le modéle néglige la
variation de la température de 'air autour du compresseur et prend en compte une perte thermique
estimée par le compressoriste sur un banc d’essai oU la température d’air est maintenue
constante. Cependant, expérimentalement, nous avons pu observer que le renouvellement d’air
dans I'emplacement du compresseur de I'unité extérieure (situé dans un emplacement en dehors
de la circulation d’air, Figure lll-7) est assez faible, ce qui cause une baisse progressive des pertes
thermiques et une augmentation de la température de sortie du compresseur (Figure IlI-18).
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Les petits écarts peuvent aussi étre expliqués par la discrétisation employée de 30 nceuds pour le
ballon et I’hypothése d’une couche limite d’épaisseur fixe.

En comparaison avec un modeéle purement 1D tel que présenté en Annexe B, le modéle zonal
posséde une meilleure précision. Le modéle 1D a la particularité pour ce type de configuration de
totalement mélanger I'’eau au cours de la chauffe, avec un condenseur situé en bas de ballon.
Cependant I'écart entre les modéles reste modéré, sur la durée totale de la chauffe une erreur
moyenne de 0,85 °C est obtenue avec une erreur maximale de 2,50 °C au lieu de 0,25°C et 0,80
°C pour le modéle zonal.

e Validation expérimentale du modéle de PAC

Sur la figure 18, nous représentons les variables d’intérét pour la validation du modéle de
compresseur de la PAC. Nous pouvons voir que I'inertie thermique due a la masse du compresseur
est bien représentée par le modéle avec une température de sortie de compresseur qui met 1 h
environ a parvenir a I'état quasi stationnaire ou la température de sortie du compresseur ne
dépend plus que de I'évolution de la température de I'eau dans le ballon [72]. Le débit en
circulation dans la PAC est lui quasi constant au cours de la chauffe alors que le rendement
volumétrique baisse avec I'augmentation du taux de compression. Ceci s’explique principalement
par la baisse progressive du sous-refroidissement observée (Figure IlI-17) qui cause une légére
augmentation de la pression d’évaporation compensant la baisse du rendement volumétrique
(Figure 11I-20).
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Figure IlI-18. Validation du modéle de compresseur par sa température de sortie du compresseur et le débit aspiré

Sur la figure 19, pour la validation du modéle d’évaporateur, nous comparons les températures de
I’air aux bornes de I'évaporateur et la puissance électrique consommeée du ventilateur. Au niveau
des températures de I'air nous pouvons distinguer un léger décalage slirement en raison de la
répartition non uniforme de I'air ainsi que du fluide frigorigéne dans les passes de I'évaporateur
qui n’est pas prise en compte par le modéle. Avec la perte de charge calculée empiriquement avec
la corrélation de Wang présentée dans le chapitre 2, nous pouvons voir que la puissance
consommeée par le ventilateur identifiée dans la section Il - 3. 1. 3. par un modéle quadratique,
est bien prédite.
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Figure Il-19. Comparaison entre I'évolution de la puissance du ventilateur et des températures d’air d’entrée et de

sortie de I’évaporateur prédite par le modéle et les données expérimentales

Sur la figure 20, les pressions de condensation et d’évaporation calculées par le modéle sont
présentées. Tout au long de la chauffe, la pression de condensation augmente avec I'augmentation
progressive de la température de I'eau alors que la pression d’évaporation n'augmente que trés
peu, en raison de la température d’air fixe. Cette augmentation Iégére que nous pouvons mieux
distinguer sur le graphique de droite au niveau de la température d’entrée du fluide frigorigéne
dans I'évaporateur est causée par la baisse du sous-refroidissement vue précédemment au cours
de la montée en température du ballon (Figure 111-17).
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Figure I11-20. Evolution des pressions de condensation et d’évaporation (a gauche) et température de I'air entrée/sortie
(a droite) pour une chauffe uniforme de 10 °C a 55 °C avec une température d’air constante de 7 °C

Comme nous pouvons le voir, de maniére logique, sur la figure 21, la puissance absorbée par le
compresseur augmente progressivement au cours de la chauffe, suivant 'augmentation du taux
de compression. Cette figure représente également la puissance au condenseur. Alors que le débit
de fluide frigorigéne quasi constant au cours de la chauffe (Figure IlI-18), celle-ci baisse
progressivement en raison de la variation des conditions de fonctionnement et de la charge fixe en
fluide frigorigene. Ceci induit une baisse du sous refroidissement au cours de la chauffe associée
a une chaleur latente spécifique plus faible a ces niveaux de pression plus élevés. Cette diminution
progressive de la puissance thermique au condenseur associée a I'augmentation de la puissance
électrique absorbée entraine une baisse prononcée quasi linéaire du COP instantané (Figure l1l-21)
en fonction de la température d’eau, tel qu’observé par Morrison et al. [11].
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En termes de comparaison entre le modéle dynamique et les données expérimentales, le modéle
semble en bonne adéquation avec les données, prédisant bien la variation dynamique du COP
associée a l'augmentation de la température de I'eau. Les erreurs moyennes sur la puissance
électrique du compresseur, la puissance thermique du condenseur et le COP instantané sont
respectivement de 1,05, 1,65 et 1,05 %.Tous les points sont situés dans dans l'intervalle
d’incertitude de mesure (Figure 1lI-21). L'erreur absolue maximale pour le COP atteint 0,11, soit
1,25 %. Cette erreur est principalement liée a la phase de démarrage, avec en particulier un
probléme de répartition initiale de la charge dans le circuit de la PAC.
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Figure IlI-21. Comparaison expérimentale de I'évolution de la puissance thermique fournie par le condenseur, la
puissance électrique absorbée par le compresseur et le COP instantané prédits par le modéle

- 4. 1. 2. Lors de périodes de dégivrage

Dans la littérature, nous n’avons trouvé aucun modéle capable de réaliser un dégivrage par
inversion de cycle appliqué au CET. Numériquement, I'inversion de cycle est compliquée a réaliser
car cela nécessite une brutale inversion des niveaux de pression ; ce qui cause un ralentissement
ou un arrét total de I'intégration numérique qui a des difficultés a converger.

Pour la validation expérimentale du modeéle lors de ces périodes de fonctionnement particuliéres,
nous avons réalisé les essais avec la configuration originale du CET, soit avant les changements
de compresseur et de détendeur présentés dans la section Il - 2. 3. . Ceci principalement par
manque de temps de reprogrammation d’un algorithme de pilotage par inversion de cycle dédié au
systeme modifié tel que présenté dans le chapitre 2 (section Il - 2. 2. 6.).

Les conditions expérimentales de I'essai sont présentées dans le tableau 10. Nous nous sommes
mis dans des conditions favorables a I'apparition de givre pour un cas courant d’hiver en France
métropolitaine, soit avec une température de 0 °C et une humidité relative importante de 89 %.
En raison du pilotage d’origine du CET (section Il - 2. 2. 7.), arrétant le fonctionnement de la PAC a
une température de I'eau de 45°C, I'essai réalisé ici couvre une période de chauffe de 10 °C a 45
°C.

Tableau lll-10. Conditions expérimentales de I'essai de givrage

Température de I'air ( °C) 0
Vitesse du compresseur (Hz) 50
Cylindrée du compresseur (cm3) 17,6
Température initiale du ballon (°C) 10
Température finale du ballon (°C) 45
Humidité relative (%) 89
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Sur la figure 22, nous pouvons voir qu’au début de la période de chauffe du ballon, la température
d’évaporation chute progressivement alors qu’elle doit étre quasi constante en fonctionnement
normal, hors période de givrage. Ceci est d0 a I'apparition de givre qui se forme sur I'évaporateur,
créant une résistance thermique supplémentaire calculée selon (34) et une diminution du débit
d’air, sa section de passage s’obstruant progressivement. Comme la résistance thermique de givre
augmente, afin de maintenir une surchauffe au compresseur, le détendeur se ferme
progressivement. Cette baisse résultante de la température d’évaporation crée des conditions de
température encore plus favorables a I'augmentation de givre ce qui résulte en une réduction
encore plus importante de I'ouverture du détendeur, causant une densification progressive du givre
existant [137]. Au bout de 4800 secondes comme prévu dans l'algorithme de pilotage du
constructeur, la vanne 4 voies inverse le cycle ce qui a pour effet de liquéfier le givre existant.
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Figure IlI-22. Comparaison expérimentale du modéle en phase de givrage et dégivrage par inversion de cycle

Une chute de la température d’évaporation, signe de la présence de givre, se poursuit jusqu’au
troisieme cycle de dégivrage, ce qui témoigne d’un manque d’énergie thermique en inversion de
cycle pour complétement éliminer le givre. Ceci est particulierement le cas lorsque la température
dans le ballon est inférieure a 40 °C. Ensuite, a plus haute température de ballon, la température
d’évaporation arrive a rester stable entre les périodes de dégivrage ce qui témoigne d’une quasi
absence de givre pour ces conditions ci. Ceci est principalement di au fait que I'inversion de cycle
se fait dans un détendeur a orifice calibré spécifique sans régulation de surchauffe pour notre cas.
Ainsi a température basse dans le ballon, I'ouverture ne permet pas une extraction assez
importante de puissance thermique du ballon pour éliminer I'ensemble du givre. Cette faible
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puissance extraite du ballon se traduit par une baisse trés faible de sa température (Figure I1l-22).
A plus haute température de I'’eau, nous pouvons voir que la température dans le ballon chute de
maniéere plus importante: la puissance thermique disponible pour le dégivrage est plus importante
et permet d’enlever de facon plus significative le givre formé sur I’évaporateur.

La comparaison entre les valeurs expérimentales et calculées de la température d’évaporation
montre que le modéle reproduit I'évolution de la résistance thermique due au givre de maniére
cohérente. L’erreur moyenne de température d’évaporation en phase de givrage uniquement est
de 1,15 °C, avec une erreur maximale de 4,50 °C. Ceci est principalement di au pompage du
détendeur observé expérimentalement, atteignant sa limite de capacité de puissance thermique a
I’évaporateur. Or, dans le modéle nous n’avons pas limité I'ouverture du détendeur pour des
guestions de stabilité numérique, ce qui explique les écarts observés. Si les résultats obtenus par
ce modeéle pour les périodes de givrage-dégivrage sont satisfaisants pour nos objectifs d’étude, la
prise en compte de ces phénoménes est encore imparfaite. En effet, nous prenons en compte une
épaisseur de givre uniforme dont I'évolution est liée a des corrélations empiriques qui selon Leoni
et al. [137] ne sont pas toutes généralisables. En plus de cela, la mauvaise distribution de I'air
n’est pas prise en compte dans la modélisation ce qui selon Shao et al. [138] aurait aussi un impact
direct sur I’évolution du givre.

Cependant notre but n’étant pas d’étudier le givre dans sa finalité microscopigue, nous n’avons
pas étudié le phénomeéne plus en détail. Si le givre n’était pas pris en compte dans le modéle
d’évaporateur actuel, alors I'erreur moyenne en température d’évaporation serait de 2,10 °C avec
une erreur maximale de 10,15 °C.

En termes de puissances échangées, n'ayant pas de débit-métre installé au cours de cette
premiére phase d’essais, la puissance thermique absorbée en cours de dégivrage au condenseur
n'a pu étre évaluée. Cependant, en comparant les niveaux de température dans le ballon, prédits
par le modéle zonal inversé (section Il - 3. 3. 3. ), il est possible de voir que I'énergie soutirée au
ballon est bien représentée par le modéle et que le modéle convectif employé est adéquat. En
effet, dans la partie basse du ballon a proximité du condenseur, nous pouvons voir que durant les
phases de dégivrage, la température de I’eau baisse avec I'extraction d’énergie du ballon alors que
la température du haut du ballon reste constante. Sur la durée totale de I'essai, les erreurs
moyennes dans le haut et le bas du ballon sont de 0,35 °C et 0,45 °C respectivement, avec des
erreurs maximales de 1,75 °C et 1,80 °C respectivement.

Si I'on ne considére pas la formation de givre dans le modéle, alors la puissance fournie par le
condenseur en début de chauffe est plus importante, en raison d’'une puissance thermique
échangée a |'évaporateur plus importante. Ceci se traduit par une montée en température de I'eau
dans le ballon plus rapide sans givre, ce qui provoque une erreur de 1,60 °C en moyenne sur sur
I’ensemble de la période de chauffe, et une erreur maximale de 2,60 °C située en fin de chauffe.

De toutes ces observations, nous pouvons conclure que I'apparition de givre ne peut étre négligée
dans le cas d’une chauffe compléte de ballon de 10 °C a 55 °C. En revanche, le fonctionnement
réel d’'un CET sur une période longue est basé sur une régulation n'impliquant que des chauffes
partielles du ballon, celui-ci étant maintenu a une température supérieure a 40 °C. Dans le cadre
de simulations de long terme du fonctionnement du CET, nous pouvons émettre I’'hypothése d’un
évaporateur sans givre et considérer I'inversion de cycle comme globalement efficace.
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Il - 4. 1. 3. Pour différentes vitesses du compresseur

Dans cette section, est présentée une étude expérimentale réalisée aprés modification du CET
(modification du compresseur et insertion d’'un débitmeétre). Cette étude visait a déterminer
I'influence de la vitesse variable du compresseur et a été réalisée pour différentes vitesses du
compresseur a vitesse variable de 13 cm3. L’étude a été en revanche réalisée avec le ventilateur
a vitesse fixe classique. Un ventilateur a vitesse variable aurait permis d’optimiser les
performances du CET en trouvant le compromis optimal entre la chute de pression d’évaporation
et la consommation électrique du ventilateur.

Moduler la fréquence de rotation du compresseur permet de faire varier le débit de fluide
frigorigéne calculé selon I'équation (12) en circulation dans le cycle frigorifique. Le principal intérét
étant de pouvoir réguler la puissance thermique de la PAC. La régulation de puissance bien que
trés présente dans les PAC aérothermiques pour le chauffage afin de réguler la loi d’eau, n’est que
trés peu appliquée au CET. Elle commence néanmoins a apparaitre dans des brevets industriels
(section | - 5. 2. 2.). Le principal intérét pour le CET est le maintien du confort quelles que soient
les conditions de fonctionnement qui sont comme nous I’'avons vu plus variables que pour les PAC
dédiées au chauffage.

La figure 23, présente les résultats pour trois phases de chauffe a des fréquences de rotation du
compresseur de 60 Hz, 90 Hz et 120 Hz respectivement et une température de I'air extérieur de 7
°C. ll est possible de voir que I'augmentation de la puissance thermique engendrée par la variation
de fréquence n’est pas linéaire avec la fréquence, passant de 1820 W a 2630 W en moyenne de
60 a 90 Hz et de 2630 a 3210 W a 120 Hz. Ceci résulte en une réduction moins prononcée du
temps de chauffe pour une fréquence supérieure & 90 Hz. Ceci est d au relatif plafonnement du
rendement volumétrique a trés haute fréquence (au-dela de 90 Hz, sa marge de progression est
moins élevée) et a une légere augmentation de la pression de condensation (13,1 a 13,7 bar de
90 Hz a 120 Hz).
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Figure I1I-23. Comparaison expérimentale de I'évolution de la puissance électrique et thermique et du COP instantané
au cours d’une chauffe de 10 °C a 55 °C pour différentes vitesses de compresseur

Le rendement volumétrique intervient a la fois dans la puissance thermique du condenseur et dans
la puissance électrique du compresseur, par le biais du débit de fluide frigorigéne, et n’a donc que
peu d’effet sur le COP. Or le COP moyen lors d’une période de chauffe calculé selon (6), baisse de
4,05 a 3,35 lorsque la fréquence augmente de 60 a 90 Hz et de 3,35 a 2,75 de 90 Hz a 120 Hz.
Ceci est d0 a une augmentation de la puissance du compresseur avec la fréquence passant de
475 W en moyenne a 800 W de 60 a 90 Hz et de 800 W a 1160 W en moyenne de 90 a 120 Hz.
Cette surconsommation plus marquée a haute fréquence est directement liée a la baisse de la
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pression d’évaporation avec I'augmentation de la vitesse du compresseur et a la baisse du
rendement global du compresseur qui baisse de 6 % entre 60 et 90 Hz et 15 % entre 90 Hz et 120
Hz (Figure llI-24).
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Figure Il-24. Evolution du rendement global du compresseur en fonction de la fréquence au cours d'une chauffe de 10
°Cabb °C

Une adaptation de la vitesse du ventilateur aux conditions de fonctionnement pourrait permettre
de limiter la chute de COP en rehaussant la pression d’évaporation. D’autant plus qu’en prenant
en compte la consommation du ventilateur a vitesse fixe dans le calcul du COP, on obtient des
valeurs de 60 a 120 Hz de 3,50, 3,10 et 2,59, soit une réduction progressive du COP encore plus
significative ; le ventilateur étant dimensionné par le constructeur pour assurer un bon
fonctionnement pour un CET a 50 Hz. Une optimisation de ce paramétre par rapport a la géométrie
de I’évaporateur constitue une piste intéressante pour la suite.

Le modéle permet une bonne reproduction de ces différentes observations avec une erreur
moyenne de 2,00 %, 1,90 %, 1,60 % pour 60, 90 et a 120 Hz respectivement. La déviation moyenne
est plus importante en début de chauffe et pour les plus faibles vitesses de compresseur, ceci est
di d’une part aux données de performance du compresseur, disponibles seulement pour des
températures de condensation entre 40 °C et 60 °C et d’autre part a I'incertitude de mesure du
débit plus grande aux faibles débits avec le calibre du débit-métre choisi. Une déviation maximale
est atteinte pour la fréquence de 120 Hz, principalement di au manque de données constructeur
pour ces conditions de fonctionnement (une extrapolation de 0,35 % par Hz avait été faite au
chapitre 2) et des effets de pompage du détendeur dont le pilotage et la stabilisation ont été
compliqués pour la fréquence de 120 Hz. L'erreur maximale atteinte pour cette vitesse est en
absolue de 0,25 soit 10,30 % en relatif.

Il - 4. 1. 4. Synthése pour les différentes conditions de fonctionnement

Dans la section suivante, une synthése des principaux résultats observés lors des essais en période
de chauffe est réalisée. Avec le CET équipé du compresseur de 13 cm3, nous avons réalisé des
chauffes a fréquence fixe pour des températures d’airde 7 °C, 10 et 15 °C ainsi que trois chauffes
a vitesse variables comme vu précédemment. Pour le compresseur a vitesse fixe de 17,6 cms,
nous avons réalisé 5 chauffes a -3 °C, 0 °C, 7 °C, 15 °C et 20 °C. L’ensemble de ces essais
permet de constituer une large gamme de données expérimentales et de s’assurer du bon
comportement du modéle décrit précédemment.
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La figure 25 présente la comparaison entre la puissance électrique prédite par le modéle et les
données mesurées au niveau du compresseur pour les deux compresseurs. Généralement il est
possible de voir qu’une bonne précision est obtenue sur toute la gamme avec tous les points situés
entre +/-10 % de la puissance électrique mesurée (hors aléas de mesure). Une précision accrue
est obtenue pour le compresseur de 13 cm3 sur lequel la modélisation et I'identification sont basés.
Aussi il est possible de voir que ce sont principalement les périodes avec dégivrage qui induisent
le plus d’erreur. En effet, les phénoménes dynamiques au moment de I'inversion de cycle pour le
dégivrage causent des écarts supérieurs a 10 %. Or comme ces phénoménes sont trés brefs, nous
pouvons ignorer leur impact dans des simulations a long terme.
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Figure IlI-25. Comparaison de la puissance électrique compresseur pour différentes conditions de fonctionnement avec
le compresseur de 13 cm3 (A) et de 17,6 cm3 (B) et un échantillonnage d’un point toutes les 10 min

La figure 25 met également en évidence le bon comportement du modéle en cas d’extrapolation a
de plus grandes puissances électriques. Ce point est important pour des études futures sur
I"optimisation du design du CET par variation du dimensionnement des composants.

Enfin, sur la figure 26, nous nous focalisons sur le CET avec le compresseur de 13 cm3 pour lequel
un débit-métre a été installé sur le circuit frigorifique afin de calculer le COP instantané du systéme.
Globalement il est possible de voir qu’une bonne précision est obtenue avec la quasi-totalité des
points calculés situés entre +/- 10 % des valeurs expérimentales et une erreur moyenne inférieure
a 2 %. Les principales causes d’erreur sont dues au manque de données expérimentales du
constructeur en régime transitoire. En effet, comme nous I'avons vu, les performances affichées

par le constructeur sont toutes obtenues a I'état stationnaire. De plus, la cartographie du
compresseur a été réalisée pour des températures de condensation comprises entre 40 °C a 60
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°C. Or comme cela apparait sur la figure 17, en début de chauffe, la température de condensation
est en dehors de cette gamme et une extrapolation est réalisée qui est source d’erreur.
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Figure Il-26. Comparaison expérimentale du COP instantané au cours d’une chauffe de 10 °C a 55 °C pour le
compresseur de 13 cm3 avec un échantillonnage d’un point toutes les 10 minutes

lll - 4. 2. Au cours d’un essai complet de type EN 16147

Avant de I'utiliser pour des périodes plus longues, il est important de valider tout d’abord les
performances du modéle lors de différentes phases de fonctionnement combinant des chauffes
uniformes, stratifiées, des soutirages et des périodes de repos. Pour cela nous avons réalisé un
essai selon la norme NF EN 16147 (Annexe A - 1. ). Celui-ci comporte toutes les phases d’intérét
mentionnées précédemment car il débute par une chauffe uniforme de 10 °C a 55 °C (Figure 0-1-
A), suivie d’'une période de 48 heures de stabilisation sans soutirage (Figure 0-1 - B), puis un cycle
de soutirage de référence avec une quantité d’énergie soutirée variable définie par la norme NF
EN 16147 (d’un soutirage S a XL) (Figure 0-1- C). Enfin en derniére partie de I'essai réglementaire,
un soutirage continu est effectué afin de caractériser le volume utile d’eau chaude dans le ballon
défini comme le volume d’eau dont la température est supérieure a 40 °C (Figure 0-1-D). Les
conditions maintenues pendant |'essai sont données dans le tableau 11.

Tableau lll-11. Conditions expérimentales pour la validation au cours d’un essai normatif

Conditions expérimentales

Température de I'air ( °C) 7
Vitesse du compresseur (Hz) 50
Cylindrée du compresseur (cm3) 13
Température du ballon initiale - finale (°C) 10-55
Température de consigne ballon (°C) 55
Humidité relative (%) 87
Température ambiante (°C) 20
Température de I'eau froide (°C) 10
Cycle de soutirage Cycle standard L

Les performances du CET sont alors calculées au cours de la phase C, ce qui se traduit dans notre
cas en utilisant I’équation (7) comme:
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Energie thermique soutirée fThEcscp (Tyout — Tpin)dt

COPgn16147-c = (58)

Energie électrique absorbée  Wepiny dt

Sur la figure 28, nous comparons le modéle aux essais, notre objectif étant de pouvoir prédire les
performances et le confort dans nos études. Nous présentons I'évolution de la stratification dans
le ballon et la puissance électrique en fonction des conditions d’essai et du temps. Au cours de
toute la durée de I'essai, de 111 h, nous pouvons voir que le modéle est en bonne adéquation avec
les données expérimentales. Une bonne prévision de I'évolution de la température dans le ballon
est obtenue ainsi que la puissance électrique avec une erreur moyenne inférieure a 1 °C selon la
hauteur du ballon et une erreur de prévision de la puissance électrique moyenne de 4,1 %. L'erreur
sur la puissance électrique est principalement due a des phénomeénes d’instabilité du détendeur
qui a subi des effets de pompage lors de I'essai. Cependant en période stable I'erreur maximale
sur la puissance est inférieure a 1 % (Tableau llI-12).
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Figure IlI-27. Comparaison du modéle a un essai expérimental selon la norme NF 16147

En comparaison avec un modeéle 1D, la modélisation zonale permet de maintenir une meilleure
précision de la prédiction de la température du ballon au cours de la période d’essai. En effet
comme nous l'avons vu précédemment, la modélisation 1D ne permet pas de faire des charges
uniformes (Figure 1lI-17). Ceci provoque un décalage en début d’essai qui se propage et s’amplifie
tout au long des 111 h. En effet, pour la température en partie basse du ballon, I’erreur moyenne
sur la durée de I'essai, avec ce type de modéle 1D, est de 3,70 °C avec une erreur maximale de
11,40 °C pendant la période de soutirage.
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Tableau Ill-12. Analyse d'erreur entre le modéle et les données expérimentales sur un essai EN 16147

Temp. (°C) Temp. (°C) Temp. (°C) Puissance COP

100%H,  30%H, 10 % H,, W) EN 16147
Erreur Moyenne (Max) 0,30 (1) 0,90 (5) 0,60(5) 16,5 <1%
(4,1 %)
% de points +/-3 °C 100,0 87,6 75,3 - -

En regardant de plus prés la période de soutirage (phase C) et en initialisant la simulation avec un
ballon stratifi€, nous pouvons voir que la propagation des erreurs d’'un modéle 1D est moindre du
fait du bon maintien de la stratification et du bon fonctionnement de I'algorithme d’inversion dans
ce cas précis. Dans ces conditions, un modéle 1D du ballon avec prise en compte des mélanges
induits par les jets d’eau froid parvient a bien reproduire les phénomeénes physiques de convection.
Ceci conduit a une précision sur le COP similaire a celle du modéle zonal en phase de soutirages
stratifiés (Figure 11I-28). Comme ces phases sont les plus courantes dans les simulations a long
terme et au vu de la simplicité de ce modéle en comparaison du modéle zonal, un modéle 1D
pourra étre employé pour les simulations simplifiées sans dégivrage notamment.
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Figure 11-28. Zoom sur la phase de soutirage, COP instantané et comparaison avec un modéle « initialement » stratifié
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lll - 4. 3. Au cours d’une période de soutirage continu

Enfin, la derniére étape de I'essai NF EN 16147, la phase D (Figure 0-1-D) comprend un soutirage
complet du ballon a 600 I/h et une injection d’eau froide a 10 °C jusqu’a ce que la température
de sortie du ballon atteigne 40 °C. Ceci permet de quantifier le volume utile d’eau dans le ballon
comme :

trin
: Tp,out = Tp,in (59)
Vio = v : ' dt
40 J Ecs <4o +273.15 — Ty
tinit

Dans cette section, afin de comparer le modéle a des essais en soutirage continu et de quantifier
I'impact des mélanges et I'efficacité du brise-jet, identifiée par I’équation (51), nous avons répété
le V40 pour différents débits de soutirage et afin de quantifier I'efficacité du brise jet seule, la PAC
n’'a pas été autorisée a fonctionner.

Sur la figure 30, I’évolution de la stratification est présentée pour 4 cas de soutirage, de 240, 360,
480 et 600 I/h qui sont des débits d’ECS courants. L'eau froide entrant par le bas, avec
I’écoulement 1D décrit, les couches en partie inférieure du ballon commencent a se refroidir.
Progressivement, le front froid monte dans le ballon et la thermocline (région de fort gradient de
température) progresse. Les caractéristiques de la thermocline sont trés dépendantes du débit :
plus celui-ci est grand, plus la thermocline est épaisse. Ceci est principalement la conséquence
des mélanges en bas du ballon induit par I'inertie du jet d’eau froide. En effet, celui-ci a pour effet
de mélanger des couches d’eau froide avec des couches plus chaudes, ce qui cause une région
dont la température est globalement plus élevée en bas du ballon avec I'augmentation du débit
d’eau froide. Cette zone de mélange reste quasi constante en température et s’étend
progressivement dans le reste du ballon. Par conséquent, la progression de ce front plus chaud en
température cause I'augmentation de I'épaisseur de la thermocline avec le débit (Figure 111-29).
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Figure I-29. Période de soutirage de type V40 a différents débits de soutirage. A - 240 1/h, B - 360 I/h, C - 480 I/h, D
-6001/h
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Le modéle semble bien prédire tous ces phénoménes. Néanmoins, il existe des erreurs,
particulierement pour les faibles débits de soutirage, pouvant atteindre 5 °C dans la région de la
thermocline principalement. Pour ces conditions, la diffusivité thermique étant faible, un nombre
important de nceuds de discrétisation numérique sont nécessaires dans le ballon pour assurer une
bonne précision. Ici nous avons employé une discrétisation fixe de 30 nceuds. Enfin le modéle a
tendance a sous-estimer la température de sortie du ballon en fin de V40 de 4 a 5 °C, ce qui a
pour effet de sous-estimer trés Iégérement le volume utile calculé par (59). Ceci est
essentiellement la cause de la discrétisation employée mais aussi du fait que nous n’avons pas
pris en compte la présence d’'une canne de soutirage dans le ballon qui cause un échange
thermique entre les zones hautes et basses du ballon lors du soutirage.

Toutefois, le modéle, tel qu’il est, nous semble suffisamment précis pour notre cahier des charges.
Ce modeéle est notamment plus adapté qu’'un modéle sans mélange pris en compte, pour lequel le
bas du ballon a tendance a étre moins bien modélisé, avec des écarts pouvant atteindre 6 °C pour
des soutirages a 600 I/h (Figure 1lI-29 - D).

Afin d’estimer I'importance de la prise en compte de la zone de mélange sur la quantité d’ECS utile
fournie lors de longs soutirages, nous réalisons une étude de sensibilité au débit d’ECS par rapport
a un cas non mélangé. Sur la figure 30, nous pouvons voir que pour la typologie de brise-jet donnée,
la quantité d’eau chaude disponible fournie par le ballon diminue avec I'augmentation des effets
de mélange. La différence en volume utile entre un soutirage a 600 |/h avec et sans mélange est
de 25 | d’eau a 40 °C, ce qui correspond environ a la moitié des besoins moyens par personne en
France (section |- 1. 2.).
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Figure 11I-30. Sensibilité du V40 au débit d'ECS

Dans le cadre du fonctionnement d’'un CET, les phénoménes de mélange diminuant le volume
d’ECS a 40 °C, ceux-ci pourraient provoquer des démarrages anticipés a haute température de
condensation, en raison du positionnement de I'échangeur en bas de ballon. Ce phénoméne
pourrait avoir des conséquences sur les performances annuelles et sur le COP au redémarrage de
la PAC, fortement lié a la température d’eau comme nous 'avons vu (Figure llI-21). Cet effet sera
étudié par la suite dans le chapitre 4 au cours d’une étude paramétrique.
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lll - 4. 4. Extrapolation du modéle a un CET au propane

Nous avons vu dans I’étude de marché que le propane commencait a apparaitre sur le marché du
CET comme un nouveau fluide frigorigéne a plus faible impact environnemental. Nous avons voulu
développer un modeéle spécifique pour ce type de systéme en se basant sur le modéle développé
précédemment. Ceci permet d’estimer la capacité du modéle a étre réemployé pour une
configuration totalement différente, comme défini dans notre cahier des charges de modélisation
défini dans la section Il - 1. 2...

Pour cela, nous avons donc modifié le modéle pour utiliser du propane avec un modéle de
compresseur dédié modélisé selon la méthode des 10 coefficients de I’AHRI [88] dont les données
sont reportées dans en annexe (Annexe D). Afin d’obtenir des nouvelles données expérimentales,
nous avons choisi d’essayer un nouveau CET de type monobloc au propane (au lieu du R134a
split), avec I'évaporateur situé au-dessus de la cuve, I'air extérieur étant aspiré par une gaine. En
termes de typologie de condenseur, ce CET utilise un échangeur de type « Roll Bond » (Section | -
6. 2. Figure I-28) constitué d’une plaque sertie autour de la cuve [66]. Nous avons voulu employer
une instrumentation minimaliste afin d’évaluer la capacité de reproductibilité du modéle. Par
conséquent, nous avons instrumenté ce nouveau CET de la maniére globale telle que définie dans
la section Il - 2. 1. (Figure IlI-2).

Pour la phase d’essai nous avons réalisé un essai NF EN 16147 avec un profil de soutirage de type
L. Comme nous n’'avions pas de canne de mesure de température a I'intérieur, du ballon, nous
avons utilisé la sonde de sortie du ballon afin d’avoir une idée de I’évolution de la température
dans le ballon. Par contact et ponts thermiques entre le tuyau de sortie et le haut du ballon, celle-
ci parvient a donner une idée grossiére de la température d’eau dans le ballon (Figure 11I-31).
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type EN 16147
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Bien qu’il y ait des erreurs dues a la fois a I'extrapolation du modéle et a I'incertitude de mesure
sur le ballon notamment, en fin d’essai, nous trouvons un COP 16147 prédit par le modéle de 2,12
au lieu de 2,13 calculé par la voie expérimentale.

Il - 5. Conclusion du chapitre

Ce chapitre a permis de valider de maniére détaillée le modéle de CET avec échangeur manteau
développé au cours du chapitre 2. Ce modéle est a la fois capable de donner une bonne
représentation du comportement hydraulique du ballon et thermique/thermodynamique entre le
couplage PAC et ballon. A I'aide d’'un banc d’essai, avec une instrumentation détaillée, le modéle
est validé dynamiquement avec un pas de temps fin dans différentes conditions de
fonctionnement. En phase de chauffe, la quasi-totalité des points sur toutes les conditions d’essai
sont compris dans un intervalle d’erreur de +/- 10 % du COP instantané mesuré pour deux
typologies de compresseur essayées. De plus, le modéle est capable de représenter des phases
de fonctionnement spécifiques du CET tel que le givrage et le dégivrage de I’évaporateur a I'aide
de I'inversion de cycle, les mouvements de convection dans le ballon et les mélanges induits par
le brise-jet lors de phase de soutirage. Enfin, le modéle permet de faire des études normatives
rapides sur une longue plage de fonctionnement de 110 heures avec une erreur sur la performance
inférieure a 1 %. Ceci confirme la possibilité d’utiliser le modéle pour des simulations a long terme.
Ainsi les perspectives pour le chapitre suivant sont de quantifier a I'aide du modéle, les gisements
disponibles en termes d’amélioration de I'efficacité énergétique du CET sur différentes échelles
temporelles afin de prioriser les axes de recherche sur 'amélioration de son efficacité.
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Chapitre IV : Analyse des gisements
d’économie d’énergie - études
annuelles et multiparamétriques

Dans ce chapitre, tout d’abord, une étude du modéle détaillé est faite pour
différents climats extérieurs et différents besoins thermiques. Celle-ci nous
indique que les performances annuelles du CET sont influencées principalement
par le niveau de la température de I'eau au démarrage, et les pertes statiques du
ballon. Le dégivrage et l'inertie thermique ne jouent qu’un rdle mineur sur les
performances en climat européen lorsque la répartition de I'énergie consommée
est plus grande autour de la moyenne saisonniére des climats. Ceci a permis de
simplifier le modéle détaillé, pour développer un outil d’analyse rapide
permettant d’optimiser le colt et le confort des usagers. Comme le pilotage est
apparu comme une piste intéressante, nous avons réalisé une étude de
trajectoire optimale par un algorithme génétique qui a permis de mettre en
évidence un gain important de COP potentiel et une réduction de facture de
I'usager importante. Finalement, comme les simulations globales ne permettent
pas une visibilité des performances individuelles de chacun des composants du
circuit thermodynamique, une analyse exergétique est entreprise qui permet de
mettre en évidence les défauts de fonctionnement de chacun des composants et
de prioriser les axes de recherche. Pour analyser le gain maximal énergétique
réalisable par une modification du design du circuit thermodynamique, une étude
multiparamétrique est ensuite réalisée sur les composants identifiés lors de
I'analyse exergétique. Nous montrons qu’il y a un potentiel global d’optimisation
du cycle de fonctionnement thermodynamique du CET non négligeable grace a
une meilleure conception initiale du systéeme mais que celle-ci dépend du design
spécifique de chacun des composants sous-jacents. De plus, comme le design
peut aussi affecter le confort et le colt du systéme, la perspective du chapitre 5,
est de réaliser une étude multi-critére sur des configurations alternatives de
circuits thermodynamiques, couplés avec des techniques de pilotage améliorées.
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IV - 1. Etude annuelle du CET

Le modéle développé au cours du précédent chapitre est un modéle de type boite grise avec une
prise en compte de la dynamique de la PAC et du ballon. Ce modéle permet de faire une analyse
fine du systéme étudié par une analyse multiparamétrique. Dans la section suivante nous nous
concentrons sur I'analyse des performances énergétiques annuelles et I'étude des gisements
d’amélioration de la consommation d’énergie des CET. Dans la littérature (section | - 4. 4. ), nous
avons vu que de nombreux paramétres influents sont désignés comme affectant les performances
des CET, dont principalement :

e L’inadéquation entre le besoins thermiques réels et la production par la PAC;
e La baisse de COP avec la température extérieure et la mise en dégivrage du systéme ;
e |Le COP thermodynamique de la PAC.

D’autres phénomeénes plus précis tels que I'inertie du systéme thermodynamique et les mélanges
dus a l'inefficacité du brise jet, n'ont jusque-la pas été traités en détail dans la littérature
appliquées au CET. D’autant plus que tous ces parameétres n’ont jusqu’a présent pas été analysés
a l'aide d’un méme modéle de CET de référence et dans le contexte européen. C’est pourquoi dans
ce chapitre nous réalisons une étude globale grace au modéle détaillé, développé au cours du
chapitre 2 et validé dans le chapitre 3, afin d’analyser les gisements d’économie d’énergie
disponibles sur le CET pour I'amélioration de son efficacité annuelle, ce qui constitue le but
principal de cette thése.

IV-1. 1. En fonction du climat

IV-1. 1. 1. Analyse globale des gisements d’économie d’énergie

Nous nous concentrons ici sur 5 climats européens : Birmingham, Paris, Strasbourg, Karlsruhe et
Marseille. Choisis pour leurs diversités en termes de température d’air moyenne annuelle et de
niveau d’humidité relative, voir tableau 1, pour les caractéristiques générales de chacune des
météos employées.

Tableau IV-1. Caractéristiques générales des météos étudiées

Ville Birmingham Marseille Karlsruhe Strasbourg Paris
Température moyenne séche (°C) 17,4 15,6 11,5 11,2 13,2
Température moyenne de rosée (°C) 10,7 8,5 6,5 6,7 7,3

Humidité relative moyenne (%) 64,7 62,5 71,5 73,7 67,5
Température maxi, (°C) 35,5 34,2 33,8 33,6 34,9
Température mini (°C) -8 -2,8 -11,8 -9,3 -4,4

Nous choisissons un profil réel de soutirage, issu de données mesurées sur le terrain pour une
famille de 4 personnes avec une consommation annuelle thermique relativement basse de 1,79
MWh, mais avec un taux d’occupation élevé, correspondant au scénario n°5 du tableau 2. Ceci
était au moment de I'étude le scénario que nous avions a disposition et qui était le plus
représentatif pour un CET car relativement stable avec un écart type moyen de 51 d’ECS a 40 °C
par jour et une moyenne de 140 | par jour, correspondant a un taux d’utilisation de 47 %.
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Tableau IV-2. Caractéristiques générales des scénarios de soutirage

Energie Nb de Volume d’eau @ 40 °C

soutirée soutirages

(MWh)

Moyenne Taux Ecart- Moyenne/soutirage
(I/jour) d’utilisation moyen ()]
(% V40 max)  (I/jour)

n°1 0,63 2886 50 17 7 6,4
ne 2 1,15 13589 90 30 2 2,4
n°3 1,36 2718 107 36 18 14,3
n° 4 1,59 5049 125 42 11 9,0
n°5 1,79 9863 140 47 5 5,2
n° 6 1,99 5713 157 52 12 10

Sur la figure 1, est représentée la répartition des énergies produites par le CET au cours d’une
année de fonctionnement. D’une part nous pouvons observer I'énergie soutirée par I'utilisateur,
fixée a 1,79 MWh pour tous les climats. En effet nous n’avons pas considéré ici de variation de la
température de I'eau froide en fonction du climat a I'entrée du ballon. D’autre part nous pouvons
aussi observer que les énergies fatales (désignées comme autre que celles qui fournissent de
I’énergie utile a I'utilisateur) produites par le systéme (Pertes ballon, compresseur, inertie et
dégivrage), sont relativement homogénes pour chacun des climats.

En termes de gisement d’amélioration de I'efficacité énergétique il est possible de voir que les
pertes statiques du ballon représentent une grande part de I’énergie produite par le systéme, soit
avec une valeur moyenne pour les cing climats testés de 18,5 %. Celles-ci sont les plus grandes
pour Paris avec 471 kWh contre 453 kWh pour Strasbourg. Ceci peut s’expliquer par le fait qu’'une
température de I'air plus froide engendre de plus longs temps de chauffe ce qui réduit le temps
statique entre les soutirages a plus haute température de ballon. Enfin les pertes thermiques des
compresseurs constituent le second poste de pertes du systéme avec une moyenne de 7 % de la
production thermique annuelle. L’inertie thermique du systéme lié a la masse solide du systéme
qui se refroidit et se réchauffe en début de chauffe comme nous I'avons vu dans le chapitre 3,
représente en moyenne 2,9 % de I'énergie totale produite. Enfin, en derniére position, nous
trouvons I'énergie thermique de dégivrage reprise au ballon pour le dégivrage de |'évaporateur qui
ne représente qu’en moyenne 0,4 % de I'énergie thermique annuelle produite par le CET.
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Figure IV-1. Répartition de I’énergie produite et de I’énergie « fatale » pour cing météos européennes et un scénario de
soutirage réel fixe

Sur la figure 2, est représentée la répartition globale par poste de la consommation du CET sur
I'année ainsi que les COP annuel prédits par le modéle détaillé. La premiére observation est que le
COP annuel prédit par le modéle parait réaliste et affiche des valeurs similaires a celles publiées
dans le rapport RAGE par le COSTIC relatif a des suivis sur site qui avait montré pour des CET sur
I'air extérieur des COP compris entre 1,5 pour un taux d’utilisation de 20 % et 2,1 pour un taux
d’utilisation de 70 %. En termes de consommation électrique, le premier poste correspond au
compresseur et au ventilateur, suivi du fonctionnement de l'auxiliaire pour les températures
basses, et enfin la consommation électrique pour le dégivrage (comptée comme la somme de
I’énergie électrique pendant I'inversion de cycle et celle nécessaire a remonter le ballon a la
température avant le dégivrage).

Avec la répartition des énergies produites et consommeées, la sensibilité du COP annuel au climat
apparait comme relativement faible au regard des différences des températures moyennes de
chacun des climats testés (Tableau IV-1). Ceci permet de constater qu’alors que la consommation
des auxiliaires et la consommation électrique liée aux phases de dégivrage sont plus grandes en
absolue pour des villes plus froides en moyenne, elles n’ont que trés peu d’effet sur le COP annuel.
Nous trouvons en effet un COP annuel pour la ville de Strasbourg de 2,08 alors que pour Marseille,
il est de 2,14.
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Figure IV-2. Répartition de I'énergie consommée et du COP annuel avec et sans pertes statiques du CET en fonction de
cing climats européens
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De toutes ces observations nous pouvons d’ores et déja admettre que la réduction des pertes
statiques du ballon constitue un important potentiel d’amélioration du CET. En effet, comme nous
pouvons le voir sur la figure 2, une réduction totale des pertes statiques ménerait a une
augmentation du COP de 20 % en moyenne. Cependant, avant de pouvoir conclure sur I'impact de
chacun des postes sur le COP annuel, nous devons analyser plus en détail la répartition de la
consommation électrique en fonction des températures journaliéres afin de mieux comprendre les
interactions entre le profil de consommation de I'utilisateur et le climat.

IV-1. 1. 2. Répartition des consommations électriques en fonction de la température d’air
extérieure

Sur la figure 3, est présentée la répartition fréquentielle des consommations électriques par usage
du CET en fonction de la température d’air extérieur. En premier lieu nous pouvons voir que la
répartition de la consommation énergétique suit une quasi-gaussienne autour de la température
moyenne de I'air de chacun des climats, ce qui est lié a la fois a la plus faible occurrence des
températures extrémes dans des climats saisonniers européens, ainsi qu’a la faible saisonnalité
du profil d’ECS choisi pour I'étude.

Nous pouvons observer qu’une ville comme Strasbourg (Figure IV-3 - A) présente une température
moyenne de fonctionnement (défini comme le barycentre de la consommation électrique totale)
légeérement inférieure a Paris (Figure IV-3 - B) et des maximales basses plus importantes, ce qui
implique plus de fonctionnement de l'auxiliaire et une plus grande part d’énergie électrique
nécessaire au dégivrage. Cependant, comme nous I'avons vu précédemment, le COP annuel de
Strasbourg est trés proche de celui de Paris ce qui laisse sous-entendre que le fonctionnement de
I'auxiliaire et le dégivrage n’est pas néfaste pour les performances en périodes froide. Couplé avec
la répartition quasi gaussienne de la consommation, ceci résulte, pour des climats européens, en
un fonctionnement des CET trés peu par les extrémes, ce qui n’est évidemment pas le cas des PAC
aérothermiques pour le chauffage qui consomment d’autant plus d’énergie que la température
extérieure est basse.

Enfin il est intéressant d’observer la météo de Birmingham (Figure IV-3 - D) qui présente finalement
un des plus grand écart de température de fonctionnement moyenne par rapport a la température
ambiante moyenne, avec une consommation énergétique plus importante sur les températures
journaliéres plus hautes que la moyenne. Alors que cette météo posséde une moyenne saisonniére
particulierement haute de 17,4 °C, soit 2 °C de plus que Marseille, le COP annuel n’est pas pour
autant bien supérieur a celui de Marseille. Ceci peut étre relié a des jours a température trés basse
atteignant au maximum - 8°C pour Birmingham contre - 2 °C a Marseille qui pénalisent le COP
annuel db a la plus importante part de fonctionnement des auxiliaires.
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Figure IV-3. Répartition de la consommation électrique par poste en fonction de la température extérieure pour les
climats de Strasbourg (A), Paris (B), Marseille (C), Birmingham (D)

IV-1. 1. 3. Analyse de /a sensibilité du COP annuel a la température de I'air extérieure et au
taux de charge du ballon

En réalité un fonctionnement de PAC seule, sans auxiliaire présente évidemment une sensibilité a
la température de 'air extérieur, mais qui est ici masquée par les autres postes de consommation
comme nous l'avons vu précédemment. Afin d’étudier I'influence de celle-ci plus en détail, nous
réalisons une étude multiparamétrique sur des chauffes a différentes températures de I'air en
fonctionnement avec la PAC seule. Pour cette étude nous sommes sans présence de soutirage, et
afin d’étudier le périmétre total du systéme, nous redéfinissons le COP de chauffe du chapitre 1
selon (6). Pour cela, nous prenons, I’énergie réelle stockée au dessus de 10 °C dans le ballon, qui
compte tenu de la position du manteau et de sa dissipation thermique vers le milieu ambiant différe
de I'énergie totale fournie par le condenseur. Ce qui résulte en un COP de chauffe calculé de la
maniére suivante :

energie stockée _ JeplTy — (10 + 273,15)]dm (60)
énergie électrique totale S (Wetee + Wyene )dt

COPchauffe =

Avec dm, la masse de chaque élément zonal dans notre modéle de ballon.

Sur la figure 4, nous présentons le COP de chauffe calculé selon (60) de la PAC seule sur une plage
de température de 5 °C a 32,5 °C pour différents niveaux de stratification du ballon préalables a
la chauffe. Nous définissons le taux de charge comme le rapport du volume initial utile a 40 °C
disponible dans le ballon par rapport a la quantité maximale correspondant a un ballon uniforme
a 55 °C défini selon le V40 calculé selon I'équation (59). Nous pouvons voir que le COP de chauffe
présente une sensibilité a la température de I'air extérieur qui augmente Iégérement avec le taux
de charge, soit en moyenne de 0,055/°C entre 5 et 20 °C pour un taux de charge de 80 % a
0,085/ °C pour un taux de charge de 20 %. Ceci permet notamment d’expliquer la différence de
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COP observée entre Paris et Marseille, qui passe d’'un COP de 2,14 a un COP 2,07, modulo les
auxiliaires et le dégivrage, pour une température moyenne de fonctionnement de 14,5 °C a Paris
et 16,5 °C a Marseille et un taux de charge proche de 70 % en moyenne au redémarrage pour le
scénario de soutirage et la position de sonde considérée.

L’effet du taux de charge en lui-méme sur le COP est important passant d’'un COP de chauffe moyen
sur la plage de température de 2,5 pour un taux de charge 80 % a 3,6 pour un taux de charge de
20 %. Ceci est principalement dd a la plus basse température d’eau au démarrage qui favorise un
meilleur COP comme nous I'avons vu dans le chapitre 3 (Figure 111-21).

De toutes ces observations, nous pouvons donc déduire qu'un meilleur pilotage en fonction des
besoins de I'utilisateur est une piste prometteuse pour I'amélioration des performances
énergétiques du CET car il permet a la fois de baisser la température de I'eau et de réduire les
pertes statiques, soit un gain de COP annuel maximal sur les pertes statiques de 20 %, et un gain
potentiel de COP de chauffe sur une plus basse température de ballon de 25 % environ.
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Figure IV-4. COP de chauffe en fonction du taux de charge initial et de la température de I'air

IV-1. 1. 4. Impact de I'auxiliaire et des phases de dégivrage a basse température d’air

La chute de puissance thermique avec la température de I'air extérieur est un des phénomeénes
les plus cité dans la littérature [55] [73] car primordial a la fois pour les performances et pour le
confort de I'utilisateur. Dans I'état actuel, les CET comblent cette chute de puissance par une mise
en route de I'appoint, dont nous avons pu voir précédemment qui semble jouer un rdle mineur sur
les performances annuelles du CET. La performance du CET, comme supposé par Yang et al. [55]
serait aussi principalement affectée par le dégivrage or comme nous lI'avons vu précédemment, la
faible saisonnalité et la régularité des besoins d’ECS résultent en un faible impact du dégivrage et
du fonctionnement de I'appoint sur le COP annuel du CET. Cependant ceci ne sera pas le cas pour
des climats plus froids ou moins réguliers avec une prépondérance de fonctionnement sur des
jours froids.

Pour analyser a la fois I'impact de la marche de I'appoint, la thermosensibilité, et I'impact du
dégivrage, nous réalisons une étude du COP de chauffe pour un taux de charge de 60 % et 20 %
pour des températures d’air allantde -5 °Ca 5 °C. Sur la figure 5, il est possible d’observer que le
COP de chauffe chute fortement avec la mise en route du dégivrage périodique pour les
températures d’air inférieures a 5 °C. Ensuite le COP continu a décroitre de maniére assez
prononcée jusqu’a la température de 2 °C. Enfin, a partir de -1 °C, le COP diminue plus
sensiblement et de maniére quasi linéaire. Ceci est provoqué par la diminution progressive de la
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puissance thermique du condenseur qui provoque des temps de chauffe trés longs (Figure IV-5 B
et D) avec une intensification du nombre de cycles de dégivrage, de plus importantes pertes
statiques du ballon et une part de perte inertielle plus importante (avec une initialisation thermique
de la PAC a trés basse température). A partir de ce niveau, il semble judicieux, a la fois d’un point
de vue du confort que des performances, de mettre en route I'appoint. En effet, la PAC fonctionne
en début de chauffe (avec un relativement bon COP) et I'appoint, compléte le chauffage pour les
niveaux de température élevés du ballon. Ainsi il est possible de conserver un COP supérieur a 1,
ce qui n’est pas le cas pour la PAC seule jusqu’a -5 °C. Ces niveaux de COP rejoignent ceux relevés
par Peng et al. [67] qui trouvent un COP a -7 °C de 1,82 pour une chauffe totale de 15 °Ca 55 °C
sur un CET équipé d’un condenseur a micro-canaux.

Pour un taux de charge inférieur, nous constatons les mémes tendances que pour le taux de charge
de 60 %. Cependant le COP de chauffe est globalement plus élevé, profitant de la baisse de la
température de I’eau. Néanmoins, la sensibilité a la charge est plus faible que celle observée pour
des températures de I'air supérieures a 5 °C. Ceci est principalement di a I'intensification des
périodes de dégivrage en dessous de 5 °C qui préléve de I'énergie utile contenue dans le ballon,
et nécessite de I'énergie pour remonter le ballon en température.
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Figure IV-5. COP « ballon » (A-C) et temps de chauffe (B-D) pour deux taux de charge du ballon de 60 % (A-B) et 20 % (C-
D)

Afin d’observer I'effet de l'intensification des périodes de dégivrage sur le COP et d’expliquer la
plus faible sensibilité globale au taux de charge, sur la Figure IV-6, est présentée I’évolution du COP
au cours d’une chauffe ponctuée de périodes de dégivrage pour les deux niveaux de charge de 20
% et 60 % et pour une température d’air extérieur de - 2 °C. Il est possible d’observer qu'au début
de la chauffe, le COP passe d’une valeur négative issue des pertes thermiques du systéme et monte
progressivement jusqu’a atteindre le niveau stationnaire au bout d’une heure et quart environ.
Cette phase inertielle est plus longue que celle observée dans le chapitre 3 pour la chauffea 7 °C,
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d0 a la température initiale plus basse de la PAC a -2 °C et a la puissance thermique fournie qui
est, elle aussi, moins importante avec la baisse de la température de I'air extérieur.

Ensuite le CET réalise une inversion de cycle périodique, ce qui a pour effet de diminuer fortement
le COP de chauffe, a cause, a la fois, de I'énergie thermique récupérée au ballon qui
énergétiguement a déja été payée une fois, et de la puissance électrique supplémentaire
nécessaire au compresseur pour réaliser I'inversion de cycle. Le dégivrage cause aussi une légére
perte de I'énergie stockée dans la masse thermique de la PAC qui se décharge Iégérement en
inversion de cycle et qui lors du basculement a nouveau en mode standard nécessite un
rechargement, ce qui explique I'impact plus important de I'inertie thermique sur les performances
par rapport au niveau observé en fonctionnement annuel dans la section IV - 1. 1. 1. . Le
fonctionnement annuel profite globalement de plus hautes températures de fonctionnement et,
relativement a I’énergie thermique produite, moins d’impact du dégivrage.

Enfin les pertes thermiques du compresseur jouent un role plus important lors des chauffes a
basse température car la PAC nécessite un taux de compression plus élevé ce qui cause une
augmentation de la température du compresseur et donc de ses pertes thermiques vers le milieu
ambiant. Sur la totalité de la chauffe toutes ces pertes occupent respectivement 35 % et 37 % de
I’énergie thermique totale produite pour un taux de charge de 20 % initial et 60 %, ce qui considéré
le faible niveau de pertes statiques lors de chauffes seules (ici 5 - 6 % au lieu de 18,5 %) sera
largement accentué lors de fonctionnements annuels dans des climats trés froids et avec des
besoins thermiques moins réguliers. Enfin, cette répartition relativement uniforme des pertes
thermiques quel que soit le taux de charge explique la faible sensibilité aux taux de charge
observée sur la figure 5.
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Figure IV-6. Evolution du COP en fonction du temps de chauffe a gauche, et répartition finale des énergies produites a
droite pour un taux de charge de 20 % et 60 % et une température d’air extérieur de - 2 °C

IV-1. 2. En fonction des besoins

Nous utilisons a présent un panel de 6 scénarios de soutirage pour une météo fixe de Trappes,
proche de la météo parisienne affichée dans le tableau 1. Nous négligeons les phases de dégivrage
qui comme nous I'avons vu, n’ont que trés peu d’impact sur le COP annuel du CET dans les climats
européens testés et qui nécessitent des temps de simulation longs et ne sont pas robustes pour
toutes les conditions de fonctionnement annuelles. Chacun des scénarios testés sont présentés
dans le tableau 2. lIs s’étendent de besoins trés faibles de 0,63 MWh jusqu’a 2 MWh annuels, avec
des taux de présence trés variables, de 2886 a 13589 soutirages annuels et une utilisation
moyenne de 50 | a 40 °C par jour jusqu’a 157 I/jour et un écart moyen de 2 I/jour pour des
scénarios trés réguliers jusqu’a 18 I/jour pour un scénario trés variable.
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Sur la figure 7, nous présentons I'énergie thermique produite et consommée sur I'année pour
chaque scénario de soutirage prédits par le modéle détaillé avec un pilotage en mode « AUTO »
comme décrit dans le chapitre 2. Nous retrouvons ici la forte sensibilité du COP annuel au taux
d’utilisation journalier de I'ECS, ce qui rejoint les études sur site décrites dans le rapport Rage [26].
Ceci s’explique principalement, comme nous I'avons vu précédemment, par les pertes statiques
du ballon dont la part relative dans I'énergie produite augmente avec la baisse du taux d’utilisation
et la faible utilisation d’ECS qui cause des redémarrages du CET pour des taux de charge
globalement plus élevés ce qui cause une sévere baisse du COP de chauffe, comme nous pouvons
le voir pour le scénario 1 sur la figure 7.

La tendance affichée varie aussi plus finement en fonction de la répartition de la consommation
énergétique par rapport a la température extérieure qui cause une baisse du COP pour des
fonctionnements au cours des jours plus froids. En effet comme nous pouvons le voir avec le
scénario 3, une part importante de I'énergie électrique est consommeée entre 22 h et 6 h en heure
creuse (Figure IV-8), moment auquel les températures sont relativement plus basses. Ceci cause
une augmentation de la consommation électrique de I'auxiliaire et la baisse du COP de chauffe
avec la température comme nous l'avons vu précédemment. Cette baisse du COP devrait étre
encore plus prononcée avec la prise en compte du dégivrage qui faute de temps n’a pu étre étudiée
sur des profils de soutirage annuels moins bien réparti que le scénario 5.
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Figure IV-7. Répartition de I’énergie consommée et produite en fonction des besoins des utilisateurs pour le climat de
Trappes et 6 scénarios de soutirage de natures différentes

En plus de la performance énergétique, nous pouvons aussi analyser I'influence de la nature du
besoin de soutirage sur le confort fourni par le systéme a I'utilisateur ainsi que le colt annuel
associé. Et afin d’analyser la pertinence d'un contrat de type heure pleine (HP) et heure creuse
(HC), nous nous placons dans le cas d’'une tarification basse de 22 h a 6 h du matin de 12,7
c€/kWh et de 15,6 c€/kWh en heure pleine. Bien que la plupart des CET disposent d’un contacteur
HP-HC, qui permet de réduire la température de consigne du ballon en heure pleing, il n’est souvent
pas utilisé sur le terrain afin de satisfaire au maximum le confort de |'utilisateur. Afin d’étre au plus
proche de la réalité, nous négligeons donc ce pilotage et nous imposons une température de
consigne fixe tout au long de la journée.

Pour ce qui est du taux d’inconfort que I'on définit comme le nombre d’événement sur I'année ou
la température passe en dessous de 40 °C, nous pouvons voir que les scénarios 4 et 5 présentent
un haut niveau d’inconfort avec respectivement 152 et 309 événements soit 5,5 % et 5,4 % des
soutirages concernés. Ceci est dii principalement a la forte variabilité de ces soutirages, soit de 18
I/jour pour le scénario 4 et de 12 I/jour en moyenne pour le scénario 6 avec la présence de
soutirages trés importants supérieurs a la quantité maximale stockée dans le ballon. Pour les
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scénarios plus réguliers pour lesquels le volume de soutirage correspond bien en moyenne au
dimensionnement du ballon, le taux d’inconfort reste bas. En termes de co(t, nous pouvons
constater que le colt absolu augmente avec le volume soutiré mais que le colt par kWh baisse
significativement puis se stabilise suivant la tendance du COP observée dans la figure 7. Des

exceptions a cette tendance peuvent notamment s’expliquer par la répartition de I'énergie
consommeée autour des heures creuses.

En effet, sur la figure 8, nous pouvons voir que la répartition heure pleine et heure creuse a son
réle a jouer avec le scénario 3 qui affiche un colt au kWh produit plus faible que le scénario 4
malgré la différence de COP. Ceci s’explique par la meilleure valorisation des heures creuses pour
le scénario 3 et la faible sensibilité au COP avec la plus basse température extérieure observée sur
la figure 4. Une augmentation sensible de COP du systéme combiné avec un meilleur pilotage en
prenant en compte les heures creuses pourrait donc étre une voie prometteuse pour I'amélioration
de la performance technico-économique des CET et sera étudié plus en détail dans le chapitre 5.
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Figure IV-8. Taux d’inconfort en nombre d’événements et colt unitaire du kWh produit a gauche pour le climat de
Trappes et différents profils de soutirage. Taux de valorisation ou répartition des heures pleines et heures creuses a
droite (heures creuses en vert au-dessus)

IV - 2. Simplification du modéle

IV - 2. 1. Cahier des charges de modélisation

Le modéle détaillé a permis de faire une analyse fine de la répartition des gisements d’économie
d’énergie. Sa précision permet de faire des études détaillées sur le cycle thermodynamique comme
nous lI'avons vu dans le chapitre 3. Cependant, bien qu’offrant une meilleure précision, il n’est pas
bien adapté pour faire des simulations multiples a long terme et pour réaliser des études sur le
pilotage du CET du fait, d’'une part, de sa faible robustesse numérique lié au dégivrage et d’autre
part du temps de simulation relativement long, soit de 4 h en moyenne pour un an de simulation
avec des périodes de dégivrage et l'inertie de la PAC prise en compte. Ceci ne permet pas de
répondre pleinement au cahier des charges initial défini dans la section Il - 1. 2. .

Or le dégivrage et I'inertie du systéme ne joue qu’un rdle moindre dans les performances globales
du CET lorsque les besoins sont bien réparties autour de leur moyennes saisonniéres. Nous avons
donc entrepris une réduction de la complexité du modéle. Cette partie du travail de thése a
constitué une valorisation dans le cadre du développement d’un outil de simulation rapide pour
une annexe de I’Agence Internationale de I'Energie (AIE) dont le cahier des charges était le suivant :
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¢ Modularité : le modéle doit pouvoir simuler les configurations de ballon les plus courantes
sur le marché en toute période de fonctionnement (montée en température, soutirage et
refroidissement). Aucune nécessité de changer de composants pour la PAC mais possibilité
de s’adapter a n'importe quel CET sur l'air extérieur du marché dont seulement les données
du catalogue constructeur sont disponibles sans avoir besoin d’une revalidation
expérimentale.

o Vitesse de simulation : Le temps de calcul doit étre trés rapide pour étre adapté a un
utilisateur désirant réaliser des études sur plusieurs scénarios de consommation électrique
et de facture d’'un client en fonction de son besoin et de sa localisation.

e Précision : Seuls les phénoménes physiques les plus influents sur les performances du CET
doivent étre présents. Pas besoin de dégivrage ni de phénoménes de mélange, ni d’inertie
thermique de la PAC. Le modéle se veut un outil prospectif facile d’utilisation permettant
principalement d’estimer les réductions de consommation énergétique, la facture dans
différents climats et le dimensionnement de la PAC et du ballon en fonction des besoins
des utilisateurs et du climat.

IV - 2. 2. Modélisation simplifiée du CET de référence

En s’appuyant sur la revue bibliographique faite dans la section Il - 2. 1., le modéle de PAC a été
simplifié et réduit a un modéle de type boite noire calculant la puissance électrique et la puissance
thermique au condenseur en fonction des conditions de fonctionnement du CET en température
de I'air extérieur (T,;,-) et du ballon (T,).Comme nous souhaitons réaliser des études sur le pilotage
par vitesse variable du compresseur, sa fréquence (n) a été prise en compte dans les équations.
Pour le CET de référence ces équations se présentent sous la forme suivante :

Welecrer = ao + azn + a;n? + azT, + ayTp? + asTyir + ag Tyir” (61)

+a;Tgir Ty + agTgiyn + agTyn

Qcond,ref = bO + bln + bznz + b3Tb + b4Tb2 + bSTair + b6 Tair2 (62)
+b7TaiTTb + bBTairn + bgTbn

Les coefficients a; et b;, adimensionnels, sont obtenus par régression linéaire au sens des
moindres carrées a partir de résultats du modéle détaillé issus d’un plan d’expérience de chauffe
en fonction de la température de I'air extérieur et de la vitesse du compresseur. Les coefficients
obtenus sont présentés dans le tableau 3.

Tableau IV-3. Coefficient obtenus par identification des coefficients des expressions des puissances avec des données
issues de simulation du modéle détaillé.

a; bi
3.83e+04 -1.93e+04
-4.34e+01 -9.62e+01
3.26e-02 -9.94e-02
-8.95e+01 1.37e+02
4.11e-02 -9.70e-02
-1.77e+02 -2.74e+01

1.84e-01 2.44e-01
2.36e-01 -2.96e-01
8.13e-02 5.95e-01
8.68e-02 -9.68e-02
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Pour le modéle de ballon nous simplifions le modéle a un modéle 1D (détaillé dans I’Annexe Bdu
document) dont nous avons vu dans le chapitre 3 offrait une précision satisfaisante pour un cas
simplifié. Pour la répartition de la puissance thermique issue de I’équation (62) dans le ballon,
nous utilisons un algorithme, pour détecter le gradient de température le plus fort dans le ballon,
globalement désigné comme position de la thermocline (pour plus de détails se référer a I’Annexe
Bdu document). Enfin, comme la puissance thermique est calculée selon un nceud seulement de
température T, dans le ballon selon I’équation (62), nous supposons afin de prendre en compte la
stratification, que la puissance thermique équivalente fournie par la PAC est répartie de maniére
homogéne par volume discret du modéle 1D inférieur a la position de la thermocline (Annexe B).

Enfin, pour le calcul de pertes thermiques nous employons une méthode proche de celle de I'outil
« idCET » développé par le CSTB pour le moteur de calcul de la RT2012 en recalculant un coefficient
de transfert de chaleur UA, global du ballon vers le milieu extérieur [139]. Celui-ci peut étre estimé
par la phase B d’un essai NF EN 16147 de la maniére suivante :

Qpertes,standby (63)

UA, =
b (Tb,moy - Tb,amb)

Avec Q'perteslsmndby = COPchauffe,45_>55 Pgs, les pertes thermiques du ballon estimées et
COPchauffeas—ss e COP de chauffe de 45 °C a 55 °C du CET et Pgg la puissance absorbée en
régime stabilisé définie par la norme NF EN 16147 (Annexe A - 1. ). Pour le modéle de référence,
aprés une identification dynamique avec le modéle détaillé a partir de la puissance thermique
dissipée par le ballon, nous obtenons une conductance globale équivalente UA, = 1,8 W /K.

Afin de pouvoir extrapoler ce modéle a d’autres CET du marché, nous considérons que le cycle
thermodynamique est relativement commun pour tous les CET et la variation des performances
mesurées par la norme sont supposées explicables par des facteurs comme la performance du
stockage thermique ou la position de la sonde de température. Pour I’extrapolation de la puissance
thermique, comme nous I'avons vu dans le chapitre 3, pour une géométrie identique, le modéle
permet de bien reproduire deux tailles de compresseurs différentes. La puissance électrique des
PAC ne variant que trés peu sur le marché (Figure I-13), nous avons donc considéré qu’'une
extrapolation du modéle pouvait étre envisageable pour reproduire le comportement d’'un CET
qguelconque. L’extrapolation est réalisée a partir de I’équation (61) de référence par rapport aux
données du catalogue du constructeur pour tout autre CET sous la forme suivante (négligeant la
variation des pertes thermiques du ballon au cours de la chauffe) :

Vb tchauffe,refQ' dref (64)
cond,re

Q a=
con Vb,ref tchauffe

Enfin pour la puissance électrique, les constructeurs de CET affichent principalement la puissance
moyenne ou la puissance maximale absorbée par la PAC (Tableau llI-1). La correction de la fonction
de référence peut étre faite de la maniére suivante, soit sur la puissance électrique maximale ou
la puissance moyenne, ici pour la puissance maximale, nous utilisons :

(65)

H _ Welec,max
Welec — Welec,ref

Welec,max,ref
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IV - 2. 3. Etude comparative du modéle simplifié

IV-2. 3. 1. Comparalson a des données simulées par le modéle détallle
e Comparaison au cours de simulations annuelles

Pour la validation globale du modéle nous comparons les données simulées par le modéle simplifié
avec celles issues des simulations du modéle détaillé réalisé dans la section IV - 1. en négligeant
les phases de dégivrage. La figure 9 présente I'analyse des résultats obtenus en termes de
puissances thermiques produites par le CET pour les différents climats testés dans la section 1. En
termes d’énergie produite par le systéme, nous pouvons voir que I’'énergie soutirée est |égérement
surestimée par le modéle simplifié, ce qui est essentiellement la conséquence des phénoménes
de mélange qui ne sont pas pris en compte avec la simplification. Compte tenu de la
« globalisation » du calcul de I’énergie thermique inhérente @ un modéle simplifié, Il parait plus
judicieux de se reporter a I'énergie électrique consommée par le compresseur, le ventilateur et
I"auxiliaire pour mieux appréhender les causes des écarts entre les deux modéles.
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Figure IV-9. Comparaison de I'énergie thermique produite annuellement prédite par le modéle simplifié a celle calculée
a I'aide du modeéle détaillé pour différents climats

Sur la figure 10, il est possible de voir un écart d’énergie électrique consommée qui est sous-
estimée de 4,2 % en moyenne par le modéle simplifié par rapport aux simulations détaillées. Par
ailleurs la simplification du modéle du ballon induit une Iégére surestimation de I’énergie thermique
soutirée par rapport au modéle détaillé. Par conséquent, le COP, ratio de ces 2 grandeurs, est
surestimé par rapport au modéle détaillé. La figure 10 met en évidence les principaux postes de
consommation d’énergie électrique calculés par les deux modéles. On voit que les principaux
écarts se concentrent sur I'estimation de la consommation liée au compresseur en raison de
phénoménes non pris en compte par le modéle simplifié, notamment les phases inertielles au
démarrage et certaines pertes du compresseur. Ces phénomeénes sont d’autant plus sensibles a
basse température extérieure comme exposé précédemment. Or, l'auxiliaire du CET se met
d’autant plus rapidement en route que la température est faible. Le modéle simplifié du CET selon
le climat de Strasbourg est donc paradoxalement moins sensible a la non prise en compte de ces
phénomeénes que le modéle du CET a Paris. Par ailleurs, le modéle simplifié calcule la puissance
thermique par rapport a la température du ballon en face du condenseur, ceci résulte en une
source d’erreur supplémentaire. En effet, dans le modéle détaillé la puissance échangée avec le
ballon est bien calculée en fonction de la différence de température entre le ballon et le condenseur
et la convection suppose un régime d’écoulement physique et non reproduit par un algorithme en
fonction de la position de la thermocline.
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Figure IV-10. Comparaison de I’électricité consommée annuellement prédite par le modéle simplifi€ avec celle calculée
avec le modéle détaillé pour différents climats

e Comparaison pour différents besoins de I'utilisateur

Sur la figure 11, sont représentées les énergies thermiques produites et électriques consommeées
et le COP annuel prédit par les modéles de CET simplifié et détaillé pour la météo de Trappes.
L’erreur observable sur le COP annuel est principalement due a deux facteurs qui sont :

- cO6té production d’énergie thermique, la surestimation de I'énergie soutirée avec les effets
de mélange qui ont été ignorés dans le modéle simplifié,

- cOté consommation électrique, le taux de charge du ballon et le fonctionnement a froid du
CET.

Le modéle simplifié considére une température d’eau moyenne en face du condenseur et la
puissance thermique est supposée répartie de maniére homogéne en dessous de la thermocline.
Or comme nous l'avons vu dans la section précédente, le COP de chauffe est trés sensible au taux
de charge et donc a la stratification initiale (Figure IV-4). Une amélioration du modéle simplifié
pourrait étre d’intégrer une variable quantifiant la stratification en face du condenseur au modéle
polynomial défini par les équations (61) et (62).

Enfin une autre erreur se situe dans les pertes inertielles qui ne sont pas prises en compte dans le
modéle simplifié, comme précisé précédemment. Nous avons pu voir que ces pertes pouvaient
avoir une influence assez grande en climat froid ou lors de redémarrage avec une température
d’eau élevée. C’est pourquoi avec un scénario ayant une plus importante part de la consommation
électrique lors de jours froids, ou avec un important taux d’absence, sujet a des redémarrages a
haute température d’eau, la déviation en COP annuel est plus grande (Figure IV-11).

En prenant comme exemple le cas des scénarios 2 et 5, nous pouvons voir que le COP prédit par
le modéle simplifié est plus proche du modéle détaillé que pour les autres scénarios. En regardant
de plus prés, pour chacun des scénarios, la répartition des températures extérieures de
fonctionnement (Figure IV-12), nous pouvons voir que les médianes pour les scénarios 2 et 5 sont
parmi les plus hautes et que la consommation électrique est répartie sur des températures
extérieures supérieures aux autres scénarios. Concernant les phases de redémarrage, un scénario
comme le scénario 1, avec un faible nombre de soutirages annuels (Tableau IV-2) et des jours
d’absence répétés de I'utilisateur, typiqguement sujet a des redémarrages successifs a haute
température d’eau, présente de plus importantes pertes inertielles relativement a I’énergie totale
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produite ce qui contribue a I'explication des divergences observées. Le dégivrage étant négligé
dans les deux cas de simulation, celui-ci n'a pas d’impact sur les différences observées.
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Figure IV-11. Energie produite et consommée pour le modéle détaillé et simplifié

En termes de prévision de colt et d’inconfort, nous pouvons constater dans la figure 12, que le
modeéle simplifié sous-estime I'inconfort percu par I'utilisateur di aux effets de mélanges qui ne
sont pas pris en compte avec la simplification du modéle de ballon. En termes de colt de
production du kWh, nous pouvons voir que le modéle simplifié sous-estime le colt de production
mais que l'influence de I'erreur sur le COP annuel est en fin de compte relativement faible. Ces
différentes observations permettent de valider 'usage du modéle simplifié pour réaliser des études
rapides avec un temps de simulation annuel moyen de 4,5 secondes au lieu de 4 h sur les six
scénarios de soutirage tout en conservant une précision acceptable. Ceci répond déja largement
au cahier des charges fixé en début de section (section IV -2. 1.).
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Figure IV-12. Taux d'inconfort, colt par kWh produit et distribution de la température de l'air extérieure de
fonctionnement du CET

IV-2. 3. 2. Comparaison a des données réelles relevées sur le terrain

Pour aller plus loin dans la validation de I'outil et sa potentielle utilisation comme outil de prévision
des performances énergétiques réelles et de I'inconfort pour un utilisateur donné avec différents
CET, nous réalisons une étude avec des données mesurées sur des CET en conditions réelles de
fonctionnement. Ces données ont été rassemblées lors d’'une campagne de mesure sur 20 CET en
conditions réelles. Cette campagne fut orchestrée par le COSTIC, EDF R&D était partie prenante.
Elle est plus largement évoquée dans le chapitre 1 (section | - 4. 4. ). Elle concerne des CET de
natures différentes, nous nous concentrons ici sur les quatre CET sur air extérieur de cette étude.
Les caractéristiques de ces CET, utilisées pour paramétrer le modéle simplifié, sont présentées
dans le tableau 4.
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Tableau IV-4. Caractéristiques des systémes étudiés

Systéme 1 2 3 4
Zone Climatique Hla Hla H2a Hlc
Fluide frigorigéne (kg) R134a (1,35) R600a (0,8) R134a (1,3) R134a (1,3)
Puissance maxi, Welec’max (W) 750 350 1000 750
Puissance moyenne absorbée (W) 425 - 680 425
Puissance Appoint (W) 1800 1200 1500 1800
Température mini PAC (°C) -5 -7 -5 -5
Volume ballon, V,, (1) 270 150 300 270
tehausse (NiMIN) 10 10 h 50 7h50 10 h
Pes selon EN NF 16147 32,6 25 39 32,6
COPchauffeas—ss (hypothése) 2,3 2,3 2,3 2,3
UA, (W/K) 2,14 1,64 2,56 2,14

Sur la figure 13, nous comparons le COP prédit par le modéle simplifié avec les données réelles en
fonction du taux moyen d’utilisation de I'ECS. Nous pouvons voir que le modéle surestime le COP
en moyenne de 7 % sur tous les cas testés. Ceci est principalement dii aux simplifications faites
dans le modéle, déja largement discutées dans la section IV - 2. 3. 1. qui causent une sous-
estimation de la consommation électrique annuelle (Figure IV-14).
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Figure IV-13. COP annuels mesurés et simulés en fonction du taux d’utilisation
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Figure IV-14. Comparaison de la consommation électrique annuelle prédite par le modéle simplifié et des données
réelles
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Il est cependant important de souligner que le COP prédit par le modéle se situe bien dans la
moyenne des COP annuels mesurées en conditions réelles de fonctionnement et que la
dépendance au taux d’utilisation de I’'ECS est bien reproduite. Il est aussi intéressant de noter que
le modéle actuel est potentiellement extrapolable a d’autres fluides frigorigénes. Comme nous
pouvons le voir dans le tableau 4, le systéme 2 est un systéme fonctionnant avec de I'isobutane et
la différence de COP pour ce cas est de 11 %, maximum de tous les cas testés (Figure IV-14), mais
reste cependant acceptable pour le cas d’utilisation.

Cette comparaison met donc bien en évidence la pertinence de ce modéle simplifié pour réaliser
des études sur la base de simulations annuelles, en particulier pour évaluer le pilotage ou un
modéle rapide est nécessaire pour réaliser des algorithmes avancés ou des simulations de
trajectoires.

IV - 3. Etude du pilotage

IV - 3. 1. Algorithme d’optimisation génétique

Nous avons pu voir que le pilotage constitue une piste prometteuse pour I'amélioration des
performances annuelles du CET car il permet a la fois de baisser la température d’eau et de
minimiser les pertes statiques.

Pour en estimer le gain maximal atteignable, nous nous inspirons de la méthode proposée par
Ibrahim et al. [41] qui proposent une optimisation journaliere du CET sur sa durée de
fonctionnement en fonction des besoins de ['utilisateur. Dans une telle étude journaliére, la
différence entre I’énergie de stockage initiale et résiduelle en fin de journée peut conduire a une
surestimation du gain de COP atteignable. C’est pourquoi dans cette section nous refaisons I'étude
appliquée au CET sur air extérieur avec échangeur manteau sur un horizon de cing jours avec en
référence le pilotage de base par hystérésis.

Nous prenons comme hypothése une connaissance parfaite de I’énergie soutirée au pas de temps
horaire par les utilisateurs. Enfin pour le calcul des trajectoires d’optimisation, nous utilisons le
modéle simplifié de la section IV - 2., qui permet comme nous I'avons vu une rapide estimation de
la performance des CET.

Nous couplons ce modéle avec un algorithme génétique heuristique fourni par la bibliothéque
commerciale « Optimisation » disponible sous Dymola et adaptée a notre modéle [140]. Un
algorithme génétique fait partie des algorithmes heuristiques, dont le principe présenté sur la figure
15, suppose une initialisation des paramétres du modéle dans une population initiale de taille finie,
qui se recombine, puis dont on sélectionne les meilleurs individus répondant au mieux a une
fonction objectif définie.
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Figure IV-15. Principe de fonctionnement d’un algorithme génétique

Pour notre cas, nous réalisons ici une optimisation du démarrage du CET sur un horizon de cing
jours découpés au pas de temps horaire avec comme parameétre a optimiser un signal booléen
« On Off » d'allumage du CET. Comme critére de minimisation nous imposons un codt de I'énergie
et comme contraintes, le confort traduit par une température de sortie de ballon qui ne doit pas
étre inférieure a 40 °C. Le probléme d’optimisation peut se formuler mathématiquement selon une
fonction « f » objectif de minimisation du co(t :

E ; A 66
f= WeiecAt * colitgpec, t = tinjtiar = trin (66)
t

Le probléme d’optimisation se reformule de la maniére suivante autour du maximum des
trajectoires de colts énergétiques totaux calculés par le modéle simplifié sur I’horizon de temps
donné :

max(f) (67)

min
onoffel0;1]
On y integre les contraintes suivantes, sur la durée de fonctionnement, liées a la température de
sortie et a la température maximale d’eau du ballon pour le fonctionnement de la PAC:

At = 3600,Tp oy > 40°C, T, < 62°C. Ces contraintes nous paraissent les plus réalistes en
termes de bornes de température et de possibilité de fonctionnement de CET. En effet, un pas de
fonctionnement plus court qu’un pas horaire, compte tenu de l'inertie thermique réelle de la
machine observée précédemment, ne permettrait pas de répondre de maniére efficace aux
besoins et causerait une augmentation du nombre de démarrages du CET, ce qui mettrait en cause
sa durabilité et sa fiabilité.

IV - 3. 2. Optimisation génétique pour un cas réel sur cinq jours de fonctionnement

Pour la programmation de I'algorithme génétique présenté précédemment, nous prenons une taille
de population initiale de 30 individus, soit 30 combinaison des paramétres de OnOff par génération
au pas de temps horaire sur cing jours, et un nombre maximal de génération de 100 (de croisement
des trajectoires). Ceci signifie que parmi toutes les configurations de paramétres possibles, un
tirage initial de 30 configurations sera effectué.

Pour cette période d’optimisation de cing jours, la température de I'air extérieur varie autour d’'une
moyenne de 6 °C et nous prenons une période de soutirage réelle, avec un taux de présence
adéquat, issue du scénario 5.
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Sur la figure 16, nous observons I'évolution temporelle de la température en haut du ballon pour
le cas de référence piloté par hystérésis et la trajectoire optimale de pilotage trouvée a I'aide de
I'algorithme génétique. Il est possible de voir que la température varie en fonction des soutirages
effectués et des démarrages du CET et que globalement la température en haut du ballon, proche
de la sortie et donc de la température de soutirage, est significativement réduite dans le cas de la
trajectoire optimale.

En effet I'algorithme génétique favorise des redémarrages a la température du ballon la plus basse
possible afin de profiter de la sensible augmentation du COP de chauffe avec le taux de charge,
comme nous I'avons vu précédemment. De maniére moins significative, nous pouvons observer
que le fonctionnement du CET se concentre aussi sur les températures d’air les plus hautes, avec
plusieurs redémarrages autour du pic de température de I'air de 11 °C a 60 h, mais aussi
globalement sur la durée de cing jours, une durée de fonctionnement plus importante au début de
la période ou la température de l'air est la plus haute, autour de 7 a 10 °C, que sur la fin ou elle
atteint des températures de I'ordre de 2 a 3 °C. Cependant nous pouvons observer que le pilotage
optimal choisit tout de méme de faire fonctionner le CET pour des températures de I'air faibles.
Ceci est principalement d a la tarification en heure creuse, qui permet de réduire le colit du kWh
et absorber la baisse de COP induite par la baisse de la température de I'air. La prise en compte
de l'inertie thermique et des dégivrages, comme nous l'avons vu précédemment, pourraient
cependant altérer cette prise de décision. Ceci constitue une perspective intéressante a cette
étude, qui faute de temps n’a pu étre traitée plus en détail.

Enfin, un des désavantages de cette trajectoire optimale, reste tout de méme I'augmentation
sensible du nombre de démarrages, mettant en cause la fiabilité du CET. Cependant il est possible
de voir que certaines périodes de marche et d’arrét sont tout de méme assez rapprochées dans le
temps et qu’il existe globalement deux périodes de fonctionnement, soit en heure creuse, soit aux
températures d’air les plus hautes. Une autre perspective de cette étude serait d’ajouter une
contrainte dans I'algorithme d’optimisation sur la fréquence et la durée de redémarrage (éviter les
courts cycles) du CET.
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Figure IV-16. Trajectoire de pilotage optimale selon I'algorithme génétique et contraintes imposées pour un jour moyen

En termes de codt et de performance, le pilotage par algorithme génétique est parvenu a estimer
une trajectoire au pas de temps horaire permettant de réduire le colt utilisateur de 35 % par
rapport a un pilotage classique par hystérésis (Figure IV-17). Ceci est obtenu grace a
I'augmentation de COP de 47 % d’une part qui profite d’'une plus basse température d’eau et un
fonctionnement a des températures de I'air plus hautes, mais aussi a une meilleure valorisation
des heures creuses. La valorisation des heures creuses dépend cependant de I'amplitude
thermique entre le jour et la nuit et ceci peut varier en fonction de la saison. C’est pourquoi une
autre perspective pour cette étude serait de réaliser une optimisation sur des jours plus chauds et
des jours plus froids en faisant varier les contraintes tarifaires (tarif de base ou au codt réel).
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Figure IV-17. Comparaison du COP et du coQt de I'énergie sur 5 jours de fonctionnement pour un pilotage de référence
par hystérésis et un pilotage optimisé au pas de temps horaire
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IV - 4. Etude paramétrique des performances du systéme de stockage

Avant toute analyse plus approfondie, une étude est faite sur le moyen le plus simple d’abaisser
les pertes statiques et d’augmenter le niveau de confort. Cette méthode consiste a améliorer les
performances du systéeme de stockage. Pour cela deux paramétres ont été modélisés dans le
chapitre 2, soit I'isolation détaillée du CET avec prise en compte des propriétés thermiques de
I'isolant, de sa répartition hétérogéne autour de la cuve (épaisseur d’isolant plus faible sur
I’échangeur manteau et les extrémités de la cuve que sur le reste du ballon) et d’'un paramétre
caractérisant I'efficacité du brise-jet, r,¢¢. Afin d’étudier ces parameétres, dans cette section nous
couplons le modéle de PAC détaillé a un modéle 1D de la cuve en négligeant l'inertie thermique de
la PAC. Ce modeéle comprend une isolation détaillée et un algorithme de mélange tel que décrit
dans le chapitre 2. Dans le cadre de cette analyse, le scénario 5 (Tableau IV-2) a été sélectionné,
qui comme nous 'avons vu précédemment est I'un des plus réguliers a notre disposition, associé
a la météo de Marseille, afin de réaliser une étude paramétrique du COP annuel, en ne
comptabilisant que I’énergie soutirée supérieure a 40 °C, en fonction de I'efficacité du brise jet et
de la nature de I'isolation.

IV -4. 1. Impact de I'isolant

Pour évaluer I'impact d’isolants plus ou moins performants, nous faisons varier la conductivité
thermique de celui-ci entre 0,005 W/m.K, typique d’un isolant sous vide a 0,1 W/m.K valeur pour
un isolant de mauvaise qualité. L’isolant de référence est du polyuréthane dont la conductivité est
de 0,0345 W/m.K. Sur la figure 18, nous distinguons une sensible chute du COP annuel en fonction
de la performance thermique de Iisolant. Le gain maximal atteignable par rapport a la situation de
référence est de 21 %, ce qui compte tenu du prix d’un isolant sous vide par rapport a du
polyuréthane, n'apporte pas un réel intérét économique.
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Figure IV-18. Performances annuelles en fonction de la conductivité thermique de I'isolant employé

IV - 4. 2. Impact du brisejet

La figure 19, illustre I'efficacité du brise jet, modélisée par le parametre 7.¢¢, correspondant a la
section de passage efficace (chapitre 2, section 3.3.2), et son influence sur le COP annuel du CET.
En effet, pour un brise-jet peu efficace, le ballon est quasiment mélangé en totalité lors des
soutirages, d0 a I'expansion du jet d’eau froide dans le ballon, qui cause une forte dégradation du
COP annuel, qui passe ainsi d’'un maximum de 2,3 a 2,06,. Ceci s’explique d’une part par
I'augmentation de la pression de condensation au redémarrage comme le témoigne la figure 19 et
d’autre part par le nombre de redémarrage, ainsi que le nombre d’heure de fonctionnement a ce
niveau de pression. Dans |'état actuel de référence, le brise jet perforé utilisé dans le CET de

Chapitre IV : 7BAnalyse des gisements d’économie d’énergie - études annuelles et

multiparamétriques| 113
Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2018LY SEI006/these.pdf
© [K.R. Deutz], [2018], INSA Lyon, tous droits réservés



Optimisation du cycle de fonctionnement d’un Chauffe-Eau Thermodynamique résidentiel | Kevin-Ruben Deutz

référence, présente une efficacité déja relativement bonne ce qui permet un COP annuel de 2,21
pour Marseille pour le scénario de soutirage testé. Cependant il existe des brise-jets dans la
littérature tels que les brise-jets a plateau [130] [117] qui permettent d’atteindre des efficacités
de soutirage plus grandes encore et pourraient permettre d’atteindre une amélioration maximale
du COP de l'ordre de 4 %, ce qui compte tenu du faible colt d’un brise-jet n’est pas négligeable
d’un point de vue technico-économique.
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Figure IV-19. COP annuel a gauche et pression de condensation et nb de redémarrages a droite

Sur la figure 20, nous analysons le gain en confort obtenu par une amélioration de I'efficacité du
brise-jet. Il est possible de voir qu’avec le scénario de soutirage testé, le gain de confort avec
I'augmentation de l'efficacité du brise-jet est relativement faible avec dans I'état actuel 5
événements d’inconfort a I'lannée, contre 2 dans le meilleur des cas.
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Figure IV-20. Taux d'inconfort annuel en fonction de l'efficacité du brise-jet

Chapitre IV : 7BAnalyse des gisements d’économie d’énergie - études annuelles et

multiparamétriques| 114
Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2018LY SEI006/these.pdf
© [K.R. Deutz], [2018], INSA Lyon, tous droits réservés



Optimisation du cycle de fonctionnement d’un Chauffe-Eau Thermodynamique résidentiel | Kevin-Ruben Deutz

IV - 5. Etude exergétique et énergétique du cycle thermodynamique du CET

Une fois étudiées les deux modifications possibles du systéme de stockage pour améliorer les
performances globales du CET, il devient intéressant d’analyser I'impact des différents composants
de la partie pompe a chaleur.

Pour estimer le gain potentiel par modification du cycle thermodynamique du CET, nous utilisons
le modéle thermodynamique détaillé développé dans le chapitre 2.

IV - 5. 1. Etude exergétique

IV-5. 1. 1. Ftude Globale

Afin d’étudier la pertinence de travailler sur le cycle thermodynamique, nous traitons d’abord d’une
analyse exergétique inspirée de Hepbelasi et al. [141] pour définir le rapport entre le COP réel et
le COP théorique maximal défini dans le chapitre 1 (section | - 2. 1. ). En effet il est possible de
montrer que le rendement exergétique d’un systéme thermodynamique se définit comme [142] :

Nex = COPinSt (Tair; Teau) (68)
ex COPcarnot (Tair: Teau)

Or afin d’inclure le ballon dans I'étude, de maniére similaire au calcul du COP de chauffe dans
I’équation (60) nous recalculons ce rendement exergétique sous la forme suivante :

Exb + ExECS (69)

Welec,comp + Welec,vent

Nex =

Avec, I'exergie massique stockée dans le ballon, calculée de la maniére suivante [143]:

T, )] (70)

exy = Cp [Tb - Tref - Tref ln(T P
re

Qui permet d’obtenir I'exergie totale par intégration sur chacun des volumes du ballon, de la
maniére suivante :

71
Ex, =Jexb dm (71)

Une étude exergétique de ce type permet d’estimer la qualité globale de fonctionnement du cycle
thermodynamique par rapport au cycle thermodynamique idéal de Carnot sans irréversibilité. Sur
la figure 21, nous représentons ce rapport en fonction de la température de I'air et de I'eau. Il est
possible de voir que le rendement exergétique, pour une température d’eau donnée, est meilleur
lorsque la température de I'air est la plus haute. Cependant, celui-ci n’augmente pas avec la baisse
du niveau de température de I'’eau et donc de I'écart de température entre les sources chaude et
froide, ce qui indique une perte d’exergie plus grande a basse température d’eau, qu’a plus haute
température, soit une moins bonne valorisation du potentiel de Carnot (Figure I-12). En effet, en
début de chauffe, les irréversibilités d’inertie thermique, de charge en fluide frigorigéne non optimal
s’accumulent, ce qui pourrait expliquer ce résultat.
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Figure IV-21. Rendement exergétique en fonction de la température de I'air et de I'eau pour le CET au cours de
chauffes seules de 10 °Ca 55 °C

Enfin ce rendement exergétique peut étre considéré comme relativement bas par rapport aux
maximums atteints dans la littérature. En effet, Bertsch et al. [14] montrent qu’il est possible
d’obtenir des rendements exergétiques de I'ordre de 39 a 46 %, au maximum, avec des PAC air-
eau mais que les conditions d’essais dans les standards minimum aux Etats-Unis résultent en des
rendements exergetiques minimum requis par les constructeurs bien plus bas, de I'ordre de 15 %.
Pei Gang et al. [42] dans une étude exergétique sur un CET a condenseur externe, n’incluent pas
le circulateur ni les auxiliaires et le ventilateur et trouvent des rendements exergétiques du systéme
autour de 30 %. En incluant le ventilateur a vitesse fixe du CET, nous pouvons expliquer le
rendement exergétique plus faible obtenu ci-présent. En effet, hors consommation ventilateur et a
7 °C de température de I'air, le rendement exergétique moyen obtenu au cours d’une chauffe
compléte est de 31 %, ce qui conforte la pertinence de notre étude exergétique.

IV-5. 1. 2. En période de chauffe

Afin d’étudier plus en détail I'impact de la température de I'eau sur le rendement exergétique
observé et déterminer des pistes d’améliorations thermodynamiques du CET, nous réalisons une
étude a I’échelle de chacun des composants du CET afin de déterminer la contribution individuelle
de chacun des composants dans les pertes totales d’exergie. Pour cela, nous appliquons une
fonction de flux d’exergie sur le fluide frigorigéne de la facon généralisée suivante aux bornes de
chacun des composants, en négligeant la variation d’énergie cinétique et potentielle [144] :

Ex = m[(h = hyes) = Trep(s = Sref)] (72)
AVec hyef, Trer €t Srep, les points de référence de calcul de I'exergie pris comme potentiel d’exergie
nul. Nous prenons dans notre cas la sortie de I’évaporateur.

A partir de I’équation, nous déduisons, I'exergie détruite, ou I'anergie des composants, définie
selon A. Lallemand [142] comme I’équation du bilan global d’exergie a I'état stationnaire :

73
Exg = Z EXL in Z Exl out + Wegec + 2 QJ Ncarnot, 9

Par exemple, pour I evaporateur du cote du fluide frlgorlgene nous obtenons comme [144] :

Exd,evap = m[(hin,evap - hout,evap) - Tref (Sin,evap - Sout,evap)] + ernt (74)

Pour I'exergie fournie par le condenseur au ballon, nous appliquons la formule de I'exergie associée
a des échanges de chaleur sous la forme :
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Excond = QcondnCarnot,cond (75)

Avec le facteur de Carnot, qui quantifie le travail utile maximal récupérable pour une source de
- T ’
chaleur donnée et se calcule pour le ballon comme Ncarnot.cona = (1 —;—ef). (Pour l'analyse
! b

compléte par composants se reporter a I’Annexe F.)

Sur la figure 22, nous présentons la répartition de I'exergie totale détruite par composant au cours
d’une chauffe et I’évolution temporelle des rendements de chacun des composants au cours d’une
chauffe pour une température de I'air extérieur de 7 °C. Dans cette destruction d’exergie totale, ||
est possible de voir que le compresseur est la piéce la plus importante car véhicule la plus grande
part de I'exergie et posséde aussi un rendement relativement bas du fait de la concentration
importante de perte d’exergie lors de la compression (fuite, frottements, inertie, pertes de chaleur
et irréversibilité du fluide). De plus I’exergie du compresseur, se dégrade avec I'augmentation du
taux de compression et la chute du rendement isentropique. Ensuite, en deuxiéme position dans
I'ordre de la plus grande destruction d’exergie se trouve I'’évaporateur qui comptabilise comme
nous 'avons vu I'exergie du ventilateur et présente un rendement exergetique faible. Nous avons
vu dans le chapitre 3 que le ventilateur était probablement surdimensionné. Une autre raison
probable au faible rendement exergétique de I'évaporateur est le design des ailettes et la
disposition des circuits et des rangs. Nous le vérifierons ultérieurement.

Enfin, pour le condenseur, I'étude de Pei Gang et al. [42] recensée dans le chapitre 1, aboutit a
des rendements exergetiques sur un condenseur externe avec circulateur autour de 50 %. Ici nous
pouvons observer un rendement exergétique de I'ordre de 75 % en moyenne au condenseur, ce
qui peut s’expliquer par le bon contact thermique réalisé par le constructeur entre le condenseur
et la cuve. Cependant Pei Gang et al. [42] démontrent que I'exergie détruite au condenseur ne
varie que trés peu de 30 °Ca 50 °C d’eau. Nous voyons ici qu’avec la géométrie et le fluide donné,
le rendement exergétique du condenseur est plus bas a 30 °C qu’a 50°C. Ceci rejoint I'étude
expérimentale réalisée dans le chapitre 3 ol nous avons vu que la charge fixe au condenseur cause
une augmentation du pincement au condenseur a basse température, qui se réduit
progressivement durant la chauffe, résultant en un échange thermique de meilleure qualité a plus
haute température de condensation. En analysant la tendance au cours de la chauffe du
rendement exergétique global, nous voyons que celui est largement influencé par la variation de
I’exergie au condenseur en début de chauffe ainsi que de celle du compresseur. En fin de chauffe,
le rendement exergétique du compresseur se stabilise, le rendement du détendeur qui décroit avec
I'augmentation du taux de compression intervient alors de maniére plus prépondérante et cause
une stabilisation du rendement exergétique global. L'impact des pertes exergétiques a
I’évaporateur est important mais stable tout au long de la chauffe.
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Figure IV-22. Destruction d’exergie et rendement exergétique en fonction de la température d’eau des composants du
CET pour une chauffe avec une température d’air extérieur de 7 °C

IV-5. 1. 3. Lors d’un essai NF EN 16147

Afin d’évaluer I'impact de la performance du systéme de stockage en terme exergétique, nous
étudions un essai de type NF EN 16147 au cours de la phase de soutirage. Sur la figure 23, nous
présentons la répartition des créations d’anergies, au cours de 'essai réalisé. Il est possible de voir
que le compresseur génére toujours, comme pour la chauffe seule, la plus grande part d’anergie
au cours de I'essai et que bien que la performance du stockage intervienne plus fortement dans
ce type d’essai, I'ordre reste relativement inchangé par rapport a la chauffe seule. Pour le ballon,
nous pouvons séparer les pertes exergétiques dues aux pertes statiques avec le milieu environnant
de celles dues au mélange causé par le jet d’eau froide entrant, quantifiées comme [143].

Condenseur
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Evaporateur
22%

Détendeur
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Compresseur
43%
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Ballon
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10%
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Figure IV-23. Répartition de I'exergie perdue au cours d’une période de fonctionnement de 110 h avec pertes statiques
et soutirage normatif de type L

IV - 5. 2. Etude énergétique

Nous pouvons voir que I'étude exergétique permet de mettre en évidence, de maniére qualitative,
la marge potentielle d’amélioration de chacun des composants de maniére intégrée et permet
d’analyser a la fois des aspects de performances et des aspects de confort avec notamment la
destruction d’exergie dans le ballon. Cependant elle ne donne aucune indication sur la marge
maximale réalisable et comment I'atteindre. C’est pourquoi, afin de confirmer les résultats de
I’étude par analyse exergétique et d’estimer le gain de COP en modifiant le design et le
dimensionnement des composants, nous réalisons une étude multiparamétrique sur le COP de
chauffe en faisant varier individuellement les propriétés de chacun des composants ; en focalisant
I’étude particulierement, sur le condenseur, I'évaporateur et la gestion du fluide frigorigéne ainsi
gue sa nature que nous avons identifi€ comme critique dans I’'étude exergétique.
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Bien que comme nous le voyons sur la figure 23, le compresseur et le détendeur soient
responsables d’une grande partie de I'exergie détruite, ils sont volontairement omis, faute de
précision de la modélisation qui s’est voulue empirique et non physique sur ces deux composants.

IV-5. 2. 1. Influence de Ia taille du condenseur et de la charge en fluide frigorigéne

Afin d’évaluer 'amélioration possible par 'augmentation de la taille du condenseur avec le nombre
de spires entourant la cuve et de la charge nous réalisons une étude multiparamétrique sur des
chauffes a 7 °C d’air extérieur. Sur la figure 24, il est possible de voir que pour une charge donnée,
de maniére générale, le COP de chauffe augmente avec I'augmentation de la taille du condenseur
grace a 'augmentation de la surface de transfert qui permet une réduction du taux de compression
de la PAC et du pincement du condenseur. Cependant, nous pouvons distinguer que ceci n’est pas
vrai en cas de défaut de charge en fluide frigorigéne, comme par exemple a 1,2 kg de charge, ou
nous pouvons voir que le COP baisse avec une surface de transfert qui augmente di a un défaut
de charge causant une sortie diphasique du condenseur.

Nous pouvons voir qu’un optimum de COP de chauffe de 3,46 semble se dégager pour une charge
de 3,5 kg et 94 spires (+2,1 kg et +42 spires par rapport a la configuration initiale), soit la
configuration maximale testée dans cette simulation factorielle. Cette augmentation n’est que trés
faible compte tenu du besoin de charge, constituant un poids économique et environnemental sur
le CET et la taille du condenseur employé. L’intérét technico-économique de cette amélioration est
donc assez faible. Cependant, différentes études de la littérature [41] [55], montrent qu’il est
possible de trouver un optimum de la taille du condenseur tout en réduisant la charge grace a
I'utilisation de micro-canaux. Ceci n’ayant pas encore été traité pour notre cas de référence avec
échangeur manteau, il sera traité par la suite.

40 53 %
30 5%

Cy 2.0

Figure IV-24. COP de chauffe en fonction du nombre de spires autour du condenseur et de la charge en fluide
frigorigéne

V-5, 2. 2. Influence de la charge en fluide frigorigéne a différents niveaux de température
d’eau et d’air

Nous avons vu précédemment que le condenseur subissait une grosse perte d’exergie en début
de chauffe. Dans la partie expérimentale, nous avons pu identifier que cela pouvait étre causé par,
soit la taille du condenseur, comme nous I'avons mis en évidence dans la partie précédente, soit
un défaut de la charge fixe du CET qui ne permettait pas un pincement en température idéal entre
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le condenseur et I'eau du ballon. C'est pourquoi dans cette section, afin de confirmer cette piste,
nous réalisons une étude sur différentes chauffes, en faisant varier la température de I'air extérieur
et la charge pour obtenir une cartographie du COP de chauffe en fonction de la charge en fluide,
de la température de I'’eau dans le ballon et de 'air a I'évaporateur.

e En fonction de la température d’air

Sur la figure 25, est représenté, le COP de chauffe, en fonction de la charge en fluide frigorigéne
pour différentes température d’air extérieur. Il est possible de voir que quelle que soit la
température de l'air extérieur, I'observation faite sur la figure 24, qu’il y aurait un manque de
charge dans le CET pour une température d’air extérieur de 7 °C est généralisable aux autres
températures d’air. D’autant plus que I'optimum de charge semble se décaler avec le niveau de
température de I'air extérieur. En effet, a - 5 °C cet optimum serait autour de 2,3 kg alors que
pour 20 °C, il se situerait autour de 1,8 kg de charge. Cependant la variation de cet optimum en
fonction de la température de I'air extérieur n’est que trés faible et ne présente pas d’intérét
significatif compte tenu de la faible variation en COP autour de cet optimum. Seulement un bon
ajustement de la charge fixe en phase de dimensionnement et de conception du systéme semble
une voie intéressante, associée a d’autres améliorations. En effet un gain de COP de 3,3 % peut
étre réalisé par rapport a la charge fixe de 1,1 kg actuellement utilisée dans le CET de référence
sur le marché. Néanmoins compte tenu du prix actuel du R134a, cette amélioration peut étre d’un
intérét technico-économique faible. C'est pourquoi dans le chapitre 5 nous proposerons une
amélioration multi-critére visant a la fois une augmentation de la performance du CET et une
réduction de co(t.
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Figure IV-25. COP de chauffe moyen en fonction de la charge en fluide frigorigéne pour différentes températures de I'air
extérieur

Sur la figure 26, est représentée I'évolution du sous refroidissement moyen a la sortie du
condenseur en fonction de la charge en fluide frigorigéne. |l est possible de voir que les optimums
de charge se situent tous autour d’un sous refroidissement moyen de 10 °C. Ceci indique que pour
un CET sur l'air extérieur avec manteau, compte tenu de la surface d’échange disponible et de la
stratification en température du ballon, le sous refroidissement, bien que causant une élévation
Iégeére de la pression de condensation, peut étre préconisé car il est aisément réalisé grace a la
basse température de I'’eau en bas de ballon. Au-dela d’une certaine charge en fluide frigorigéne,
sans augmentation de la taille du condenseur et comme l'illustre la figure 24, une élévation de la
charge cause une trop forte augmentation de la pression de condensation et cause une chute du
COP de chauffe.
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Figure IV-26. Sous refroidissement moyen en fonction de la charge en fluide frigorigéne pour différentes températures
de l'air extérieur

e En fonction de la température de I'eau

Afin d’étudier I'interaction de la charge avec le niveau de température de I'eau et d’étudier I'intérét
potentiel d’'une technique de variation de charge au cours de la chauffe, nous entreprenons une
étude sur la variation du COP instantané au compresseur défini par I’équation (5) (nous n’avons
pu considérer un COP moyen en raison de I’évolution de la température de I'eau du ballon au cours
de la chauffe) en fonction de la charge pour différentes températures de I'eau dans le ballon. Sur
la figure 27, il est possible de voir que le COP instantané ne varie que trés peu en fonction de la
charge pour une température d’eau donnée et une température de l'air extérieur de 5 °C. En
fonction de la température de I'eau, il est possible de voir que la charge menant au COP instantané
optimal se décale progressivement vers des valeurs plus élevées. Comme évoqué dans le chapitre
3, cette augmentation de la charge permet de maintenir le niveau de sous-refroidissement malgré
I'augmentation du taux de compression. Cependant étant donné la variation de COP trés faible, le
potentiel d’amélioration est faible et une charge fixe semble appropriée compte tenu de la
simplicité de conception. Cependant celle-ci-doit étre choisie judicieusement en fonction de la
dimension des composants. En effet comme nous I'avons vu sur la figure 24, une charge inadaptée
peut causer une sévére chute de COP de chauffe.
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Figure IV-27. COP instantané en fonction de la charge et de la température d’eau dans le ballon pour une température
d’air extérieur de 5 °C

Sur la figure 28, est représentée la variation de la charge optimale en fonction de la température
en du ballon en face du condenseur et pour différentes températures d’air extérieur. Il semble que
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I'augmentation de la température extérieure cause une baisse de la charge optimale nécessaire,
mais augmente I'amplitude de variation de la charge optimale pendant la chauffe, passant de 1,2
kga 10 °C a 2,2 kg a 55 °C dans le ballon pour 20 °C de température de I'air contre 1,82 kg et
1,84 kg pour 10 °C et 55 °C d’eau pour -5 °C de température de I'air extérieur. Cependant la
valeur moyenne optimale pour toutes les chauffes se situe toujours entre 1,6 kg et 1,8 kg de
charge. Compte tenu de I'occurrence des extrémes discutée dans la section 1 du chapitre, nous
concluons qu’une éventuelle technique consistant en la variation de charge ne présente pas un
fort intérét économique, cependant a I'étape de la conception du CET, la charge fixe optimale
compte tenu du dimensionnement et de la géométrie des échangeurs doit étre bien étudiée.
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Figure IV-28. Charge optimale en fonction de la température dans le ballon et de la température d’air extérieur

V- 5. 2. 3. Influence du diamétre du condenseur & Iso surface de condenseur

Dans la section précédente, nous avons vu que nous pouvions augmenter les performances du
CET en augmentant la surface du condenseur a condition d’ajuster la charge. Ibrahim et al. [41]
montrent pour un CET au R22 avec un condenseur immergé qu’il est possible d’augmenter le COP,
tout en réduisant la charge en fluide frigorigéne en utilisant des condenseurs a base de micro-
canaux. Cependant dans leur étude, les auteurs ne prennent en compte ni les pertes de charge du
condenseur, ni la stratification du ballon, ce qui pourrait altérer les conclusions de leur étude.

Sans forcément descendre a I’échelle des micro-canaux (reconnu comme étant autour de 1 a 3
mm [67] [41]), nous répétons I'étude de la section IV - 5. 2. 1., pour 3 diamétres de tubes de 5, 6
et 7 mm en plus du diamétre de base de 8,5 mm et pour une hauteur d’échangeur de 100 cm
autour du ballon, correspondant a une surface d’échange de 1,46 m2. Sur la figure 29, est
représentée la variation du COP de chauffe pour les différents diamétres. En diminuant le diamétre
du condenseur, nous parvenons en effet a réduire I'optimum de charge illustré sur la figure 24.
Cependant, en prenant en compte 'augmentation des pertes de charge du tube plus long, le COP
optimal diminue progressivement jusqu’a des niveaux similaires a la charge actuelle employée. Ce
type de design n’a donc a priori aucun intérét du point de vu technico-€conomique.
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Figure IV-29. Variation du COP de chauffe pour une surface d’échange de condenseur de 1.46 m? et différents
diameétres de tubes du condenseur

IV-5. 2. 4. Impact de I'utilisation des micro-canaux

Nous trouvons d’ores et déja des designs de condenseur a micro-canaux dans la littérature qui
proposent de compenser I'augmentation des pertes de charge grace a la parallélisation des tubes,
avec des collecteurs répartiteurs d’entrée et de sortie répartissant le fluide frigorigéne dans des
tubes en paralléle de petit diamétre (Figure IV-30) [67].
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Figure IV-30. lllustration d’'un condenseur a micro-canaux pour CET. Source : [67]

Afin de valider la possible utilisation de notre modéle a I’'échelle des micro-canaux, nous comparons
le modéle avec les données de Peng et al. [67] au cours d’'une chauffe pour une température de
I'air extérieur de 20 °C. Les données géométriques du condenseur sont données dans le tableau
5.

Tableau IV-5. Caractéristiques géométriques du condenseur micro-canaux de Peng et al. [67]

Type de systeme CET micro-canaux 200 | R134a
Diamétre des ports (mm) 1,2

Nombre de passes 4

Nombre de ports/passe 25

Longueur de passe (m) 1,448

Diameétre collecteur (cm) 2.5
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Peng et al. [67] appellent une passe, I’équivalent de 25 tubes en paralléle répartis dans 5 tubes
plats. Sur la figure 30, il est ainsi possible de distinguer 4 passes, ce qui équivaut a une surface
d’échange de 1,02 m2 comparable au CET de référence avec 52 spires.

En reproduisant la configuration des auteurs dans le modéle, sur la figure 31, il est possible de voir
qgue le modéle parvient bien a reproduire les niveaux de pression de ce systéme ainsi que la
consommation électrique du compresseur. En variant la charge, il est aussi possible de voir que
I'optimum du COP prédit par Peng et al. [67] se situe a des niveaux de charge en fluide similaires.
Ici nous trouvons 0,95 kg au lieu de 0,96 kg dans leur étude. Ce qui valide le modéle pour des
condenseurs a base de micro-canaux.

30 ‘ 1200  4.15
— P,,.. (Modéle)
=25 — P (Modete) 10005410 // \\\
@ 20| — W, (Modele) 800 = 2 4.05 /
~ XXx Données / ¥ QD Y= /
o = 4.00
5 1 /// 600 € 8 / \
o’ 400 22590 —
&5 200 & O 345
% 50 100 _ 150 20 350 085 0.90 0.95 .00 1.05 1.10
Temps (min) Charge (kg)

Figure IV-31. Validation du modéle de micro-canaux et charge optimale de R134a pour un diamétre de tube de 1,2 mm
et une chauffe a une température de I'air de 20 °C

Afin d’étudier I'intérét couplé d’une augmentation de la surface d’échange ainsi que de I'utilisation
de micro-canaux pour réduire la charge en fluide tout en faisant varier le design de I’échangeur
(sans impact notable sur les pertes de charge), nous testons 5, 10, 15 et 20 tubes en paralléle par
passe pour un diamétre de 3 mm de tube (Figure IV-32). Nous conservons aussi une surface
d’échange au condenseur de 1,46m2 comme sur la figure 29 et nous partons du modéle validé
avec les données de Peng et al. [67], en négligeant les pertes de charge dues aux collecteurs
d’entrée et de sortie et la mauvaise distribution possible du fluide frigorigéne.

Sur la figure 32, Il est possible d’observer que le COP de chauffe baisse avec le nombre de tubes
en paralléle. Ceci est di a la parallélisation des tubes qui bien que réduisant les pertes de charge,
avec la stratification du ballon, n’assure plus un transfert de chaleur optimal. C’est pourquoi, pour
ce diamétre de tube de 3 mm, 5 tubes en paralléle semblent suffire pour contenir I'effet des pertes
de charge. Enfin la charge optimale ne varie pas par rapport au nombre de tubes et se situe a une
charge de 1,45 kg.
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Figure IV-32. Variation du COP de chauffe pour une surface d’échange de condenseur de 1,46 m2, un diamétre des
tubes condenseur de 3 mm et différents nombres de tubes par passe

Sur la figure 33, nous répétons cette étude pour un diameétre interne des tubes condenseurs de 2
mm. Les mémes tendances sont observables concernant le nombre de tubes, avec une
augmentation du nombre de tubes nécessaires pour atteindre I'optimum de la figure 32 a 10 tubes
paralléles (le cas de 5 tubes causant trop de pertes de charge n’a pu étre simulé faute de stabilité
numérique). Cependant il est a noter que I'écart de COP se resserre en raison de 'augmentation
des pertes de charge par tube avec la baisse du diamétre. De plus, I'optimum de COP semble se
décaler légerement avec I'augmentation du nombre de tubes. Enfin, grace a la réduction de
section, nous pouvons voir qu’il est possible d’atteindre des COP similaires aux COP optimaux pour
les macro-canaux de 8,5 mm (Figure IV-29) tout en baissant la charge optimale de R134a a 1,1 kg,
ce qui est I’équivalent de la machine de référence, mais avec un COP amélioré de 7 % grace a
I’'augmentation de la surface d’échange.
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Figure IV-33. Variation du COP de chauffe pour une surface d’échange du condenseur de 1,46 m2, un diamétre des
tubes condenseurs de 2 mm et différents nombres de tubes par passe

Sur la figure 34, nous réduisons encore plus le diamétre interne des tubes du condenseur, jusqu’a
1,2 mm, ce qui est la taille de référence dans I'étude de Peng et al. [67] et nous réalisons une
étude sur 15, 20, 25 et 30 tubes condenseurs en paralléles.

Le plus petit nombre de tubes, cause une sensible baisse du COP de chauffe et augmenter le
nombre de tubes permet de diminuer les pertes de charge par tube et conduit a un meilleur COP
tout en réduisant davantage la charge optimale de fluide jusqu’'a 0,95 kg au point optimal.
Cependant par rapport aux diamétres de 2 et 3 mm, le COP baisse et cela quel que soit le nombre
de tubes en paralléle. Ceci est causé par les transferts de chaleur non optimisés. En effet, dans
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I’étude, un espace mort fixe est laissé entre chacun des tubes, faute du design des collecteurs,
comme nous pouvons le voir sur la figure 30. Augmenter le nombre de tubes en paralléle augmente
progressivement la part relative d’espace mort et cause une baisse de la surface d’échange
effective et une chute du COP avec le diamétre des tubes. C’est pourquoi avec le design actuel des
micro-canaux et de leur collecteur, il semblerait judicieux, d’un point de vue technico-économique
d’opter pour des diamétres de micro-canaux légérement plus élevés, soit autour de 2 mm.
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Figure IV-34. Variation du COP de chauffe pour une surface d’échange du condenseur de 1,46 m2, un diamétre des
tubes condenseurs de 1,2 mm et différents nombres de tubes par passe

IV-5. 2. 5. Influence de la conductance condenseur-cuve - et paroi - eau

En faisant varier la conductance thermique équivalente du condenseur avec la cuve nous pouvons
voir sur la figure 35 que le COP de chauffe (pour une chauffe de 10 °C a 55 °C a 7 °C d’air
extérieur) n’est que trés peu sensible dans I'état actuel a la conductivité thermique entre la paroi
du condenseur et du ballon. Ceci s’explique par le fait que dans I'état actuel le CET de référence,
posséde un condenseur en forme de « D » avec une surface de transfert optimisée et une pate
thermique pour améliorer la conductivité, celle-ci est déja bonne dans I'état actuel et ne posséde
donc qu’un trés faible potentiel d’amélioration. Non sans grande surprise, une amélioration du
coefficient d’échange global c6té eau de la cuve pourrait permettre une plus sensible augmentation
du COP de chauffe. En effet, celle-ci constitue la résistance limitante dans le transfert de chaleur
global du condenseur vers I'eau dans le ballon. Une augmentation de celle-ci, permet donc de
réduire le pincement en température entre le condenseur et I'eau du ballon, ce qui permet
finalement d’augmenter le COP de chauffe a un niveau maximum de 3,3.
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Figure IV-35. Etude paramétrique du COP de chauffe en fonction de la conductance thermique équivalente de la paroi
du condenseur et du ballon (gauche) et du coefficient d’échange entre la paroi du ballon et I'eau (droite)

IV- 5. 2. 6. Influence de I'évaporateur et de la consommation électrique du ventilateur

Dans l'analyse exergétique, nous avons vu que I'évaporateur et son ventilateur présentait un
rendement exergétique faible au regard des autres composants du CET. Dans la section suivante,
nous réalisons une étude paramétrique sur le design de celui-ci en faisant varier le nombre de
rangs, le nombre de tubes par circuit, I'écartement et la profondeur des ailettes pour une chauffe
a une température d’air extérieur de 7 °C d’air et une fréquence de ventilateur fixée a 50 Hz,
correspondant a un débit volumétrique d’air de 2260 m3/h.

o Nombre de rangs

Sur la figure 36, nous présentons le COP de chauffe en fonction du nombre de rangs de
|’évaporateur dans le sens du flux aéraulique. Il est possible de voir que le COP de chauffe
augmente avec le nombre de rangs. Ceci est principalement la conséquence du
surdimensionnement du ventilateur identifié dans le chapitre 3. En effet, nous pouvons voir que la
puissance électrique du ventilateur diminue alors que les pertes de charge augmentent et le débit
d’air baisse. La surface de transfert augmentant avec le nombre de rangs compense la baisse
d’énergie thermique fournie due a la réduction du débit.
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Figure IV-36. Evolution du COP de chauffe en fonction du nombre de rang de I’évaporateur pour une chauffea 7 °C
d’air extérieur et une vitesse de ventilateur fixe
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o Nombre de rangs et nombre de tubes par rang

Sur la figure 37, nous présentons le COP de chauffe en fonction du nombre de tubes par rang.
Cette simulation montre que plus le nombre de tubes par rang est bas, plus le COP de chauffe est
élevé et le gain augmente avec le nombre de rangs jusqu’a un maximum de COP de 3,47 pour 6
rangs et 18 tubes. En raisonnement stricte, colt-matiére, d’'un point de vue technico-économique,
I'impact économique de I'augmentation du nombre de rangs pour un nombre de tube par rang
initial de 24 tubes, peut donc étre absorbé en partie par une réduction du nombre de tubes par
rang.
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Figure IV-37. Evolution du COP de chauffe en fonction du nombre de rangs et du nombre de tubes par rang de
I’évaporateur pour une chauffe a une température de I'air extérieur de 7 °C et une vitesse de ventilateur fixe

e Ecartement des ailettes

Les figures 38 et 39 illustrent pour respectivement 24 et 18 tubes par rang, la variation du COP de
chauffe en fonction du pas d’ailette, pour différents nombres de rang de I'évaporateur. Il est
notable que le COP augmente avec le nombre de rangs quel que soit le pas d’ailette employé
jusqu’a un optimum pour 5 rangs de maniére générale, ensuite les pertes de charge étant
prédominante sur I'air, la puissance électrique du compresseur augmente faute d’un débit d’air
suffisant a I'évaporateur. Sur la figure 39, I'étude est faite avec 18 tubes par rang. Il est possible
ainsi de confirmer I'augmentation de COP de la figure 38, cependant le pas d’ailette vient quelque
peu nuancer le résultat obtenu. En effet, la réduction du pas d’ailette cause une augmentation plus
sévere des pertes de charge avec 'augmentation du nombre de rangs et la baisse du nombre de
tubes par rang, ce qui cause un léger décalage de I'optimum de COP. Dans I'état actuel il n’est pas
rare de trouver des batteries a ailettes avec un pas de 1,6 voire de 1,4 mm [67], ceci constitue en
plus de I'augmentation du nombre de rangs et de la diminution du nombre de tubes une piste
intéressante d’optimisation du COP de chauffe du CET.
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Figure IV-38. Influence du pas d’ailette sur le COP de chauffe pour différents nombres de rangs de I'évaporateur et 24
tubes par rang
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Figure IV-39 Influence du pas d’ailette sur le COP de chauffe pour différents nombres de rangs de I'évaporateur et 18
tubes par rang

o Nombre de rangs et profondeur des ailettes

Sur la figure 40, est illustrée I'influence de la profondeur des ailettes dans le sens du flux
aéraulique (pas longitudinal). Il est possible de voir qu'un gain de COP est réalisable, grace a
I'augmentation de la surface d’échange, mais que celui-ci diminue avec le nombre de rangs. Pour
3 rangs, il est intéressant d’un point de vue technico-économique, d’augmenter la profondeur des
ailettes jusqu'a 1,6 - 1,7 cm. Aprés ce stade, les pertes de charge de l'air deviennent plus
importantes et réduisent I'intérét de cette augmentation. Cet effet est d’autant plus marqué que le
nombre de rangs est important.
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Figure IV-40. Influence de la profondeur d’ailette sur le COP de chauffe pour différents nombres de rangs de
I’évaporateur et 24 tubes par rang

V-5, 2. 7. Influence de la nature du fluide frigorigéne

Dans cette section nous testons le propane et le R1234yf. Le premier commence a apparaitre sur
le marché des CET, voir chapitre 1, et le second est un potentiel substitut direct du R134a, en
prévision de la restriction d’'usage des HFC, due aux réglementations internationales (F-Gas et
amendement de Kigali au protocole de Montréal). Sur la figure 41, nous présentons le COP de
chauffe de 10 °C a 55 °C pour chacun des fluides, pour la géométrie d’origine du CET et pour une
température de I'air extérieure de 7 °C. De maniére générale, le R134a, présente le plus haut COP
a sa charge optimale. L'utilisation directe (drop-in) du R134yf cause une baisse du COP, ce qui a
déja été largement discuté dans la littérature. Le propane (R290) quant a lui présente des COP de
chauffe intermédiaires entre ceux du R1234yf et ceux du R134a mais permet une réduction
importante de la charge grace a son volume massique plus élevé. Cependant il est aussi plus
sensible a la charge et nécessite donc en phase de conception du CET une attention particuliére
afin de ne pas pénaliser les performances énergétiques du systéme.
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Figure IV-41. Influence de la nature du fluide frigorigéne sur le COP de chauffe pour différentes charges de fluide
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IV - 6. Conclusion du chapitre

Dans ce chapitre nous avons analysé en premier lieu les gisements d’économie d’énergie du CET
et nous avons pu constater que le COP annuel des CET sur 'air extérieur est affecté en premier lieu
par les pertes statiques du ballon. Nous avons pu démontrer que la faible saisonnalité des besoins
ECS et la répartition de la consommation sont globalement situées autour de la température
moyenne de I'air des climats considérés. Comme le dégivrage ne s’enclenche qu’en dessous de 5
°C celui-ci n'a donc pas un grand impact sur le COP annuel. Enfin, nous avons pu montrer qu’en
période froide et avec un taux de charge élevé, la mise en route de 'auxiliaire n’est pas pénalisante
pour le CET, du fait de I'absence de dégivrage et de l'augmentation des pertes inertielles
thermiques en climat froid qui cause une rapide chute du COP de chauffe du CET. Un faible
potentiel d’économie a pu étre démontré en décalant la mise en route de I'auxiliaire a -1 °C au lieu
de 2 °C de température de I'air extérieur dans I'état actuel. Ceci principalement par le fait que la
PAC seule présente jusqu’a ces niveaux de température une performance supérieure a I'appoint et
ne cause pas un rallongement du temps de chauffe excessif.

Au vu du faible impact a la fois de I'inertie thermique de la PAC et du dégivrage, nous avons ensuite
développé un outil simplifié qui permet de réaliser des études prospectives rapides sur la
performance de CET sur air extérieur en fonction des conditions particuliéres d’un utilisateur donné
(climat, besoin thermique, prix de I'électricité). Nous avons pu montrer que cet outil surestime
Iégerement les performances réelles des CET en raison essentiellement de la simplification
proposée (pas de dégivrage, pas de pertes inertielles et modéle de ballon simplifié). Cependant
cette lIégére surestimation n’impacte que trés peu I'objectif final de I'étude technico-économique
et présente une bonne estimation des colts au kWh produit.

Grace au modéle simplifié, nous avons pu estimer le gain maximal atteignable par un pilotage
optimisé au pas de temps horaire sur cing jours de fonctionnement. Un meilleur pilotage du CET
apparait comme une piste trés prometteuse dans I'amélioration du COP annuel des CET.
Cependant il y a besoin d’une technique robuste, permettant a la fois d’estimer les besoins et de
gérer la production sans surco(t et sans complexification importante du CET.

Enfin, comme les simulations annuelles ne permettent pas d’estimer un gain potentiel sur le cycle
thermodynamique en lui-méme, nous avons réalisé une étude exergétique qui a permis de voir
guels composants du cycle de base présentaient un potentiel d’amélioration en nous concentrant
sur le condenseur, I'évaporateur et le fluide frigorigéne pour lesquels le modéle détaillé est
particulierement adapté. Pour le condenseur, nous avons montré qu’augmenter la taille du
condenseur pouvait augmenter le COP de chauffe du CET mais nécessite une adaptation de la
charge en fluide frigorigéne conséquente. Dans la littérature, il a été identifié que les micro-canaux
pouvaient résoudre cette contrainte. Cette piste a été validée pour notre cas d’étude et un gain de
7 % de COP a ainsi pu étre atteint et ceci sans augmentation de charge en fluide frigorigéne.

Pour I’évaporateur, nous avons pu voir qu’une adaptation de sa géométrie par une augmentation
du nombre de rang, une réduction du nombre de tube et une réduction du pas d’ailette pouvait
générer une sensible augmentation de COP de chauffe.

Enfin comme la charge est une des contraintes tant économique qu’environnementale pour les
constructeurs de CET, nous avons évalué I'utilisation de fluides frigorigénes alternatifs et nous
avons pu confirmer la possible substitution du R134a par du propane ou du R1234yf qui
présentent un comportement thermique et des performances proches au R134a a condition
d’adapter la charge en fluide frigorigéne.
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Toutes ces pistes d’amélioration ont potentiellement des interactions complexes. Par ailleurs, le
colt, le confort fourni a l'utilisateur et la charge en fluide frigorigéne sont des contraintes
supplémentaires se greffant a la conception du CET. L’objectif du chapitre 5 est ainsi de réaliser
une optimisation multicritére du CET, couplé a un pilotage amélioré. Ce CET optimisé sera ensuite
comparé par des simulations annuelles simplifiées au CET non optimisé de référence de notre
étude afin d’en estimer le gain réel sur une large gamme de scénarios de soutirages.
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Chapitre V : Optimisation technico-
économique du CET de référence

Une étude multi critére est réalisée sur le design du CET en prenant en compte
des contraintes de dimensionnement des échangeurs, de conception, de colt et
de confort. Celle-ci a permis de développer un CET optimisé a base de micro-
canaux pour différents fluides frigorigénes, soit le R134a, le propane et le
R1234yf qui sont tous deux des candidats de substitution du R134a dans un
avenir proche avec I’évolution des réglementations environnementales. Dans une
seconde partie, un algorithme de pilotage intelligent est développé permettant de
répondre aux besoins de nature et d’intensité variables grace a la variation de
vitesse, avec un gain de performance, une réduction de colt et un confort
identique, voire supérieur pour des besoins thermiques élevés. Ceci a permis
d’aboutir a une conception de CET qui s’adapte a une plus grande gamme de
besoins grace a une meilleure répartition de la chauffe sur la journée, dont le
compresseur posséde un dimensionnement 40 % inférieur a un CET classique.
Enfin dans une derniére partie nous combinons le pilotage par algorithme basé
sur un apprentissage des besoins sur 14 jours avec le CET optimisé pour analyser
le gain maximal atteignable par une telle combinaison. Nous affichons ainsi en
moyenne, sur 28 scénarios réels de soutirage testés, pour un confort identique
voire supérieur en cas de besoins élevés, un gain de COP moyen de 37 % et une
réduction de facture moyenne de 30 %. Ce gain est atteint tout en conservant une
conception et un dimensionnement unique de CET (réduit de 40 % par rapport a
la référence), ce qui permettrait a un industriel de réduire sa gamme. Une analyse
économique combinant une analyse du surcol(t et le temps de retour sur
I'investissement nous montre enfin que le surcolt de ce CET ne peut dépasser
les 25 % par rapport a un CET classique a la conception plus simple.
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V - 1. Optimisation du cycle thermodynamique

V- 1. 1. Optimisation multi-critére du design du cycle de référence avec un algorithme génétique
Nous avons vu dans le chapitre 4 qu’il existe une marge d’optimisation énergétique sur le CET de
référence en changeant le dimensionnement et le design de I'’évaporateur, le condenseur et la
charge en fluide frigorigéne associée. Cependant, cette optimisation peut aussi avoir un impact sur
le temps de chauffe et le confort ainsi que sur le codt initial du CET ce qui remettrait en cause sa
viabilité économique. Par ailleurs, le CET, comme tous les produits liés a I’énergie (Energy Related
Products) est soumis a Directive Européenne EcoDesign, définissant des performances minimales
pour une autorisation de mise sur le marché européen. La norme NF EN 16147, harmonisée aux
réglements de cette Directive définit les conditions d’essais de performance. Ce point
réglementaire ajoute une contrainte supplémentaire a la conception du CET. Enfin, le réglement
européen F-Gas Il impose, par sa limitation drastique des quantités de fluide frigorigéne de type
HFC mises sur le marché européen et par ses interdictions ciblées, une orientation vers des fluides
frigorigénes a faible GWP, naturels, HFO, Tous ces points constituent des contraintes évolutives qui
conditionnent la conception du CET en Europe.

Dans cette section, nous proposons donc de réaliser une optimisation multi-critére en prenant en
compte tous ces aspects a 'aide d’un algorithme génétique, tel que présenté dans le chapitre 4
(section IV - 3. 1. ). Afin de procéder a cette optimisation nous réalisons d’abord une étude de
I'algorithme génétique pour un cas simple a fin de vérification et de paramétrage. Ensuite une
optimisation du CET en période de chauffe avec différents fluides est faite.

V-1. 1. 1. Validation de I'algorithme génétique

Il s’agit, en premier lieu, de tester I'algorithme génétique utilisé qui est issu de la bibliothéque
commerciale « Optimisation » sous Dymola [140]. Pour cela, nous comparons les résultats de
I'optimum obtenu avec I'analyse factorielle de la section IV - 5. 2. 1. (Figure IV-24) et le résultat
pour le méme cas de figure avec I'algorithme génétique. Pour rappel, il s’agit d’optimiser le COP de
la période de chauffe en faisant varier simultanément la charge et le nombre de spires du
condenseur manteau.

Pour l'algorithme génétique, nous utilisons une population initiale de 20 individus sur 15
générations, soit 300 simulations. Ceci dans le but de voir si avec un nombre réduit de simulations,
nous obtenons toujours le méme optimum qu’avec l'analyse factorielle qui nécessite 903
simulations. Avec une charge adaptée de 1 kg a 3,5 kg par incrément de 100 g et un nombre de
spires de 52 a 94.

Sur la figure 1, nous présentons le résultat de I'algorithme d’optimisation de la librairie
optimisation. |l est possible de voir que I'algorithme génétique semble converger vers un nombre
de spires de 94 et une charge de 3,40 kg, correspondant a un COP de chauffe de 3,461. L'analyse
factorielle conduisait a un COP optimum de 3,463 avec une charge de 3,5 kg. Ces deux résultats
sont trés proches surtout compte tenu de la précision du modéle employé qui n’est pas inférieur a
1 %. Cependant I'optimum proche obtenu par algorithme génétique est trouvé ici au bout de 251
simulations, ce qui constitue un gain de temps trés appréciable par rapport a une analyse
factorielle compléte, surtout dans le cas d’un nombre important de parameétres a faire varier. Une
deuxiéme optimisation plus fine autour de I'optimum permettra ensuite de trouver I'optimum exact.
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Final Solution - evaluated once again (evaluation 251 of 301):

; I |i_spire 54 42 52 94
N \
t {

charge 3.4000000000000004 1.5000000000000004 1.5 3.5

o

1.0535308070718737e
Maximum of criteria +7 -6.5%

0 1 B B 1.0535308070718737e 1.0535308070718737e
———— 11 | E_clec_tot +7 -6.5% +7  |minimize|1
0 1 2 3

Figure V-1. Résultat d’optimisation sous Dymola a I'aide de la bibliothéque « optimisation »

V-1. 1. 2. Optimisation des performances multi-critéres du CET au cours d’une chauffe a 7 °C
avec différents fluides frigorigénes

Comme nous I'avons vu dans le chapitre précédent, une maniére prometteuse de procéder a une
réduction de charge tout en optimisant les performances du condenseur consisterait a utiliser des
micro-canaux, nous contraignons donc d’ores et déja le champ d’optimisation a des diamétres
internes de tube de 1 a 3 mm. Comme critéres, se traduisant sous forme de fonctions de
minimisation, nous imposons la minimisation de la consommation électrique totale de la PAC, le
temps de chauffe, la taille du compresseur (contrainte de codt), la charge en fluide frigorigéne et
sa nature (contrainte économique, réglementaire et environnementale).

Comme parameétres, nous utilisons la taille du compresseur, le diamétre du condenseur, le nombre
de spires, leur disposition avec le nombre de spires paralléles, la charge en fluide frigorigéne, le
nombre de rangs de I'’évaporateur, le nombre de tubes par rang, le pas des ailettes et leur
profondeur. Quant a la nature du fluide, aprés le R134a, nous répétons I'optimisation pour le
R1234yf et le R290. Cette étude cherche donc a optimiser a la fois la surface de transfert, le
volume du condenseur pour une charge optimisée et la surface d’échange de I'’évaporateur en
prenant en compte les pertes de charge associées sur le coté air et la consommation du ventilateur.
Comme contrainte nous imposons une surface d’échange maximale de 1.46mz2, ce qui revient a
2/3 du ballon couverts par le condenseur. Cette contrainte est ajoutée dans la perspective
d’associer a cette conception optimisée un pilotage dédié, pouvant étre basé sur un faible taux de
charge au démarrage. Une surface d’échange effective plus importante pourra ainsi étre utilisée
avec un pilotage minimisant le taux de charge au démarrage a 30 % (laissant une eau a 55 °C
dans la partie supérieure du ballon seulement) et optimisant ainsi le transfert de chaleur avec une
eau plus froide en face du condenseur.

A ce stade de I'étude, nous n’avons pas de données précises sur les colits des composants en
fonction de leur design, c’est pourquoi nous avons utilisé comme critére de codt la minimisation
de la taille du compresseur. Celui-ci est un des éléments les plus onéreux dans le cycle
thermodynamique, dont le colt est directement proportionnel a sa cylindrée. Une perspective
intéressante de ce travail serait de coupler des données réelles de colt au processus
d’optimisation.

Sur la figure 2, il est possible de voir la comparaison des trois COP de chauffe obtenus pour chacun
de fluides frigorigénes pour une chauffe de 10 °C a 55 °C au paramétrage optimal donné par
I'algorithme génétique dont les résultats sont donnés dans le tableau 1. Ce tableau comporte dans
sa derniére colonne les résultats d’une optimisation du CET avec du propane et un compresseur
dédié, et non pas seulement un compresseur dédié au R134a dont on ajuste la cylindrée. Nous
analysons cette configuration plus en détail dans un paragraphe ultérieur. Il est ainsi possible de
voir qu’une amélioration importante de COP peut étre obtenue en optimisant le design de la
solution de base, et ceci quel que soit le fluide employé. En effet, pour le CET au R134a, un COP
de chauffe de 3,84 (+19 %) a été obtenu aprés I'optimisation sans grande modification du temps
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chauffe par rapport au CET de référence et tout en réduisant la taille du compresseur (Tableau V-1)
de 13 a 12 cm3 et en réduisant la charge en fluide frigorigéne de 1,4 kg a 1,15 kg. Par rapport au
R1234yf et le R134a, le propane affiche une charge moindre a son point optimum de 0.4 kg pour
un COP de 3.78. Ceci rejoint I'’étude du chapitre 4 (Figure IV-41) et celle de Shen et al. [77] qui
montrent, sans optimisation de charge, sur une configuration de condenseur a macrotube, sans
modification géométrique du cycle, que le propane en drop in posséde des performances similaires
au R134a tout en réduisant la charge.

5.5 ~8

5_0‘-3134a optim. I R1234yf optim. | 57
~~ 4.5/l R290 optim. I R134 référence | | Py

o 4.0 E6

% 3.5 ® 5
L

s 3.0 G4
£ 25 o

4 2.0 53
(72}

0 1. Q_2
o 1. £
0.5 la_:

0.0 0

Figure V-2. COP de chauffe et temps de chauffe pour des CET optimisés pour le R134a, le propane et le R1234yf par
rapport au CET de référence au R134a. Température d’air de 7°C.

Tableau V-1. Configurations optimales prédite par I'algorithme génétique

Fluide frigorigéne R134a R134a R1234yf Propane Propane
(référence) optimisé optimisé optimisé 1 optimisé 2

Compresseur 13 cms3 12 cm3 12 cm3 12 cms3 8,9 cm3

(R134a) (R134a) (R134a) (Propane)

Charge (kg) 1,4 1,15 1 0,4 0,15

Diamétre condenseur 8,5 2,15 2,15 2,15 1,15

(mm)

Nombre de spires 52 128 128 128 145

Nombre de spires 0 11 11 11 25

paralléle

Diamétre collecteur - 2,5 2,5 2,5 2,5

(cm)

Nombre de tubes 24 18 18 18 18

évaporateur

Nombre de rang 1 3 3 3 3

évaporateur

Pas d'ailette (mm) 2 1,2 1,2 1,2 1,2

Profondeur d'ailette 1,5 1,8 1,8 1,8 1,8

(cm)

Pour le R1234yf, nous obtenons le méme optimum que le R134a en termes de configuration de
systéme (Tableau V-1) avec une |égére baisse de COP de chauffe, ce qui est di aux propriétés
thermiques du fluide qui posséde un volume spécifique équivalent mais une plus faible énergie
latente spécifique (Figure V-3). Ceci résulte en une augmentation du débit de circulation dans la
PAC, causant une augmentation de la puissance électrique nécessaire pour une puissance au
condenseur équivalente. De facon contraire, le propane posséde une énergie latente de
changement de phase plus importante ce qui lui permet d’évaporer a plus haute température que
le R134a. Le volume spécifique du propane étant plus élevé que pour les autres fluides, le débit
global dans le cycle thermodynamique est plus faible que dans le cas du cycle au R134a.
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Figure V-3. Propriété thermiques du R134a (bleu), R1234yf (vert) et du propane (rouge), source : TILmedia [86]

Cependant, a température donnée, la pression de saturation du propane est plus haute et
augmente plus vite avec la température d’eau et la réduction plus rapide de I'énergie spécifique
de changement de phase a plus haute température, ceci induit une augmentation relative de la
pression de condensation et de la consommation électrique du compresseur (Figure V-4 - B). Sur
la figure 4 - A, nous présentons les COP instantanés au design optimal de machine pour chacun
des fluides et nous pouvons voir que tous sont relativement proches. Cependant nous pouvons voir
gu’avec un compresseur identique, que le COP instantané est plus faible pour le propane que les
autres fluides surtout a basse température d’eau et qu’au cours de la chauffe, celui-ci se rapproche
des autres fluides testés. Néanmoins dans I'état actuel de I'étude, le COP de chauffe 1égerement
plus élevé du propane par rapport au R1234yf, au vu du COP instantané plus bas est donc
essentiellement di a la réduction des pertes statiques du ballon et la réduction des
consommations des auxiliaires avec la réduction du temps de chauffe (Figure V-2).

8. 25
7. —— R134a ré ference | —— R134a ré ference
7. N — R134a optim. 1 —— R134a optim. /
6.5 AN — R290 optim. | 20| = R290 optim. //
6.0 \Q — R1234yf optim. || — R1234yf optim. /
5 =
S 45 oo _— /%/
O gg - 1 /4/ //
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Figure V-4. COP instantané (A) et pression de condensation (B) des CET optimisés pour le R134a, le propane et le
R1234yf par rapport au CET de référence au R134a

V-1. 1. 3. Zoom sur une chauffe avec le propane avec un compresseur dédié

Nous avons vu qu’avec le propane il est possible d’atteindre des niveaux de performance similaires
au R134a. Cependant dans le chapitre 4 (Figure IV-41) nous avons aussi vu que le COP du propane
était plus sensible a la variation de charge en fluide frigorigéne. Or cette charge, méme aprés
optimisation dans ce chapitre a 400 g, est trop importante au regard des caractéristiques
d’inflammabilité de ce fluide [66]. Pour cette raison, la Iégislation impose une charge maximale de
150 g pour une application domestique [145]. Dans la littérature, Ghoubali et al. [66] testent
expérimentalement des techniques de réduction de charge pour le propane pour plusieurs formes
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de condenseur manteau et montrent que bien que les micro-canaux possédent de meilleurs
performances, ils sont pénalisés par leur distributeurs qui emmagasinent une partie de la charge.
Les auteurs montrent que des échangeurs Rolls bonds (section | - 6. 2., Figure I-28) peuvent
atteindre cette réduction de charge mais a plus faible performance avec un COP de chauffe de
2,76. Nous pensons que ceci est essentiellement di a la réduction de surface d’échange efficace
dans un échangeur Roll Bond qui posséde une densité de tubes bien moins importante autour de
la cuve que la technologie standard en tube D et les micro-canaux (Figure I-28). En perspective de
leur étude, les auteurs annoncent qu’un travail serait nécessaire sur le design des micro-canaux et
de leurs collecteurs pour atteindre une réduction plus importante de la charge tout en optimisant
les performances.

Cette piste a donc été suivie et le processus d’optimisation a donc été répété pour le propane avec
une contrainte supplémentaire sur la charge de 150 g. Enfin, comme les performances des
compresseurs ne sont pas identiques a cause de leurs rendements polytropiques différents,
spécifiques a chacun des fluides, nous utilisons a présent la cartographie développée
spécifiquement pour le propane pour le modéle de CET commercial et testée dans le chapitre 3
(section lll - 4. 4.).

Sur la figure 5, nous présentons I’évolution de COP au cours de la chauffe pour le cycle optimisé
avec le compresseur dédié au propane, avec et sans contrainte de charge a 150 g. |l est possible
de voir que, le propane avec la contrainte de 150 g (courbe rouge) permet d’atteindre un COP de
chauffe maximal de 3,19 alors que sans cette contrainte de charge, avec le nouveau compresseur
d’une cylindrée inférieure, il permet d’atteindre un COP de chauffe de 3,60 avec un résultat
identique en terme de charge que précédemment (avec le compresseur R134a) de 400 g (courbe
bleue). Ceci montre que la contrainte de charge réglementaire pése sur la conception des CET au
propane, notamment avec un volume d’échangeur plus faible.

Cependant, le cycle n’est pas entierement optimisé pour une charge aussifaible. Ainsi, dans I'étude
actuelle, nous employons un diamétre de collecteur relativement élevé de 2,5 cm (Tableau V-1). Or
Ghoubali et al. [66] utilisent des condenseurs micro-canaux avec des collecteurs de 9,7 mm de
diameétre. Une étude de sensibilité rapide du COP en fonction de la charge en propane pour
différents diamétres de collecteurs sur la figure 5 permet de mettre en évidence qu'il est déja
possible d’obtenir un COP optimisé proche de la solution optimale, soit de 3,55 au lieu de 3,60,
avec une charge de 150 g en optimisant la taille des collecteurs et en utilisant des micro-canaux.

%Q ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ 3.60
-? — R290 optim. (400 g)|] 3.55 =
’.‘6732 — R290 optim. (150 g)|| ~~3.50 // \\
= 6.0 [/ X ~—3.45 / .
o 55 \_ | COP=3.60 @ 340 / -
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S 45 AN S 3.35 N
540 N\ &330 / .
o 2.5 < 4 | o 3.20 9
020 Temps de chauffe O 3.15 /
o 4 < O 3.10 /
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Figure V-5. COP de chauffe en fonction du temps pour un CET au propane optimisé et un CET avec limite de charge a
150 g et en fonction du diamétre des collecteurs pour une charge de 150 g en propane
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Si nous revenons au cas du cycle au propane avec un compresseur dédié et sans contrainte de
charge, le COP de chauffe de 3,60 obtenu est toujours Iégerement inférieur aux COP obtenus dans
la section précédente avec un compresseur dédié au R134a (principalement di au rendement
intrinséques du compresseur au propane plus faibles), les optimums pour le R1234yf et le R134a
étant de 3,70 et 3,84 respectivement. Avec la cylindrée actuelle de 8,9 cm3, nous obtenons des
temps de chauffe équivalent a celui au R134a de 7 h 20 (Figure V-5), ce qui permet de comparer
les deux fluides a consommation des auxiliaires et a pertes de ballon équivalents. En regardant de
plus prés les COP instantanés en fonction de la température d’eau sur la figure 6, nous pouvons
voir qu’ils sont plus hauts pour le propane en début de chauffe mais qu’ils décroissent plus
rapidement avec I'élévation de la température de I'eau. Ceci peut étre d’'une part di aux
performances du compresseur mais aussi a I'élévation plus rapide de la pression de saturation
discutée précédemment. Ainsi le propane pourrait étre un fluide intéressant pour un cas
d’application avec des charges partielles comme nous I'avons vu dans le chapitre 4 (section IV - 3.
2. ), pour lesquelles les températures dans le ballon atteignent rarement 50 °C.

10,
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Figure V-6. COP instantané en fonction de la température d’eau pour différents fluides et un compresseur au propane
dédié

V- 1. 1. 4. Technique de variation de charge en fluide frigorigéne pour le propane

Dans la littérature, cette élévation de pression de saturation plus rapide pour le propane a été
discutée pour des CET au propane de natures différentes de notre configuration et différents
auteurs proposent de travailler sur de la variation de charge en fluide frigorigéne pour optimiser
les performances de CET au propane. Corberan et al. [146] trouvent ainsi pour un CET avec
condenseur externe que la charge optimale du propane varie plus sensiblement avec la
température d’air extérieur qu’avec la température d’entrée d’eau du condenseur. Dans une
deuxiéme étude, Tamarro et al. [147] montrent que théoriquement, il existe aussi un optimum de
charge et de pression de saturation pour différentes températures d’eau en entrée d’un
condenseur externe (Figure V-7). Par la suite, Pitarch et al. [148] pour un CET eau-eau au propane,
développent deux techniques de contrble de la charge afin d’optimiser la pression de condensation
et obtenir un sous refroidissement optimal et montrent qu’un tel pilotage devient particulierement
intéressant lorsqu’un important écart de température d’eau est nécessaire au condenseur (Figure
V-7).
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Figure V-7. Températures pour un condenseur externe en fonction du taux d’occupation du condenseur pour une eau
chauffée de 10 °C a 60 °C et COP en fonction de la pression de saturation pour différentes températures d’entrée au
condenseur. Source : [147]

Une technique d’optimisation de charge en cours de chauffe comme discuté au cours du chapitre
4 pourrait donc étre plus intéressante pour le propane que pour le R134a. Sur la figure 8, nous
répétons I'étude de variation de charge du chapitre 4 pour différentes températures d’eau et la
configuration a base d’un condenseur micro-canaux au propane optimisé avec une charge de 0,4
kg et le compresseur dédié au propane. Il est possible de voir que quelle que soit la température
dans le ballon, la charge optimale ne varie que trés peu, ce qui limite donc I'application de la
variation de charge pour des condenseurs manteaux avec un faible écart de température coté eau.
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Figure V-8. Variation du COP instantané en fonction de la charge pour différentes températures d’eau dans le ballon
V- 1. 2. Etude de l'intérét d’un cycle bi-étagé

V-1. 2. 1. Développement du modéle sous TIL

Dans la section suivante, nous testons I'intérét d’un cycle bi-étagé pour le CET de référence non
optimisé pour différentes chauffes en faisant varier la température d’air extérieur et la température
de consigne de I'eau. Nous avons vu dans notre revue bibliographique qu’il existe plusieurs
méthodes pour réaliser de I'injection de vapeur dont principalement les cycles avec sous-
refroidisseur et les cycles avec Flash Tank [46]. L'intérét de ces cycles est globalement admis
lorsque les taux de compression sont importants [46] [48]. L’injection de vapeur permet de répartir
le taux de compression sur deux niveaux pour en améliorer I'efficacité individuelle et réduire la
température de refoulement. Typiquement ceci peut étre le cas lorsque la température de I'eau
dans le ballon est haute et que la température de I'air extérieur est basse. Pour le CET, nous avons
vu dans le chapitre 1 que l'injection ne devenait intéressante qu’a trés basse température et a
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haute température d’eau, car cela permettait d’augmenter la puissance thermique et le COP de la
PAC [45] [43] [44].

Au vu de I'occurrence de conditions, en fonctionnement annuel du CET, a des températures d’air
basses et des températures d’eau hautes (section IV - 1. 1. 2. ), nous ne faisons ici qu’une
vérification pour le modéle de CET avec échangeur manteau de la pertinence de l'injection, sans
optimisation plus approfondie de la technique d’injection qui comme nous l'avons vu dans la
littérature [46] ne présente pas de trés grande différence d’un cycle d’injection a vapeur a un autre.

A fin de validation pour notre cas d’étude, nous développons pour cela deux cycles
thermodynamiques dont un avec sous refroidisseur piloté par la surchauffe intermédiaire en sortie
du premier étage de compression et un cycle avec flash tank et double détente de fluide
frigorigéne, aussi appelé injection totale (Figure V-9).
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Figure V-9. Modélisation sous Dymola avec la bibliothéque TIL d’un cycle bi-étagé avec injection et flash tank. Pilotage
de la détente intermédiaire et de la vanne d’injection non montré.

Pour le cycle a injection avec sous-refroidisseur, nous avons vu dans la revue bibliographique que
les performances d’un cycle bi-étagé dépendent essentiellement du débit d’injection, qui doit étre
maintenu entre 15 et 25 % du débit de fluide frigorigéne dans le condenseur [46] [49]. Ceci permet
d’augmenter le débit dans le condenseur tout en maintenant un débit suffisant dans I'évaporateur.
Afin de respecter cet ordre de grandeur, nous dimensionnons un échangeur intermédiaire de sorte
a obtenir 20 % de débit d’injection & O °C d’air extérieur avec une surchauffe intermédiaire pilotée
a0,5°C.

Pour le cycle a injection par flash tank, nous utilisons un séparateur de liquide-vapeur de 0,2 |
(dimensionné afin de toujours maintenir un niveau adéquat de liquide) et une double détente dont
la premiére est pilotée a une pression intermédiaire proche de la pression moyenne géométrique

fixe, tel que Py, = 1,06 = JP.P., ce qui semble étre selon la littérature [45] [50] [149] et une

analyse de sensibilité rapide par le modéle proche de la pression intermédiaire d’injection optimale
pour le rapport volumétrique de compression considéré. Enfin pour les deux cycles, nous avons
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utilisé un rapport volumétrique de compression entre le compresseur bas et le volume de
compression total de 0,63. En effet, globalement il semble exister un consensus dans la littérature
pour le meilleur fonctionnement en bi-étagé pour des ordres de grandeur allant de 0,55 a 0,65
[48] [49] [47]. Enfin pour chacun des cycles testés nous démarrons l'injection lorsque le taux de
compression est supérieur a 4 ce qui aprés une étude paramétrique rapide a -10 °C a été estimé
comme la condition optimale pour notre cas de fonctionnement.

V-1. 2. 2. Etude en fonction de la température d’air extérieur

En faisant varier la température de l'air extérieur, pour différentes chauffes de ballon, nous
pouvons voir sur la figure 10 que le gain de COP avec l'injection par rapport a un cycle sans injection
baisse avec I'augmentation de la température d’air, de 12 % a -10 °Cjusqu’a 3,5 % a 10 °C d’air
extérieur, ce qui rejoint les ordres de grandeur obtenus par I'étude expérimentale de Liu et al [45]
qui trouvent une amélioration de COP pour une chauffe compléte de 10 % a -7 °C d’air extérieur.
Nous pouvons aussi observer que I'augmentation du gain de COP baisse progressivement avec la
baisse de température d’air. La puissance thermique augmentant de maniére linéaire avec le débit
d’injection, cette augmentation non linéaire de COP de chauffe est principalement attribuable a
I'augmentation plus importante de la puissance électrique du cycle bi-étagé par rapport a un cycle
simple avec la baisse de la température d’air, ce qui selon Yan et al. [149] est essentiellement le
résultat de 'augmentation du débit d’injection totale dans le compresseur.

La figure 10 met par ailleurs en évidence une baisse du temps de chauffe grace aux cycles a
injection. Cette réduction du temps de chauffe est d’autant plus importante a faible température
d’air. Comme précisé ci-dessus, I'injection de vapeur entraine une augmentation linéaire de débit
dans le condenseur avec la baisse de la température d’air, grace au pilotage de la pression
d’injection optimale. Ceci permet une augmentation de la puissance thermique quasi linéaire avec
la baisse de la température d’air. Le temps de chauffe augmente donc moins a faible température
que dans le cas d'un cycle simple. .

Concernant la nature du cycle bi-étagé, nous retrouvons les mémes résultats que Heo et al. [46]
qui montrent que quel que soit la nature de I'injection de vapeur, les COP atteints sont relativement
identiques. De plus, ils notent une augmentation de la puissance thermique grace a l'injection de
vapeur qui serait mieux pilotée dans un cycle avec Flash tank, ce que I'on retrouve avec la réduction
|égerement supérieure de temps de chauffe sur la figure 10 pour le cycle avec FT par rapport au
cycle SC.
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Figure V-10. Comparaison du COP et temps de chauffe pour deux cycles bi étagés, avec sous-refroidisseur
(« Subcooler » - SC) ou Flash Tank (FT) et un cycle simple pour différentes températures d’air extérieur. Gain tracé avec

le cycle FT.

Chapitre V : Optimisation technico-économique du CET de référence|142
Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2018LY SEI006/these.pdf
© [K.R. Deutz], [2018], INSA Lyon, tous droits réservés



Optimisation du cycle de fonctionnement d’un Chauffe-Eau Thermodynamique résidentiel | Kevin-Ruben Deutz

V-1. 2. 3. Etude en fonction de la température de consigne

Pour la comparaison suivante nous sélectionnons le cycle avec Flash Tank qui comme nous I'avons
vu sur la figure 10 permet d’atteindre une puissance thermique légerement supérieure au cycle
avec sous-refroidisseur. Sur la figure 11, nous présentons les résultats de simulation pour le cycle
bi-étagé avec flash tank et le cycle simple de référence pour différentes températures de consigne
d’eau chaude, de 55 °C, 60 °C et 65 °C tout en faisant varier la température extérieure. Il est
possible de voir que le gain relatif en COP de chauffe présente les mémes tendances quelle que
soit la température de consigne de I'eau. De plus, ce gain est d’autant plus important que la
température de consigne du ballon est haute passant d’un gain, a 10 °C d’air extérieur, de 3,5 %
a 7,5 % pour une température de consigne respectivement de 55 °C et 65 °C. Ceci est
principalement le résultat de I'augmentation du taux de compression moyen avec la température
d’eau.
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Figure V-11. Comparaison du COP et temps de chauffe entre le cycle bi-étagé avec flash tank et le cycle de référence
simple pour différentes températures de consigne d’eau et pour différentes températures d’air extérieur

Au vu de la relativement faible augmentation de COP générée et de la température moyenne de
fonctionnement de CET en Europe, un cycle bi-étagé ne présente pas de réel intérét pour un cas
classique d’utilisation dans nos climats, compte tenu du surcoit d’investissement engendré par
un tel systéme. Cependant, un systéme bi-étagé pourrait devenir intéressant pour des besoins
fortement saisonniers et importants avec un besoin de haute température d’eau, ce qui justifierait
le surinvestissement. Ceci peut notamment étre le cas pour des techniques de pilotage avec
variation de consigne en fonction des besoins, ce qui fait I'objet de la prochaine section.

V- 1. 3. Conclusion sur le CET optimisé développé

Il nous apparait dans cette section 1 qu’un travail sur le design du CET est une des voies les plus
prometteuse en termes technico-économiques car permet un gain de performance non négligeable
pour des modifications Iégéeres. Le CET optimisé du tableau 1 pour le R134a est ainsi équipé d’un
compresseur de 12 cm3 avec une charge de R134a de 1,15 kg, un condenseur de 128 spires de
2,3 mm de diamétre, correspondant a une surface d’échange de 1,46 m2 a 2/3 de la hauteur du
ballon par mini-canaux et un évaporateur de 3 rangs. Pour ce CET optimisé, nous obtenons pour
ce CET un COP de chauffe de 10 a 55°C de 3,84 a une température d’air de 7°C.
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V - 2. Optimisation du pilotage

Une autre piste prometteuse identifiée au cours du chapitre 4, concerne le pilotage du CET. Ainsi
nous avons vu qu’un pilotage optimisé au pas de temps horaire pourrait permettre un gain de COP
(47 %) et une réduction de facture non négligeables (35 %) grace a une meilleure adaptation de
I’énergie disponible dans le ballon aux besoins de I'utilisateur par la variation de sa température
de stockage (section IV - 3. 1. ). Cependant, celui-ci supposerait une connaissance exacte des
soutirages et de la météo, ce qui pour un cas réel d’application n’est pas envisageable dans
I'immédiat. C'est pourquoi dans ce chapitre nous proposons un pilotage simplifié adapté aux
besoins des utilisateurs et a la surface de transfert du condenseur disponible dans le cas d’un CET
optimisé ; avec pour optique un taux de charge de réserve d’'un tiers en haut du ballon pour
optimiser la performance da PAC avec la température d’eau la plus basse possible en face du
condenseur recouvrant les deux tiers restants.

Cependant pour I’'étude ci présente et afin d’identifier seulement 'amélioration des performances
dues au pilotage, nous effectuons cette étude avec le CET de référence non optimisé. Dans la
section 3 de ce chapitre nous analyserons enfin la combinaison du CET optimisé avec le meilleur
pilotage pour mettre en lumiére l'intérét de la combinaison des deux.

V- 2. 1. Analyse des besoins d’ECS

Pour I’'analyse des besoins, nous avons exploité des données réelles de soutirage de 18 CET issues
de I'étude du COSTIC pour I’élaboration du rapport Rage [26]. Nous testons sur ces données deux
méthodes d’apprentissage des données: une moyenne glissante et une moyenne glissante
pondérée sur 14 jours des besoins d’ECS. Les besoins sont exprimés en « V40 » journaliers soit en
volume d’eau chaude a 40 °C. Les moyennes obtenues sont rehaussées de 30 % afin d’avoir une
marge de sécurité.

Sur la figure 12, la variation du besoin sur une année est donnée pour une série de données du
rapport Rage, correspondant a un soutirage d’une famille de 4 personnes. Nous pouvons voir que
comme décrit pour une majorité des CET du rapport RAGE, les besoins sont largement inférieurs
au dimensionnement maximal du ballon, résultant en de faibles taux d’utilisation et d’'importantes
pertes statiques comme discuté lors du chapitre 4. Enfin, nous pouvons voir que dans le cas
présent, les besoins possédent une variabilité journaliére avec de oscillations autour de la
moyenne annuelle (en bleu clair sur la figure 12), mais aussi une saisonnalité marquée avec une
plus faible consommation sur les mois d’été que d’hiver.
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Figure V-12. lllustration de I'évolution des besoins journaliers d’ECS a 40 °C pour une famille de 4 personnes

En termes de saisonnalité, quantifiée par la variation en litres d’ECS a 40 °C par degré de
température extérieure, la plupart des installations ou une sonde de température extérieure était
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disponible pour I'analyse, montre une variabilité saisonniére des besoins plus ou moins marquée
(Figure V-13). Exception faite du site 18 qui affiche des besoins trés constants au cours de I'année.
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Figure V-13. Variation saisonniére des besoins d’ECS
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Sur la figure 14, il est possible d’observer un des cas ou la variation saisonniére des besoins est
marquée ; avec une consommation d’ECS a 40 °C d’environ 150 1a 5 °C et chutanta 75 1a 25
°C en été correspondant au scénario 15 de la figure 15. Cette variation saisonniére peut étre prise
en compte de maniére efficace avec une moyenne glissante comme nous pouvons le voir sur la
figure 12, correspondant a la série de donnée numéro 10 sur la figure 13.
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Figure V-14. lllustration de la sensibilité des besoins d'ECS journaliers avec la température d'air extérieur pour un faible
besoin saisonnier

Cependant les besoins d’ECS, comme nous pouvons le voir sur la figure 12, peuvent aussi posséder
une variation intrajournaliere marquée, distinguable par les oscillations autour de la variation
saisonniére. Sur la figure 15, nous quantifions cette variation journaliére comme I'écart absolu des
besoins réels par rapport a la moyenne glissante au cours de I'année, ceci permet de s’affranchir
de la variation saisonniére. Le constat est que pour toutes les données disponibles, quelle que soit
la taille du ballon, cette variation journaliére est relativement constante en moyenne et ne dépasse
que rarement 30 % des besoins (Figure V-15).
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Figure V-15. Variation moyenne journaliére des besoins d’ECS par rapport a une moyenne glissante sur 14 jours

Pour cette raison, un rehaussage de 30 % de la moyenne glissante, comme nous pouvons le voir
dans la figure 12, semble approprié pour garantir une marge de confort en cas d’erreur de
prévision. En effet, sur la figure 16, nous pouvons observer le nombre de jours sous-estimés par
une telle méthode et nous voyons, qu’en moyenne, sur les 18 séries de données de soutirage, 25
jours sont sous-estimés, soit 25 jours ou potentiellement la PAC devrait redémarrer pour couvrir
les besoins, ou effectuer une charge rapide (Figure V-16).
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Figure V-16. Nombre de jours sous-estimés par une moyenne glissante et une moyenne pondérée glissante sur 14
jours des besoins de soutirage

Enfin, il est aussi possible qu’il y ait une variation entre la semaine et les jours de weekend. Sur la
figure 17, nous présentons I'écart moyen absolu en litre a 40 °C entre la consommation moyenne
de la semaine et la consommation moyenne sur les jours de weekend. En moyenne, celle-ci est
relativement faible avec un écart moyen absolu de 20 | entre la semaine et le weekend. Quelques
cas sortent du lot avec des surconsommations importantes le weekend autour de 50 |, provenant
typiqguement d’'un changement dans I'occupation du foyer et d’autres cas se distinguent par une
sous-consommation le weekend, typiquement di a des absences répétées le weekend.
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Figure V-17. Ecart de consommation d’ECS entre la semaine et le weekend

V- 2. 2. Smart control adapté au CET

Afin d’adapter la charge du CET aux besoins variables, nous testons dans cette section des
techniques de pilotage intelligentes, aussi communément appelé pilotage par smart control (SC).
Cette technique bien connue pour les chauffe-eau joule (CEJ) consiste a réaliser une charge en
fonction des besoins en adaptant la température de consigne tout en réalisant la charge au
moment le plus adapté dans la journée pour réduire le colt énergétique. Pour le cas d’un CEJ,
celle-ci permet essentiellement de réduire les pertes statiques du ballon et de profiter des heures
creuses. Or pour un CET, avec une dépendance forte de I'efficacité de production aux conditions
ambiantes, comme nous I'avons vu dans le chapitre 4, le pilotage le plus optimal, utilise a la fois
les moments de la journée ol la température d’eau est la plus basse, profite de moment ou la
température d’air est haute, ou valorise les périodes d’heure creuse. Or une telle optimisation,
comme nous 'avons vu, nécessite au moins une connaissance, au pas de temps horaire de la
météo et des besoins de soutirage.

Dans la littérature, le pilotage optimisé des CET est un sujet encore relativement peu traité. Ibrahim
et al. [41] montrent par exemple qu’un gain significatif de 45 % sur le colt sur une journée peut
étre fait avec une connaissance des soutirages et en pilotant le CET avec un temps de
fonctionnement entre 10 min et 60 minutes chaque heure de la journée. Cependant ils ne prennent
pas en compte les phases inertielles du CET qui peut poser une limite a ce type de pilotage et
impose une température en fin de journée de 45 °C, ce qui suppose donc un redémarrage de nuit,
non pris en compte dans I'analyse. Guo et al. [40] travaillent sur le démarrage optimal en une
chauffe du CET et la variation de la consigne en fonction des besoins d’ECS. lls montrent d’'une
part que lorsqu’il n’y a pas de différence de colt de I'électricité entre le jour et la nuit, alors le
temps de démarrage optimal du CET est situé entre 12 h et 14 h. D’autre part, compte tenu de la
faible thermosensibilité du CET, si il y a une période d’heure creuse de 22 h a 6 h du matin, alors
le démarrage optimal est a 22 h, quelle que soit la saison. Cependant, les auteurs utilisent, une
réduction de colt de I'électricité de 50 % en heure creuse par rapport au tarif en heure pleine, ce
qui n’est pas le cas pour le contexte francais ou d’une part la différence de tarif entre I'heure plein
et I'heure creuse est de 25 % et ou le tarif en heure pleine dans abonnement heure pleine/heure
creuse est plus haut que le tarif unigue dans un abonnement de base (soit de 15.9 c€/kWh en
heure pleine au lieu de 14.6 c€/kWh en base). En termes de variation de la consigne, les auteurs
proposent une technique simple consistant en une température fixe paramétrable en fonction de
la saison pour prendre en compte la saisonnalité des besoins. Cependant, une telle technique de
pilotage induit plusieurs problémes de robustesse pour une application au CET liés a son manque
d’adaptabilité aux variations des besoins des utilisateurs ou des tarifs d’électricité.
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Dans cette section, afin de réaliser une technique de pilotage simplifiée, nous nous inspirons des
différentes observations faites sur le pilotage optimisé présentées dans le chapitre 4 et de I'analyse
des besoins faite précédemment. Nous avons observé que le pilotage optimisé réalise
essentiellement deux phases de chauffe, dont une en heures creuses et un réchauffage de jour a
la température d’air la plus haute tout en relangant le CET a la plus basse température de ballon.
Nous construisons donc un algorithme de pilotage simplifié qui a partir d’'une analyse des besoins
moyens journaliers glissants sur 14 jours regroupés le matin et le soir et rehaussés de 30 %,
effectue une recharge de la quantité d’énergie nécessaire pour le matin en période d’heure creuse,
de 22 h a 4 h, et pour celle du soir en période d’heure pleine avec un fonctionnement autorisé a
partir de 12 h (a défaut d’un pilotage plus complexe nécessitant une prévision de température
extérieure), sur une plage de 6 h. De cette maniére dans le cas idéal ou les besoins sont bien
répartis entre le soir et le matin, il est possible de minimiser les périodes entre la marche du CET
et le puisage ainsi que de recharger le CET a une température d’eau la plus basse.

Cependant, dans un cas moins idéal, comme la puissance thermique du CET est sensible a la
température d’air extérieure et que les besoins d’ECS peuvent étre variables, un dimensionnement
fixe avec un compresseur a vitesse fixe pourrait ne pas permettre de répondre aux besoins aux
périodes définies. C'est pourquoi nous développons un contrbleur a vitesse fixe ainsi qu'un a
vitesse variable, que nous comparerons dans la section suivante.

Le variateur de vitesse est contrblé par un contréleur PID de maniére continue. Sa consigne est la
puissance thermique équivalente a maintenir durant les périodes fixes de 6 heures afin de
satisfaire le besoin thermique identifié par I'apprentissage pour ces deux périodes. Plus de détails
sur le pilotage développé sont donnés dans Annexe G du document.

V - 2. 3. Résultats pour sur 6 soutirages réels

Pour la comparaison des techniques de pilotage, nous utilisons une classification des besoins issue
de I'analyse de la section 2.1. Nous voyons que la nature des soutirages peut varier en fonction de
son intensité, de sa variabilité saisonniére et hebdomadaire. Nous avons vu que la plupart des
scénarios de soutirage de notre étude possédent une faible variation hebdomadaire, ce qui pourrait
étre assez typique pour des systémes avec stockage (mais I’échantillon faiblement représentatif
ici ne permet pas de conclure sur cette tendance). Ainsi, nous testons ici principalement les
techniques de pilotage présentés précédemment pour six séries de données réelles de faible
(<130 I/j), moyen (compris entre 130 et 250 I/j) et important (>250 |/j) besoins de soutirage avec
soit une faible variation saisonniére, inférieure a 1,2 |/°C ou avec une variation saisonniére
marquée, supérieure a 2 I/ °C. Nous ne prenons pas en compte de variation entre la semaine et le
weekend dans les pilotages qui comme nous I'avons vu n’est pas trés marquée pour I’échantillon
gue nous possédons hors certains cas isolés.

Sur le tableau 2, nous présentons les caractéristiques des 6 scénarios de soutirages, choisis pour
leurs caractéristiques discutées précédemment.

Tableau V-2. Caractéristiques des soutirages choisis pour I'analyse

Scénario n°1 n°2 n°3 n°4 n°5 n°6
Besoins moyens (1 4 40 °C) 104 116 167 177 316 344
Variation saisonniére (1 & 40 °C/°C) 1,18 298 -3,35 0 039  -3,22
Variation intrajournaliére (%) 29 37 22 33 19 51
Ecart semaine/weekend (I a 40 °C) 879 1965 -196 1824 -30,84 19,09
Taux d'absence (nb jour/an) 25 60 15 39 8 56
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Toutes les simulations sont faites avec un ballon dimensionné a 200 | et le modéle simplifié issu
du chapitre 4 avec ou sans vitesse variable avec un rendement de 96 % sur I'inverter et une météo
fixe en zone Hla (région parisienne). Enfin pour le dimensionnement de la PAC, 'avantage d’une
technique de smart control est aussi qu’elle permet de sous dimensionner le compresseur, par
I"anticipation de la production, ce qui pour le cas avec vitesse variable permettrait d’absorber en
partie le surcout lié a I'inverter et le détendeur. Nous comparons donc ici volontairement tous les
cas sur la base d’'un CET équipé d’un compresseur sous-dimensionné de 40 % par rapport au CET
de référence, soit avec une puissance maximale électrique de 425 W, et pour un temps de chauffe
de 40000 secondes a 50 Hz (environ 11h) pour une chauffe de 10 °C & 55 °C (avec un taux de
charge restant de 30 % dans le ballon et une Iégére réduction de consigne, ceci permet une chauffe
d’environ 6 h a 50 Hz), suivant la définition du paramétrage du modéle simplifié dans le chapitre
4. Dans l'annexe G-2 (Figure 0-9), nous montrons que le choix de dimensionnement du
compresseur a vitesse variable aura un effet sur le COP. Nous choisissons donc volontairement un
dimensionnement suffisant a des besoins moyens d’ECS permettant de fonctionner dans une plage
de vitesse non dégradante a la performance du CET en fonction de la température d’air. Enfin en
référence, nous comparons un CET de dimensionnement identique avec une température de
consigne fixe, pilotée par hystérésis. Enfin, toutes les simulations sont réalisées sans auxiliaire afin
de comparer seulement 'effet sur la consommation électrique de la PAC.

V-2 3. 1. Intérét de /a vitesse variable par rapport a une vitesse fixe de compresseur

Afin d’illustrater 'effet de la technique de pilotage, la figure 0-10 de I'annexe G-3 présente la
variation annuelle de température en haut du ballon et en face du condenseur ainsi que I’évolution
du COP avec et sans pilotage intelligent.

Sur la figure 18, nous présentons les résultats en termes de performances et de colt sur les 6
scénarios de soutirage choisis, pour une gestion des besoins issue de I'apprentissage avec vitesse
variable et sans. Il est possible de voir qu’en termes de performances annuelles les deux
techniques, vitesse fixe ou vitesse variable, permettent d’atteindre des COP supérieurs a la
méthode de référence par hystérésis sur pratiquement tout type de soutirage. Le principal intérét
du smart control, distinguable sur la figure 18, est qu’il permet de réduire la dépendance du COP
annuel au taux d’utilisation qui comme nous pouvons le voir pour le cas de référence est forte.

Ainsi pour un faible taux d’utilisation la consigne se réduit de maniére intelligente au fil des jours,
ce qui permet de réduire les pertes statiques et de redémarrer la PAC a plus basse température de
ballon, ce qui résulte en un gain de COP de 35 % par exemple sur le scénario 2 par rapport a la
référence par hystérésis. |l est aussi possible de voir que pour des besoins identiques, la
saisonnalité des besoins discutée précédemment a son rble a jouer (Tableau V-2). En effet, il est
possible de voir que pour des besoins moyens annuels identiques (scénarios 3 et 4), le gain de
COP est d’autant plus intéressant dans le cas d’une saisonnalité des besoins plus importante
(scénario 4) car le pilotage conduit a minimiser la température du ballon pendant les jours chauds
(faibles besoins) et permet ainsi d’améliorer encore les performances de la PAC.

Enfin pour des besoins plus élevés, il est notable que la différence de COP entre la référence et le
smart control se réduit. Ceci est essentiellement di a la température de ballon plus haute induite
par le smart control dans le ballon, ce qui permet de mieux répondre au besoin mais dégrade les
performances de la PAC. Dans ces cas de forts besoins, il serait intéressant de tester le
fonctionnement en bi-étagé, qui comme nous I'avons vu dans la section 1.2.3 présente un gain de
performances plus important a haute température de consigne d’eau.
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Concernant la différence de colt de I'énergie, il est possible de voir que le smart control permet
grace au gain de COP une réduction du colt. Cependant ceci n’est pas vrai pour tous les scénarios
de soutirage testés. En effet, le scénario 3 bien que possédant un meilleur COP annuel ne suit pas
cette tendance. Ceci s’explique par la répartition de I'énergie qui est centrée sur les fins de
journées, ce qui résulte en une production d’ECS pilotée par le smart control essentiellement de
jour. Le tarif heure pleine en abonnement heure pleine / heure creuse de 15,9 c€/kWh étant plus
élevé que le tarif en base, de 14,6 c€/kWh, ceci résulte donc en un colt identique pour le scénario
3.
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Figure V-18. COP annuel et colt de I'énergie produite sur différents scénarios de soutirage avec différentes techniques
de pilotage avec ou sans vitesse variable

Enfin, il est possible de voir sur la figure 18, que le scénario 6 présente un COP plus élevé pour la
référence que pour le pilotage avec un smart control avec la vitesse variable. Ceci comme nous
I’avons vu plus haut est essentiellement di a I'élévation de la température d’eau dans le ballon
résultant du pilotage. Une telle technique bien que dégradant |égérement les performances,
améliore cependant le confort de I'utilisateur (Figure V-19). Comme nous pouvons le voir sur la
figure 19, le taux d’inconfort pour toutes les techniques de pilotage est similaire sur les scénarios
de faibles et moyens besoins thermiques, ce qui est en adéquation avec le dimensionnement du
ballon de 200 I. Cependant pour les besoins plus élevés, le pilotage par smart control et vitesse
variable permet de maintenir le confort sans augmenter le dimensionnement du systéme. En effet,
un pilotage avec une gestion intelligente et une vitesse de compresseur fixe, ne permet pas de
répondre assez rapidement aux besoins lorsqu’ils sont élevés ou variables, et la référence pilotée
par hystérésis, ne posséde pas d’adaptation de la température du ballon avec les besoins,
résultant en une dégradation du confort dans un cas de sous-dimensionnement.

L'intérét du smart control avec la vitesse variable du CET est donc avec un dimensionnement de
machine plus faible de 40 % par rapport a la référence, d’adapter la puissance thermique et de
répondre a I'état de charge dans le ballon avec une adaptation de la fréquence du compresseur,
résultant en un meilleur confort et une performance stabilisée en fonction du taux d’utilisation.
Enfin, un dernier avantage non négligeable est qu’il permettrait une conception et un
dimensionnement de CET unique pour tous types de besoins. Actuellement, pour des besoins
importants une adaptation directe de la taille du ballon et du compresseur a vitesse fixe est
nécessaire. Néanmoins, I'inconvénient reste le surcolt de l'inverter, qui pourrait ici étre absorbé
partiellement par le sous-dimensionnement de 40 % du compresseur par rapport a la référence. Il
est également a noter, quel que soit le type de pilotage employé, un inconfort résiduel encore un
peu élevé pour certains cas de soutirage importants et variables sur la journée, comme dans le
scénario 6 (Tableau V-2).

Chapitre V : Optimisation technico-économique du CET de référence| 150
Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2018LY SEI006/these.pdf
© [K.R. Deutz], [2018], INSA Lyon, tous droits réservés



Optimisation du cycle de fonctionnement d’un Chauffe-Eau Thermodynamique résidentiel | Kevin-Ruben Deutz

N

10 [ Ré férence
.|l SC-vitesse fixe
Q! |l SC-vitesse variable

[ N - §
o
(@)

Taux d'inconfort (nb)
(@)
(@]

.
1 2 3 4 5 6

Scénario de soutirage

o

Figure V-19. Taux d’inconfort sur différents scénarios de soutirage avec différentes techniques de pilotage avec ou
sans vitesse variable

V-2 3. 2. Intérét de /a différence de tarification en heure pleine et heure creuse

Sur la figure 20, nous présentons les résultats en termes de colt pour la technique de pilotage
avec vitesse variable pour un tarif de base de I'électricité de 14,6 c€/kWh et un tarif heure pleine
et heure creuse de 12,5 c€/kWh en heure creuse et 15,9 c€/kWh en heure pleine sans prendre
en compte le colt de I'abonnement. Il est notable que quel que soit 'abonnement, le colt est
relativement identique en moyenne sur les différents scénarios testés avec la technique de smart
control. Les variations d’un scénario a un autre, s’expliquent principalement par la répartition
horaire des besoins d’ECS. Ainsi un scénario comme le scénario 4, dont les besoins sont répartis
en majorité sur le matin, posséde un colt au kWh produit plus faible que le scénario 3 qui comme
nous I'avons vu précédemment posséde une plus grande partie de son énergie consommée le soir.
Dans le cas d’une équipartition, soir-matin, des besoins comme les scénarios 2 et 5, les co(ts sont
trés proches.
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Figure V-20. Colt de I'énergie produite sur différents scénarios de soutirage avec la technique de pilotage a base smart
controle et vitesse variable pour deux tarifications de I'électricité en base et en heure pleine - heure creuse

Au vu de cette faible variabilité de colt de I’énergie produite entre les abonnements, la question
se pose de savoir s’il ne serait pas plus économique de produire I’énergie nécessaire aux besoins
totalement de jour au lieu de la répartition jour/nuit employée, issue de I’étude d’optimisation. Ceci
permettrait potentiellement de profiter de la température d’air la plus haute avec un tarif de base
plus bas que le tarif heure pleine dans un abonnement de type heure pleine et heure creuse. Pour
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cela nous refaisons les simulations avec seulement un fonctionnement de jour sur 8 heures de 10
h a 18 h avec la vitesse variable que nous comparons a la technique de pilotage sur deux plages
de fonctionnement de 22 h a 4 h en heure creuses et de 12 h a 18 h en heure pleine.

Sur la figure 21, nous pouvons voir qu’en termes de performances, pour des faibles besoins il
devient relativement intéressant de produire de jour car le CET profite a la fois d’une température
de consigne plus basse et d'une température d’air plus haute. Pour les besoins moyens, nous
pouvons voir qu’en termes de performance il est relativement équivalent de produire de maniére
scindée sur deux périodes qu’en une seule période de jour. Enfin pour les besoins plus importants,
le niveau de température de consigne nécessaire étant supérieur, ceci dégrade les performances
de la PAC et il devient alors plus intéressant de répartir la production pour abaisser la température
moyenne de I’eau sur la journée.

En termes de codt, le fonctionnement de jour est intéressant pour les faibles besoins pour les
raisons énumérées précédemment ainsi que pour un besoin moyen avec de grands besoins de fin
de journée, tel que le scénario 3, qui profitent d’un tarif de base plus bas que le tarif heure pleine
ainsi que d’un meilleur COP. Cependant pour des plus grands besoins, et les besoins avec une
consommation plutdt répartie en début de journée, le tarif plus bas en heure creuse permet une
réduction de codt.
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Figure V-21. COP annuel et colt de I'énergie produite sur différents scénarios de soutirage avec un pilotage par vitesse
variable et répartition de la production en jour-nuit et un pilotage par vitesse variable seulement de jour

Enfin pour ce qui est du confort, sur la figure 22, nous voyons que le smart control avec répartition
sur deux périodes de fonctionnement jour et nuit, permet d’atteindre un confort plus important sur
tous les scénarios de soutirage testés et particulierement sur les besoins plus importants. En effet,
la PAC ayant une température limite de fonctionnement de 65°C, la température de consigne du
ballon ne peut pas étre suffisamment élevée pour une production de jour sur une période fixe. La
PAC ne peut donc pas produire suffisamment d’énergie en une seule période pour répondre aux
besoins sans relance. La répartition sur deux périodes est alors plus adaptée afin de parvenir a un
confort plus élevé tout en maintenant une performance supérieure.
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Figure V-22 Taux d’inconfort sur différents scénarios de soutirage avec un pilotage par vitesse variable et répartition de
la production en jour-nuit et un pilotage par vitesse variable seulement de jour

De toutes ces observations, nous pouvons conclure, que la techniqgue de smart control avec vitesse
variable scindée sur une production de jour et de nuit est une technique de pilotage prometteuse
quelle que soit la typologie de besoins, car permet de maintenir une bonne performance
énergétique tout en satisfaisant le confort sur une plus large gamme de besoins. Néanmoins, d’un
point de vue co(t et tarification, un choix est a faire par I'usager selon sa période de consommation
la plus importante. Un usager avec une plus forte consommation de soirée aura intérét a profiter
du tarif de base contrairement aux usagers avec une consommation plus importante le matin qui
pourront profiter plus avantageusement de la tarification en heure creuse avec le pilotage adapté.
Pour une consommation bien équilibrée entre le soir et le matin, 'abonnement choisi ne devrait
pas avoir de grosse différence sur le colt annuel final.

V - 3. Analyse technico-économique globale: combinaison d’un pilotage adapté
aux besoins et d’un meilleur cycle thermodynamique

V- 3. 1. Etude de performances en fonction de besoins réels variables: COP, colit, confort

Dans une étude de Anderson et al. [39], les auteurs proposent de placer le condenseur en bas du
ballon avec un pilotage thermostatique, pour maximiser la surface utile au transfert de chaleur du
condenseur au vu de la stratification en place dans le ballon avec un redémarrage du CET.
Cependant, au vu de I'optimisation possible grace a la surface de transfert au condenseur, nous
pensons qu’il faut plutdt adapter a la fois le design du CET et le pilotage de maniére concomitante.
C’est la raison pour laquelle nous testons dans cette section la technique de pilotage améliorée
proposée dans la section 2 en combinaison avec le CET au design optimisé a base de micro-canaux
de la section 1. En plus de cela, nous proposons au vu de 'amélioration possible grace a I'isolation
du chapitre 4, une augmentation de I'ordre de 30 % de I'épaisseur moyenne passant de 3.5 cm a
une épaisseur de 4.5 cm, ce qui compte tenu du plus faible encombrement du condenseur micro-
canaux, devrait ne pas résulter en un surencombrement global du CET. Cette Iégére amélioration
de l'isolation permettra a la fois de réduire les pertes du ballon mais aussi d’optimiser les
performances de la PAC qui en combinaison avec le smart control fonctionnera a plus basse
température de ballon. Enfin comme dans la section 2, nous proposons un sous-dimensionnement
du compresseur de 40 % environ, soit une cylindrée de 7,5 cm3, ce qui comme nous I'avons vu
permet avec le smart control a base de vitesse variable d’assurer le confort.
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Comme il a été observé sur la figure 15 qu’une marge de 30 % serait nécessaire pour garantir dans
la majorité des cas le confort des utilisateurs, nous avons adapté le design du CET de la section 1
a cette condition en maximisant la surface de transfert avec une hauteur du condenseur manteau
de 75 % de la hauteur maximale de la cuve, correspondant a une marge de 25 % d’eau chaude a
55 °C, soit largement de quoi couvrir les 30 % de surplus moyens a 40 °C observés ainsi que
certains aléas. Une telle technique de pilotage permet aussi potentiellement de maximiser les
performances de la PAC et de recouvrir une surface d’échange utile plus importante avec le
condenseur manteau qui est une des voies prometteuses d’optimisation simple du systéme
considéré dans la section 1. Enfin, nous ne considérons pour I’heure pas de technique de charge
rapide pour ces cas de fonctionnement.

Pour toutes les simulations, nous utilisons un modéle simplifié de la PAC, ce qui pour le cas de la
machine optimisée a nécessité une nouvelle identification des performances en fonction de la
vitesse et des conditions de température d’eau et d’air. Dans le tableau 3, nous présentons les
coefficients de régression issus de I'identification des équations du chapitre 4, avec le modéle
détaillé du CET optimisé.

Tableau V-3. Coefficient d’identification du modéle simplifié a partir du modéle détaillé du CET optimisé

a; b;
2,28e+04 -6,39e+03
-3,82e+01 -1,15e+02

2,91e-02 -1,04e-01
-7,49e+01 1,30e+02
3,90e-02 -1,28e-01
-8,15e+01 -1,11e+02
3,93e-02 3,41e-01
1,88e-01 -2,02e-01
7,36e-02 6,13e-01
7,48e-02 -5,16e-02

Pour rappel, les coefficients d’identification pour la machine de référence sont donnés dans le
chapitre 4 (section IV - 2. 2. ). Pour les simulations, nous réalisons une comparaison a la machine
de référence sur 28 scénarios réels de natures différentes (Annexe J) en zone Hla avec deux CET
optimisés :

e Le CET de référence en tarif de base

e Le CET «SC »: CET de référence et combinaison du smart control a vitesse variable et une
surisolation de 30 % en tarif heure pleine heure creuse

e |e CET « next-gen » a microcanaux optimisé de la section 1.1 avec une surisolation de 30 %
et le pilotage par smart control a vitesse variable en tarif heure pleine heure creuse

Dans le tableau 4, nous présentons les caractéristiques générales de chacun des systémes et le
paramétrage du modéle simplifié tel que présenté dans le chapitre 4.

Tableau V-4. Caractéristiques et paramétrage des systéemes étudiés

Systeme CET de référence CET SC CET next-gen
Fluide frigorigéne (kg) R134a (1,4) R134a (1,4) R134a(1,15)
Puissance maxi, W jeemax (W) 425 425 425
UJ— (%) 100 % 96 % 96 %
ehauffe (S) 40000 40000 40000
UA, (W/K) 1,8 1,25 1,25
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Sur la figure 23, nous présentons les résultats de performances annuelles obtenues sur chacun
des scénarios de soutirage. Nous pouvons voir, comme le souligne le rapport Rage, que le COP du
systéme de référence varie directement en fonction du niveau de besoin thermique [26]. Le CET
SC parvient a limiter cette baisse sur une majorité des scénarios testés en adaptant la température
de consigne aux besoins, ceci résulte en une large augmentation de COP, surtout sur les besoins
faibles. Sur les besoins plus élevés, la surélévation de la température du ballon induit comme nous
I'avons vu précédemment une chute de COP par rapport a la référence. Le CET next-gen grace a
ses performances thermodynamiques optimisées (charge de fluide frigorigéne, design des
échangeurs et positionnement du condenseur) et le pilotage par smart control, parvient a
augmenter le COP sur toute la gamme de besoins car profite a la fois d’une plus basse température
d’eau grace au smart control et d’'une meilleure performance thermodynamique grace a
I'optimisation du design du CET. Ceci résulte en une augmentation moyenne de COP de 37 % et
maximale de 106 % pour le besoin thermique le plus faible contre 19 % et 77 % avec seulement le
pilotage. Ceci met donc en évidence I'intérét de I'amélioration combinée du pilotage et du cycle
thermodynamique qui permet de maximiser encore d’avantage les gains par rapport a
I'amélioration des deux postes de maniére individuelle.
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Figure V-23. Comparaison du COP annuel sur 28 scénarios de soutirages réels en zone Hla pour le CET de référence,
le CET avec le pilotage intelligent et une surisolation de 30 % du ballon et le CET « next gen » combinant un pilotage et
un design optimisé

En termes de codt, sur la figure 24, nous pouvons remarquer la proportionnalité directe de colt
avec les performances observées pour le CET de référence, qui augmente exponentiellement avec
la chute des besoins thermiques. Les CET SC et Next gen entrainent un colt annuel relativement
constant quel que soit le besoin, principalement grace au pilotage amélioré. Enfin grace a
I’'amélioration du cycle thermodynamique, le CET next-gen parvient a une réduction supplémentaire
de colt annuel par rapport au SC, passant d’'un colt moyen de 5,30 c€/kWh a 4,50 c€/kWh
respectivement, contre 6,40 c€/kWh pour le CET de référence. Soit une réduction moyenne de 30
% du colt de I'électricité et maximale de 52 % avec le CET next gen.
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Figure V-24. Comparaison du colt annuel de I'énergie thermique consommeée sur 28 scénarios de soutirages réels en
zone H1la pour le CET de référence, le CET avec le pilotage intelligent et une surisolation de 30 % du ballon et le CET
« next gen » combinant un pilotage et un design optimisé

Enfin, en matiére de confort assuré il est possible de voir qu’avec le paramétrage actuel de 30 %
de réserve, il est possible d’obtenir un confort équivalent entre toutes les techniques de pilotage
pour les besoins en dessous de 2,5 MWh/an. Pour les besoins thermiques élevés, le confort assuré
est meilleur dans la majorité des cas de besoins supérieurs a 2,5 MWh/an. Ceci est principalement
db a la meilleure anticipation des besoins thermiques et I'élévation de la température de I'eau
grace au pilotage intelligent.

15
o 140 e ® ¢ ¢ férence
£138cescrrsc !
+ 110 |e®e CET next—gen .
g
c 80 (]
T 40 o £ .
530 ¢ 9
IE 1 : g' L J Go' ®

8.0 05 1.0 1520 25 3.0 3.5 4.0

Besoins thermiques (MWh)

Figure V-25. Comparaison du confort annuel sur 28 scénarios de soutirages réels en zone Hla pour le CET de
référence, le CET avec le pilotage intelligent et une surisolation de 30 % du ballon et le CET « next gen » combinant un
pilotage et un design optimisé

Une étude de sensibilité sur le COP annuel et le confort en fonction du taux de réserve dans le
ballon pour 20, 30 et 40 % respectivement, nous montre sur la figure 26 que le confort est comme
nous pouvons l'anticiper en compromis direct avec la performance atteignable. Différents
paramétres du pilotage intelligent qui sont actuellement figés dans I'apprentissage des besoins
pourraient donc étre paramétrés au cours de la période d’apprentissage afin d’assurer au mieux
le compromis entre la performance, le colt et le confort selon les spécificités individuelles de
chacun.
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Figure V-26. Sensibilité du COP et du taux d’inconfort au taux de réserve dans le ballon pour 28 scénarios de
soutirages réels en zone Hla pour le CET « next gen » combinant un pilotage et un design optimisé

Seulement un cas sort toujours du lot, a 3 MWh/an, avec un taux d’inconfort élevé sur tous les
types de pilotages testés. Ce scenario, issu d'un suivi réel de chaudiéres sans stockage, posséde
une variabilité intrajournaliére particulierement élevée trés difficilement anticipable par un pilotage
intelligent, quel que soit le pilotage employé. Afin d’améliorer le confort pour ces cas-ci, une étude
pourrait étre menée sur des techniques de pilotage avec un mode boost (charge rapide) et leur
impact sur le COP annuel, le colt et le confort. Une autre perspective de cette étude constitue le
couplage avec un compresseur a injection pour ces besoins particulierement élevés, qui comme
nous l'avons vu dans la section 1,2 permettrait d’assurer un meilleur confort avec un temps de
chauffe réduit et une meilleure performance pour des taux de compression élevés.

Dans cette section nous avons essentiellement porté notre attention aux contraintes de codt
annuel, de confort et de performances. Seulement le CET posséde aussi d’autres contraintes tel
gue la contrainte réglementaire avant mise sur la mise sur le marché, pour cela dans I'annexe H,
nous présentons un calcul d’optimisation réglementaire réalisable a I'aide du modéle sur la base
des essais réglementaire NF EN 16147 [27].

V - 3. 2. Analyse économique

Dans la section suivante, nous réalisons une étude économique qui est la derniére contrainte
envisagée dans I'étude, en termes de temps de retour sur investissement (TRI) par rapport a une
solution par chauffe-eau joule avec un rendement saisonnier de 75 % et un co(t de I'électricité en
tarif heures pleines et heures creuses supposé réparti a 35 % en heure pleine et 65 % en heure
creuse. Nous exprimons ce TRI en fonction du surcolt marginal d’'un CET par rapport a une solution
joule en tarif heure pleine a 14,6 c€/kWh. Il est ainsi possible de voir sur la figure 27, que le CET
next gen pour un méme co(t affiche une performance économique bien meilleure qu’un CET
classique et permet, a un surco(t par rapport a un CEJ équivalent de 2000 euros, un temps de
retour de 5 ans alors que le CET de référence, avec un COP annuel de 2, a un TRI de 6 ans.
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Figure V-27. Temps de retour sur investissement par rapport au prix marginal d’achat de différents CET par rapport a
un CEJ

Du point de vue du surcodt lié aux modifications du CET next gen par rapport a la solution de
référence, nous n'avons pas de données a notre disposition pour réaliser un calcul précis,
cependant nous pouvons affirmer les points suivants concernant la variation approximative de
colt :

e Un compresseur sous dimensionné de 40 % autour de 7,5 cm?3 mais nécessitant la vitesse
variable

e Un condenseur micro-canaux de surface plus importante actuellement non produit en
masse sur le marché, mais permettant une réduction de charge en fluide frigorigéne dont
le prix pour le R134a croit de maniére importante depuis I'entrée en vigueur de la
réglementation F-Gas Il

e Un évaporateur dont le nombre de rangs est augmenté mais le nombre de tubes par rang
diminué

e Le surcodt de la technique de pilotage

e Le surcodt de I'isolation

Par rapport a ces différents points, nous estimons donc que le surcodt lié a la nouvelle conception
du CET ne devrait pas excéder environ 15 %. Sur la figure 27, nous pouvons voir qu’un surcodt de
15 %, soit 2300 euros par rapport a un CET classique de colt marginal de 2000 euros, affiche un
TRI de 5,5 ans contre 6 ans pour un CET standard non optimisé. Cependant dans I'état actuel le
surcolt maximal acceptable pour un tel CET optimisé par rapport a la référence serait de 500 euros
soit 25 % du prix initial. Bien que cette performance économique soit meilleure, elle pourrait
paraitre faible dans une étude sur le TRl uniguement, un calcul cumulé sur 15 ans serait nécessaire
pour compléter cette comparaison afin d’afficher le poids des économies engendrées sur un plus
long terme, ce qui constitue une perspective intéressante pour la suite de la thése.

Enfin en plus de cette performance économique, il faut rappeler que ce CET optimisé permet de
répondre a une plus large gamme de besoins avec une conception identique tout en assurant le
méme niveau de confort que la référence. Ceci permettrait pour un industriel de réduire sa gamme
de produits et de maximiser I'efficacité de production, et in fine réduire le colt marginal du CET.
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V - 4. Conclusion du chapitre

Ce chapitre s’est penché en premier lieu sur I'amélioration du cycle thermodynamique du CET de
référence par modification de son design et du cycle thermodynamique. Une optimisation multi-
critére (colt-performance-confort) a tout d’abord permis de réaliser un design de CET a base d’un
condenseur a micro-canaux optimisé. Cette optimisation a été répétée pour trois fluides
frigorigénes qui sont le R134a, le propane et le R1234yf, dont les deux derniers sont des sérieux
candidats de substitution pour le R134a dans le cadre d’une évolution des réglementations
environnementales. Cependant, le propane étant un fluide inflammable, une limite de charge de
150 g est fixée pour une installation en toute ou partie a I'intérieur de locaux. Cette limite constitue
une contrainte non négligeable sur le design du CET par rapport a une référence au R134a.
Cependant avec une modification du design par optimisation multi-critére du condenseur a base
de micro-canaux, nous avons pu démontrer qu’il est d’ores et déja possible d’atteindre des
performances proches du R134a avec une charge réduite en propane. Le cycle bi-étagé a ensuite
était étudié et nous avons pu montrer que bien que les performances de chauffe soient meilleures
a basse température d’air, la répartition des besoins étudiée dans le chapitre 4, ne permettrait pas
de pleinement bénéficier d'un tel cycle. Cependant il pourrait étre intéressant pour des besoins
d’eau chaude a plus haute température, ce qui est particulierement le cas lors de gestion de la
demande par pilotage intelligent de la consigne, d’analyser la pertinence de I'injection.

Dans une seconde partie de ce chapitre, nous nous sommes intéressés a I’'optimisation du pilotage
du CET par pilotage intelligent. En partant d’une analyse faite au cours du chapitre 4 sur un pilotage
optimisé au pas de temps horaire, un nouvel algorithme a été développé, basé sur un
apprentissage des besoins sur 14 jours, de la vitesse variable et une répartition de la production
en deux périodes de fonctionnement autorisé pendant la période de tarification en heures creuses
et a mi-journée, a la température d’air la plus haute. Cette technique de pilotage permet a la fois
de prendre en compte la saisonnalité des besoins ainsi que d’adapter un méme CET a une plus
grande plage de besoin avec un seul dimensionnement (et concernant le compresseur, plus faible
de 40 % par rapport a la référence) et un ballon de 200 | quel que soit le niveau de besoin.
Cependant pour des besoins particulierement élevés et/ou trés variables, une technique de charge
rapide s’avére nécessaire et constitue une perspective intéressante pour la thése.

Enfin, dans la derniére partie de ce chapitre, nous effectuons une analyse technico-économique
sur la combinaison d’un pilotage optimisé avec un design de CET optimisé dont la surface de
condenseur a micro-canaux est adaptée au pilotage, permettant d’optimiser la surface de transfert
effective avec une température d’eau la plus basse possible en face du condenseur. Nous
montrons sur une large gamme de 28 scénarios de soutirage réels testés que la combinaison des
deux techniques permet un gain de performance annuel de 37 % en moyenne , une réduction
moyenne de 30 % du colt du kWh produit et permet d’assurer un confort identique sur des besoins
faibles et moyens tout en assurant un confort accru sur les besoins de soutirages élevés. Enfin la
performance économique a été analysée et le CET optimisé affiche un meilleur TRI que la solution
classique pour un surcolt de 2000 euros par rapport a chauffe-eau joule jusqu’a un surcolt de
systéme de 25 %
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Conclusion générale et perspectives

L'objectif principal de cette thése est le développement d’un outil d’évaluation des performances
des CET afin de déterminer les gisements d’amélioration de I'efficacité énergétique disponibles en
vue de I'optimisation des performances énergétiques des CET individuels.

Afin d’atteindre cet objectif, la thése s’est faite par étapes progressives, clefs dans la réflexion
retracées par les cing chapitres de ce mémoire. Le premier chapitre de la thése a permis de cadrer
les objectifs de la thése autour d’une démarche de développement industriel, de dresser I'état des
lieux de la recherche sur les CET et de définir un systéeme de référence pour I'optimisation. Il s’agit
du CET sur air extérieur avec échangeur manteau, qui est actuellement un des CET les plus
courants sur le marché. Les principales conclusions de ce chapitre sont que les études de
performances de la littérature sont multiples, mais ne traitent pas d’'un méme systéme de
référence dans des conditions de fonctionnement identiques. Ceci complique la priorisation des
axes de recherche pour notre CET de référence. C'est pourquoi le chapitre 1 a enfin permis de
définir le besoin d’'une méthodologie d’analyse pour notre cas de référence passant par les étapes
successives suivantes :

e La modélisation détaillée de la technologie du CET sur air extérieur avec échangeur
manteau autour du ballon ;

e Lavalidation expérimentale du modéle sur une large gamme de points de fonctionnement ;

e La caractérisation des pertes annuelles du CET classique et une étude paramétrique sur le
CET afin de définir les paramétres influents sur les performances ;

e L’exploitation de nouvelles pistes d’optimisation.

Le chapitre 2 a permis le développement d’un modéle détaillé sous modelica/Dymola du CET de
référence en suivant une méthode semi-empirique, aussi dite modélisation de type boite grise. Ce
modéle suit une architecture orientée objet avec trois objets clefs modélisés : le ballon de stockage
thermique, la PAC et la régulation. Le modéle de PAC a été développé a I'aide de la bibliothéque
thermo-hydraulique TIL et d’un choix de corrélations empiriques propres a nos conditions de
fonctionnement pour les échangeurs de chaleur. La modélisation du détendeur et du compresseur
a été réalisée a I'aide de données fournies par les fabricants et un modeéle de vanne 4 voies a été
développé pour permettre d’étudier les impacts de I'inversion de cycle en périodes de dégivrage.
Le ballon de stockage a pu étre modélisé avec une combinaison de modéles de la littérature dont
une approche 1D en période de soutirage et une approche zonale améliorée inspirée de la
littérature en périodes de chauffe, refroidissement et de dégivrage, prenant en compte la
convection naturelle au sein du ballon afin d’ étre utilisable dans des simulations de long terme.

Dans le troisieme chapitre, ce modéle est comparé a des données expérimentales issues d’un banc
d’essais du CET de référence instrumenté de maniére détaillée afin de pouvoir observer tous les
phénoménes physiques pris en compte par le modéle et identifier les parameétres empiriques
manquants pour la cléture du systéme d’équations sous Dymola. La validation du modéle nous
montre que le modéle est a la fois capable de donner une bonne représentation du comportement
hydraulique du ballon et du couplage de la PAC, du ballon et de la régulation. Le modéle est validé
dynamiquement avec un pas de temps fin dans différentes conditions de fonctionnement. En
phase de chauffe, la quasi-totalité des points sur toutes les conditions d’essai sont compris dans
un intervalle d’erreur de +/- 10 % sur le COP instantané mesuré pour deux typologies de
compresseur essayées et I'erreur moyenne est inférieure a 2 %. De plus, le modéle est capable de
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représenter des phases de fonctionnement spécifiques du CET tel que le givrage et le dégivrage de
I’évaporateur a 'aide de l'inversion de cycle, les mouvements de convection dans le ballon et les
mélanges induits par le brise-jet lors de phases de soutirage. Enfin, le modéle permet de reproduire
de maniére rapide des essais normatifs de 110 h avec une erreur sur la performance inférieure a
1 %. Ceci confirme la possibilité d’utiliser le modéle pour des simulations de long terme.

Dans le chapitre 4, une analyse de long terme est menée, basée sur des simulations annuelles.
Cette analyse met en évidence les principaux parameétres influencant I'efficacité énergétique du
CET en fonction du climat et des besoins. Ceci montre que pour des climats européens, avec des
besoins standards avec une faible saisonnalité, la performance est trés influencée par le taux de
charge au démarrage et les pertes statiques du ballon et trés peu par les pertes liées au dégivrage
ou a I'inertie de la PAC. Une étude paramétrique spécifique permet d’analyser I'influence des trois
objets modélisés sur les performances du CET, soit le pilotage, la PAC et le ballon de stockage.
Pour le pilotage, un modéle simplifié de la PAC et du ballon, possible grace a la mise en évidence
de la faible influence du dégivrage et de l'inertie de la PAC, a permis une étude d’optimisation
génétique sur cing jours en climats et soutirages réels. Celle-ci a permis de mettre en évidence,
grace a I'optimisation du pilotage, un gain potentiel maximal sur le COP de 45 % et 35 % sur la
facture d’un usager. Pour le ballon de stockage, nous avons pu montrer que les performances du
CET dépendent principalement de son efficacité a maintenir une bonne stratification lors de
soutirages, grace au au brise-jet et la qualité de I'isolant disponible. Enfin pour la PAC, les études
annuelles ne donnant pas d’informations sur la qualité de fonctionnement du cycle
thermodynamique, une étude exergétique est entreprise qui permet de prioriser les pistes
d’optimisation du design du CET. Une étude paramétrigue montre alors qu’a la fois la charge, la
nature du fluide frigorigéne, la disposition et le type de condenseur et le design de I’évaporateur
peuvent avoir une influence sur les performances. Une piste intéressante semble se dégager
autour des condenseurs a micro-canaux, I'optimisation de la charge en fluide frigorigéne et le
design de I’évaporateur avec son ventilateur.

Le chapitre 5, présente en premier lieu une étude des pistes identifiées dans le chapitre 4 grace a
I'utilisation d’un algorithme génétique multi-contraint avec le colt du systéme, le confort a assurer,
les performances et la charge en fluide frigorigéne et la nature de celui-ci. Une contrainte
supplémentaire liée au taux de charge thermique restant dans le ballon au redémarrage limitant
la taille du condenseur a également été ajoutée afin d’assurer le meilleur couplage possible avec
un pilotage dans la suite de I'étude. Ceci a permis de développer un CET dont le condenseur est a
base de micro-canaux et dont les performances sont optimisées avec du R134a de 19 % par
rapport a la référence, tout en réduisant la charge en fluide frigorigéne de 20 % et la taille du
compresseur a une cylindrée de 12 cm3 (pour le R134a). Cette étude a également abouti a la
définition d’'un CET optimisé pour le propane répondant a la contrainte de charge de 150 g
réglementaire. Dans une seconde partie du chapitre la deuxiéme piste d’amélioration fournie par
le chapitre 4 est analysée plus en profondeur en développant un algorithme de gestion de la charge
thermique du ballon en fonction des besoins, par variation de la température de consigne dans le
ballon. Cette technique, simple d’'implémentation, s’inspire des résultats fournis par algorithme
génétique en répartissant la charge sur deux périodes de la journée, de jour et de nuit, et en
employant la vitesse variable pour répondre a des besoins de soutirage non prévus a un pas de
temps fin. Cette technique permet un gain de COP de 19 % en moyenne pour la machine de
référence sur différentes typologies de besoins réels étudiés (petits, moyens et grands besoins
avec différents degrés de saisonnalité) et permet d’assurer un confort plus important sur une large
gamme de scénarios de soutirage.
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Enfin dans la troisieme partie de ce chapitre, le couplage du CET optimisé et du pilotage est
entrepris a I'aide du modéle simplifi€ du CET optimisé, couplé avec le pilotage. Des simulations
sur 28 soutirages réels (issus en parti de I'étude Rage du COSTIC spécifique au CET) a permis de
mettre en évidence I'intérét d’'un meilleur couplage entre pilotage et design de CET avec un gain
de COP moyen annuel de 37 % (comparé a 19 % avec seulement le pilotage), une réduction de
colt moyenne de - 30 % ainsi qu’un meilleur confort sur une plus large gamme de besoins, le tout
avec un compresseur a vitesse variable sous-dimensionné de 40 % par rapport a la taille de
référence dans nos études expérimentales. Un tel CET pourrait aussi potentiellement réduire la
gamme de produits d’'un constructeur, en proposant un produit unique adaptable en toutes
circonstances. Cependant plusieurs verrous sont encore a lever, dont I'inclusion d’une technique
de charge rapide efficace pour les besoins irréguliers et un travail plus en profondeur sur le codt
du systéme, dont le seuil de rentabilité, au travers une étude économique sur le temps de retour
sur l'investissement, a pu étre fixé a une augmentation maximale de 25 % du prix du CET de
référence.

Perspectives et limites de I'étude
e Entermes de modélisation:

La modélisation actuelle détaillée prend en compte une modélisation empirique du compresseur
et du détendeur. Celle-ci pourrait étre améliorée en développant notamment des modéles de
compresseur plus physiques avec des pertes thermiques bien décrites, tel que défini par Goossens
et al. [85]. Ceci permettrait d’inclure une représentation plus fine sur une plus large gamme de
données du compresseur dans les calculs exergétiques et I'optimisation notamment. Ceci
permettrait également de travailler sur des techniques de récupération de chaleur sur le
compresseur.

De plus, pour améliorer la robustesse du modéle, pour I'étude sur des configurations plus éloignées
de notre cas de référence, une étude de sensibilité globale devrait étre réalisée. Dans le cadre de
cette étude, celle-ci a été faite de maniére locale et non formelle. Pour une approche plus
rigoureuse, une étude de sensibilité de type Sobol ou Morris pourrait étre faite ; Celle-ci permettrait
aussi d’entreprendre certaines simplifications du modéle et d’améliorer le compromis entre vitesse
de calcul et précision des simulations.

En termes de givrage et dégivrage de I'’évaporateur, le modéle actuel sous TIL, prend en compte
une approche semi-empirique de la littérature pour la résistance thermique due au givrage de
I’évaporateur. Cependant, plusieurs défauts ont pu étre repérés sur ce modéle a I'aide de travaux
en paralléle a ce sujet au sein du CETHIL et grace aux travaux de Léoni et al. [137]. En phase de
givrage notamment, les défauts de répartition de I'air ne sont pas pris en compte alors que la
mauvaise distribution du fluide frigorigéne peut créer des zones de givrage préférentielles. En
phase de dégivrage, I'écoulement des dégivras n’est pas bien représenté dans le modéle actuel et
constitue un champ de recherche actif.

Le modéle posséde une précision suffisante pour les climats européens. Cependant en climats
plus froids avec une proportion importante de températures basses, ce modéle pourrait se révéler
insuffisamment précis et sous-estimer I'impact des phases de givrage-dégivrage. Une perspective
est donc d’exploiter nos données expérimentales pour développer un modéle plus représentatif
sur ce point particulier.

Enfin, un modéle simplifié a été développé au cours de cette thése. Celui-ci offre une précision
intéressante pour un calcul technico-économique rapide. Cependant, il a tendance a surestimer le
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confort comme nous I'avons vu. Une piste intéressante pour I'amélioration serait d’inclure une
variable quantifiant la stratification et le taux de charge du ballon dans le modéle ainsi que
I'algorithme de mélange développé dans le chapitre 2.

e Entermes de validation et d’essais expérimentaux :

La validation actuelle a été contrainte par le temps et la disponibilité du laboratoire pour réaliser
des essais. Une perspective intéressante pour une validation plus approfondie serait de réaliser
des essais avec des charges et des natures de fluide frigorigéne variables pour confirmer de
maniére plus approfondie la capacité d’extrapolation du modéle.

La perspective la plus intéressante serait de confirmer expérimentalement les résultats de
I'optimisation en développant un CET optimisé couplé avec une technique de pilotage améliorée
similaire a celle développée dans cette étude en employant une approche semi virtuelle telle que
développée par Tejeda et al. [29]. Ceci permettrait de valider la méthodologie d’optimisation mise
en place et d’extrapoler cette technique a d’autres technologies : PAC pour le chauffage, CET ou
PAC couplés a du photovoltaique ou du solaire thermique.

e Entermes d’'étude :

Le modéle de CET détaillé employé pour I'étude annuelle a seulement été employé sur un champ
restreint de scénarios de soutirage et en climat européen. Afin de donner une visibilité plus large
sur les gisements d’amélioration de I'efficacité énergétique du CET, une étude pourrait étre menée
en incluant les périodes de dégivrage notamment sur des climats encore plus froids, et des besoins
de natures différentes avec une forte saisonnalité. Au moment de I'étude le modéle n’étant pas
assez robuste, faute des cycles de dégivrage et du calcul des propriétés thermiques, I'étude sur
des climats particulierement froids faute de temps n’avait donc pas pu étre faite. La robustesse du
modeéle a maintenant été améliorée et permet de faire cette étude de maniére efficace sur une
large gamme de climats et de besoins donnant accés a une représentation détaillée des gisements
et un temps de simulation maitrisé de 4 h.

Concernant le pilotage par algorithme génétique, I'étude a été réalisée sur un seul scénario de
soutirage avec une typologie de météo donnée. L’intérét serait maintenant de confirmer les
tendances observées en faisant varier notamment les jours de I'année (périodes d’hiver, périodes
de mi- saison, périodes d’été, avec une variation d’amplitudes thermiques jour-nuit). Enfin une
autre étude pourrait étre faite en faisant varier la typologie de I'|abonnement et notamment le
couplage avec un contrat d’électricité au tarif réel de marché ou avec une disponibilité locale d’ENR
pour de l'autoconsommation afin d’étudier si un algorithme génétique permet de faire de la
répartition optimale de la charge thermique multi-contrainte au J-1.

e Entermes d’optimisation :

L'optimisation actuelle s’est concentrée sur le design du CET de référence avec une approche sur
le designh des composants et de la charge. Une perspective serait notamment de tester d’autres
configurations de cycles thermodynamiques que ceux testés actuellement. Le brevet
CN103292466 répertorié dans le chapitre 1 proposant un condenseur par section pourrait étre
une perspective intéressante couplée a un pilotage avec la vitesse variable comme développé au
cours de cette thése. Enfin I'étude pourrait aussi étre extrapolée a des cycles avec récupération
d’énergie sur les eaux grises notamment, des pertes du compresseur (qui comme nous I'avons
montré représente un gisement de 7 % sur une simulation annuelle) ou en couplant une
optimisation avec de la récupération sur l'air extrait de I’habitat notamment.
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Enfin la contrainte de colt a été incluse dans I'optimisation par un résonnement simple en
proportion colt-matiére uniquement. Un intérét serait de réaliser une étude statistique sur les
colts de chacun des composants en fonction de leurs spécificités qui pourrait servir d’entrée pour

le calcul d’optimisation.
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Annexe A : Protocoles expérimentaux

A - 1. Essais NF EN 16147
Les essais selon la norme européenne NF EN 16147 sont effectués en suivant les étapes
suivantes décrites dans la norme publiée par ’AFNOR [150] :

(1) Température de I'eau dans le ballon a 10°C.
Figure 1 - A: Période de chauffage jusqu’a atteinte de consigne.
Figure 1 - B : Détermination de la puissance électrique absorbée en régime stabilisé.

Figure 1 - C: Détermination de la consommation d’énergie soutirée et du coefficient de
performance nécessaire au chauffage de I'eau domestique a I'aide des cycles de soutirage de
référence.

Figure 1 - D : Détermination d’'une température d’eau chaude de référence et du volume maximal
d’eau chaude utilisable lors d’un seul soutirage jusqu’a ce que la température de sortie du ballon
atteigne 40 °C, aussi appelé « V40 ».

*| et 11 D)

40°C

(1)-

0°c "
A B Cc D t (h:min)

Figure O-1. lllustration de la variation de la température dans le ballon selon la procédure d'essai EN 16147. Source:
[27]

Pour la phase C et le calcul de performance du CET, un scénario de soutirage de référence doit étre
choisi, variable en énergie totale soutirée, en débit et en durée consécutive de soutirage (Figure
0-3 & Figure 0-2). En plus de cela, comme nous pouvons le voir sur la figure 2, lors de la période
de soutirage, une différence de température, AT est requise pour certains types de soutirage dans
la journée, entre la température de soutirage et la température de I'eau froide entrante, qui doit
étre maintenue a 10 °C lors de I'essai.
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Energie Débits d'eau chaude a maintenir
Type de soutirage pendant le soutirage

(en kWh) (Vimin)
Nettoyage ménager 0,105 405
Faible volume 0,105 4z05
Nettoyage des sols 0,105 405
Vaisselle 0,315 405
Vaisselle 0,420 405
Vaisselle 0,735 405
Grand volume (cycle S) 0,525 405
Douche 1,400 10+£05
Douche (cycles XL at XXL) 1,820 10+ 05
Bain 3,605 10£0,5
Bain (cycle XL) 4,420 10£05
Douche + bain (cycle XXL) 6,240 10+ 05

Figure 0-2. Débits de soutirage selon la norme NF EN 16147. Source : [27]

{h-min) Energle AT requise (K), Min. AT (K}
womaycn | W | e | e e
de soutirage
1 0700 0,108 Faike volume 15
2 0706 1,400 Douche a0
a3 0730 0,108 Faike volume 16
4 0746 0,106 Falie voluma 15
B 0806 3,805 Ban 30 1]
] 0825 0,105 Falbie volume 156
T 08:30 0,105 Faltie volume 15
8 0845 0,105 Faloie volume 15
8 06:00 0,105 Faloie volume 15
10 06:30 0,105 Faloie volume 15
1 10:30 0,105 MNettoyape 985 sois 0 a
12 11230 0,105 Faiis volume 15
13 1145 0,105 Falbke volums 15
14 1245 0,315 Valzzaila 45 0
16 14:30 0,105 Falle volume 15
18 1530 0,105 Falois yolume 15
17 16:30 0,106 Falbke voluma 16
18 18:00 0,108 Falns volumea 15
18 1816 0,105 Netioyage menager a0
20 1830 0,105 Metioyage manager 0
21 18:00 0,108 Falie volume 18
2 20:30 0,735 Vaksele 45 1}
23 2100 605 gan 0 Q
24 21:20 0,105 Falbie volume 15
Total 11,655

Equivalent an sau chaude & 60 °C

Figure 0-3. Cycle de soutirage L selon la norme NF EN 16147. Source : [27]
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Enfin concernant la durée de la phase C, le cycle de soutirage C commencant au premier soutirage,
il doit nécessairement s’étre écoulé 24 h entre le début et le dernier redémarrage de la PAC. Avec
le pilotage par hystérésis, ceci implique deux cas de figure, soit la PAC est encore allumée au bout
des 24 h, soit la PAC est éteinte auquel cas il faut attendre un redémarrage de la PAC aprés ces
24 heures et déduire le surplus de consommation électrique en régime stabilisé au calcul de
performance final du CET (Figure 0-4).

Q
kW) A B
c D
7/ — E— .
ar-o0 21.30 0700 t{h-min)
| |
[ I
0000 2400
\4 IHT
I -
3
Q
(W) A .
c D
| = - | .
07.00 21.30 07:00 t (h:min)
| |
I |
0000 2400
tre
|

Figure 0-4. lllustration des essais NF EN 16147 possibles

A - 2. Protocole pour les essais de chauffe pour la validation expérimentale
1/ Mise en route des climats jusqu’a stabilisation de la température d’air et de I'hygrométrie voulue

2/ Refroidissement du ballon jusqu'a la température initiale désirée avec le groupe
thermorégulateur - maintien de cette température jusqu’au démarrage de la PAC

3/ Attente de 1h jusqu’'a ce que tous les composants de la PAC soit a I'état stationnaire, a
température identique a la température de I'air de la cellule
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4/ Régler I'ouverture du détendeur électronique a son ouverture maximale. Fixer la température
de consigne du ballon a la température voulue lors de I'essai et veiller a ce que la prise de
température pour la sonde de régulation soit a la hauteur voulue lors de I'essai. Régler la consigne
de vitesse du compresseur.

5/ Activer 'acquisition avec le pas de temps désiré
6/ Démarrage de la PAC

A - 3. Protocole pour les essais de soutirage pour la validation expérimentale
1/ Mise en route des climats jusqu’a stabilisation de la température d’air et de I'hygrométrie voulue

2/ Refroidissement du ballon jusqu'a la température initiale désirée avec le groupe
thermorégulateur - maintien de cette température jusqu’au démarrage de la PAC

3/ Attente de 1h jusqu’'a ce que tous les composants de la PAC soit a I'état stationnaire, a
température proche de la température de I'air de la cellule

4/ Régler I'ouverture du détendeur électronique a son ouverture maximale. Fixer la température
de consigne du ballon a la température voulue lors de I'essai et veiller a ce que la prise de
température pour la sonde de régulation soit a la hauteur voulue lors de I'essai. Régler la consigne
de vitesse du compresseur.

5/ Activer I'acquisition avec le pas de temps désiré

6/ Démarrage de la PAC

7/ Aprés arrét de la PAC, attendre 10 minutes pour la stabilisation des températures dans le ballon
8/ Désactiver la PAC et sa régulation

9/ Ouverture de la vanne d’entrée d’eau froide jusqu’a atteinte le débit voulu lors de 'essai

10/ Fermeture de la vanne d’entrée d’eau froide lorsque la température en sortie de ballon ne
varie plus sensiblement avec le débit de soutirage entrant (niveau proche de la température de
soutirage).

11/ Répéter I'essai 5 fois pour tous les débits de soutirage voulus lors de 'essai
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Annexe B: Modele de ballon 1D simplifié avec
échangeur manteau

Le modéle 1D simplifié propose une discrétisation du ballon d’énergie selon la direction verticale
et une écriture des bilans sous forme de volumes finis, suivant la discrétisation des équations
différentielles partielles de la chaleur [151] [124], tel que pour un volume discret i, le bilan
d’énergie peut s’écrire:

oT; Tiyq —2T; + Tj—4 . . (76)
pCy Vi a_tl = Aeau,iAi,p . dZL . + Qconv,i + MEgcsCyp (Ti—l - Ti)

+ UAb,i(Text - Ti) + Qcond,i

Avec I'échange convectif modélisé de maniére simplifié :
Qconv,i = heonvApi(Tiv1 —T)) (77)

Et de maniére similaire a la technique de mélange du ballon zonal, nous disposons du coefficient
de convection approximé tel que :

W= {105, T; > Tisq
conv O, Tl S Ti+1

Créant un mélange des couches lorsqu’une inversion de température est détectée.

(78)

Enfin pour la puissance thermique fournie par le condenseur, nous faisons I'approximation

cond,i’
d’une équirépartition de la puissance thermique fournie par la PAC, Qcond en dessous de la
thermocline, dans la zone a plus faible température du ballon, tel que:

(79)

QCOTLU = Ni<ithermoclineQCOnd,i

Ou le nombre de strates inférieures a la thermocline N; est déterminé a partir de la

position du gradient en température maximale _rEr[lfux]((Ti —T;_1)/dz) dans le ballon.
i€[1,n

<ithermocline
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Annexe C : Corrélation de Wang pour I'air humide

Le facteur de Colburn pour la corrélation de Wang et al. [100] peut se calculer de la maniére
suivante

iy = 0,4Re(~0A468+0040706N) 0,159 y—1,261 (80)

Le facteur de frottement de I'air humide, fal.r, pour le calcul des pertes de charge de l'air peut se

calculer de la maniére suivante :

~0,563) .—1.3343 n—0,1026 (DX ailette 408 (81)
f o = 28,209Re(70563) g~ 1,3343y=01026 (402

Dtube
Avec &, le rapport surfacique de la surface d’échange totale par rapport a la surface d’échange

externe des tubes.

Annexe D: Meéthode de modélisation des 10
coefficients pour la performance du compresseur au
propane et identification

La performance du compresseur au propane a été modélisée par un couple de variable de débit
de fluide frigorigeéne aspiré, m ,my, de puissance thermique fournie au condenseur, Qconas €t de

puissance électrique absorbée, Welec qui sont des variables réciproques aux rendements
modélisés pour le compresseur au R134a pour la méthode des 10 coefficients proposée par I’AHRI
[88]. Chacune des variables ont été modélisé par une fonction f du second ordre tel que :

f(T,,T.) = ag + a;T, + a,T, + a3 T,>+a,T.T, + asT.* + acT,> + a,T,T,> (82)
+a,T.*T, + aoT.>
Avec T,et T,, la température d’évaporation et de condensation en °C.

Dans le tableau sont fournies toutes les constantes de corrélation du mapping de compresseur :

Tableau 0-1. Coefficient obtenus pour la modélisation du compresseur propane du constructeur

mcomp*3600 Qcond Welec
a, 1,25172850E+01 1,56519754E+03 8,82311553e+01
a, 4,09559590E-01 5,40603075E+01 -7,76347811e+00
a, -3,34375295E-03 -1,32897562E+00 4,07145994e+00
a; 5,98968418E-03 7,61811829E-01 -1,90457493e-01
a, 2,70654652E-04 -2,88785303E-01 1,97935661e-01
asg -2,07332567E-05 -2,15418763E-01 5,17844249e-02
ag 7,12755581E-05 4,81675811E-03 -1,29206160e-03
a,; -4,93235946E-06 -6,09351379E-03 1,76224481e-03
ag -6,27812590E-06 -1,28912553E-03 -7,86388470e-05
ag -1,34160519E-06 1,33815021E-03 -3,66670533e-04
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Annexe E : Puissance électrique et caractéristique du
ventilateur sous TIL

La puissance aéraulique nécessaire a fournir pour subvenir aux pertes de charge avec une vitesse
d’air donnée est calculée sous TIL de la maniére suivante :

Wair = I./'air APair (83)

Et la caractéristique du ventilateur est supposée suivre une fonction quadratique entre le AP, et

V.ir, Classique pour un ventilateur:
”2 84
APair = aOVair + APO ( )

Avec a, = —27,69 un coefficient de calibration de la courbe caractéristique du ventilateur et AP, =
35,86, la perte de charge induite par le ventilateur obtenus aprés calibration expérimentale. La
puissance électrique du ventilateur est alors calculée par TIL en sommant la puissance aéraulique
nécessaire aux pertes de charge et les pertes induites par les pales du ventilateur et les pertes
dues au rendement moteur du ventilateur au maximum de la puissance aéraulique de
fonctionnement (Figure 0-5).
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70+ e :
" P_hyd_max_nominal
801 P_shaft .~ e & y
di R &7
7 | ' . &
504 P ! \wéi{’f )
g N /”» d 1 X/
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; ~ Dep A -
/ RN \ -
. ~ o~ _F 1 I
1 P_loss_impact - == ) 25
e ] et
0 i il T T
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P_loss = P_loss_blade + P_loss_impact V_flow [m3/s]

Figure 0-5. Calcul de la puissance électrique du ventilateur par TIL. Source : [86]
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Annexe F : Analyse exergétique

En appliquant I’équation (73) du chapitre 4 pour chacun des composants du cycle
thermodynamique a I'état stationnaire, nous obtenons les flux de destruction d’exergie par
composants :

e Evaporateur

Pour I'évaporateur, nous appliquons la forme suivante, ayant comme référence le potentiel
d’exergie nul a la sortie de I’évaporateur, nous avons seulement les flux d’exergies des entrées et
sorties de fluide et I'exergie entrante dans le systéme sous forme de travail du ventilateur, soit :

Exd,evap = m[(hin,evap - hout,evap) - Tref (Sin,evap - Sout,evap)] + ernt (85)

e Condenseur

Le condenseur échange de I'exergie sous forme de chaleur avec le ballon calculée selon I’équation
(75) du chapitre 4 et posséde un flux d’exergie entrant et un sortant par le fluide. Nous obtenons
donc:

Exd,cond = m[(hin,cond - hout,cond) - Tref (Sin,cond - Sout,cond)] (86)

- QcondnCarnot,cond
e Compresseur

Le compresseur recoit un flux d’exergie sous forme électrique, posséde une perte de chaleur avec
le milieu extérieur a travers sa cloche et posséde un flux d’exergie du fluide entrant et un sortant.
La perte de chaleur étant incluse dans le ratio isentropique défini au chapitre 2, ceci revient a :

Exd,comp = m[(hin,comp - hout,comp) - Tref (Sin,comp - Sout,comp)] + Welec (87)

e Détendeur

La détente est supposé isenthalpique, nous obtenons donc le flux de destruction d’exergie comme
une simple différence de flux entre I’entrée et la sortie :

Exd,EEV = m[(hin,EEV - hout,EEV) - Tref (Singev — Sout,EEV)] (88)

e |e ballon

Le ballon peut perdre de I'exergie par transfert thermique vers I'extérieur sous forme de pertes de
chaleur pure avec le milieu ambiant, par soutirage d’énergie, par convection interne entre ses
couches et par mélange induits par le jet d’eau froide. Tous ces flux résultent en une variation
directe de son exergie interne sous forme de la qualité de sa stratification en température, nous
guantifions cette variation d’exergie sous forme cumulative de la maniére suivante pour chacun
des éléments du ballon :

Ty ) (89)

exy = Cp Tb - Tref - Tref ln(T P
re

Qui permet d’obtenir par intégration selon chacun des éléments I'exergie totale du ballon :
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Ex, = J exp dm (90)

Nous déduisons enfin le rendement exergétique total du CET au cours d’une chauffe comme :

Exergie contenue dans le ballon Ex, (91)

Mex.cET Exergie fournie au systéme Weent + Weiec

Annexe G : Algorithme simplifié de pilotage

G - 1. Description de I'algorithme de pilotage

Le modéle de pilotage sous Dymola est composé de plusieurs entrées afin de piloter la charge du
CET en fonction des besoins et régule en sortie la fréquence du compresseur et un signal
d’allumage du CET booléen « OnOff » (Figure 0-6). En entrée il prend les besoins thermiques par
période de fonctionnement, Q¢ net,14j,1 & » Qthnet,14j,2, 1€S températures de fonctionnement de

I'air et du ballon et la puissance thermique du condenseur en fonctionnement ch_wnd.

Pilotage <smart control>

Parameétres:
Tyir, Tp —> | Coef de sureté
Data filter n
Qthnet,14j1 — | Périodes de comp
fonctionnement 1 & 2
Parametres PID
Qthnet14j2 —> —> 0noff
Tset,PAC,max
- Tset hyst,backup
ch,cond _ AT
hyst,backup

Figure 0-6. Pilotage smart control avec apprentissage des besoins et vitesse variable (vue extérieure)

A lintérieur du pilotage, le smart control posséde un contrdleur PID activé en période de
fonctionnements 1 & 2, définies par I'utilisateur. Celui-ci régule la vitesse du compresseur en
fonction de la puissance thermique au condenseur et recoit en consigne la puissance thermique
nécessaire a fournir I’énergie thermique (donnée par I'apprentissage des besoins sur la période)
dans le temps disponible, donné par la plage de fonctionnement dans les paramétres des pilotages
fournis par I'utilisateur.
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Figure O-7. Pilotage smart control avec apprentissage des besoins et vitesse variable (vue intérieure)

Sur la figure 8, un schéma global du modéle simplifié de PAC, du ballon, et de la régulation est
donné avec ses fichiers de météos externes et fichiers de soutirage réels.
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Figure 0-8. Modéle sous dymola de PAC simplifié avec pilotage par smart control et ballon de stockage simplifié 1D

Pour l'instant a fin de I'étude qui ne va pas jusqu’a I'implémentation en cas réel, le modéle de
pilotage posséde toutes les entrées d’énergies soutirées et perdues par le ballon et réalise une
moyenne glissante de I'énergie nette consommée sur 14 jours glissants. A fin de simplification,
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pour un cas reel, la partie sur I'apprentissage de la consommation par période, Qi net,14j,1 &
Qthnet14j,2, POUITa ensuite étre adaptée pour des cas réels d’applications par:

e Une mesure sur la puissance électrique consommeée sur les 14 jours glissants et le COP du
CET en fonctionnement moyen sur ces jours de fonctionnement

e Plusieurs sondes de températures dans le ballon pour définir de maniére approximative la
variation de I’énergie interne au-dessus de 40 °C disponible dans le ballon

e Une mesure de I'énergie soutirée par un débitmétre et deux sondes de températures en
entrée et en sortie du ballon et un facteur de pertes statiques du ballon

e Un modéle embarqué du polyndme de CET simplifié afin de calculer la puissance thermique
fournie par le condenseur

Enfin pour la mesure de puissance thermique du condenseur, ch,cond! celle-ci peut étre obtenu
par une cartographie des puissances thermiques en fonction des conditions de fonctionnement en
vitesses de compresseur, et de la température de I'air. Une simplification peut aussi étre envisagée
sur un apprentissage directement du temps de chauffe nécessaire sous forme d’un registre dans
la machine. Pour un pilotage sans vitesse variable, seul le bon dimensionnement du compresseur
est important. Ensuite I'apprentissage permet de définir une température de consigne ou un niveau
de V40 (en cas de plusieurs sondes de température dans le ballon) a respecter en fonction des
périodes paramétrées. Ceci simplifie largement la technique de pilotage mais comme nous I'avons
vu dans le chapitre 5, posséde une moins grande gamme d’adaptation aux besoins pour le
dimensionnement de compresseur choisi.

G - 2. Variation du COP de chauffe en fonction de la vitesse du compresseur et de la
température d’air

Pour une technique de pilotage par vitesse variable, il est aussi important de bien choisir le
dimensionnement du compresseur pour assurer un fonctionnement autour de la performance
optimale du compresseur pour toute température d’air dans la plage optimale de vitesse de
compresseur. Une cartographie de COP de chauffe pour le compresseur tel que donnée sur la figure
9 permet de réaliser ce dimensionnement en fonction de la plage de besoins envisagée pour le
CET. Ainsi pour un besoin saisonnier et un bon dimensionnement du compresseur a vitesse
variable, a faibles besoins, en été par exemple, le compresseur pourra donc adopter une vitesse
réduite en fonction de la réduction de besoins ce qui selon la figure 9 est en adéquation avec
I'optimum de COP. Dans le cas contraire, lorsque les besoins thermiques sont élevés en hiver, le
compresseur, pour le bon dimensionnement donné pourra trouver a plus haute vitesse ce qui selon
la figure 9 et aussi totalement en adéquation avec I'optimum de COP de chauffe.
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Décalage du COP optimal
avec la température d’air et
la vitesse de compresseur

Figure 0-9. Variation du COP de chauffe moyen avec la température d’air et la vitesse de compresseur

G - 3. Exemple de régulation annuelle de la température de ballon

Sur la figure 10, nous présentons afin d’illustrer I'effet de la méthode de pilotage sur la température
en haut du ballon et la température moyenne en face du condenseur. |l est possible de voir qu’avec
la régulation intelligente, la température en haut du ballon et la température moyenne en face du
condenseur sont toutes deux plus basses dans le cas de la régulation SC avec vitesse variable.
Ceci sont les principaux paramétres influents sur I'amélioration du COP annuel du CET car
minimisent les pertes thermiques du ballon et permettent un fonctionnement de CET a plus basse
température moyenne en face du condenseur. Dans ce cas présent nous voyons qu’un COP annuel
de 3.5 au lieu de 2.2 peut étre obtenu par la méthode de pilotage avec une légére augmentation
de I'inconfort. Comme discuté lors du chapitre 5, soit une plus importante marge de réserve peut
étre prise, soit les parameétres du pilotage par smart control devraient étre adaptés dans la période
d’apprentissage des besoins a chacun des cas pour une meilleure adaptation aux besoins dans un
cas réel d’'implémentation et une amélioration de la performance moyenne du CET encore plus
importante. Enfin pour les scénarios particulierement variables, une fonction de boost de charge
non incluse dans les simulations actuelles devrait permettre de satisfaire le confort.
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Figure 0-10. Température en haut du ballon et moyenne en face du condenseur et COP du CET pour une météo en Hla
et un soutirage réel pour deux types de pilotage. Pilotage intelligent (rouge), pilotage de référence (bleu)

Annexe H : Optimisation du COP reglementaire de la
position de la sonde et de la relance dans le cadre
d’une optimisation de CET

Nous avons vu dans I'annexe A que la réglementation impose un certain nombre de critéres a
respecter afin de validation des performances du CET. Ces critéres peuvent étre une contrainte
supplémentaire sur le design d’un CET. Pour illustrer I'intérét de I'utilisation d’un algorithme
génétique pour adapter le CET au mieux a la norme NF EN 16147, nous prenons un cas simple
optimisé sans pertes de charge au condenseur du CET, dont un calcul rapide d’optimisation nous
donne une amélioration potentiel de COP par rapport a la référence 9 % sur la figure 11.
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-13cm3 ‘ ‘ ‘

- Charge:1.4 kg — Référence |
cop=3.27 I — CET multi optim.|]
T 50— T
= 45 T
< 40 T~
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Figure 0-11.. Optimisation de CET multicritére sans prise en compte détaillée de géométrie de condenseur
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Sans adaptation des paramétres de pilotage définis par la position de sonde et I'hystéresis (Il - 2.
2. 7. ), nous voyons sur la figure 12 que les contraintes imposées par la norme ne sont pas
respectées et que I'essai NF EN 16147 ne serait donc validé. Ce qui pour le fabricant nécessite
une réadaptation des paramétres du CET. Notons qu’une légére mauvaise interprétation de la
norme a été faite ici, car le début du cycle de soutirage de 24 h est pris aprés la derniére période
marche arrét alors que selon la figure A-4, celle-ci aurait di étre prise au moment du premier
soutirage. Faute de temps I'’étude n’a pu étre répétée mais la philosophie et la méthode reste
cependant inchangée.

O 60 e —
B 4510 /7 | \\\
=
530 A N Condition de
g 20 Démarrage a haute température >55°C
E 18 température — Modéle 100% H non respectée
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Figure 0-12. Essai réglementaire du CET sous Dymola avant optimisation du pilotage

Apreés un calcul d’optimisation sur la position de la sonde de relance et I’hystérésis, nous pouvons
voir sur la figure 13 que I'essai réglementaire serait validé tout en optimisant le COP calculé selon
la NF EN 16147 [27].
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Figure 0-13. Essai réglementaire du CET sous Dymola aprés optimisation du pilotage
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Un nouveau calcul d’optimisation sur les composants du CET, permet enfin de montrer qu’'un
design adapté du CET a la norme peut permettre de maximiser le COP (grace a une température
d’eau plus basse et une surface d’échange adapté aux besoins établis par la norme) calculé selon
celle-ci. Cependant ceci pose question de I'adéquation de cette norme avec les performances
annuelles réelles et atteignables grace a des techniques de pilotage données et une optimisation
du CET tel que montré dans le chapitre 5.
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Figure 0-14. Essai réglementaire du CET sous Dymola aprés optimisation du pilotage et des composants du CET selon
la norme
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Annexe | : Photos supplémentaires du CET

Figure 0-16. Pose de sondes de pression et température autour du compresseur

Annexes|191
Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2018LY SEI006/these.pdf

© [K.R. Deutz], [2018], INSA Lyon, tous droits réservés



Optimisation du cycle de fonctionnement d’un Chauffe-Eau Thermodynamique résidentiel | Kevin-Ruben Deutz

TR

TR

Figure 0-17. Configuration de I'’évaporateur et du ventilateur en aspiration d’air avec pose de sondes sur les circuits de
I’évaporateur

Figure 0-18. Ballon et du condenseur manteau avant pose de sonde
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Annexe J : Caractéristiques des profils de soutirage employés pour I'étude du
chapitre 5

Tableau 0-2. Caractéristiques des profils de soutirage employés dans I'’étude du chapitre 5

Site 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18
Taille ballon (1) 150 300 270 200 300 270 290 300 300 150 300 300 150 270 250 300 150 270
Besoins moyens (I a 40 °C) 137 104 344 110 251 84 306 197 | 72 116 265 188 177 167 203 128 169 | 316
Variation intrajournaliére (%) 24 28| 55 24 19 26 20 26 30 36 29 28 30 22 28 29 31| 18
Variation saisonniére (la 40 °C/°C) . -1,3 32 -18 - 1,4 - 26 - 29 - - - 34 26 -10 -42 06
Ecart semaine/weekend (1240 °C) 25 9 19 19 14 22 51 19 20 -20 50 58 18 -2 3 4 15| -31
Taux d'absence (nb jour/an) 18 25 56 15 0 166 29 16 13 60 35 18 39 15 26 16 23 8
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principales solutions pour répondre a I'enjeu de réduction des consommations énergétiques des batiments liées a I'eau chaude
sanitaire. Le CET le plus courant sur le marché francais est composeé d’'une PAC sur air extérieur, au R134a, dont le
condenseur est de type manteau, entourant le ballon de stockage. Bien que le systéme arrive a maturité, les performances
annuelles semblent encore loin des performances théoriques. Cette thése a donc pour objectif I'optimisation des performances
énergétiques des CET, en partant du CET standard francais, selon un principe de compromis technico-économique. Pour cela,
un modele détaillé du CET standard est élaboré. La PAC est modélisée sous Dymola a I'aide de la bibliothéque TIL. Le ballon
de stockage est modélisé par une combinaison d’'une approche zonale et d’'un modéle 1D. Ce modele détaillé est calibré et
validé expérimentalement grace a des essais d'un CET standard réalisé en enceintes climatiques. Ce modeéle est ensuite utilisé
pour identifier les principaux gisements d’économie d’énergie. Une premiéere analyse permet d’identifier les parametres les plus
influents sur les performances du CET. Cette sélection conduit ensuite a I'élaboration d’'un modéle simplifié, plus apte a étudier
des périodes longues de fonctionnement en intégrant des critéres de co(t et de confort. Une étude spécifique, a I'aide d’'un
algorithme génétique, permet d’évaluer le potentiel d’optimisation lié au pilotage du CET. Une étude multi-paramétrique montre
ensuite que le design des échangeurs joue également un role important. Les résultats de ces deux voies prometteuses
d’optimisation du CET étant inter-dépendants, une derniére partie consiste en une étude multi-critére. Les résultats montrent
gu’avec la nouvelle configuration proposée sont obtenus, un meilleur confort thermique sur une plus large gamme de scénario,
une augmentation de COP moyenne annuelle de 37 % et une réduction moyenne de facture électrique de 30 %.
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