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Résumé 

L’engagement de l’Europe sur les énergies renouvelables amène à l’accélération du 

développement du biométhane comme énergie renouvelable. Les travaux de cette thèse portent 

sur une partie du procédé Cryo Pur qui est un procédé essentiellement frigorifique qui va 

permettre en refroidissant le biogaz de la température ambiante à -120 °C, de séparer 

successivement l’eau, le CO2 et des polluants pour obtenir du méthane et du CO2 liquides de 

hautes puretés.  

Les objectifs poursuivis sont méthodologiques et expérimentaux. La méthode est celle de 

l’intégration énergétique associée à une analyse exergétique du procédé. L’analyse intègre la 

production frigorifique et la production de chaleur par les groupes frigorifiques pour son 

utilisation dans le procédé de méthanisation. L’optimisation énergétique part de l’analyse 

exergétique et identifie les pertes des différentes étapes du procédé et intègre à la fois les 

productions frigorifiques aux différents niveaux de température et la production de chaleur 

utilisée dans le digesteur. Le besoin en chaleur du digesteur se situe autour de 50 à 55 °C pour 

les bactéries thermophiles. Pour l’épuration du biogaz et la liquéfaction du biométhane, les 

besoins frigorifiques se situent de la température ambiante jusqu’à -120 °C. Dans le procédé 

Cryo Pur, la production frigorifique s’effectue à 4 niveaux de températures : 2°C, -40 °C,  

-78 °C et -120 °C. La pompe à chaleur est couplée aux différents systèmes frigorifiques en 

refroidissant un frigoporteur à une température qui fait l’objet de l’optimisation globale du 

système de thermo-frigo-pompe. En effet la pompe à chaleur refroidit les condenseurs des 4 

systèmes frigorifiques et la chaleur récupérée des groupes froids est valorisée à 55 °C par la 

pompe à chaleur. 

Complémentairement à cette optimisation énergétique globale, la thèse se focalise sur le  

givrage et dégivrage de l’eau contenue dans le biogaz. Cette opération consomme beaucoup 

d’énergie et un travail d’optimisation énergétique est mené pour minimiser la consommation 

d’énergie pour la déshumidification du biogaz de la température ambiante à -78 °C. La 

représentation des cycles associés au givrage et dégivrage de la glace hydrique et des pertes 

associées aux montées et descentes en température des masses métalliques des échangeurs 

requière une modélisation dynamique de ces phénomènes. Du point de vue expérimental les 

cycles de givrage et dégivrage de l’eau font l’objet d’une optimisation quant à leur gestion. 
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Les travaux de la modélisation donneront lieu à dimensionner les échangeurs des cycles de 

givrage et de dégivrage. Le but finalement étant l’obtention d’un rendement exergétique le plus 

élevé possible. Les essais ont permis de valider les modèles d’échangeurs et des systèmes 

frigorifiques. L’optimisation intègre également le choix des mélanges des fluides frigorigènes.  

Mots Clés  

Biogaz, Givrage, Dégivrage, Echangeurs, Biométhane, Pompe à Chaleur  
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STUDY and DESIGN of a HEAT PUMP INTEGRATED in a 

BIOGAS UPGRADING PROCESS 

 

Résumé en anglais 

Europe's commitment to renewable energy leads to accelerate the biomethane development as 

a renewable energy. The work of this thesis is based on the Cryo Pur process which is essentially 

a cooling process that will allow the biogas cooling from ambient temperature to -120 °C. While 

cooling the biogas, water vapor, CO2 and pollutants must be separated to obtain liquefied 

biomethane and bio CO2. 

The objectives pursued are methodological and experimental. The method used is the energy 

integration associated with an exergy analysis of the process. The analysis integrates the cooling 

production and the heat production by the refrigeration units for the use in the methanisation 

process. The energy optimization starts from the exergy analysis and identifies the losses of the 

various stages of the process and integrates both the cooling production at different temperature 

levels and the heat production used in the digester. The heat requirement of the digester is 

around 50 to 55 °C for the thermophilic bacteria. For the biogas upgrading and the liquefaction 

of biomethane, the cooling requirements are from ambient temperature to -120 °C. In the Cryo 

Pur process, refrigeration is carried out at 4 different temperature levels: 2 °C, -40 °C, -78 °C 

and -120 °C. The heat pump is coupled to the various refrigeration systems by cooling a 

refrigerant at a temperature which is the objective of the overall optimization of the heat pump 

system. The heat pump cools the condensers of the 4 refrigeration systems and the heat 

recovered from the refrigeration systems is upgraded to 55 °C by the heat pump. 

In addition to this overall energy optimization, the thesis focuses on the frosting and defrosting 

of the water contained in the biogas. This operation consumes a lot of energy. An energy 

optimization work is carried out to minimize the energy consumption for the dehumidification 

of biogas from ambient temperature to -78 ° C. The representation of the frosting and defrosting 

cycles and the losses associated with the temperature of the metallic mass of the heat exchangers 

requires a dynamic modeling. The dynamic modeling will lead to design the heat exchangers. 

The ultimate aim is to achieve the highest possible exergy efficiency. Tests made it possible to 
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validate the models of the heat exchangers and refrigeration systems. The optimization also 

integrates the choice of refrigerant mixtures. 

Keywords 

Biogas, Frosting, Defrosting, Heat exchanger, Biomethane, Heat Pump 
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Nomenclature 

Symboles 

A Section ou surface m2 

B Coefficient - 

An Anergie par unité de masse du fluide J.kg-1 

C Chaleur à céder par unité de masse du fluide J.kg-1 

𝐶𝑝 Chaleur massique J.kg-1.K-1 

Dv Diffusivité massique m2.s-1 

Ddiff Coefficient de diffusion m2.s-1 

dint Diamètre interne des tubes m 

dext Diamètre externe des tubes m 

dh Diamètre hydraulique m 

Dc Diamètre du collet m 

e Epaisseur m 

Ex Exergie par unité de masse du fluide J.kg-1 

f Coefficient de frottement - 

F Densité de flux massique kg.m-2.s-1 

Flv Facteur de corrélation liquide-vapeur - 

G Energie de Gibbs J 

h Hauteur  m 

ℎ𝑒 Coefficient de convection externe W.m-2.K-1 

ℎ𝑖 Coefficient de convection interne W.m-2.K-1 

ℎ𝑙𝑎𝑡 Coefficient d’échange latent W.m-2.K-1 

ℎ𝑚 Coefficient de convection massique kg.m-2.s-1 

H Chaleur à fournir par unité de masse du fluide J.kg-1 

I Taux de formation d’embryons embryons.m-2.s-1 

I0 Constante cinétique embryons.m-2.s-1 

i Enthalpie J.kg-1 

j Facteur de Colburn - 

k Constante de Boltzman J.K-1 

Ksubl Constante de sublimation - 

Kv Coefficient de débit m3.h-1 

l Largeur m 

L Longueur m 

𝐿𝐷̇  Destruction exergétique W 

m Module d’ailette m-1 

mv Masse vapeur kg 

𝑚̇ Débit massique kg.s-1 

m  Débit massique pour l’épaisseur du givre kg.s-1 

m  Débit massique pour la densification du givre kg.s-1 
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M Masse molaire g.mol-1 

N Numéro du rang - 

𝑁𝑎𝑖𝑙 Nombre d’ailette - 

𝑁𝑐 Nombre de circuits - 

𝑁𝑝 Nombre de rangs ou de nappes - 

P Pression bar 

pail Périmètre ailette m 

𝑃𝑙 Pas longitudinal m 

𝑃𝑡 Pas transversal m 

q Densité de flux thermique W.m-2 

Q Energie thermique par unité de masse du fluide J.kg-1 

𝑄̇  Puissance thermique W 

r Rayon interne m 

rf Rayon externe m 

R Constante des gaz parfaits J.mol-1.K-1 

s Entropie J.kg-1.K-1 

S Degré de sursaturation - 

𝑆𝑎𝑖𝑙 Espacement entre ailettes, pas d’ailettes m 

T Température °C 

t Temps h 

U Coefficient d’échange global W.m-2.K-1 

TSsubl Cinétique de sublimation kg.m-3.s-1 

v Volume m3 

𝑣̇ Débit volumique m3.h-1 

V Vitesse m.s-1 

w Humidité absolue geau.kg-1
air sec 

W Travail par unité de masse du fluide J.kg-1 

𝑊̇ Puissance W 

x Distance m 

xmoy Distance moyenne parcourue par une molécule m 

xv Titre de vapeur - 

XT Hauteur de la section hexagonale m 

XD Longueur de la section hexagonale m 

y Coefficient - 

Y Fraction volumique - 

Symboles grecs 

ϴ Angle rad 

αs Coefficient de sublimation - 

  Coefficient de singularité - 

λ Conductivité thermique W.m-1.K-1 

ρ Masse volumique kg.m-3 
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∆ Différence / Variation - 

α Diffusivité thermique  m².s-1 

δf Epaisseur couche de givre m 

γ Energie de surface kJ.m-2 

Ø Facteur de correction - 

κ Facteur de géométrie - 

ε Facteur de porosité - 

  Facteur de température adimensionnel - 

  Perméabilité m2 

r  Perméabilité relative - 

ηail Efficacité ailette - 

ηg,ail Rendement ailette - 

ηex Rendement exergétique - 

r  Rugosité absolue mm 

  Température absolue K 

  Viscosité cinématique m2.s-1 

μ Viscosité dynamique Pa.s 

Indices 

a air  

ail ailette  

ail-m ailette par unité de longueur  

amb ambiante  

avg moyenne  

c critique  

ca carnot  

cal calculée  

calo caloporteur  

comp compresseur  

cond condenseur  

det détendeur  

ech échangée  

ech-m échangée par unité de longueur  

e embryon  

el électrique  

ew embryon-paroi  

ex exergétique  

ech échange-volume de contrôle  

ext externe  

ext-m externe par unité de longueur  

evap évaporateur  

f givre  
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ff fluide frigorigène  

frigo frigoporteur  

fs surface du givre  

g gaz  

g,ail global ailette  

i indice de volume de contrôle  

in entrée  

int interne  

int-m interne par unité de longueur  

l liquide  

lv liquide-vapeur  

lat latente  

min minimale  

max maximale  

out sortie  

p paroi  

pinc pincement  

r réfrigérant  

rec récupérable  

reg régulière  

s substrat  

sc source chaude  

se milieu externe-embryon  

sf source froide  

sl solide-liquide  

sv solide-vapeur  

sw milieu externe-paroi  

sat saturation  

sen sensible  

sin singulière  

sol solide  

sup sur-refroidissement  

subl sublimation  

t tube  

t-m tube par unité de longueur  

th thermique  

tot totale  

triple point triple de l’eau  

v vapeur  

Abréviations 

AR Aéro-refroidisseur  
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ATEX Atmosphère Explosive  

BP Basse Pression  

BML Biométhane Liquide  

CFC ChloroFluoroCarbone  

COP Coefficient de Performance  

COV Composé Organique Volatil  

DTLM Différence de Température Logarithmique Moyenne 

EMRc Energie Minimale Requise chaude  

EMRf Energie Minimale Requise froide  

GES Gaz à Effet de Serre  

GNL Gaz Naturel Liquéfié  

GNV Gaz Naturel Véhicule  

GPL Gaz Pétrole Liquéfié  

HP Haute Pression  

HT Haute Température  

HX Heat Exchanger (Echangeur de chaleur)  

HFC Hydrofluoro-carbone  

HFO Hydrofluoro-oléfine  

HCFC Hydrochlorofluoro-carbone  

IAA Industrie Agro-Alimentaire  

IFPEN Institue Française du Pétrole Energie Nouvelle 

MCP Matériau à changement de phase  

Mél Mélange  

Mtep Millions de tonnes équivalent pétrole  

OM Ordure Ménagère  

OPEX Operating Expenditure  

PAC Pompe à Chaleur  

PCI Pouvoir Calorifique Inférieur  

PCS Pouvoir Calorifique Supérieur  

PDO Potentiel de Déplétion Ozonique  

ppm particule par million  

PRG Potentiel de Réchauffement Global  

PSA Pressure Swing Adsorption  

SS Sous-Système  

TFP Thermo Frigo-Pompe  

UC Utilité Chaude  

UE Union Européenne  

UF Utilité Froide  

Symboles chimiques 

CH4 Méthane  

CO2 Dioxyde de Carbone  
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H2S Sulfure d’hydrogène  

H2O Eau 

N2 Azote 

NH3 Ammoniac 

O2 Oxygène 

 

Nombres adimensionnels 

Bo nombre d’ébullition 
Fi

q

lv

 

Fo nombre de Fourier 
2L

t
 

Kn nombre de Knudsen 

int

moy

d

x
 

Le nombre de Lewis 

vD


 

Nu nombre de Nusselt 



hL
 

Pr nombre de Prandtl 



 pC
 

Re nombre de Reynolds 



VL
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Actuellement, en Europe, plus de 50 % de la consommation totale d'énergie provient des 

combustibles fossiles. L'augmentation de la pollution et l’accroissement de l’effet de serre dus 

aux activités humaines, requièrent l'amélioration de l'efficacité énergétique et le développement 

des énergies renouvelables. Ainsi, l’engagement de l’Europe sur les énergies renouvelables et 

l’efficacité énergétique amène à l’accélération du développement du biométhane comme 

énergie renouvelable. 

L’épuration du biogaz consiste à éliminer les composants indésirables et les traces de polluants  

jusqu’à des seuils prédéfinis correspondant aux usages du biométhane soit pour son injection 

dans le réseau de gaz naturel soit pour son usage comme carburant. Les composants du biogaz 

sont le méthane, le dioxyde de carbone, la vapeur d’eau, le sulfure d’hydrogène, les composés 

organiques volatils (COV) et d’autres polluants comme les siloxanes. La vapeur d’eau constitue 

jusqu’à 5% en volume du biogaz sortant du digesteur soit une humidité absolue de 36 g de H2O 

par kg de biogaz. L’élimination des composants indésirables nécessite une méthode de 

séparation. De nos jours, plusieurs technologies de séparation sont employées pour épurer le 

biogaz et le transformer en biométhane. Les travaux de cette thèse sont basés sur la technologie 

de séparation cryogénique et se centrent sur l’optimisation énergétique du système complet et 

sur les méthodes efficaces de givrage et de dégivrage de la glace hydrique. Cryo pur a mis au 

point un démonstrateur, basé sur cette technologie cryogénique, qui permet l’épuration du 

biogaz et la liquéfaction du biométhane ainsi que l’obtention d’un CO2 en phase liquide à haute 

pureté. Le démonstrateur BioGNVAL de Cryo Pur a servi pour valider les modèles des 

échangeurs de givrage de l’eau aux températures de -40°C et -75°C. 

Le démonstrateur est composé de quatre sous-systèmes, le premier consiste en un système de 

prétraitement des impuretés principalement l’eau et l’hydrogène sulfuré (H2S). Le H2S est capté 

par adsorption physique sur charbon actif. Le passage vers le sous-système suivant est assuré 

lorsque la teneur en H2S est inférieure à 1 ppm. Un échangeur déshumidificateur est situé en 

aval des filtres à charbon actif afin de condenser l’eau contenue dans le biogaz jusqu’à des 

températures variant de 1 à 3 °C. Cet échangeur minimise la teneur en eau afin de réduire la 

quantité d’eau qui sera captée sous forme de givre dans les sous-systèmes suivants. 

Le deuxième sous-système consiste à déshumidifier le biogaz par givrage de l’eau qui y est 

contenue. Ce sous-système effectue cette déshumidification en deux étapes. La première permet 

une descente en température du biogaz jusqu’à -40 °C et donc une teneur résiduelle de vapeur 

d’eau de 130 ppm, la deuxième partie refroidit le biogaz jusqu’à  -78 °C et une teneur résiduelle 
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de 1 ppm en vapeur d’eau. Chacun de ces sous-systèmes est composé d’un groupe frigorifique 

(compresseur, condenseur, détendeur, deux évaporateurs) conçu pour obtenir de telles 

températures. Les évaporateurs utilisés sont des échangeurs à tubes à ailettes. Le but de chacun 

de ces sous-systèmes, consiste à givrer l’eau contenue dans le biogaz ainsi que les impuretés 

comme les COV et les siloxanes, sur les ailettes et tubes des échangeurs. Une fois le givrage 

achevé, le dégivrage s’effectue par envoi d’une partie de débit sortant du compresseur (appelé 

gaz chaud). 

Le troisième sous-système permet une décarbonation du biogaz. Ce sous-système est constitué 

d’une cascade intégrée refroidissant le biogaz jusqu’à -120 °C. Dans ce sous-système, c’est le 

dioxyde de carbone qui est capté par givrage, sur les ailettes des échangeurs. La condition de 

passage au sous-système suivant consiste à atteindre une pureté en méthane d’au moins 97 %. 

La liquéfaction du biométhane s’effectue dans le dernier sous-système après compression à  

1,5 MPa. Une fois le biométhane liquéfié, il est stocké dans une cuve Gaz Naturel Liquéfié 

(GNL). 

Le travail de cette thèse porte principalement sur l’étude du cycle de givrage et dégivrage de la 

glace hydrique. Pour le dégivrage deux options sont comparées : dégivrage par fusion de la 

glace ou par sublimation. Dans le cas du dégivrage par fusion, la chaleur de dégivrage est 

fournie de l’intérieur des tubes par injection du gaz chaud pour faire remonter la température 

de l’échangeur jusqu’à au moins 2 °C. L’énergie fournie dans ce cas dépend de l’inertie de 

l’échangeur et de la masse d’eau captée. Après la fin du dégivrage, une phase de 

conditionnement sera nécessaire pour amener la température de l’échangeur sec à -40 °C. La 

consommation d’énergies calorifique et frigorifique durant les phases respectives de dégivrage 

et de conditionnement dépend de la masse et de la capacité calorifique des échangeurs 

employés. Les échangeurs à tubes et ailettes en acier inoxydable, à tubes en acier inoxydable et 

ailettes en aluminium et à tubes en cuivre et ailettes en aluminium, seront comparés. Le 

dégivrage par sublimation permet une récupération énergétique en fonction de la masse de glace 

sublimée et la phase de conditionnement sera réduite selon la température de sublimation. Ainsi, 

une comparaison des deux méthodes de dégivrage et de leur efficacité énergétique, mène à une 

optimisation énergétique des systèmes de givrage et de dégivrage. 

Des mélanges de fluides frigorigènes sont formulés pour obtenir les températures glissantes 

souhaitées pour les évaporateurs refroidissant successivement le biogaz à -40 °C puis -78 °C. 

La quantité de chaleur cédée par ces systèmes frigorifiques au niveau des condenseurs, sera 
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valorisée afin de fournir le besoin en chaleur du méthaniseur du système qui se situe autour de 

50 à 55 °C pour les bactéries thermophiles. Le démonstrateur de Cryo Pur permet une 

production frigorifique décomposée en quatre niveaux : 2 °C, -40 °C, -78 °C et -120 °C. La 

chaleur récupérée de ces machines froides sera valorisée par une pompe à chaleur produisant 

de la chaleur à 55 °C. Ainsi, l’optimisation énergétique, en plus du système de givrage et de 

dégivrage de l’eau prend en compte le système complet intégrant le besoin de chaleur du 

digesteur. Les travaux de cette thèse sont ainsi répartis en quatre parties composées de six 

chapitres. La première partie, intitulée positionnement du sujet, est constituée du chapitre 1. 

Ensuite, la deuxième partie, intitulée intégration d’une TFP dans un procédé d’épuration du 

biogaz, est constituée du chapitre 2. Ensuite, la troisième partie, intitulée modélisation du 

système de déshumidification du procédé d’épuration, est constituée des chapitres 3,4 et 5. 

Enfin, la quatrième partie, intitulée résultats et comparaison expérimentale, est constituée du 

chapitre 6. 

Dans le premier chapitre, les enjeux énergétiques de l’épuration et de la liquéfaction du biogaz 

sont traités. La première partie de ce chapitre présente l’évolution du marché énergétique et la 

nécessité de développer les énergies renouvelables. La deuxième partie présente le principe de 

la méthanisation, la composition du biogaz et les voies de valorisation. Dans la troisième partie, 

un comparatif entre les différentes technologies d’épuration est effectué. La dernière partie 

présente le système de déshumidification de Cryo Pur.  

Dans le deuxième chapitre, un état de l’art est présenté sur les principes de l’intégration d’une 

Thermo-Frigo-Pompe (TFP) dans un procédé industriel. Ensuite, la récupération de la chaleur 

du procédé d’épuration de Cryo Pur est explicitée énergétiquement et exergétiquement, pour 

chaque sous-système du pilote. Une optimisation énergétique, exergétique et économique est 

effectuée en intégrant une TFP au procédé. 

Dans le troisième chapitre, un état d’art sur les systèmes de givrage et de dégivrage de l’eau est 

présenté. Une première partie traite les différents changements de phase de l’eau et les principes 

fondamentaux de la formation du givre. Les corrélations permettant de calculer les propriétés 

du givre sont analysées dans cette partie. L’originalité de ce travail vient du fait que l’étude est 

effectuée sur le biogaz dont les propriétés sont différentes de celles de l’air. De plus, à ma 

connaissance les niveaux de températures du procédé sont bien inférieures aux températures du 

givre étudié dans d’autres travaux. Enfin, un état de l’art est présenté sur le dégivrage et 

notamment sur les méthodes de : dégivrage par fusion et dégivrage par sublimation.  
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Dans le quatrième chapitre, la modélisation dynamique et l’optimisation du cycle de givrage 

sont traitées. La première partie de ce chapitre présente les caractéristiques de l’échangeur à 

tubes à ailettes, les coefficients d’échange, les pertes de charge et l’efficacité des ailettes. 

Ensuite, la deuxième partie traite la modélisation dynamique du phénomène de givrage. Le but 

est d’augmenter autant que possible la durée de la phase de givrage pour accroître l’efficacité 

énergétique et exergétique du système. L’optimisation du système de déshumidification est 

effectuée en étudiant l’effet du changement des matériaux, l’effet du pas d’ailettes le long de 

l’échangeur et la vitesse du biogaz à l’entrée de l’échangeur. Cette optimisation amène au 

dimensionnement des échangeurs à tubes à ailettes qui sont testés dans le démonstrateur de 

Cryo Pur.  

Dans le cinquième chapitre, la modélisation dynamique du dégivrage par envoi du gaz chaud à 

basse pression et l’amélioration de l’efficacité énergétique du dégivrage par fusion sont traitées. 

Un modèle dynamique est développé pour simuler la fusion de la couche de givre et une 

amélioration de l’efficacité énergétique et exergétique est effectuée. La durée du cycle de 

dégivrage dépend essentiellement du débit de gaz chaud, de la masse métallique de l’échangeur 

ainsi que de la capacité calorifique des matériaux. Ensuite, dans la deuxième partie un modèle 

dynamique est développé afin de simuler le phénomène de sublimation. Ce modèle permet de 

simuler la sublimation de la couche de givre et la récupération de la froideur de sublimation par 

un frigoporteur traversant les tubes d’un échangeur à tubes à ailettes. Une comparaison entre 

ces options est présentée à la fin du chapitre. 

Dans le sixième chapitre, une comparaison est effectuée entre le calcul des modèles développés, 

pour le givrage et le dégivrage, et les valeurs expérimentales extraites du démonstrateur. Deux 

échangeurs ont été dimensionnés pour chaque sous-système de déshumidification. La 

comparaison entre les valeurs de la modélisation et les valeurs expérimentales, est basée sur la 

température du biogaz à la sortie des échangeurs et sur la puissance frigorifique délivrée.  
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Première partie 

Positionnement du sujet 
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1. Le biométhane : énergie combustible à haute pureté 

1.1. Contexte énergétique 

1.1.1. Evolution du marché énergétique 

Le temps du pétrole abondant, facile à pomper et bon marché est sans doute sur le point de 

s'achever (IFPen, 2015). En effet, l’accroissement de la population entraine une augmentation 

de la consommation énergétique, d’où la nécessité d’utiliser au mieux les ressources d’énergie 

primaire et de réduire les rejets de CO2 vers l’atmosphère. 

En France, l’électricité, le gaz naturel et le pétrole sont les formes d’énergie les plus utilisées 

dans l’industrie. La consommation d’électricité et du gaz ne cesse de progresser dans 

l’industrie, alors que celle du pétrole régresse (Fig. 1.1). 

 

Figure 1.1 Part des différentes énergies dans la consommation finale des industries 

(Statistiques et développement durable, 2016) 

La part de la contribution de l’industrie dans la consommation énergétique est de l’ordre de 1/4 

de la consommation finale d’énergie et de 1/3 de la consommation électrique. Plusieurs secteurs 

industriels programment la réduction de leur consommation énergétique et réduisent leurs 

émissions polluantes sur la base du respect d’obligations réglementaires. Ainsi, l’efficacité 

énergétique se développe pour réduire les consommations énergétiques. 

Depuis 2000, l’efficacité énergétique s’est améliorée de 15 % au niveau de l’Union Européenne 

(UE). Le développement des énergies renouvelables est aussi remarquable depuis l’an 2000. 

Au total, la consommation énergétique finale ne cesse de diminuer grâce à l’efficacité 
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énergétique, du développement des énergies renouvelables et des réglementations imposées par 

l’UE. Une diminution de 13 % est enregistrée entre 2012 et 2014 (Guyane, 2016). 

1.1.2. Evolution des prix des sources énergétiques 

Depuis l’an 2002, l’UE a connu une évolution du prix de ses différentes sources énergétiques 

(électricité, bois, gaz propane, gaz naturel, granulé de bois, fioul). Ces prix augmentent chaque 

année de manière importante et continue (ceci est vrai pour le gaz et l’électricité). Plus les prix 

augmentent, plus il devient indispensable d’économiser l’énergie en passant à des énergies 

renouvelables (Fig. 1.2). 

 

Figure 1.2 Evolution des prix des sources énergétiques (Acqualys, 2015) 

Le prix de l’électricité a connu en 10 ans une augmentation de 40 % qui est due à la fois à la 

fiscalité qui intègre les investissements sur l’électricité renouvelable et la tendance haussière 

sur le long terme des prix du pétrole. Cette augmentation sur un prix déjà élevé a une influence 

plus grande que celle de la hausse du prix du fioul (200 %), sur un prix qui est relativement bas. 

Ceci fait de l’électricité l’énergie la plus chère du marché. Aujourd’hui, le prix moyen de 

l’électricité est de 16,07 centimes d’euro pour 100 kWh PCI (Picbleu, 2017). 

http://www.economie-ecologie-conseil.fr/blog/wp-content/uploads/2015/01/Evolution_energies.jpeg
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Le prix du fioul dépend essentiellement du prix du pétrole accompagné des fluctuations 

internationales. Il dépend également de l’offre et de la demande. Aujourd’hui, le prix moyen 

du fioul est de 5,73 centimes d’euro pour 100 kWh PCI. Le prix du gaz naturel est directement 

lié à celui du pétrole. Son prix a subi une augmentation de 70% entre les années 2002 et 2008. 

Ensuite, entre les années 2008 et 2012, il a subi une augmentation de 20 %. Aujourd’hui, le prix 

moyen du gaz naturel est de 6,86 centimes d’euro pour 100 kWh PCI (Picbleu, 2017).  

Du point de vue économique, le tableau 1.1 compare le prix moyens des différents carburants 

en 2015. Il faut noter, en termes d’énergie, que 1 kg de Gaz Naturel Véhicule (GNV) vaut  

1,15 l du Diesel, 1,45 l d’essence et 1,55 l de GPL. Le GNV présente le prix le plus faible par 

rapport aux autres carburants. 

Tableau 1-1 Prix des différents carburants (Catalgaz, 2016) 

Carburant Prix des carburants  Equivalence de Prix % GNV 

GNV 1,10 (€/kg) 1,10  (€/kg) 

GPL 0,82 (€/l) 1,27 (€/kg) 

Diesel (GO) 1,3 (€/l) 1,43 (€/kg) 

Essence (E10-Sans Plomb 95-98) 1,45 (€/l) 2,10 (€/kg) 

1.1.3. Energies renouvelables 

Les énergies renouvelables  sont considérées comme étant des énergies primaires inépuisables 

à long terme. Le développement des énergies renouvelables s’avère nécessaire pour une 

meilleure efficacité énergétique. L’UE et notamment la France suggère qu’en 2020 les énergies 

renouvelables doivent représenter au moins 20 % de la consommation totale dans l’UE. 

L’UE est riche en ressources énergétiques renouvelables (Fig. 1.3). La production totale 

primaire d’énergies renouvelables en 2014, est de 22,4 Mtep. L’hydraulique représente 23,6 %, 

les biocarburants 11,6 % et le biogaz 2,2 %. Les gisements du biogaz sont de trois types : unités 

de méthanisation agricoles et agro-industrielles qui représentent deux tiers de la production 

d’énergie primaire (66 %), le biogaz de décharge représentant 23 % et le biogaz issu des stations 

d’épuration (10 %). 
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Figure 1.3 Répartition des énergies renouvelables  

(Statistiques et développement durable, 2015) 

1.1.4. Méthanisation 

Le principe de la méthanisation repose sur un processus de fermentation anaérobie, hors 

oxygène des déchets organiques. Il résulte de cette fermentation biologique une production de 

biogaz.  Les produits agricoles, déchets industriels, boues et bio déchets sont parmi les matières 

organiques utilisées (Fig. 1.4). Ce biogaz est majoritairement composé de méthane et de CO2. 

La méthanisation se produit dans le digesteur où les matières fermentescibles séjournent pour 

une durée d’environ 30 jours dans une enceinte fermée privée d’oxygène. Cette enceinte est 

maintenue à des températures variant de 30 à 55 °C selon le type de bactéries qui transforment 

les substrats organiques à longue chaine carbonée en des molécules simples à un seul carbone 

(Méthanisation, 2016).  

Pendant la méthanisation, deux zones de températures peuvent être définies : mésophile à basse 

température (35 °C) et thermophile avec un niveau de température plus élevé (55 °C). Les 

étapes de transformation sont les suivantes : hydrolyse, acidogenèse, acétogenèse et 

méthanogenèse. 

C’est la composition en matière organique qui va définir les concentrations en méthane et en 

CO2 ainsi que de divers polluants mineurs (H2S, COVs, Siloxanes, ammoniac). Le rendement 

de la méthanisation dépend fortement de la composition en matière organique des déchets et de 

la demande chimique en oxygène (quantité d’oxygène éliminée pour la méthanisation). 
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Figure 1.4 Procédé de méthanisation 

Les besoins énergétiques du digesteur s’établissent sous deux formes différentes : 

 Un besoin électrique d’agitation. 

 Un besoin en chaleur : Entre 6 et 10 % du biogaz produit est brûlé pour satisfaire le 

besoin en chaleur du digesteur. 

Le besoin en chaleur du digesteur consiste à chauffer le substrat (boues ou autres déchets 

organiques) et de le maintenir à la température cible. Ce besoin en chaleur pourra être fourni 

par le procédé d’épuration du biogaz. Ce besoin de chaleur dépend du type de bactéries, de la 

saison et de la région dans laquelle s’effectue le traitement. L’exemple du besoin en chaleur 

d’un digesteur à bactéries thermophiles selon la température ambiante moyenne mois par mois, 

est présenté sur la Fig. 1.5. Le besoin en chaleur est le plus faible pour la température ambiante 

la plus élevée (courbe rouge). Ceci correspond aux mois de juillet et août. 
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Figure 1.5 Besoin en chaleur du digesteur température ambiante en fonction du mois 

Afin d’estimer le besoin en chaleur, les hypothèses sont : 

 Tout le substrat, envoyé à l’intérieur du digesteur, est récupéré en continu à la sortie du 

digesteur.  

 La chaleur est perdue au niveau des parois du digesteur par conduction et convection 

selon le type d’isolation. 

Ainsi, la quantité de chaleur qu’il faut fournir dépend essentiellement de la température 

ambiante ( ambT ), de la température moyenne qu’il faut maintenir à l’intérieur du digesteur  

( intT ), du débit de substrat envoyé ( sm ), de l’épaisseur de la paroi ( pe ), de la surface 

d’échange totale ( totA ) et de la conductivité thermique de la surface d’échange ( th ). L’équation 

ci-dessous permet de calculer la puissance thermique nécessaire d’un méthaniseur. 

   
p

thtot
ambintambints,psth

e

A
TTTTCm Q


       (Eq. 1.1) 

Selon la disponibilité de la puissance thermique en excès du procédé d’épuration, la quantité de 

biogaz brûlée sera diminuée voire annulée. Cette valorisation énergétique fournie par le procédé 

d’épuration varie suivant la température ambiante. 

Besoin en chaleur

Température ambiante
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1.1.5. Composition du biogaz 

Le biogaz issu du procédé de méthanisation est constitué du méthane, dioxyde de carbone, 

vapeur d’eau, sulfure d’hydrogène, diazote et des COV avec des proportions volumétriques 

différentes : 

 Le méthane (CH4) est un gaz inodore et incolore, plus léger que l’air. Ce gaz est 

inflammable et le mélange dans l’air est explosif. 

 Le dioxyde de carbone (CO2) est un gaz inodore et incolore, plus lourd que l’air. Il n’est 

ni inflammable, ni toxique. 

 Le sulfure d’hydrogène (H2S) est un gaz avec une odeur caractéristique dite « d’œuf 

pourri », plus lourd que l’air. A haute concentration (> 700 ppm), il provoque la mort. 

 Les composés organiques volatils (COV), composés d’hydrocarbures aliphatiques et 

aromatiques, ils sont toxiques. 

Les différentes proportions des constituants du biogaz varient fortement en fonction du déchet 

traité. Le tableau 1.2, résume les pourcentages des différents produits du biogaz et les 

caractéristiques comparées au gaz naturel. 

Tableau 1-2 Comparatif des propriétés du biogaz issu de la méthanisation et du gaz naturel 

(Biogaz énergie renouvelable, 2016) 

Type du gaz Biogaz 

Ordure Ménagères 

(OM) 

Biogaz 

Industrie Agro-

Alimentaire (IAA) 

Gaz naturel 

Composition 

volumique 

60 % CH4 

33 % CO2 

1 % N2 

6 % H2O 

600 ppmv de H2S 

68 % CH4 

26 % CO2 

1 % N2 

5 % H2O 

20000 ppmv de H2S 

97 % CH4 

2,6 % CO2 

0,4 % N2 

 

PCI kWh.m-3  6 6,8 10,3 

PCS kWh.m-3 6,6 7,5 11,3 

ρ (kg.m-3) 1,21 1,1 0,73 

Densité % à l’air 0,93 0,85 0,57 

Indice de Wobbe 6,9 8,1 14,9 

La différence entre  le PCI (Pouvoir Calorifique Inférieur) du méthane et celui du biogaz, est 

proportionnelle à la teneur ou au pourcentage de méthane contenu dans le biogaz. L’indice de 
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Wobbe est défini comme étant le quotient entre le PCS (Pouvoir Calorifique Supérieur) du gaz 

et la racine carrée de sa densité par rapport à l’air.  

D’un point de vue environnemental, le biogaz est un gaz renouvelable dont la valorisation réduit 

les émissions des Gaz à Effet de Serre (GES) même si la composition en CO2 varie entre 20 et 

40 %. A noter que l’impact du méthane sur le réchauffement global de l’atmosphère est 23 fois 

plus supérieur à celui du CO2, d’où la valorisation énergétique du méthane. 

1.1.6. Valorisation du biogaz 

Après avoir subi une épuration, le biogaz va se transformer en biométhane. Cette énergie peut 

servir comme source de production d’électricité et de chaleur dans une unité de cogénération, 

comme combustible par injection dans le réseau ou comme carburant, en particulier pour les 

poids lourds. L’énergie électrique peut être soit redistribuée sur le réseau électrique, soit 

consommée sur place. Cette dernière ne représente qu’un tiers de l’énergie contenue dans le 

gaz, le reste étant perdu principalement en chaleur. Dans ce cas, le biogaz est simplement épuré 

des polluants H2S et siloxanes vu qu’il est brûlé dans des moteurs à gaz pauvre. 

La Fig. 1.6 montre  la valorisation du biogaz sous forme de production électrique et de chaleur 

dans l’UE. La production d’électricité du biogaz augmente de 22,2 % en 2012 par rapport à 

2011. Cette dernière est toujours en augmentation et atteint une valeur de 55 TWh en 2015. En 

2020, cette production devrait augmenter de 20 % par rapport à 2015, soit 65,5 TWh.  

 

Figure 1.6 Les voies de valorisation du biogaz (Biogaz énergie renouvelable, 2016) 
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D’autre part, la production de chaleur par le biogaz augmente légèrement entre 2011 et 2012 

(2,2 %) pour atteindre une valeur de 2,2 TWh. Entre 2012 et 2015, cette production de chaleur 

subit une augmentation brutale de 21 % pour atteindre une valeur de 2,7 TWh. En 2020, cette 

production devrait augmenter de 66,6 % pour atteindre une valeur de 4,5 TWh.  

1.2. Biométhane : énergie renouvelable à haute pureté 

1.2.1. Du biogaz au biométhane 

Le biométhane constitue une énergie renouvelable car il est produit à partir de ressources 

organiques. En 2016, en France il existe 60 stations d’épuration urbaines, 80 sites industriels, 

80 installations à la ferme, 10 installations territoriales et 10 unités d’ordures ménagères qui 

produisent du biogaz par méthanisation (Atee, 2016). En total, il existe 240 sites français de 

production et d’épuration du biogaz. En 2030, le biométhane pourra remplacer 25 à 35 % des 

carburants fossiles. Le tableau 1.3 présente le potentiel du biométhane en Europe (biogaz traité 

par an). 

Tableau 1-3 Production du biométhane dans l’Europe (Air liquide, 2016) 

Pays Production biométhane (Mm³ /an) 

Autriche 200 

Danemark 300 

France 1600 

Allemagne 1400 

Italie 750 

Espagne 800 

Il existe plusieurs procédés d’épuration du biogaz : l’adsorption sur tamis moléculaire, 

l’absorption par l’eau ou par amines, la séparation membranaire et la cryogénie. Chacun de ces 

procédés comprend au moins trois étapes quelle que soit la méthode d’épuration. 

L’enchainement des étapes est le suivant : 

 Décarbonation : cette étape consiste à séparer le dioxyde de carbone du méthane. Les 

procédés utilisés pour la décarbonation sont : la séparation physique et la séparation 

chimique.  

 Désulfuration : cette étape consiste à extraire le H2S qui rend le biogaz très corrosif. Les 

procédés utilisés pour la désulfuration sont : l’adsorption sur charbon actif ou 

l’absorption chimique (eau de soude et eau de javel). 
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 Déshumidification : cette étape consiste à prélever l’eau (vapeur d’eau) du biogaz. 

Plusieurs procédés sont utilisés pour retirer l’eau du biogaz. Le travail de cette thèse se 

concentre sur le système de déshumidification du procédé d’épuration.  

Juste après l’épuration, le gaz subit un comptage, une odorisation et une vérification de la 

qualité du biométhane (% en méthane et caractéristiques chimiques identiques au gaz naturel et 

PCI proche de celui du gaz naturel). La vérification de la qualité du biométhane suppose que 

tous les autres composants contenus dans le biogaz (CO2, eau, polluants) doivent être extraits 

afin d’obtenir du biométhane à haute pureté (97,5% pureté méthane, les 2,5% étant du CO2 et 

de l’azote).  

1.2.2. Voies de valorisation du biométhane 

Les voies de valorisation du biométhane dépendent soit du besoin d’un site industriel, soit des 

besoins pour la mobilité. 

1.2.2.1. Biométhane carburant ou bio GNV 

Le biométhane carburant ou bio GNV est utilisé exactement comme le gaz naturel. La pression 

des réservoirs des véhicules fonctionnant au GNV est de l’ordre de 250 bar. Le bio GNV suit 

plusieurs normes. La pureté minimale du bio GNV est de l’ordre de 86 % de CH4 (ISO 15 403). 

Les différents paramètres pour une valorisation en biométhane carburant sont présentés dans le 

tableau 1.4 (Aile, 2016). 

Tableau 1-4 Paramètres de valorisation en biométhane carburant (Aile, 2016). 

Paramètres Norme bio GNV 

O2 (% vol) < 3 % 

H2S et COV < 5 mg.Nm-3 

CO2 (% vol) < 3 % 

H2O 

Point de rosée 
< Température de fonctionnement du véhicule 

Le PCI du GNV est le plus élevé parmi tous les carburants. En termes d’équivalence 

énergétique, le PCI du pétrole est de 42 MJ.kg-1. En effet, 1 Tep correspond à un PCI de 

42 MJ.kg-1. La combustion de 1 Nm³ de biométhane fournit la même énergie thermique que  

1,14 l de pétrole brut. Par rapport à l’essence, il possède un PCI de 43,5 MJ.kg-1, ce qui veut 
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dire que 1 Nm³ de biométhane produit  la même énergie thermique que 1,1 l d’essence (tableau 

1.5). 

Tableau 1-5 Propriétés des différents carburants (Bilans, 2016) 

Carburant PCI (MJ.kg-1) 

GNV 47,6 

Propane 46,4 

Essence 43,5 

Diesel 42,7 

Pétrole 42 

Du point de vue environnemental, Le secteur des transports est un grand émetteur de gaz à effet 

de serre (19,7 % dans l’UE et 28 % en France, Fig. 1.7 et 1.8).   

 

Figure 1.7 Répartition par source des émissions des GES dans l’UE en 2012 (Développement 

durable, 2016) 

 

Figure 1.8 Répartition par source des émissions des GES en France en 2013 (Développement 

durable, 2016). 

En Décembre 2015,  la COP 21 s’est déroulée à Paris afin d’adopter un nouveau cadre de 

règlementation internationale pour limiter les émissions de gaz à effet de serre. En effet, 
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l’engagement de l’UE d’ici 2020 à diminuer de 20 % les émissions de GES par rapport à celles 

mesurées en 1990, arrive à échéance. L’objectif de la COP 21 est de contenir la hausse de la 

température moyenne de la planète en-dessous de 2 °C et la limiter à 1,5 °C. En 2020, la 

directive européenne 2009/28/CE fixe un objectif d’incorporation de 10 % d’énergies 

renouvelables dans le secteur des transports (ADEME, 2016). L’utilisation d’un véhicule  

bio GNV permet une réduction des émissions de CO2 jusqu’à 97 % comparé au diesel (Atee, 

2016). 

1.2.2.2. Du bio GNV au bio GNL 

Une des voies de valorisation du biométhane consiste à le liquéfier. Ainsi, dans ce cas, un 

passage du bio GNV au bio GNL est effectué. Ce dernier est stocké à une température de  

-163 °C. Avec un volume réduit de 600 fois, l’utilisation du bio GNL est avantageuse à la fois 

pour la logistique du biométhane hors réseau de gaz naturel et pour les poids lourds faisant de 

longues distances. Le bio GNL autorise une meilleure autonomie que le bio GNV. Deux 

technologies principales de liquéfaction existent : la technologie du système à mélange de 

réfrigérants et la technologie à cycle fermé à l’azote. 

1.2.2.3. Injection dans le réseau de gaz naturel 

La deuxième voie de valorisation du biométhane consiste en une injection directe dans le réseau 

du gaz naturel. La qualité du biométhane, issu de l’épuration, suit une certaine norme 

(Aile, 2016). Les spécifications pour le biométhane injecté sont définies par GRDF qui  impose 

une pureté minimale pour l’injection dans le réseau soit de 97,5 %. Les différents paramètres 

qu’il faut respecter pour l’injection sont présentés dans le tableau 1.6. 

Tableau 1-6 Paramètres d’injection dans le réseau du gaz naturel (Aile, 2016). 

Paramètres Norme minimale pour l’injection 

O2 (% vol) < 0,75 % 

H2S et COV < 5 mg.Nm-3 

CO2 (% vol) < 3,5 % 

NH3 < 3 mg.Nm-3 

H2O 

Point de rosée 
< -5 °C, soit une teneur en H2O < 4000 ppm 

L’injection du biogaz épuré (biométhane) dans le réseau de gaz naturel, se met en place dans 

l’UE depuis 2013. En effet, le nombre d’unités de biométhane injectant dans le réseau était de 

130 avec une capacité d’injection de 80390 Nm³.h-1 (Biogaz énergie renouvelable, 2016). Cette 
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capacité d’injection devrait augmenter à 113 000 Nm³. h-1 d’ici 2017. Ayant un PCI inférieur à 

celui du gaz naturel qui est fonction du pourcentage du méthane contenu dans le biogaz, 1 Nm³ 

de biométhane fournit la même énergie que 0,94 Nm³ de gaz naturel. 

La pureté du biométhane issu de l’épuration dépend fortement de la technologie adoptée. 

Plusieurs technologies d’épuration du biogaz existent sur le marché. Chaque technologie 

possède un système de pré-traitement des impuretés, un système de déshumidification et un 

système de décarbonation. La différence entre ces technologies est basée sur deux critères : 

 La pureté du biométhane produit (dépend de la teneur des différents composants). 

 La capacité à fournir une partie du besoin en chaleur du méthaniseur ou digesteur. 

Le travail de cette thèse repose principalement sur le procédé de déshumidification. La teneur 

en vapeur du biométhane dépend fortement du procédé de déshumidification intégré dans la 

techonologie d’épuration. La partie ci-dessous présente une comparaison entre les différentes 

technologies d’épuration, les niveaux de pureté atteints et la capacité à satisfaire les besoins 

thermiques  du méthaniseur. 

1.3. Comparatif des technologies d’épuration 

1.3.1. Technologie de séparation membranaire 

Le principe du procédé consiste à autoriser le passage des molécules du CO2, H2O et NH3, à 

travers les membranes, dans le perméat (Fig. 1.9). Le biogaz est d’abord prétraité par du 

charbon actif pour prélever le H2S, ensuite il est séché pour retirer une partie de l’eau par 

condensation. Une partie du biogaz pré-purifié traverse le module de filtration membranaire 

après avoir subi une compression (4-13 bar). 

Le passage à travers les membranes dépend de la perméabilité ou de la solubilité de chaque gaz 

à l’intérieur des matériaux de la membrane. L’eau possède la vitesse de perméation la plus 

élevée dans ce cas. Le biométhane issu de cette technologie est à 95 % de pureté avec un 

perméat riche en CO2 avec des traces de CH4, H2S et NH3 (Offgaz). 
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Figure 1.9 Schéma de principe de la technologie de séparation membranaire 

Une partie du biogaz, avant la filtration, est brûlée par l’intermédiaire d’une chaudière pour 

fournir le besoin en chaleur du digesteur (Fig. 1.10). La consommation électrique est inférieure 

à 0,4 kWhel.Nm-3. 

 
Figure 1.10 Schéma général de la technologie de séparation membranaire (Aile, 2016) 

1.3.2. Procédé d’adsorption ou PSA (Pressure Swing Adsorption) 

Le principe de l’adsorption est basé sur des solides capables de fixer certaines molécules d’un 

mélange de gaz permettant ainsi leur séparation. Ces solides sont appelés des adsorbants. Les 

principaux adsorbants qui existent sur le marché sont : l’alumine, les silicagels, le charbon actif 

et les tamis moléculaires. Une comparaison entre les caractéristiques de ces différents 

adsorbants est présentée dans le tableau 1.7. 
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Tableau 1-7 Caractéristiques des différents adsorbants (Mémoire, 2016). 

Dessicants surface spécifique (m².g-1) masse volumique (kg.m-3) 

Alumine 200-300 800-880 

Silicagel 320 690-720 

Charbon actif 600-1400 160-480 

Tamis moléculaires 60-700 690-720 

La capacité de rétention d’un adsorbant est reliée directement à la surface spécifique qui est 

définie comme étant le rapport entre la surface et la masse du corps adsorbant. Une fois 

l’adsorbant saturé, il faut le régénérer. Vu que le phénomène d’adsorption est exothermique et 

réversible, le phénomène de régénération est endothermique.  

Les matériaux vont adsorber le CO2 dans une colonne de séparation mise sous pression  

(4-7 bar). Suite à l’adsorption, une régénération du solide d’adsorption est effectuée et une 

récupération du offgaz est possible. Une chaudière à bas PCI peut être utilisée pour brûler 

l’offgaz et fournir une partie du besoin en chaleur du méthaniseur (Fig. 1.11). Le biométhane, 

dans ce cas, est produit à une pureté de 97 %. Les inconvénients des unités d’adsorption sont 

les suivants : 

 La durée du cycle de régénération implique un dimensionnement de volume d’adsorbant 

en adéquation avec le cycle typiquement de 8 h d’adsorption pour 6 h de régénération 

et 2 h de refroidissement. 

 Il faut au moins deux unités qui fonctionnent alternativement : une pour la régénération 

et une pour l’adsorption.  

 La température de gaz élevée pour la régénération (175 à 280 °C) constitue une perte 

sans stratégie de récupération. 

Les  avantages de l’adsorption sont les suivants : 

 Bonne efficacité sur une large gamme d’adsorbants. 

 Régénérations multiples de l’adsorbant sans perte de propriétés. 

 Peu d’instrumentation. 
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Figure 1.11 Schéma général de la technologie d’adsorption (Aile, 2016). 

1.3.3. Procédé d’absorption 

1.3.3.1. Principe du procédé d’absorption 

L’absorption peut être soit physique, basée sur la seule solubilité dans un solvant physique soit 

chimique avec la formation d’un nouveau composé qui sera décomposé et extrait par la chaleur 

avec régénération du solvant chimique. 

1.3.3.2. Absorption physique par lavage à l’eau 

Pour une absorption physique, le processus est basé sur la solubilité du composé à extraire dans 

la phase liquide. L’intérêt de ce type de procédé est de travailler à basse température vu que la 

solubilité est inversement proportionnelle à la température. L’eau glycolée est parmi les liquides 

de lavage les plus utilisés. Ce liquide de lavage doit avoir des propriétés spécifiques (non 

toxique, non inflammable et une forte solubilité). Le biogaz sous une pression de 9 bar entre en 

contact avec l’eau de lavage où le CO2 et le H2S sont absorbés. En effet, le CO2 et le H2S 

possèdent une plus grande solubilité dans l’eau que le CH4. Une colonne de dégazage permet 

de récupérer les éléments dissous. Une faible concentration de CH4 est présente dans les 

éléments récupérés. Une dernière étape de séchage est effectuée pour éliminer toute trace d’eau 

(Fig. 1.12). Une partie du biogaz est brûlée dans une chaudière juste avant le lavage afin de 

fournir le besoin en chaleur du méthaniseur.  
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Figure 1.12 Schéma général de la technologie d’absorption par lavage à eau du biogaz (Aile, 

2016) 

Les différents inconvénients de l’absorption physique à l’eau sont les suivants : 

 Pendant la régénération, l’oxygène et l’azote sont dissous dans le flux du biométhane 

épuré, ce qui réduit le PCI. 

 La taille des équipements est extrêmement élevée. 

 Les différents avantages de l’absorption sont les suivants : 

 L’eau est éliminée en phase vapeur, ce qui exclut les problèmes liés à la pollution. 

 Le produit n’est pas volatil, ce qui assure une sécurité de stockage. 

1.3.3.3. Absorption chimique par lavage aux amines 

Pour une absorption chimique, le processus est basé sur la solubilité du composant qu’il faut 

prélever dans l’amine à la place de l’eau et sur le mécanisme de désorption (régénération). La 

solubilité du CO2 dans l’amine est 9 fois plus élevée que dans l’eau (Smartgrids, 2016). Les 

deux types d’amines les plus utilisés sont le MEA (monoethanolamine) et le DMEA 

(dimethylethanolamine). 

La séparation des composants s’effectue dans une colonne d’absorption à basse pression, soit 

350 mbar. Ensuite, une colonne de désorption est utilisée afin de régénérer la solution d’amines 
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à haute température, soit 160 °C (Aile, 2016). Une dernière étape de séchage est effectuée pour 

éliminer tous les condensats (Fig. 1.13). Une partie du biogaz est brûlée dans une chaudière 

juste avant le séchage afin de fournir le besoin en chaleur du méthaniseur et le besoin en chaleur 

pour la régénération des amines. Un prétraitement est indispensable pour l’élimination du H2S. 

 

Figure 1.13 Schéma général de la technologie d’absorption par lavage aux amines (Aile, 

2016) 

Les différents avantages de l’absorption chimique par lavage aux amines sont les suivants : 

 Le biométhane obtenu possède une pureté élevée (95 à 99 % CH4). 

 Le CO2 obtenu possède également une pureté élevée (85 à 99,9 %). 

Les différents inconvénients de l’absorption chimique par lavage aux amines sont les suivants : 

 La régénération des amines nécessite une consommation énergétique importante. 

 La part du biogaz brûlé pour fournir le besoin en chaleur du méthaniseur et le besoin 

thermique de la colonne de désorption, limitera d’autant la partie du biogaz valorisé 

dans le procédé. 

1.3.4. Procédé d’épuration cryogénique Cryo Pur 

Le principe de ce procédé consiste à refroidir le biogaz à des températures successivement plus 

basses pour éliminer la vapeur d’eau puis le CO2 par givrage sur des échangeurs frigorifiques 
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(Fig 1.14). Une première étape pour l’élimination des COV et de l’H2S s’effectue par adsorption 

sur charbon actif à des températures qui se situent entre 25 et 50 °C selon les conditions 

climatiques. Les étapes de refroidissements successifs permettent d’extraire l’eau d’abord par 

condensation puis par givrage, les températures successives du biogaz sont amenées à 2 °C, 

puis -40 °C et enfin -75 °C. Les systèmes frigorifiques à -40 °C et -75 °C sont des systèmes 

dotés de deux évaporateurs qui fonctionnent de manière alternée lorsque l’eau est givrée sur un 

échangeur, l’autre échangeur fonctionne en dégivrage. L’un des avantages de ce système est 

l’obtention d’un biogaz ultra sec (0,8 ppm à -78 °C). Ce système est implémenté dans le pilote 

BioGNVAL (Cryo Pur, 2015) et sera la base des travaux de cette thèse. Une étude 

bibliographique sur les systèmes de givrage et de dégivrage sera présentée au chapitre 3. 

 

Figure 1.14 Procédé d’épuration cryogénique de Cryo Pur (Cryo Pur, 2015) 

Une grande quantité d’énergie est récupérée du procédé au niveau des condenseurs des 

systèmes frigorifiques de chaque sous-système. Cette puissance thermique est valorisée à une 

température de 55 ou 65 °C au niveau du méthaniseur. La pompe à chaleur est couplée aux 

différents systèmes frigorifiques en produisant un frigoporteur, à une température qui fait 

l’objet de l’optimisation globale, qui sert de puits froid aux différents systèmes frigorifiques 

formant ainsi globalement une thermo-frigo-pompe (TFP). La chaleur récupérée des groupes 

froids est valorisée à 65 °C par la pompe à chaleur.  
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1.4. Système de déshumidification de Cryo Pur 

Le système de déshumidification du pilote de Cryo Pur est divisé en deux sous-systèmes. Le 

premier sous-système (SS-240) refroidit le biogaz jusqu’à -40 °C, alors que le deuxième sous-

système (SS-250) amène le biogaz à une température de -78 °C. Le givrage dans chaque sous-

système s’effectue sur les surfaces froides d’un échangeur tube à ailettes. L’eau givrée sur les 

surfaces froides de l’échangeur est ensuite dégivrée soit par fusion, soit par sublimation. La 

teneur en eau contenue dans le biogaz varie en fonction de la température (Fig. 1.15).  

 

Figure 1.15 Variation de la teneur en eau contenue dans le biogaz en fonction de sa température 

La température d’entrée, côté biogaz, du SS-240 est supposée de 5 °C. A ce niveau de 

température, la teneur en eau contenue dans le biogaz est de l’ordre de 8000 ppm. Cette teneur 

en eau diminue brutalement pour atteindre 130 ppm à la sortie du SS-240 (température 

approximativement de l’ordre de -40 °C). La sortie du SS-240 correspond à l’entrée au   

SS-250. A la sortie du SS-250 la teneur en eau doit être inférieure à 1 ppm, soit une température 

de -78 °C, afin d’obtenir du biométhane à haute pureté. 

Chaque sous-système est composé d’un système frigorifique composé d’un compresseur, d’un 

condenseur, d’un détendeur et de deux évaporateurs. Lorsque l’un des deux évaporateurs est en 

phase de givrage, l’autre est en phase de dégivrage. Une partie des travaux de la thèse porte sur 
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l’optimisation des cycles de givrage et de dégivrage afin d’avoir un cycle de givrage qui dure 

plus longtemps pour une meilleure efficacité énergétique et exergétique. 

1.5. Conclusion 

Le tableau 1.8 permet de comparer les différentes technologies d’épuration présentées ci-dessus 

et les paramètres associés. Dans tous les cas, la pureté du biométhane est supérieure à 95 %. La 

technologie Cryo Pur est la seule technologie qui prend en compte la liquéfaction dans le même 

procédé. La technologie d’épuration cryogénique permet également une récupération 

énergétique au niveau du procédé. 

Tableau 1-8 Comparatif des différents procédés d’épuration 

Procédé 
Prétraitement 

H2S 

Pureté du 

Biométhane 
Liquéfaction 

Besoin du 

digesteur 

Consommation 

électrique 

Séparation 

membranaire 
Oui > 95 % CH4 Non 

Chaudière 

Biogaz 
< 0,4 kWhel.Nm-3 

Procédé 

d’adsorption ou 

PSA 

Oui > 97 % CH4 Non 
Chaudière bas 

PCI 
< 0,46 kWhel.Nm-3 

Procédé 

d’absorption 

(physique et 

chimique) 

Oui > 97,5 % CH4 Non 
Chaudière 

Biogaz 
< 0,46 kWhel.Nm-3 

Epuration 

cryogénique 

Cryo Pur 

Oui > 99,4 % CH4 Oui 

Récupération 

Haute 

température 

(HT) + TFP 

< 0,6 kWhel.Nm-3 

incluant la liquéfaction 

CH4 

D’après le tableau ci-dessus, l’épuration cryogénique de Cryo Pur permet la production d’un 

biométhane liquide à haute pureté et l’intégration d’une TFP pour fournir le besoin de chaleur 

du méthaniseur. Le système de déshumidification fait l’objet de travail de cette thèse. Le but 

est finalement de diminuer la teneur en eau jusqu’à 1 ppm afin de produire du biométhane à 

haute pureté. Ceci est réalisé par des cycles de givrage et de dégivrage sur des échangeurs à 

tubes ailettes. 

La chaleur récupérée des systèmes frigorifiques est valorisée par une Pompe à Chaleur (PAC). 

Cette dernière aura pour rôle de pomper la chaleur récupérée des systèmes frigorifiques en la 

transférant vers le substrat du digesteur afin de le maintenir à une température interne de 55 °C. 

Cette PAC sera traitée comme une TFP, qui d’une part, récupère la chaleur évacuée des 

systèmes frigorifiques et, d’autre part, elle cède cette chaleur au substrat du digesteur. Afin 
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d’intégrer la TFP, une analyse énergétique et exergétique sera réalisée en utilisant la méthode 

de pincement afin d’identifier le point de fonctionnement optimal. Cette analyse est effectuée 

dans le chapitre suivant. 

L’intégration de la TFP dans le procédé d’épuration Cryo Pur est accompagnée d’une 

optimisation au niveau des cycles de givrage et de dégivrage de l’eau contenue dans le biogaz. 

Un état de l’art sur les systèmes de givrage et de dégivrage est présenté dans le chapitre 3, suivi 

d’une optimisation au niveau du système de déshumidification de l’eau. 
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Deuxième partie 

Intégration d’une TFP dans un procédé d’épuration du 

biogaz 
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2. Couplage du réchauffage du méthaniseur du 

procédé d’épuration cryogénique par une TFP 

 

2.1. Intégration d’une TFP dans un procédé industriel 

Les PAC industrielles sont des PAC de moyenne et grande puissances thermiques utilisées dans 

les procédés industriels pour le chauffage des flux de procédés. Dans le cas de cette étude le 

flux de procédé est représenté par les boues. Le contexte actuel vise donc à une intégration 

énergétique pour une meilleure efficacité. L’intérêt du développement des PAC industrielles 

provient clairement de la nécessité de valorisation des énergies perdues. En effet, la PAC permet 

une récupération de l’énergie perdue et sa valorisation en la transférant à un niveau de 

température plus élevé, appelé puits (Fig. 2.1). 

 

Figure 2.1 Principe de fonctionnement d’une PAC ou TFP 

L’efficacité de la PAC est mesurée par son Coefficient de Performance (COP) identifié comme 

étant le rapport entre la quantité énergétique transférée Qcond (besoin en chaleur fourni par unité 

de masse du fluide) et la quantité énergétique consommée Wel (travail électrique du 

compresseur par unité de masse du fluide). 

Procédé d’Epuration

Récupération GF

Puits / Besoin

PAC

Méthaniseur

M
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el

cond

W

Q
COP           (Eq. 2.1) 

Le rendement maximal théorique est représenté par le coefficient de performance du cycle de 

Carnot (COPca). Ce dernier suppose un fonctionnement réversible du système. Ainsi, la 

température de chaleur produite est supposée fournie à une température scT et la quantité de 

chaleur cédée est supposée extraite à une température sfT . 

sfsc

sc
ca

TT

T
COP


          (Eq. 2.2) 

L’irréversibilité du système est caractérisée par le rapport du COP réel au COP de Carnot. Ce 

ratio ( ex ) varie entre 40 et 70 %. L’irréversibilité du système est caractérisée par l’exergie. 

ca

ex
COP

COP
            (Eq. 2.3) 

2.1.1. Principes de l’intégration énergétique 

L’intégration énergétique visant à utiliser au mieux l’énergie thermique, est l’une des approches 

les plus importantes en vue d’une utilisation efficace de l’énergie. L’analyse exergétique permet 

d’analyser les procédés industriels et d’évaluer tous les types d’énergie (chimique, thermique, 

mécanique,…) selon la même grandeur et permet d’étudier la génération des différents types 

d’irréversibilités du système. D’autre part, la méthode de pincement permet d’optimiser 

thermodynamiquement et économiquement les options de récupération énergétique. Les 

techniques d’intégration des procédés peuvent s’appliquer aux différentes problématiques 

industrielles :  

 Optimisation de la consommation énergétique. 

 Réduction de la consommation d’eau et des rejets d’effluents. 

 Réduction des coûts d’investissement.  

2.1.2. Analyse exergétique 

L’exergie définit la qualité de l’énergie selon le second principe de la thermodynamique. En 

effet, disposer de 1 kWhel ou de 1 kWhth n’est pas équivalent, comme avoir 1 kWhth à 
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température légèrement supérieure à la température ambiante ou 1 kWhth à très haute 

température (Lallemand, 2007). Cette différence de qualité s’explique grâce à l’exergie qui est 

une mesure de la production du travail maximal associée à une modification énergétique. Les 

énergies électrique et mécanique sont de l’exergie pure. Dans le cas de l’énergie thermique, 

l’exergie (Ex) sera le potentiel de cette dernière à produire un travail maximal, autrement dit la 

part de l’énergie qui est transformable en énergie mécanisable (Eq 2.4). 











T

T
1QEx amb

         (Eq. 2.4) 

Ex :  Exergie par unité de masse du fluide 

Q : Energie thermique par unité de masse du fluide 

Tamb : Température ambiante 

T : Température de la source 

Il reste une partie de cette énergie, l’anergie par unité de masse du fluide (An) qui est la partie 

non mécanisable, ou non transformable en travail (Eq 2.5). 











T

T
QAn amb

         (Eq. 2.5) 

Pour un fluide traversant un système et qui échange de la chaleur et du travail avec son milieu 

extérieur, l’exergie portée par le fluide n’est autre que le travail maximal qu’il peut fournir. 

C’est la somme du travail fourni pendant le passage et de l’énergie thermique mécanisable  

La variation de l’exergie par unité de masse du fluide est donnée par l’Eq. 2.6. 

  









T

T
1QWsTiEx amb

amb       (Eq. 2.6) 

Ex : Variation de l’exergie par unité de masse du fluide 

i : Variation de l’enthalpie 

s : Variation de l’entropie 

W  : Travail par unité de masse du fluide 

L’analyse énergétique et exergétique, des différents composants de la PAC, est présentée dans 

le tableau 2.1. 

Tableau 2-1 Analyse énergétique et exergétique des différents composants de la PAC 

Compresseur  inoutffcomp iimW  
                                                                        (Eq. 2.7) 
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     compinoutambinoutffcomp,D WssTiimL                             (Eq. 2.8) 

 

 

comp

inoutff
ex

W

ExExm



 
                                                                      (Eq .2.9) 

ffm  : Débit massique du fluide frigorigène 

DL  : Destruction exergétique 

Condenseur 

 inoutffcond iimQ  
                                                                     (Eq. 2.10) 

 

         
caloinoutambinoutcaloffinoutambinoutffcond,D ssTiimssTiimL    

                                                                                                        (Eq. 2.11) 

 

 
 

ffinoutff

caloinoutcalo
ex

ExExm

ExExm









                                                        (Eq. 2.12) 

calom  : Débit massique du fluide caloporteur 

Détendeur 

 inoutambffdet,D ssTmL                                                              (Eq. 2.13) 

 

in

out
ex

Ex

Ex
                                                                                        (Eq. 2.14) 

Evaporateur 

 inoutffevap iimQ  
                                                                          (Eq. 2.15) 

 

 

         
frigoinoutambinoutfrigoffinoutambinoutffevap,D ssTiimssTiimL    

                                                                                                        (Eq. 2.16) 

 

 

 
frigoinoutfrifo

ffinoutff

ex
ExExm

ExExm









                                                        (Eq. 2.17) 

frigom  : Débit massique du fluide frigoporteur 

2.1.3. Méthode de pincement 

La méthode de pincement (Pinch Method) a été développée pour la première fois par Linnhoff 

en 1979 (Linnhoff, 1979). Elle permet de fournir une méthodologie pour récupérer de l’énergie 

dans les processus industriels et minimiser la consommation énergétique. Cette méthode permet 

une optimisation des réseaux d'échangeurs et des systèmes d'utilités. Elle analyse les échanges 

de chaleur possibles entre les flux froids (qui récupèrent de la chaleur) et les flux chauds (qui 
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cèdent de la chaleur) de façon à minimiser les pertes exergétiques ou les irréversibilités 

(Linnhoff, 1998). Donc dans une telle méthode deux vecteurs sont définis : le besoin (flux froid) 

et la source ou la disponibilité (flux chaud). Les données des flux chauds et froids sont ainsi 

regroupées dans un tableau avec les caractéristiques suivantes : les capacités thermiques, les 

débits et les puissances. Cette analyse va conduire aux courbes composites chaude, froide et 

grande composite. 

Les deux courbes composites représentent la variation de la puissance en fonction de la 

température des deux flux chauds et froids (Fig. 2.2). Une fois ces deux courbes tracées, il reste 

à déterminer la température du pincement. Cette température, notée par Tpinc est déterminée en 

trouvant la différence de température minimale entre les composites chaudes et les composites 

froides. 

L’𝐸𝑀𝑅𝑐 et l’𝐸𝑀𝑅𝑓 représentent respectivement la quantité de chaleur qu’il faut fournir au flux 

froid qui doit s’échauffer (utilité chaude) et la quantité de chaleur qu’il faut extraire du flux 

chaud qui doit se refroidir (utilité froide). Une quantité de chaleur est récupérable et 

graphiquement elle représente la surface entre les deux composites chaude et froide. Cette 

dernière, notée  𝑄𝑟𝑒𝑐, représente la quantité de chaleur échangée « gratuitement » entre les deux 

flux chaud et froid par l’intermédiaire d’un réseau d’échangeurs. 

En utilisant cette méthode, trois règles sont imposées pour le bon déroulement des échanges 

thermiques : 

 Au niveau du point de pincement, aucun transfert de chaleur n’aura lieu (différence de 

puissance nulle). 

 Au-dessous du pincement, le gain des calories du flux froid est uniquement assuré par 

le flux chaud (qui doit se refroidir) sans l’intermédiaire d’une utilité chaude externe. 

 Au-dessus du point de pincement, la perte des calories du flux chaud est uniquement 

assurée par transfert direct avec le flux froid (qui doit s’échauffer) sans l’intermédiaire 

d’une utilité froide externe. 
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Figure 2.2 Courbes composites chaude et froide 

Il existe différents scénarios d’intégration d’une PAC dans un procédé industriel. Ces scénarios 

sont au nombre de trois et varient en fonction de la position de la PAC par rapport au point de 

pincement (Fig. 2.3). En effet, le positionnement de la PAC est critique pour sa rentabilité. 

 

Figure 2.3 Positionnement d'une PAC dans un procédé industriel 

W : Travail électrique du compresseur de la PAC par unité de masse du fluide 

Q : Chaleur évacuée au niveau de l’évaporateur de la PAC par unité de masse du fluide 

H : Chaleur qu’il faut fournir par unité de masse du fluide 

C : Chaleur qu’il faut céder par unité de masse du fluide 
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U.C : Utilité chaude 

U.F : Utilité froide 

 

PAC intégrée au-dessous du pincement 

Dans ce cas, la chaleur sous forme de travail est fournie au flux chaud (qui doit se refroidir) et 

une perte exergétique est générée, c’est donc une solution à proscrire. 

PAC intégrée au-dessus du pincement 

Dans ce cas, de la chaleur sous forme de travail est fournie au flux froid (qui doit s’échauffer), 

c’est aussi une génération de perte exergétique et donc c’est aussi à proscrire. 

PAC intégrée au niveau du pincement 

Dans ce cas, de la chaleur est prélevée du flux chaud, dans la zone au-dessous du pincement et 

pompée avec assistance mécanique vers le flux froid, dans la zone au-dessus du pincement. La 

chaleur prélevée vaut Q alors que celle pompée vaut Q+W. Ce fonctionnement est typique 

d’une TFP (thermo frigo pompe). L’évaporateur de la TFP est situé dans la zone au-dessous du 

pincement et le condenseur de la TFP est situé dans la zone au-dessus du pincement. Une utilité 

froide est utilisée afin de prélever le surplus de chaleur dans la zone au-dessous du pincement 

(C-Q) et une utilité chaude est utilisée afin de fournir le reste du besoin dans la zone au-dessus 

du pincement (H-W-Q). 

2.1.4. Intégration thermique étendue aux facteurs exergétiques 

L’intégration thermique étendue aux facteurs exergétiques prend en compte les critères 

économiques associés aux coûts des composants et en particulier au coût des surfaces 

d’échange. La méthode est basée sur la méthode de pincement traditionnelle et sur la théorie de 

l’exergie (Abou Khalil, 2008). Elle prend en compte les pertes exergétiques des transferts de 

chaleur associées aux écarts de températures entre les flux. La théorie de l’exergie peut ajouter 

également à cette méthode les pertes exergétiques de dissipation (pertes de charges) et les pertes 

exergétiques de fabrication. Cette étude va traiter les pertes exergétiques de transfert de chaleur 

au niveau d’un réseau d’échangeurs. 

La méthode de pincement étendue aux facteurs exergétiques intervient une fois que le procédé 

industriel est analysé énergétiquement et exergétiquement. En effet, elle permet une 
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représentation graphique du bilan exergétique du procédé. Le but est d’optimiser le procédé 

économiquement, énergétiquement et exergétiquement tout en modifiant le facteur de 

pincement. En effet, un pincement élevé engendre des pertes exergétiques élevées, mais en 

contrepartie il conduit à une diminution de la surface d’échange et donc du coût de l’échangeur. 

D’autre part, un pincement plus faible permet de diminuer les pertes exergétiques d’une part et 

d’augmenter la surface de l’échangeur d’autre part (sous-entendu son coût). 

2.1.5. Choix des fluides frigorigènes 

Les principaux fluides frigorigènes utilisés dans les applications industrielles, peuvent être 

classés au sein de différentes familles : 

 Les hydrocarbures (mélanges de carbone et d’hydrogène). 

 Les hydrocarbures halogénés (CFC, HCFC, HFC, HFO). 

 Les substances inorganiques (NH3, CO2). 

Le choix des fluides frigorigènes dépend essentiellement des critères suivants : 

 Critères thermodynamiques : il faut que la température et la pression soient toujours 

au-dessous du point critique de fonctionnement. 

 Critères de sécurité : il faut éviter l’utilisation des fluides toxiques et inflammables. 

 Critères environnementaux : Il faut utiliser des fluides ayant un PDO (Potentiel de 

déplétion ozonique) nul et un faible PRG (Potentiel de Réchauffement Global). En effet, 

le protocole de Montréal (1987) a imposé un remplacement des CFC par les HCFC. 

Ensuite, des réglementations européennes 2037/2000, 842/2006 et 517/2014 ont interdit 

l’utilisation des HCFC à fort impact sur l’effet de serre et limité ou interdit l’usage des 

HFC à fort impact sur l’effet de serre, d’où le développement des HFC insaturés appelés 

aussi HFO.  

 Critères économiques: la puissance calorifique volumétrique (kJ/m3) est un critère 

essentiel qui définit le volume balayé du compresseur. Plus le compresseur est petit 

moins il est cher pour une pression de refoulement inférieure à 25 bar. 

Les mélanges de fluides frigorigènes sont utiles pour atteindre certaines propriétés désirées. Il 

existe deux types de mélanges de fluides frigorigènes : 
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 Mélange azéotropique : la condensation et l’évaporation s’effectuent à température 

constante. Le comportement du mélange est identique à celui d’un fluide pur. 

 Mélange non azéotropique : la condensation et l’évaporation s’effectuent avec un 

glissement de température en fonction de la variation de la composition. L’avantage 

d’un tel mélange consiste à diminuer les pertes exergétiques au niveau des échangeurs, 

en favorisant un pincement plus petit. 

Le tableau 2.2 présente les différentes familles de fluides frigorigènes. 

Tableau 2-2 Les différentes familles de fluides frigorigènes 

  Nom Température Critique (°C) PRG Classement de 

sécurité 

H
y
d

ro
ca

rb
u

res H
a
lo

g
én

és 

CFC 
R-11 197,96 4000 A1 

R-12 111,97 8500 A1 

HCFC 
R-22 96,145 1700 A1 

R-141b 204,35 600 A2 

HFC et 

HFO 

R-32 78 550 A2 

R-134a 101 1300 A1 

R-245fa 154,01 1050 B1 

R-1234ze 109,37 6 A2 

R-1233zd 165,6 6 A2 

R-152a 113,5 124 A2 

R-407C 86,2 1610 A1 

H
y
d

ro
ca

rb
u

res 

Méthane CH4 -82,59 25 ATEX  

Propane C3H8 96,74 3 ATEX  

Butane C4H10 151,98 4 ATEX  

C
o

m
p

o
sés 

In
o
rg

a
n

iq
u

es 

Ammoniac NH3 132,25 < 1 B2 

Dioxyde de 

Carbone 
CO2 30,98 1 A1 

A: Faible Toxicité    1: Inflammable 

B: Haute Toxicité    2: Faiblement inflammable    

ATEX: Atmosphère explosive  3: Non inflammable 

  

Le besoin énergétique au niveau du condenseur de la TFP se situe entre 45 et 65 °C. Ainsi, il 

faut chercher des fluides ayant des basses pressions de saturation pour des températures 

supérieures à 65 °C. Les pressions de saturation de différents fluides en fonction de la 
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température sont présentées dans la Fig. 2.4. Le R-32 et le CO2 sont à exclure de la liste des 

fluides à cause de leur pression de saturation élevée. D’autre part, le R-245fa et le R-1233zd 

possèdent les plus basses pressions de saturations. Le R-245fa est à exclure de la liste vu son 

PRG élevé et sa toxicité. 

 

Figure 2.4 Pression de saturation de différents fluides frigorigènes 

Afin d’affiner la comparaison entre les différents fluides, il faut calculer la puissance calorifique 

volumétrique qui définit le volume balayé du compresseur. Elle est définie comme étant la 

puissance frigorifique par unité de volume. La puissance calorifique volumétrique des 

différents fluides a été calculée en supposant une pression de refoulement constante (25 bar) et 

en faisant varier la température d’aspiration (Fig. 2.5). Le R-32 et le CO2 ont été exclus du fait 

de leurs pressions de saturation trop élevées (>40 bar) pour la température désirée (> 65 °C), 

d’après la Fig. 2.4. La puissance calorifique volumétrique la plus élevée est celle du propane, 

puis du R-152a, du R-1234ze, du R-245fa et du R-1233zd. Une puissance calorifique plus 

élevée entraine un volume balayé plus faible et donc un compresseur plus petit et moins cher. 

En comparant la pression de saturation et la puissance calorifique volumétrique, d’une part, 

l’utilisation d’un fluide pur revient à effectuer le choix entre le R152a et le propane. D’autre 

part, l’utilisation d’un mélange de fluides permet un glissement de température. Afin 

0

10

20

30

40

50

60

70

80

-50 0 50 100

P
re

ss
io

n
 [

b
ar

]

Température [°C]

R-152a Propane R-32 R-1234ze
R-1233zd R-245fa CO2



71 

 

d’optimiser énergétiquement, exergétiquement et  économiquement l’intégration de la TFP, une 

comparaison est effectuée entre le choix d’un fluide pur et le choix d’un mélange de fluides. 

 

Figure 2.5 Puissance calorifique volumétrique de différents fluides frigorigènes 

2.2. Récupération de la chaleur du procédé d’épuration 

Le pilote BioGNVAL possède 5 sous-systèmes séparés (SS-230, SS-240, SS-250, SS-300 et 

SS-400). A l’exception du SS-230, chaque sous-système comprend une machine frigorifique 

pour favoriser le refroidissement du biogaz au niveau des évaporateurs tout au long du procédé. 

La chaleur est évacuée de chaque sous-système par l’intermédiaire d’un fluide caloporteur. Le 

tableau 2.3 présente les différentes propriétés thermodynamiques de deux fluides caloporteurs, 

le MPG (monopropylène glycol) et le TYFOXIT. Ces propriétés sont données pour une 

température de 0 °C. La limite de refroidissement du TYFOXIT 72 % et du MPG 50 % est de 

-32 °C. 

Tableau 2-3 Propriétés thermodynamiques du TYFOXIT 72 % et du MPG 50 %, pour une 

température de 0 °C. 
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(W.m-1.K-1) (mPa.s) (kJ.kg-1.K-1) 

TYFOXIT 72 % 1188 0,467 5,48 3,12 

MPG 50 % 1044 0,39 20,567 3,5 

D’après le tableau ci-dessus, la viscosité dynamique du MPG 50% est 3,75 fois plus grande que 

celle du TYFOXIT 72 % et la masse volumique du TYFOXIT 72 % est 1,12 fois plus grande 

que celle du MPG 50%. Le coefficient de convection interne est proportionnel au nombre de 

Reynolds. Ce dernier est inversement proportionnel à la viscosité dynamique et directement 

proportionnel à la masse volumique. Le rapport entre le nombre de Reynolds du  

TYFOXIT 72 % et le MPG 50 % vaut 4,3. Ceci implique une surface d’échange plus petite 

pour l’échangeur utilisant le TYFOXIT à la place du MPG comme fluide caloporteur. D’où le 

choix du TYFOXIT comme fluide caloporteur. 

A l’exception du SS-230, la chaleur évacuée de chaque sous-système s’effectue par 

l’intermédiaire de deux échangeurs. Le premier échangeur est responsable de la récupération 

de la chaleur haute température afin de la valoriser directement sur le digesteur ou méthaniseur. 

Le fluide caloporteur de cet échangeur est représenté par de l’eau chaude. Le deuxième 

échangeur est responsable de l’évacuation du reste de la chaleur du système frigorifique par 

condensation partielle ou totale du mélange de réfrigérants (selon les fluides de chaque sous-

système). Ce surplus de chaleur est rejeté par un aéro-refroidisseur et un Chiller. Le fluide 

caloporteur dans ce cas est représenté par le TYFOXIT. 

Une partie du besoin du digesteur provient du rejet direct de la chaleur des systèmes 

frigorifiques. La partie complémentaire est fournie par la pompe à chaleur et le réseau de 

TYFOXIT. L’intégration d’une TFP, dans le procédé d’épuration du biogaz, permet 

simultanément la production frigorifique au niveau de l’évaporateur et permet de fournir le 

besoin calorifique du digesteur au niveau du condenseur (Fig. 2.6). 
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Figure 2.6 Représentation du système de récupération de la chaleur du procédé d’épuration et 

de l’intégration de la TFP 

HX-210-01 : Déshumidificateur biogaz 

HX-240-02 : Condenseur SS-240  

HX-250-02 : Condenseur SS-250 

HX-310-01 : Condenseur SS-300 

HX-420-01 : Condenseur SS-400 
 

HX-240-02-HT : Echangeur de récupération haute température (HT), SS-240 

HX-250-02-HT : Echangeur de récupération haute température (HT), SS-250 

HX-310-01-HT : Echangeur de récupération haute température (HT), SS-300 

HX-420-01-HT : Echangeur de récupération haute température (HT), SS-400 

TFP-100-01 : Thermo-Frigo-Pompe 

AR-100-01 : Aéro-Refroidisseur 

 

Le Biogaz (représenté par le flux vert sur la Fig. 2.6) traverse l’échangeur HX-210-01 afin de 

se refroidir en rejetant la chaleur d’une part vers l’aéro-refroidisseur car la température de 

refroidissement du biogaz dépend de la température ambiante et d’autre part vers l’évaporateur 

de la TFP. L’échangeur HX-210-01 assure la diminution de la teneur en eau du biogaz avant 

l’entrée aux sous-systèmes de givrage (SS-240 et SS-250). La température de sortie du biogaz 

de cet échangeur, doit atteindre une valeur comprise entre 1 et 5 °C. Le biogaz correspond dans 
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ce cas au flux chaud qui doit se refroidir, alors que le TYFOXIT représente le flux froid qui 

doit récupérer la chaleur. 

La sortie biogaz du SS-230 est reliée à l’entrée du premier sous-système de déshumidification 

(SS-240). Le HX-240-02-HT représente l’échangeur de récupération directe entre l’eau chaude 

du digesteur et le mélange de réfrigérants du SS-240 (Mél-240). Le flux chaud est représenté 

par le Mél-240 et le flux froid est représenté par l’eau chaude. Le HX-240-02 représente le 

condenseur du système frigorifique du SS-240. Le flux chaud dans ce cas est représenté par le 

Mél-240 alors que le flux froid est représenté par le TYFOXIT. La chaleur alors est transférée 

vers l’aéro-refroidisseur et vers l’évaporateur de la TFP. 

La sortie biogaz du SS-240 est reliée à l’entrée du deuxième sous-système de déshumidification 

(SS-250). Le HX-250-02-HT représente l’échangeur de récupération directe entre l’eau chaude 

du digesteur et le mélange de réfrigérants du SS-250 (Mél-250). Le flux chaud est représenté 

par le Mél-250 et le flux froid est représenté par l’eau chaude. Le HX-250-02 représente le 

condenseur du système frigorifique du SS-250. Le flux chaud dans ce cas est représenté par le 

Mél-250 alors que le flux froid est représenté par le TYFOXIT. La chaleur alors est transférée 

vers l’aéro-refroidisseur et vers l’évaporateur de la TFP. 

La sortie biogaz du SS-250 est reliée à l’entrée du sous-système de décarbonation (SS-300). Le 

HX-310-01-HT représente l’échangeur de récupération directe entre l’eau chaude du digesteur 

et le mélange de réfrigérants du SS-300 (Mél-300). Le flux chaud est représenté par le Mél-300 

et le flux froid est représenté par l’eau chaude. Le HX-310-01 représente le condenseur du 

système frigorifique du SS-300. Le flux chaud dans ce cas est représenté par le Mél-300 alors 

que le flux froid est représenté par le TYFOXIT. La chaleur alors est transférée vers l’aéro-

refroidisseur et vers l’évaporateur de la TFP. 

La sortie biogaz du SS-300 est reliée à l’entrée du sous-système de liquéfaction (SS-400). Le 

HX-420-01-HT représente l’échangeur de récupération directe entre l’eau chaude du digesteur 

et le mélange de réfrigérants du SS-400 (Mél-400). Le flux chaud est représenté par le Mél-400 

et le flux froid est représenté par l’eau chaude. Le HX-420-01 représente le condenseur du 

système frigorifique du SS-400. Le flux chaud dans ce cas est représenté par le Mél-400 alors 

que le flux froid est représenté par le TYFOXIT. La chaleur alors est transférée vers l’aéro-

refroidisseur et vers l’évaporateur de la TFP. 
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L’ensemble des différents débits de TYFOXIT (relatifs aux condenseurs HX-210-01, HX-240-

02, HX-250-02, HX-310-01, HX-420-01), s’additionnent d’une part à l’entrée de l’évaporateur 

de la TFP-100-01 et d’autre part à l’entrée de l’aéro-refroidisseur. En fait, il y a deux circuits 

différents pour le TYFOXIT. Une partie du débit d’eau chaude, provenant du digesteur, traverse 

le condenseur de la TFP-100-01. L’ensemble des différents débits d’eau chaude, provenant des 

échangeurs de récupération Haute Température (HT) et du condenseur de la TFP-100-01, 

s’additionnent à l’entrée du digesteur. 

Les températures d’entrée et de sortie du condenseur de la TFP (côté eau chaude), sont fixées 

par le processus de méthanisation, soit respectivement 45 et 65 °C. Les températures d’entrée 

et de sortie de l’évaporateur de la TFP (côté TYFOXIT) dépendent forcément des COP et des 

rendements exergétiques de chaque sous-système du pilote. En effet, la température d’entrée 

du TYFOXIT au niveau de l’évaporateur de la TFP, correspond à la moyenne des températures 

(fonction des différents débits) du TYFOXIT provenant des condenseurs de chaque  

sous-système.  

Ainsi, une optimisation énergétique, exergétique et économique est effectuée afin d’identifier 

la température optimale du TYFOXIT à l’entrée de chaque sous-système du procédé. Pour 

chaque température d’entrée du TYFOXIT (aux différents sous-systèmes) correspond une 

température de sortie différente et par la suite une température d’évaporation différente au 

niveau de l’évaporateur de la TFP.  

Dans la partie ci-dessous, à l’exception du SS-230, chaque sous-système est traité séparément 

tout en variant la température d’entrée du TYFOXIT au niveau de son condenseur. Ensuite, les 

différents sous-systèmes sont couplés à la TFP afin d’identifier le point de fonctionnement 

optimal. Le débit du TYFOXIT traversant le condenseur de chaque sous-système a été fixé afin 

de calculer la température de sortie du TYFOXIT en fonction de la température d’entrée 

correspondante. La température ambiante correspondante pour le calcul est de 5,17 °C. Les 

performances énergétiques et exergétiques de chaque sous-système sont déterminées en 

fonction de la température d’entrée du TYFOXIT. Le facteur dimensionnant est le débit du 

biogaz fixé à 85 Nm3.h-1. 

2.2.1. Efficacité énergétique et exergétique du SS-240 

Le système frigorifique du SS-240 est composé d’un compresseur, un condenseur, un détendeur 

et deux évaporateurs. A la sortie du condenseur, la condensation du Mél-240 est totale. La  
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Fig. 2.7 présente les propriétés T-h (température et enthalpie) du Mél-240, pour la pression de 

condensation correspondante. La pression de condensation dépend de la température d’entrée 

du TYFOXIT et la pression d’évaporation est fixée pour une température d’évaporation 

moyenne de -35 °C. 

 

Figure 2.7 Diagramme T-h du Mél-240 

Le tableau 2.4 présente les performances énergétiques et exergétiques de ce sous-système pour 

la température d’entrée de TYFOXIT minimale (-25 °C) et maximale (+2 °C). Le COP diminue 

d’une valeur de 3,63 à 2 lorsque la température d’entrée du TYFOXIT augmente de -25 °C à 

+2 °C. La dégradation du COP entraine d’une part, la dégradation du rendement exergétique  et 

d’autre part, l’augmentation de la consommation électrique du SS-240. La consommation 

électrique est représentée en Whel.Nm-3 de biogaz traité. Le rendement exergétique diminue 

d’une valeur de 0,78 à 0,65 et la consommation électrique augmente de 6,5 à 11,7 Whel.Nm-3, 

soit 1,8 fois plus grande, lorsque la température d’entrée du TYFOXIT augmente de -25 °C à 

+2 °C. 

L’énergie valorisée HT sur le digesteur est quarante fois plus grande lorsque la température 

d’entrée du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. Cette énergie est récupérée par l’eau 

chaude afin d’augmenter sa température de 45 à 65 °C. L’énergie transférée vers l’aéro-

refroidisseur augmente de 42 % lorsque la température du TYFOXIT augmente de -25 °C à 

+2 °C. L’énergie absorbée par l’évaporateur de la TFP diminue d’une valeur de 23 à  

2,3 Wh.Nm-3, soit dix fois plus petite, lorsque la température du TYFOXIT augmente de -25 °C 

à +2 °C. 
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Tableau 2-4 Récapitulatif de la variation des différentes grandeurs en fonction de la température 

d’entrée du TYFOXIT, SS-240 

 Température d’entrée du TYFOXIT 

 +2 °C -25 °C 

 

COP (-) 2,0 3,63 

Température de sortie TYFOXIT (°C) 2,34 -20,6 

Rendement exergétique (-) 0,65 0,78 

Consommation électrique (Whel.Nm-3) 11,7 6,5 

Energie valorisée HT, sur le digesteur (Wh.Nm-3) 5 0,12 

Energie transférée vers l’aéro-refroidisseur  

(Wh.Nm-3) 

28 6,6 

Energie transférée vers l’évaporateur de la TFP 

(Wh.Nm-3) 

2,3 23 

2.2.2. Efficacité énergétique et exergétique du SS-250 

Le système frigorifique du SS-250 est composé d’un compresseur, un condenseur, deux 

détendeurs, deux évaporateurs et un évapo-condenseur. C’est un système frigorifique composé 

d’une cascade intégrée pour atteindre des basses températures au niveau de l’évaporateur (la 

température moyenne d’évaporation vaut -70 °C, ce qui permet de fixer la pression 

d’évaporation). A la sortie du condenseur, la condensation du Mél-250 est partielle. La Fig. 2.8 

présente les propriétés T-h (température et enthalpie) du Mél-250, pour la pression de 

condensation correspondante. 

 
Figure 2.8 Diagramme T-h du Mél-250 

Le tableau 2.5 présente les performances énergétiques et exergétiques de ce sous-système pour 

la température d’entrée de TYFOXIT minimale (-25 °C) et maximale (+2 °C). Le COP diminue 
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d’une valeur de 2,5 à 0,82 lorsque la température d’entrée du TYFOXIT augmente de -25 °C à 

+2 °C. Le rendement exergétique diminue d’une valeur de 0,8 à 0,4 et la consommation 

électrique augmente de 4 à 14 Whel.Nm-3, soit 3,5 fois plus grande, lorsque la température 

d’entrée du TYFOXIT s’accroit de -25 °C à +2 °C. 

L’énergie valorisée HT sur le digesteur est trois fois plus grande lorsque la température d’entrée 

du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. L’énergie transférée vers l’aéro-refroidisseur est 

trois fois plus grande lorsque la température du TYFOXIT s’accroît de -25 °C à +2 °C. 

L’énergie transférée vers l’évaporateur de la TFP diminue d’une valeur de 35 à 6,7 Wh.Nm-3, 

soit cinq fois plus petite, lorsque la température du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. 

Tableau 2-5 Récapitulatif de la variation des différentes grandeurs en fonction de la température 

d’entrée du TYFOXIT, SS-250 

 Température d’entrée du TYFOXIT 

 +2 °C -25 °C 

 

COP (-) 0,82 2,5 

Température de sortie TYFOXIT (°C) 3,1 -19 

Rendement exergétique (-) 0,4 0,8 

Consommation électrique (Whel.Nm-3) 14 4 

Energie valorisée HT sur le digesteur (Wh.Nm-3) 3 0,94 

Energie transférée vers l’aéro-refroidisseur  

(Wh.Nm-3) 

18 5,9 

Energie transférée vers l’évaporateur de la TFP 

(Wh.Nm-3) 

6,7 35 

2.2.3. Efficacité énergétique et exergétique du SS-300 

Le système frigorifique du SS-300 est composé d’un compresseur, un condenseur, trois 

détendeurs, deux évaporateurs et deux évapo-condenseurs. C’est un système frigorifique en 

cascade intégrée pour atteindre des très basses températures au niveau de l’évaporateur 

(température moyenne d’évaporation vaut -103,5 °C). A la sortie du condenseur, la 

condensation du Mél-300 est partielle. La Fig. 2.9 présente les propriétés T-h (température et 

enthalpie) du Mél-300, pour la pression de condensation correspondante. Cette dernière dépend 

de la température d’entrée du TYFOXIT. 
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Figure 2.9 Diagramme T-h du Mél-300 

Le tableau 2.6 présente les performances énergétiques et exergétiques de ce sous-système pour 

la température d’entrée de TYFOXIT minimale (-25 °C) et maximale (+2 °C). Le COP diminue 

d’une valeur de 0,6 à 0,38 lorsque la température d’entrée du TYFOXIT augmente de -25 °C à 

+2 °C. Le rendement exergétique diminue d’une valeur de 0,5 à 0,38 et la consommation 

électrique augmente de 200 à 310 Whel.Nm-3, soit 1,5 fois plus grande, lorsque la température 

d’entrée du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. 

Tableau 2-6 Récapitulatif de la variation des différentes grandeurs en fonction de la température 

d’entrée du TYFOXIT, SS-300 

 Température d’entrée du TYFOXIT 

 +2 °C -25 °C 

 

COP (-) 0,38 0,6 

Température de sortie TYFOXIT (°C) 7,2 -6,5 

Rendement exergétique (-) 0,36 0,5 

Consommation électrique (Whel.Nm-3) 310 200 

Energie valorisée HT sur le digesteur (Wh.Nm-3) 180 100 

Energie transférée vers l’aéro-refroidisseur  

(Wh.Nm-3) 

220 120 

Energie transférée vers l’évaporateur de la TFP 

(Wh.Nm-3) 

30 98 

L’énergie valorisée HT sur le digesteur est deux fois plus grande lorsque la température d’entrée 

du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. L’énergie transférée vers l’aéro-refroidisseur est 

deux fois plus grande lorsque la température du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. 
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L’énergie transférée vers l’évaporateur de la TFP diminue d’une valeur de 98 à 30 Wh.Nm-3, 

soit trois fois plus petite, lorsque la température du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. 

2.2.4. Efficacité énergétique et exergétique du SS-400 

Le système frigorifique du SS-400 est composé d’un compresseur, un condenseur, trois 

détendeurs, deux évaporateurs et deux évapo-condenseur. C’est un système frigorifique 

composé de deux cascades intégrées pour atteindre des très basses températures au niveau de 

l’évaporateur (température moyenne d’évaporation vaut -120 °C). A la sortie du condenseur, la 

condensation du Mél-400 est partielle. La Fig. 2.10 présente les propriétés T-h (température et 

enthalpie) du Mél-400, pour la pression de condensation correspondante. Cette dernière dépend 

de la température d’entrée du TYFOXIT. 

 

Figure 2.10 Diagramme T-h du Mél-400 

Le tableau 2.7 présente les performances énergétiques et exergétiques de ce sous-système pour 

la température d’entrée de TYFOXIT minimale (-25 °C) et maximale (+2 °C). Le COP diminue 

d’une valeur de 0,46 à 0,38 lorsque la température d’entrée du TYFOXIT augmente de -25 °C 

à +2 °C. Le rendement exergétique diminue d’une valeur de 0,5 à 0,38 et la consommation 

électrique augmente de 130 à 190 Whel.Nm-3, soit 1,5 fois plus grande, lorsque la température 

d’entrée du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. 

L’énergie valorisée HT sur le digesteur est deux fois plus grande lorsque la température d’entrée 

du TYFOXIT s’accroît de -25 °C à +2 °C. L’énergie transférée vers l’aéro-refroidisseur est 

deux fois plus grande lorsque la température du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. 
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L’énergie transférée vers l’évaporateur de la TFP diminue d’une valeur de 58 à 16 Wh.Nm-3, 

soit 3,6 plus petite, lorsque la température du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. 

Tableau 2-7 Récapitulatif de la variation des différentes grandeurs en fonction de la température 

d’entrée du TYFOXIT, SS-400 

 Température d’entrée du TYFOXIT 

 +2 °C -25 °C 

 

COP (-) 0,3 0,46 

Température de sortie TYFOXIT (°C) 5,02 -14,3 

Rendement exergétique (-) 0,36 0,5 

Consommation électrique (Whel.Nm-3) 190 130 

Energie valorisée HT sur le digesteur (Wh.Nm-3) 100 58 

Energie transférée vers l’aéro-refroidisseur  

(Wh.Nm-3) 

130 70 

Energie transférée vers l’évaporateur de la TFP 

(Wh.Nm-3) 

16 58 

2.2.5. Efficacité énergétique et exergétique du procédé d’épuration 

La Fig. 2.11 présente la variation de l’énergie totale transférée par le procédé d’épuration. 

L’énergie transférée par le procédé d’épuration est divisée en trois parties : 

 Energie récupérée, à haute température (HT), valorisée sur le digesteur. 

 Energie récupérée par le circuit TYFOXIT et transférée vers l’aéro-refroidisseur. 

 Energie récupérée par le circuit TYFOXIT au niveau des condenseurs de chaque sous-

système du procédé. Cette énergie est celle qui est transférée vers l’évaporateur de la 

TFP. 
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Figure 2.11 Variation de l’énergie transférée et valorisée 

L’énergie valorisée sur le digesteur est deux fois plus grande lorsque la température d’entrée 

du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. L’énergie transférée vers l’aéro-refroidisseur est 

deux fois plus grande lorsque la température du TYFOXIT augmente de -25 °C à +2 °C. 

L’énergie transférée vers l’évaporateur de la TFP diminue d’une valeur de 0,19 à  

0,05 kWh.Nm-3, soit quatre fois plus petite, lorsque la température du TYFOXIT augmente de  

-25 °C à +2 °C. 

Le tableau 2.8 présente la proportion de la consommation électrique de chaque sous-système 

du procédé d’épuration. Quelle que soit la température d’entrée du TYFOXIT, la contribution 

des sous-systèmes 300 et 400, à la consommation électrique totale, est presque dominante (97 % 

pour une température de -25 °C et 95,1 % pour une température de 2 °C). Ainsi, l’efficacité 

exergétique du procédé d’épuration correspond à celle du SS-300 et SS-400 (tableau 2.6 et 

tableau 2.7). 
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Tableau 2-8 Proportion de la consommation électrique de chaque sous-système 

 
Température d’entrée du 

TYFOXIT 

 +2 °C -25 °C 

Répartition de la consommation électrique de chaque sous-système (%) 

SS-240 2,2 % 1,9 % 

SS-250 2,7 % 1,1 % 

SS-300 58,9 % 59,8 % 

SS-400 36,2 % 37,2 % 

Une analyse énergétique et exergétique du système complet (procédé d’épuration + TFP) est 

réalisée afin de déterminer la température d’entrée de TYFOXIT optimale.  

2.3. Efficacité énergétique et exergétique du système complet 

2.3.1. Intégration thermique 

La Fig. 2.12 est une représentation schématique de la méthode de l’intégration thermique des 

différents flux du système. Cette méthode permet d’identifier l’emplacement de la TFP et les 

énergies minimales requises froides (évaporateur de la TFP) et chaudes (condenseur de la TFP). 

Les flux froids correspondent aux flux qui doivent se chauffer dans le système (TYFOXIT côté 

condenseur de chaque sous-système, TYFOXIT côté aéro-refroidisseur et eau chaude vers le 

digesteur). Les flux chauds correspondent aux flux qui doivent se refroidir (mélanges de 

réfrigérants de chaque sous-système, biogaz traversant le SS-230 et TYFOXIT provenant des 

condenseurs de chaque sous-système après récupération). 

L’emplacement de la TFP au niveau du point de pincement consiste à évacuer la chaleur du 

côté de l’évaporateur (EMRf) et à la pomper à un niveau de température plus élevée au niveau 

du digesteur (EMRc). Il existe deux différents cas de fonctionnement  selon le besoin : 

 Si la puissance chaude transférée vers le condenseur de la TFP est supérieure au besoin 

(EMRc), une partie de cette chaleur sera transférée vers l’aéro-refroidisseur. 

 Si la puissance chaude transférée vers le condenseur de la TFP est inférieure au besoin 

(EMRc), une partie de l’énergie transférée vers l’aéro-refroidisseur sera transférée vers 

l’évaporateur de la TFP. 
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Figure 2.12 Intégration thermique des différents flux du système et intégration de la TFP 

2.3.2. Composants et cycle thermodynamique de la TFP 

La Fig. 2.13 présente les différents composants de la TFP intégrée dans le procédé d’épuration. 

 Compresseur : Compression adiabatique avec un rendement isentropique de 65 %, 

allant de la Basse Pression (BP) vers la Haute Pression (HP) du mélange de réfrigérants 

de la TFP.  

 Condenseur : Echangeur à contre-courant entre l’eau chaude du digesteur et le mélange 

de réfrigérants de la TFP.  

 Détendeur : Détente isenthalpique (à enthalpie constante) du mélange de réfrigérants 

de la HP vers la BP 

 Evaporateur : Echangeur à contre-courant entre le TYFOXIT (sortie vers les 

condenseurs des différents sous-systèmes) et le mélange de réfrigérants de la TFP. 

Energie récupérée au niveau des condenseurs = 

Reste du besoin énergétique du digesteur= 

Récupération Haute Température directe vers le digesteur

Récupération aéro-refroidisseur

Energie transférée vers l’évaporateur de la TFP =

Energie transférée vers l’aéro-refroidisseur

Energie valorisée sur le digesteur
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Figure 2.13 Composants de la TFP et intégration dans le procédé d’épuration 

Le cycle thermodynamique de la TFP est représenté sur un diagramme T-s, pour un mélange 

de réfrigérants avec un glissement de température (Fig. 2.14). Le point 1 correspond à la sortie 

de l’évaporateur saturée en vapeur. Le point 2 correspond à une surchauffe à la sortie de 

l’évaporateur. Le point 3 correspond à la sortie du compresseur. Le point 4 correspond au début 

de la condensation du mélange de réfrigérants dans le condenseur. Le point 5 correspond à la 

saturation en liquide du mélange. Le point 6 correspond à un sous refroidissement du mélange 

de réfrigérant à la sortie du condenseur. Le point 7 correspond à l’entrée évaporateur du 

mélange de réfrigérants. Le point 9 correspond à l’entrée du fluide caloporteur (eau chaude) au 

niveau du condenseur. Le point 10 correspond à la sortie du fluide caloporteur au niveau du 

condenseur. Le point 11 correspond à l’entrée du fluide frigoporteur (TYFOXIT) au niveau de 

l’évaporateur. Le point 12 correspond à la sortie du fluide frigoporteur au niveau de 

l’évaporateur. 

TYFOXIT
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Figure 2.14 Diagramme T-s de la TFP 

L’énergie qu’il faut fournir à l’eau chaude au niveau du condenseur de la TFP (reste du besoin 

du digesteur) dépend de deux grandeurs : 

 Le besoin du digesteur qui dépend de la région et de la saison de fonctionnement 

(température ambiante). Le tableau 2.9 présente le besoin énergétique du digesteur pour 

une région donnée, en fonction de la température ambiante moyenne et du mois 

correspondant. Le besoin énergétique du digesteur est d’autant plus faible que la 

température ambiante est élevée. 

Tableau 2-9 Besoin en chaleur du digesteur en fonction du mois et de la température ambiante  

(Cryo Pur, 2015). 

 𝑻𝒂𝒎𝒃,𝒂𝒗𝒈 (°C) 𝑸̇ (kW) 

Janvier 5,17 53,32 

Février 5,8 52,45 

Mars 8,52 49,15 

Avril 11,09 46,41 

Mai 14,9 41,66 

Juin 18,26 37,58 

Juillet 20,06 34,98 

Août 20,03 35,20 

Septembre 16,47 39,13 

Octobre 13,16 43,62 

Novembre 8,42 49,66 

Décembre 5,47 52,61 

T [°C]

s [kJ/kg.K]

1

2

3

4
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 L’énergie récupérée HT, valorisée sur le digesteur, qui dépend de la température du 

TYFOXIT à l’entrée des sous-systèmes du procédé d’épuration. Cette dernière est 

indépendante de la température ambiante. 

2.3.3. Energie fournie au niveau du condenseur de la TFP 

La Fig. 2.15 présente la variation de l’énergie à fournir au niveau du condenseur de la TFP pour 

chaque mois et en fonction de la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la 

TFP. Cette température correspond à la température du TYFOXIT à l’entrée des condenseurs 

de chaque sous-système frigorifique du procédé d’épuration. 

D’une part, quel que soit le mois de fonctionnement, l’énergie fournie au niveau du condenseur 

de la TFP se dégrade lorsque la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la TFP 

s’accroît de -25 °C à 2 °C. D’autre part, l’énergie fournie dépend du mois de fonctionnement 

du procédé. En effet, le besoin énergétique du digesteur varie en fonction de la température 

ambiante moyenne. 

 

Figure 2.15 Energie qu’il faut fournir à l’eau chaude au niveau du condenseur de la TFP en 

fonction de la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la TFP 
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2.3.4. Energie absorbée par l’évaporateur de la TFP 

L’énergie absorbée par l’évaporateur de la TFP correspond à la somme des rejets énergétiques 

de chaque sous-système du procédé. La Fig. 2.16 présente la variation de l’énergie absorbée 

par l’évaporateur de la TFP, par mois de fonctionnement, en fonction de la température du 

TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la TFP.  

D’une part, quel que soit le mois de fonctionnement, l’énergie absorbée par l’évaporateur de la 

TFP diminue lorsque la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la TFP 

augmente de -25 °C à 2 °C. D’autre part, l’énergie absorbée dépend du mois de fonctionnement 

du procédé. 

 

Figure 2.16 Energie absorbée par l’évaporateur de la TFP en fonction de la température du 

TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la TFP 

L’analyse énergétique au niveau la TFP permet d’identifier mensuellement, l’énergie absorbée 

par l’évaporateur et l’énergie fournie au niveau du digesteur pour vérifier s’il y a un déficit ou 

bien un surplus d’énergie. S’il y a un déficit énergétique au niveau du digesteur, une partie de 

l’énergie rejetée par le procédé d’épuration vers l’aéro-refroidisseur est transférée vers les 

condenseurs des sous-systèmes frigorifiques du procédé d’épuration et par la suite vers 

l’évaporateur de la TFP. S’il y a un surplus d’énergie au niveau du condenseur de la TFP, ce 
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surplus sera rejeté vers l’aéro-refroidisseur (Fig. 2.17). D’une part, un apport énergétique 

s’avère nécessaire à partir du mois de janvier jusqu’au mois de mars puis à partir du mois de 

novembre jusqu’au mois de décembre. En effet, pendant ces mois, l’énergie qu’il faut évacuer 

par l’évaporateur de la TFP est supérieure à l’énergie transférée par les sous-systèmes 

frigorifiques du procédé vers l’évaporateur. Cet apport énergétique est fourni en diminuant la 

part de l’énergie transférée par les sous-systèmes du procédé d’épuration vers l’aéro-

refroidisseur (diminution de débit) afin d’augmenter la part de l’énergie transférée vers 

l’évaporateur de la TFP. D’autre part, un surplus énergétique est présent au niveau du 

condenseur de la TFP (l’énergie fournie est supérieure au besoin énergétique du digesteur), à 

partir du mois d’avril jusqu’au mois d’octobre. Ce surplus énergétique est transféré vers l’aéro-

refroidisseur afin de fournir le besoin énergétique demandé pour le digesteur au niveau du 

condenseur de la TFP et d’évacuer la chaleur au niveau de l’évaporateur de la TFP. 

 

Figure 2.17 Besoin énergétique du système complet pour une température de TYFOXIT, à la 

sortie de l’évaporateur de la TFP, de -25 °C. 
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2.3.5. Consommation électrique du système complet 

La consommation électrique du système complet (procédé d’épuration et TFP) est la somme 

des consommations électriques de chaque sous-système du procédé d’épuration, de la 

consommation électrique de l’aéro-refroidisseur et de la consommation électrique de la TFP 

(Fig. 2.18). La consommation électrique varie en fonction du mois de fonctionnement du 

système.  

La température de fonctionnement optimal est définie comme étant la température au niveau de 

laquelle la consommation électrique du système est la plus faible. La consommation électrique 

minimale varie selon le mois de fonctionnement. En effet, pour les mois de Janvier, Février et 

Décembre, la consommation électrique est minimale lorsque la température du TYFOXIT à la 

sortie de l’évaporateur de la TFP est de -25 °C. Pour les mois d’avril, mai, juin et juillet, la 

consommation électrique est minimale lorsque la température du TYFOXIT à la sortie de 

l’évaporateur de la TFP est de -17,2 °C. Pour les mois de mars et de novembre, la consommation 

électrique minimale correspond à une température proche de -22,5 °C. 

 

Figure 2.18 Variation de la consommation électrique totale, pour chaque mois, en fonction de 

la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la TFP 
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2.3.6. Rendement exergétique de la TFP et du système complet 

La Fig 2.19 présente le rendement exergétique de la TFP, par mois de fonctionnement, en 

fonction de la température du TYFOXIT à la sortie de la TFP.  Le rendement exergétique est 

presque indépendant de la température du TYFOXIT. Le rendement exergétique varie de 

0,34 % lorsque la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la TFP augmente de 

-25 °C à 2 °C. La valeur du rendement exergétique de la TFP est de l’ordre de 0,59. 

 

Figure 2.19 Variation du rendement exergétique de la TFP, par mois de fonctionnement, en 

fonction de la température du TYFOXIT à la sortie de la TFP. 

Le rendement exergétique du système complet dépend du rendement exergétique de la TFP et 

du rendement exergétique des sous-systèmes 300 et 400 du procédé d’épuration (voir §2.3.5). 

Le rendement exergétique des sous-systèmes 300 et 400 varie de 0,5 à 0,36 lorsque la 

température du TFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la TFP augmente de -25 °C à 2 °C.  

La Fig. 2.20 présente la variation du rendement exergétique de tout le système (procédé 

d’épuration + TFP). D’une part, le rendement exergétique global est indépendant du mois de 

fonctionnement du système et d’autre part, le rendement exergétique global se dégrade de 0,53 

à 0,44 lorsque la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la TFP augmente de  

-25 °C à 2 °C. 
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Figure 2.20 Variation du rendement exergétique du système, par mois de fonctionnement, en 

fonction de la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur de la TFP 

En conclusion, l’optimisation énergétique et exergétique du système complet dépend 

essentiellement de la consommation électrique de la TFP et de son rendement exergétique. 

Ainsi, l’optimisation consiste à choisir la température d’évaporation de la TFP pour laquelle le 

rendement exergétique global est le plus élevé et la consommation électrique totale est la plus 

faible. Dans la partie suivante plusieurs mélanges ont été considérés, pour la TFP, afin 

d’optimiser énergétiquement, exergétiquement et économiquement le système complet. 

2.4. Optimisation énergétique, exergétique et économique du 

système complet 

Afin d’optimiser énergétiquement et exergétiquement le système, deux différents mélanges de 

réfrigérants et un fluide pur ont été considérés pour la TFP (tableau. 2.10). L’optimisation 

suppose un seul mois de fonctionnement, celui de juillet (température ambiante la plus élevée). 
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Tableau 2-10 Compositions des mélanges de la TFP et fluide pur 

 

Mél-001 

R 152 a x % 

R 1233zd  y % 

R 32 z % 

Mél-002 

Isobutane x’ % 

Propane y’ % 
Propane 

PRG 201 3,6 3,3 

2.4.1. Analyse énergétique et exergétique de la TFP 

La Fig. 2.21 présente la variation du COP de la TFP, pour les mélanges et le propane, en 

fonction de la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur. Le COP augmente lorsque 

la température du TYFOXIT augmente de -25 °C à 2 °C, quel que soit le mélange ou le fluide 

pur utilisé. Le Mél-001 possède le COP le plus élevé par rapport au Mél-002 et au propane. 

 

Figure 2.21 Variation du COP de la TFP en fonction de la température du TYFOXIT à la 

sortie de l’évaporateur 

La Fig. 2.22 présente la variation du taux de compression, pour les mélanges et le propane, en 

fonction de la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur. Le taux de compression 

diminue lorsque la température du TYFOXIT augmente de -25 °C à 2 °C. Pour une température 

plus basse que -13 °C, le taux de compression le plus élevé correspond aux Mél-001 et  

Mél-002. Pour une température supérieure à -13 °C, le taux de compression des Mél-001 et 

Mél-002 est légèrement supérieur à celui du propane. 
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Figure 2.22 Variation du COP de la TFP en fonction de la température du TYFOXIT à la 

sortie de l’évaporateur 

La Fig. 2.23 présente la variation du rendement exergétique, pour les deux mélanges et le 

propane, en fonction de la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur. Le rendement 

exergétique le plus élevé (0,74) correspond à la TFP utilisant le Mél-001. 

 

Figure 2.23 Variation du rendement exergétique de la TFP en fonction de la température du 

TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur 

La Fig. 2.24 présente le diagramme de Sankey de la TFP utilisant le Mél-001, pour une 

température de TYFOXIT de -25 °C à la sortie de l’évaporateur. Ce diagramme permet de 
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représenter les flux d’exergie et d’anergie. Le flux exergétique d’un composant à l’autre est 

représenté par la couleur verte et le flux d’anergie est représenté par la couleur orange claire. 

Les pertes exergétiques associées à chaque composant sont notées en rouge sur chacun des 

composants. 

 

Figure 2.24 Diagramme de Sankey de la TFP 

2.4.2. Optimisation énergétique du système 

La Fig. 2.25 présente la consommation électrique totale (procédé d’épuration et TFP), pour les 

mélanges et le propane, en fonction de la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur. 

D’une part, la consommation électrique totale est la plus faible lorsque le Mél-001 est utilisé. 

Ceci est vrai pour toute la plage de température. D’autre part, la consommation électrique totale 

du procédé d’épuration et de la TFP utilisant le Mél-001 est la plus faible (0,57 kWhel.Nm-3) 

pour une température de TYFOXIT de -25 °C. L’optimum énergétique dans le cas du Mél-001 

est inférieur à une température de -25 °C. L’optimum énergétique dans le cas du Mél-002 est 

proche d’une température de -21 °C alors que celui du propane est proche de -17,2 °C. 
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Figure 2.25 Consommation électrique totale en fonction de la température du TYFOXIT à la 

sortie de l’évaporateur de la TFP 

2.4.3. Optimisation exergétique du système 

La Fig. 2.26 présente le rendement exergétique global (procédé d’épuration et TFP), pour les 

mélanges et le propane, en fonction de la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur. 

D’une part, le rendement exergétique global du système est le plus élevé lorsque le Mél-001 est 

utilisé pour la TFP. D’autre part, lorsque la température du TYFOXIT augmente de -25 °C à 

+2 °C, le rendement exergétique diminue. Le rendement exergétique, correspondant à la 

consommation électrique la plus faible (température de -25 °C lorsque le Mél-001 est utilisé 

pour la TFP), est de 0,58. 
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Figure 2.26 Rendement exergétique global en fonction de la température du TYFOXIT à la 

sortie de l’évaporateur de la TFP 

2.4.4. Optimisation économique du système 

L’optimisation économique du système complet vise à maximiser le gain de la vente du 

biométhane par rapport au coût d’exploitation (OPEX). Les deux scénarios comparés sont les 

suivants : 

 Scénario 1 : Utiliser une machine frigorifique ou chiller pour évacuer la partie de la 

chaleur transférée par le procédé et une chaudière à gaz pour fournir le reste de besoin 

du digesteur. Dans ce cas, une partie du biogaz est brûlé dans la chaudière. 

 Scénario 2 : Intégration d’une TFP au procédé d’épuration. 

Le tarif industriel de l’électricité en France est de l’ordre de 80 €.MWh-1 (Eurostat, 2016). La 

Fig. 2.27 présente la variation de l’OPEX pour les deux scénarios cités ci-dessus. L’OPEX du 

scénario 1 est inférieur à celui du scénario 2 quel que soit le mois de fonctionnement. Ceci est 

dû à une consommation électrique plus faible du scénario 1 par rapport au scénario 2 (soit une 

consommation électrique de 10 à 27 % plus faible). 
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Figure 2.27 OPEX des deux scénarios par mois de fonctionnement du procédé 

Le prix de vente du biométhane, fixé par GRDF, issu du procédé d’épuration vaut  

97,38 €.MWh-1 PCS. La Fig. 2.28 présente la différence de valorisation du méthane selon les 

deux scénarios sur une base horaire et pour un débit de 85 Nm3.h-1. La différence étant le 

pourcentage du biogaz brûlé dans la chaudière par rapport au biogaz traité dans le procédé, tout 

au long de l’année. 

Une partie du biogaz fournie par le digesteur est brûlée dans le cas du scénario 1 alors que dans 

le cas du scénario 2, tout le débit du biogaz fourni est traité par le procédé d’épuration. Le 

pourcentage du biogaz brûlé (scénario 1) par rapport au biogaz traité (scénario 2) diminue avec 

l’augmentation de la température ambiante. La valeur maximale est de l’ordre de 11 %. Du fait 

de cette quantité brûlée du biogaz, la valorisation du biométhane du scénario 2 est supérieure à 

celui du scénario 1 exprimée en valeur horaire. La différence entre les deux scénarios, augmente 

avec la diminution de la température ambiante et atteint sa valeur maximale pour le mois de 

janvier, soit 11 %.  
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Figure 2.28 Valeur horaire du biométhane selon les deux scénarios et pourcentage de biogaz 

brûlé par mois de fonctionnement du procédé 

La Fig. 2.29 présente le gain horaire, en intégrant les coûts et la valorisation du biométhane 

pour chaque scénario. Le gain est calculé en retranchant l’OPEX de la valeur horaire du 

biométhane produit. 

Le gain du scénario 2 est supérieur à celui du scénario 1, soit une différence de 10,1 % pour le 

mois de janvier. L’augmentation de la température ambiante entraine une diminution de la 

différence de gain entre les scénarios 1 et 2, soit une différence de 4,7 % pendant le mois de 

juillet. Ainsi, l’intégration d’une TFP (scénario 2) est une solution plus économique que 

l’intégration d’une machine frigorifique et d’une chaudière qui brûle une partie du biogaz traité 

(scénario 1). 
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Figure 2.29 Gain horaire de chaque scénario par mois de fonctionnement du procédé 

2.5. Conclusion 

L’intégration de la TFP dans un procédé d’épuration du biogaz permet de récupérer la chaleur 

du procédé et de la valoriser au niveau du digesteur. Une partie de la chaleur du procédé, 

qualifiée de haute température, est valorisée directement sur le digesteur par l’intermédiaire 

d’un réseau d’échangeurs. La partie restante de la chaleur est transférée à la source froide de la 

TFP. Le reste du besoin du digesteur constitue le puits chaud de la TFP. 

Le point de fonctionnement optimal dépend de la température d’évaporation de la TFP, fixée 

par la température du TYFOXIT à la sortie de l’évaporateur. L’optimum énergétique et 

exergétique varie en fonction du réfrigérant utilisé pour la TFP. En utilisant le propane, 

l’optimum énergétique correspond à une température de -17,2 °C pour le mois de juillet. D’autre 

part, en utilisant le Mél-001, l’optimum énergétique correspond à une température inférieure à 

-25 °C. 

L’intégration de la TFP entraine d’une part l’augmentation de la consommation électrique 

globale (10 à 27 %) et d’autre part le traitement de la totalité du biogaz fourni par le digesteur. 
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Ceci permet d’augmenter la valorisation du biométhane par rapport à un procédé d’épuration 

utilisant une machine frigorifique pour récupérer la chaleur du procédé, et une chaudière à gaz 

pour fournir le besoin du digesteur. 
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Troisième partie 

Modélisation du système de déshumidification du 

procédé d’épuration 
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3. Etat de l’art sur les systèmes de givrage et de 

dégivrage 

3.1. Introduction 

Des conditions de température et d’humidité, accompagnées d’un transfert de masse et de 

chaleur sont nécessaires pour initier la formation du givre d’eau au contact d’une surface froide. 

Le givre d’eau apparaît lorsque la température de la surface froide est inférieure à la température 

du point triple de l’eau. Si la température de surface est inférieure à la température de 

solidification de l’eau (0,01 °C), la vapeur se condense puis se solidifie ou passe directement 

de la phase vapeur à la phase solide. 

Cette partie consiste en une étude bibliographique d’une part sur les principes fondamentaux 

de la formation du givre ainsi que les différents modèles qui existent et d’autre part sur les 

principes fondamentaux du dégivrage ainsi que les méthodes employées. L’étude 

bibliographique est effectuée sur l’air humide en contact d’une surface froide. Tout d’abord, 

une première partie traitera le principe de nucléation lors de la formation du givre, les différents 

facteurs qui affectent la formation du givre, un historique des modèles de givrage et les 

différentes corrélations des différentes propriétés du givre. Ensuite, une deuxième partie traitera 

les principes fondamentaux du dégivrage (dégivrage par fusion et dégivrage par sublimation), 

un historique des modèles de dégivrage et les corrélations employées.  

3.2. Changements de phase de l’eau 

L’eau, comme toutes substances, existe sous trois différentes formes ou états : (i) liquide, (ii) 

solide et (iii) vapeur (gaz). La pression et la température contrôlent les différents états de l’eau. 

Ainsi, le passage d’une forme à l’autre ou le changement de phase (état) est possible en faisant 

varier la température et la pression de l’eau. Les différents changements d’états représentés sur 

la Fig. 3.1 sont les suivants : 

 La fusion (changement inverse: solidification) : C’est le passage de l’état solide à l’état 

liquide. 
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 La vaporisation (changement inverse : condensation ou liquéfaction) : C’est le passage 

de l’état liquide à l’état vapeur. 

 La sublimation (changement inverse: anti-sublimation) : C’est le passage de l’état solide 

à l’état vapeur. 

 
Figure 3.1 Changement de phase de l’eau 

Lors du passage d’un état à l’autre, l’eau existe sous deux états différents. Ceci est représenté 

par un équilibre entre deux phases différentes. Le diagramme de phase de l’eau est représenté 

par la pression en fonction de la température des différents états de l’eau. Ce diagramme de 

phase est constitué de trois courbes limitant trois zones différentes, ayant un point d’intersection 

en commun (Fig. 3.2 a). Ce point d’intersection est appelé le point triple qui est défini comme 

étant le point au niveau duquel les trois différentes phases sont en équilibre. Donc, au niveau 

de ce point l’eau coexiste sous ses trois états. Les coordonnées de ce point sont : T=273,16 K 

(0,01 °C) et P=611,657 Pa. 

La courbe BT sur le diagramme représente l’équilibre entre la phase solide et la phase gazeuse. 

La courbe AT représente l’équilibre entre la phase solide et la phase liquide. La courbe CT 

représente l’équilibre entre la phase liquide et la phase gazeuse. D’après le diagramme de phase, 

la solidification s’effectue pour une température voisine de celle du point triple et pour une 

pression supérieure à celle du point triple (courbe verte). Ce changement de phase est représenté 

par le segment SO (Fig. 3.2 b). La sublimation s’effectue pour une température et une pression 

inférieures à celles du point triple (courbe bleue). Ce changement de phase est représenté par le 

segment JL (Fig. 3.2 c). La vaporisation s’effectue pour une température et une pression 
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supérieure à celle du point triple (courbe rouge). Ce changement de phase est représenté par le 

segment EV (Fig. 3.2 d).  

 

Figure 3.2 Diagramme de phase de l'eau a) Cas sans changement d'état, (b) solidification, (c) 

sublimation, (d) évaporation 

La quantité de chaleur qu’il faut fournir ou céder pour assurer le passage d’un état à l’autre, à 

une température constante, est appelée chaleur latente. Ainsi, trois différentes chaleurs latentes 

existent, suivant l’état de l’eau : chaleur latente de fusion, de vaporisation et de sublimation. La 

chaleur latente de solidification à 0 °C vaut -333 kJ.kg-1 (la chaleur latente de fusion vaut  

+333 kJ.kg-1). Ceci signifie que pour transformer 1 kg d’eau en 1 kg de glace hydrique, la 

chaleur qu’il faut prélever est de 333 kJ. La chaleur latente d’évaporation vaut 2500 kJ.kg-1 à 

pression atmosphérique et pour une température de 100 °C. La chaleur latente de sublimation 

est la somme des chaleurs latentes de fusion et d’évaporation. Ainsi, la chaleur latente de 

sublimation vaut 2840 kJ.kg-1. Il faut noter que la chaleur latente de sublimation est à peu près 

8,5 fois plus grande que la chaleur latente de fusion. Ainsi, l’efficacité énergétique de la fusion 

et de la sublimation est analysée dans les chapitres suivants.  
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3.3. Etat de l’art sur le système de givrage 

3.3.1. Les principes fondamentaux de la formation du givre 

Le processus de dépôt de givre est initié une fois que la température de surface et la température 

de rosée sont inférieures à la température du point triple de l’eau. Avant que le changement de 

phase ait lieu (vapeur-liquide ou vapeur-solide), un sous-refroidissement est favorisé. Ce sous-

refroidissement est représenté par une différence entre la température de rosée et la température 

de la surface. Cette différence de température induit une différence d’humidité (teneur en 

vapeur) entre le gaz humide et la surface de contact.  

Cette différence d’humidité est représentée par un degré de sursaturation. La sursaturation 

signifie que la pression partielle de la vapeur saturée (équilibre vapeur-solide, svP ) est inférieure 

à la pression partielle de la vapeur ( vP ) contenue dans le gaz humide (Eq 3.1). Ceci implique 

donc la présence d’une vapeur sous refroidie juste avant le changement de phase. Ainsi, un 

degré de sursaturation est nécessaire pour le développement de la couche de givre (Tao et al., 

1993). 

sv

svv

P

PP
S


           (Eq 3.1) 

L’étape qui précède le développement de la couche de givre s’appelle la nucléation (formation 

d’embryon). Cette étape est affectée essentiellement par l’énergie de surface de contact. Ainsi, 

le développement de l’embryon est possible une fois qu’une énergie appelée énergie de Gibbs 

(barrière énergétique de nucléation) soit surmontée (Fletcher, 2009). Ainsi, le processus de 

formation de la couche de givre peut être divisé en plusieurs étapes (Fig. 3.3). Le premier stade 

de développement de la couche consiste en la formation d’un embryon (1) une fois que les 

conditions ont été satisfaites. Lors de la croissance, la surface de l’embryon augmente et sa 

température augmente et devient supérieure à la température de la plaque ou surface de contact 

froide. Ainsi, la quantité d’énergie (Gibbs), qu’il faut prélever pour que l’embryon maintienne 

sa croissance, augmente. Lorsque cette quantité d’énergie devient supérieure à celle nécessaire 

pour initier une nouvelle nucléation, un nouvel embryon se développe sur la surface de contact 

(2). De même, la surface ainsi que la température vont augmenter. Ces augmentations vont 

rendre l’énergie à prélever pour développer l’embryon plus grande que l’énergie nécessaire 

pour initier une nouvelle nucléation. Ainsi, un nouvel embryon se positionne sur la surface de 
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contact (3-4-5-6), jusqu’au moment où les degrés de sous-refroidissement et de sursaturation 

s’approchent de 0 (7). A ce stade, la couche de givre se comporte comme une surface poreuse, 

c’est-à-dire toute diffusion de vapeur d’eau entraine l’augmentation de l’épaisseur de la couche 

ainsi que sa densification (augmentation de la masse volumique de la couche). 

 

Figure 3.3 Développement de la couche de givre en fonction du temps (Tao et al., 1993). 

La formation des cristaux solides dépend de trois étapes successives. Tout d’abord, la vapeur 

d’eau présente dans l’air va se refroidir pour atteindre la température de rosée. Ce phénomène 

de sous-refroidissement a lieu dans la couche limite thermique. Pour initier la nucléation, il faut 

un surplus d’énergie qui va permettre un refroidissement. Une fois la limite énergétique 

dépassée (énergie de Gibbs), le changement de phase a lieu. Ainsi, l’énergie qu’il faut prélever 

du système correspond à une combinaison entre l’énergie sensible et l’énergie latente. 

Plusieurs facteurs peuvent affectés la formation de la couche du givre, sa croissance et sa 

densification sur une surface froide : 

 Le facteur de porosité défini comme étant le ratio du volume du gaz intégré dans la 

couche du givre en croissance et le volume total du segment (Eq. 3.2). 

 

vsol

fsol

ρρ

ρρ
ε




          (Eq 3.2) 

 

La valeur de ce facteur varie entre 0 et 1. Pour des cristaux purs solides, le facteur de 

porosité vaut 0. 

 La quantité de vapeur contenue dans le gaz humide (masse de givre captée) qui va 

contribuer d’une part à la croissance de la couche de givre et d’autre part à sa 

densification. En effet, une partie de la vapeur d’eau transférée vers la couche de givre 
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se dépose et entraine l’augmentation de l’épaisseur de la couche et l’autre partie de la 

vapeur pénètre la couche de givre et entraine sa densification. 

 La conductivité thermique de la couche de givre. 

 La température du flux (gaz humide) et la température de la surface d’échange. 

 La vitesse du gaz humide ainsi que les facteurs de convections sensible et latent. 

 Le facteur de tortuosité a un faible effet sur le transfert de chaleur à travers la couche de 

givre (Na et Webb, 2003). 

3.3.2. La théorie de la nucléation 

Le processus de nucléation est initié une fois que l’embryon de vapeur surmonte la barrière 

énergétique de Gibbs (Fletcher, 1970). Un degré de sursaturation est également nécessaire pour 

la croissance de l’embryon. La nucléation de la vapeur d’eau peut être soit homogène, soit 

hétérogène. La variation de l’énergie de Gibbs ( G ) est représentée par l’équation suivante : 
















esat,

g

w

w
ln

M

ρvRT
ΔG         (Eq 3.3) 

 , v , R ,T et M sont respectivement la masse volumique de l’embryon, le volume de 

l’embryon, la constante des gaz parfaits, la température de l’embryon et la masse molaire. gw

et e,satw sont respectivement l’humidité absolue du gaz à l’entrée et à la surface de l’embryon. 

Dans le cas d’une nucléation homogène, l’embryon occupe la forme géométrique d’une sphère, 

alors que dans le cas d’une nucléation hétérogène, l’embryon occupe la forme géométrique 

d’une demi-sphère (Fig. 3.4). 

La tension de surface ou l’énergie de surface est représentée par γ et les surfaces d’interaction 

sont représentées par A. D’une part, une nucléation homogène résulte en une seule surface 

d’interactions entre le gaz et l’embryon et en une seule tension de surface. D’autre part, pour 

une nucléation hétérogène, trois interfaces différentes sont représentées : 

 Une interface gaz-embryon où la surface de contact est représentée par seA et l’énergie 

de surface est représentée par seγ  . 

 Une interface gaz-paroi froide où l’énergie de surface est représentée par swγ . 
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 Une interface embryon-paroi froide où la surface de contact est représentée par ewA  et 

l’énergie de surface est représentée par ewγ .  

 

Figure 3.4 Représentation de la nucléation (a) homogène (b) hétérogène (Fletcher, 1970). 

L’énergie de surface dépend essentiellement de la température du milieu (Somorjai, 1994). 

L’énergie de surface est représentée dans le tableau 3.1. L’énergie de Gibbs totale de nucléation 

est calculée en fonction du travail énergétique de chaque interface de l’embryon (Fletcher, 

1970). 

  ewewswsese

esat,

g
AγγAγ

w

w
ln

M

ρvRT
ΔG 














      (Eq 3.4) 

Les volumes de l’embryon ainsi que les surfaces de contact, sont calculés à partir de la 

géométrie du nucléon supposée hétérogène (demi-sphérique où r est le rayon et h est la hauteur) 

et de l’angle de contact θ entre l’embryon et la paroi froide (Fig. 3.4). Les équations prenant 

en compte les paramètres géométriques de l’embryon sont les suivantes : 

se

ewsw

γ

γγ
cosθ


          (Eq. 3.5) 








 


3

h3r
πhv 2

         (Eq. 3.6) 
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rhAse 2           (Eq. 3.7) 

 22 sinrAew           (Eq. 3.8) 

 cos1 rAew          (Eq. 3.9) 

En substituant les (Eq. 3.4 - 3.8) dans (Eq. 3.3), l’énergie totale de Gibbs sera définie par  

l’Eq. 3.10. 

   cosθ2cosθ1πrγ
w

w
ln

M

ρRT
r

3

π
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22
se

esat,

g3 
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


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

















    (Eq. 3.10) 

Afin de calculer l’énergie minimale de Gibbs pour initier la nucléation, il faut trouver un rayon 

critique ( cr ) caractéristique de l’embryon. Le calcul de ce rayon critique consiste à mettre à 0 

la dérivée de l’énergie par rapport au rayon. L’équation de calcul du rayon critique sera la 

suivante (Piucco et al., 2008) : 

1
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









         (Eq. 3.11) 

En combinant les Eq. 3.9 et Eq. 3.10, l’énergie minimale de Gibbs pour l’initiation de la 

nucléation est calculée en fonction de l’angle de contact et du degré de sursaturation représenté 

par les humidités absolues de la vapeur saturante et de la vapeur à la surface de contact.  

L’Eq. 3.12 représente l’énergie minimale de Gibbs qu’il faut fournir ou surmonter pour le 

développement de l’embryon. 
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w
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ρRT

γ

3

4π
ΔG

2

2

esat,

g

3

se
min 


























      (Eq. 3.12) 

Pour initier la nucléation homogène, en 1934, Volmer et Food ont observé qu’un taux minimal 

de formation d’embryon est nécessaire. Ce taux minimal vaut 2,2 embryons.cm-2.s-1. Pour une 

nucléation hétérogène, en 1935, Becker et Doring ont proposé une équation pour le calcul du 

taux de formation d’embryons en fonction de la variation de l’énergie de Gibbs. Le taux de 

formation d’embryons ( I ) varie également en fonction de la température de la paroi froide  

( pT ). 
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














p

min
0

kT

ΔG
expII          (Eq. 3.13) 

k est la constante de Boltzman ( -23101,381  J.K-1) et 0I  la constante cinétique (tableau 3.1). 

Tableau 3-1 Constante cinétique et équation de calcul de l’énergie de surface (Fletcher, 1970). 

Changement de phase  -1-2
0 .sembryons.mI  Energie de surface γ (kJ.m-2) 

Condensation 2910    6
p 100,1775T75,7γ   

Anti-sublimation 2910    6
p 100,075T99,5γ   

Solidification 3210    6
p 100,1025T23,8γ   

 

L’énergie surfacique pour un passage vapeur-eau (condensation) est inférieure à l’énergie 

surfacique pour un passage vapeur-solide (anti-sublimation). Ainsi, l’énergie minimale de 

Gibbs dans le cas de la condensation est inférieure à celle de l’anti-sublimation. Ceci signifie 

que le taux de formation d’embryons lors de la condensation est supérieur au taux de formation 

d’embryons lors de l’anti-sublimation.  

Pour des faibles degrés de sursaturation (pression de vapeur faible), c’est la condensation qui 

est favorisée. Pour des degrés de sursaturation plus élevés, c’est l’anti-sublimation qui est 

favorisée. La variation de l’énergie de Gibbs est reliée soit à la variation de la pression de 

vapeur, soit à la variation de la température. La pression de vapeur doit être supérieure à la 

pression saturante (degré de sursaturation, S) ou la température de surface doit être inférieure à 

la température de saturation (degré de sur-refroidissement, supΔT ). 

La limite énergétique de la formation de l’embryon peut être exprimée par l’intermédiaire du 

degré de sursaturation en fonction de l’angle de contact. La Fig. 3.5 permet de visualiser le 

degré de sursaturation et les limites de changement de phase pour la condensation et l’anti-

sublimation. Pour un angle de contact nul, le changement de phase s’effectue sous les conditions 

de saturation. Au-delà d’un angle de contact nul, le changement de phase s’effectue uniquement 

en présence d’un degré de sursaturation. Ces courbes de changement de phase sont 

indépendantes de la température de paroi. En effet, pour deux surfaces de températures 

distinctes mais pour un même angle de contact et un même degré de sursaturation, le 

comportement de la formation d’embryons est similaire (Fletcher, 1970).   
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Figure 3.5 Variation du degré de sursaturation en fonction de l'angle de contact (Na et Webb, 

2003) 

La Fig. 3.6 permet de visualiser le taux de formation d’embryons en fonction de l’angle de 

contact sur la paroi froide. Le taux de formation d’embryons diminue avec l’augmentation de 

l’angle de contact. En effet, due à l’augmentation de l’angle de contact, l’énergie de Gibbs 

minimale nécessaire pour la croissance de l’embryon va augmenter.  
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Figure 3.6 Variation du taux de formation d'embryons en fonction de l'angle de contact 

3.3.3. Conclusion 

Un taux de formation d’embryons contrôle le changement de phase lors de la nucléation. La 

vapeur d’eau doit être sursaturée pour que le changement de phase se produise. Ce taux de 

formation d’embryons dépend de l’énergie de surface, de la pression de vapeur et de la 

température de surface. 

3.3.4. Historique des modèles de givrage 

Depuis des décennies, plusieurs modèles ont été développés et présentés pour la formation et la 

densification de la couche du givre. En 1975, Jones et Parker ont proposé un modèle pour la 

formation de la couche de givre en fonction du temps, en considérant la variation de la vitesse 

de l’air, l’humidité et la température. Des tests ont été effectués pour valider le modèle en faisant 

varier la vitesse et l’humidité de l’air. La différence entre les résultats expérimentaux et les 

résultats de la simulation est de l’ordre de 25 % pour 3 h de simulation.  

En 1977, Hayachi et al. ont développé un modèle qui décompose le procédé de formation de 

givre en trois périodes successives, où une première période consiste en un développement 

unidimensionnel des cristaux solides, suivie par une deuxième période de développement 
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tridimensionnel de la croissance des cristaux solides et enfin une troisième et dernière période 

de développement total de la couche de givre.  

En 1985, O’Neal a été le premier à présenter un modèle théorique qui permet de traiter le 

développement de la couche de givre tout en supposant une couche poreuse (mélange air et 

givre). En utilisant les propriétés de l’air comme la vitesse, l’humidité absolue et les corrélations 

empiriques, son modèle prévoit la formation du givre et sa densification sur une surface froide. 

En 1989, Sami et Duong ont modifié le modèle développé par Jones et Parker en utilisant les 

propriétés locales du givre formé pour assurer de meilleures prédictions. Ils ont supposé que la 

masse du givre capté comporte deux composantes : une composante correspond à 

l’augmentation de l’épaisseur de la couche de givre et l’autre composante correspond à 

l’augmentation de la masse volumique de la couche de givre. 

En 1997, Lee et al. ont développé un modèle unidimensionnel pour la formation du givre sur 

une surface plane froide en considérant la diffusion moléculaire de la vapeur et la génération 

de puissance causée par la sublimation de la vapeur d’eau dans la couche de givre.  

Ismail et Salinas ont développé en 1997 un modèle pour la formation du givre sur les parois 

d’un cylindre froid  et en 1999 un modèle pour la formation du givre entre deux plaques froides. 

Dans leurs modèles, l’analyse de la couche de givre a été effectuée en prenant en compte le 

facteur de porosité. Une grande différence entre les résultats de la simulation et les résultats 

expérimentaux a été détectée, à cause de certains coefficients qui ont été choisis arbitrairement 

pour la simulation. 

En 2002, Yun et al. ont développé un modèle numérique pour la formation du givre et les 

propriétés du givre produit par l’écoulement d’air au-dessus d’une plaque plane maintenue à 

une température inférieure au point de congélation. Le coefficient de transfert de masse, la 

conductivité thermique de la couche de givre, l’épaisseur de la couche et la masse volumique  

de la couche ont été estimés en fonction du temps. Une comparaison avec les résultats extraits 

de la littérature a été effectuée pour démontrer que le modèle numérique est en bon accord avec 

les résultats. 

L’implémentation du processus de nucléation dans ces différents modèles n’existe dans aucune 

des références bibliographiques citées ci-dessus. En effet, tous les modèles ont supposé que 

l’air est saturé lors de la formation du givre, tout en négligeant la sursaturation et le processus 
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de nucléation (Sengupta et al., 1998). Ainsi, en 2004, Na et Webb ont proposé un modèle qui 

prend en compte la condition de sursaturation de l’air au niveau de la surface du givre formé. 

En effet, le modèle permet une analyse de la couche limite formée pour calculer la masse 

volumique de la vapeur d’eau sursaturée à la surface du givre. 

Les modèles déjà cités sont considérés comme étant des modèles numériques pour le 

développement de la couche de givre sur des géométries simples (plaque, deux plaques 

parallèles et cylindre). Concernant les géométries plus complexes (échangeur de chaleur), en 

1987 et 1988, Kondepudi a étudié les effets de la formation du givre sur la performance d’un 

échangeur à tubes à ailettes expérimentalement et numériquement. En effet, il a détaillé 

comment la croissance du givre entraine la dégradation de la performance de l’échangeur.  

En 1990, Oskarsson a développé trois modèles pour étudier la performance de l’échangeur à 

tubes à ailettes sous des conditions de surfaces sèches, humides et givrées. Il a également testé 

un évaporateur à six nappes d’une pompe à chaleur dans les conditions d’opération réelles. Le 

taux de chaleur transféré et le taux de déshumidification ont été comparés aux résultats 

expérimentaux. Dans son modèle, l’épaisseur de la couche de givre n’a pas été comparée aux 

résultats expérimentaux. 

En 1990, Rite et Crawford ont étudié expérimentalement les échangeurs de chaleur de 

réfrigérateurs domestiques. La température dans ce cas varie entre 0 et -10 °C. Ils ont observé 

que le coefficient d’échange global est d’une part, directement proportionnel à la vitesse de 

l’air, la température et l’humidité. D’autre part, le coefficient d’échange global diminue avec 

l’augmentation des pertes de charge côté externe (air) de l’évaporateur réfrigérateur. 

En 1991, Kondepudi et O’Neal ont étudié la croissance de la couche de givre sur un échangeur 

à tubes à ailettes. Ils se sont concentrés sur l’étude de la variation de l’efficacité de l’ailette, des 

pertes de charge externes et du coefficient d’échange global. Pour leurs tests, l’énergie globale 

est supposée constante et la part de l’énergie latente correspond à 40 % de l’énergie totale. Ils 

ont pu conclure que la croissance du givre affecte la performance de l’échangeur à tubes à 

ailettes. D’autre part, une humidité de l’air plus élevée entraine une augmentation de la 

croissance du givre et des pertes de charge externes. 

En 2000, un modèle plus détaillé a été développé par Chen et al. pour simuler la croissance du 

givre sur un échangeur plaques-ailettes. Lorsque le pourcentage de blocage est élevé, leur 
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modèle ne peut plus prévoir les pertes de charge externes. Ils ont pu conclure que la conductivité 

thermique de la couche de givre est un facteur important pour prévoir l’épaisseur et la masse 

volumique de la couche. 

En 2001, Wu et al. ont développé un modèle pour la prédiction de la performance de 

l’échangeur sous les conditions de givrage. Leur modèle a été testé sur un échangeur à tubes 

ailetés de 8 nappes. Les pertes de charge externes et l’épaisseur de la couche de givre ont été 

déduites expérimentalement. 

En 2004, une étude empirique sur l’effet de l’accumulation du givre sur des échangeurs micro 

canaux a été réalisée à l’université d’Urbana-Champaign (Xia et al., 2004). Une étude 

expérimentale a été menée sur plusieurs géométries d’ailettes persiennées. Les conclusions  

montrent que le coefficient d’échange global diminue et les pertes de charge externes 

augmentent pendant la croissance du givre. D’autre part, les pertes de charge externes simulées 

diminuent avec l’augmentation de la longueur de l’ailette : diminution des pertes de charge d’un 

facteur de 2,5 en multipliant la longueur de l’ailette par un facteur de 4,6 favorisant une durée 

de cycle de givrage plus longue. 

En 2004, une étude numérique a été menée afin d’étudier les transferts de chaleur et de masse 

d’un échangeur de chaleur sous les conditions de givrage (Deniz et al., 2004). Dans cette étude 

les coefficients d’échange externe, interne et le débit massique de givre accumulé sur les 

surfaces froides ont été calculés. Le coefficient d’échange global et les pertes de charge externes 

ont été comparés pour différentes températures d’entrées, d’humidité relative et de débit 

massique de l’air. 

En 2006, Lenic et al. ont développé un modèle numérique accompagné d’une étude 

expérimentale afin d’analyser les transferts de masse et de chaleur durant la formation du givre 

sur les surfaces d’un échangeur à tubes à ailettes. Les conclusions impliquent d’une part, que la 

croissance du givre est beaucoup plus rapide lorsque l’air est plus humide. D’autre part, la 

couche de givre affecte le transfert de chaleur entre l’air et le réfrigérant circulant à l’intérieur 

des tubes. 

En 2010, une étude expérimentale sur la croissance du givre a été réalisée sur des échangeurs à 

micro canaux (Moallem et al., 2010). L’étude expérimentale a montré que la croissance du 
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givre est principalement affectée par la température de surface et l’humidité relative de l’air. 

D’autre part, la vitesse de l’air affecte très peu la croissance du givre et la durée du cycle. 

En 2012, Lee et al. ont étudié expérimentalement le développement de la couche de givre et la 

performance d’un échangeur à tubes à ailettes circulaires. Des tests ont été effectués en faisant 

varier le pas d’ailettes, l’humidité relative de l’air, le débit massique de l’air et la température 

de l’air à l’entrée de l’échangeur. D’une part, l’épaisseur de la couche de givre a augmenté de 

91,9 % avec l’augmentation de l’humidité relative de 50 % à 80 %. D’autre part, le taux de 

croissance de givre augmente de 13 % avec l’augmentation du débit massique de l’air de 50 %. 

En 2016, Chen et al. ont développé un modèle numérique pour évaluer la performance de 

l’échangeur à tubes à ailettes sous les conditions de givrage. En comparaison avec les résultats 

expérimentaux, une erreur relative de 20 % a été calculée. Les conclusions indiquent que la 

vitesse de l’air, l’humidité relative et la température de l’air, affectent énormément la croissance 

de la couche de givre et l’évaporation du réfrigérant. La température de l’air dans les tests varie 

de -5 à +5 °C et l’humidité relative varie de 65 % à 85 %.  

Plusieurs chercheurs ont développé des modèles pour prévoir la croissance de la couche de 

givre sur des échangeurs à tubes à ailettes, en simulant l’air humide comme fluide externe. Tous 

ces modèles demeurent spécifiques pour des applications domestiques ou industrielles de 

réfrigération et pour un intervalle de température de 0 à -15 °C. Le travail de cette thèse consiste 

à développer un modèle dynamique pour prévoir la croissance de la couche de givre à des très 

basses températures allant de 0 à -78 °C et en considérant comme fluide externe du biogaz 

humide. 

3.3.5. Corrélations pour les propriétés du givre 

Dans la plupart des modèles cités ci-dessus, les chercheurs ont proposé des corrélations pour le 

calcul des différentes propriétés de la couche du givre. La plupart de ces corrélations ont été 

validées expérimentalement avec un intervalle d’incertitude de ± 15 %. 

3.3.5.1. Masse volumique de la couche de givre 

En 1967, Hosoda et Uzuhashi ont proposé une corrélation pour le calcul de la masse volumique 

du givre ( fρ ) en fonction de la température de la plaque froide ( pT ) et de la vitesse de l’air  

( aV ). 
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a
0,445

pf 85V340Tρ 


        (Eq. 3.14) 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

 CTp  520  et 1
a s.m5V1  . 

En 1970, Biguria et Wenzel de leur côté ont également proposé une corrélation pour le calcul 

de la masse volumique de la couche de givre en fonction de la vitesse de l’air, de l’humidité, de 

la température de paroi froide et de la température de surface froide. Quelques années plus tard, 

Hayashi et al. ont proposé une corrélation pour la masse volumique du givre en fonction de la 

température de surface du givre ( fsT ). 

 fsf bTexpaρ           (Eq. 3.15) 

Avec, a=650 et b=0,277, des coefficients empiriques (Hayashi et al., 1970). Les limites de 

validité de cette corrélation sont les suivantes : 

CTfs  56,18  et 
1

a s.m6V0  .  

En 1992 Mao et al. ont proposé une corrélation pour la masse volumique du givre en fonction 

du nombre de Reynolds (Re), du nombre de Fourier (Fo), de la température de surface de givre, 

de la température de la plaque froide, de la température du point triple de l’eau ( tripleT ) et de 

l’humidité absolue de l’air ( aw ). Ensuite, en 2004, Yang et Lee ont proposé l’équation suivante 

pour le calcul de la masse volumique: 
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  (Eq. 3.16) 

a : Viscosité cinématique de l’air 

 : Diffusivité thermique 

aT : Température de l’air 

L  : Longueur caractéristique 

sol : Masse volumique de l’eau à l’état solide 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 
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CTp  1535 , secair
1

eaua kg.g5,8w2,3   et 1
a s.m2V0  . 

En 2009, Hermes et al. ont introduit un troisième coefficient à la corrélation de Hayashi et al. 

afin de prendre en compte la température de la plaque froide. 

 pfsf cTbTexpaρ          (Eq. 3.17) 

Avec, a=207, b=0,266 et c=0,061. Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

CTp  515 , CTa  2216  et 1
a s.m7,0V0  . 

En 2012, Wang et al. ont introduit également deux coefficients multiplicatifs à la corrélation de 

Hayashi et al. afin de prendre en compte la température de l’air et la température de la plaque. 

21fsf cc)exp(bTaρ          (Eq. 3.18) 

Avec 
2

pp1 0,00203T0,11346T70132,0c   

et 
2

aa2 0,00722T0,17389T1,4333c  . 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

CTp  816 , CTa  1911 et 1
a s.m5V0  . 

Une dernière corrélation pour la masse volumique de la couche de givre a été récemment 

proposée par Kandula en se basant sur les données expérimentales de Hermes et al. (Kandula, 

2011). Cette corrélation (Eq. 3.19), est fonction du facteur de température adimensionnel (  ), 

de la masse volumique de la glace ( sol ) et du nombre de Reynolds (Re).  
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Avec, 
ptriple

pfs

TT

TT




  et 5105cRe le nombre critique de Reynolds pour une transition entre 

un écoulement laminaire et turbulent, dans le cas d’une plaque plane de longueur caractéristique 

L. 
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3.3.5.2. Conductivité thermique de la couche de givre 

En 1967, Yonko et Sepsy ont développé une corrélation pour la conductivité thermique de la 

couche de givre ( f ) en fonction de sa masse volumique sur une plaque horizontale froide. 

f
25

f
3

f 101183,010731,0024248,0        (Eq. 3.20) 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

CTp  530  et secair
1

eaua kg.g15w5,7  . 

En 1991, Ostin et Anderson ont également proposé une corrélation pour des conditions limites 

différentes. 

 

2
f

-6
f

43
f ρ101,05ρ104,3910-8,71        (Eq. 3.21) 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

CTp  720  et secair
1

eaua kg.g5,10w6,4  . 

En 1997, Lee et Kim ont également proposé une corrélation pour le calcul de la conductivité 

thermique de la couche de givre en fonction de sa masse volumique. 

2
f

-7
f

4
f ρ101,6ρ103,130,132         (Eq. 3.22) 

Cette corrélation est valable pour une masse volumique de givre 3
f m.kg400ρ50  .  

3.3.5.3. Epaisseur de la couche de givre 

En 1978, Schneider a proposé une corrélation pour l’épaisseur de la couche de givre sur un 

tube, tout en négligeant la vitesse de l’air. En effet, il a démontré que l’épaisseur de la couche 

( f ) de givre est indépendante du nombre de Reynolds. 
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svi : Chaleur latente de sublimation 

sol : Conductivité thermique de l’eau à l’état solide 
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Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

CTp  525 , 6,104,5  aw geau.kg-1
air sec et 1

a s.m10V0    

Ensuite, vers les années 80, Cremers et Mehra ont développé une corrélation pour le calcul de 

l’épaisseur de la couche de givre sur les parois d’un cylindre vertical, pour une température de 

paroi relativement basse. Le calcul a été proposé dans une zone de convection naturelle. 

 0,4

pfsf TT0,2tδ          (Eq. 3.24) 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

 C60T90 p   et secair
1

eaua kg.g20w4,4  . 

Ensuite, en 1998 Sengupta et al. ont développé une corrélation qui prend en compte la vitesse 

de l’air en contact avec la paroi froide du cylindre. 

  11,071,0
a

65,015,0
extf Fow1PrRe0,84dδ  

      (Eq. 3.25) 

extd : Diamètre externe 

Pr : Nombre de Prandtl 

Cette corrélation est valable pour CTp  15  et pour 2010  aw  geau.kg-1
air sec. 

Finalement, Lee et al. en 2002, ont proposé des corrélations pour le calcul de la masse du givre 

déposé et de l’épaisseur sur la paroi froide d’un cylindre horizontal. La corrélation de 

l’épaisseur est fonction des différents paramètres de l’air. 

Fo)Re,,T,Tf(w,δ apf          (Eq. 3.26) 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

CTp  515 et 5,53  aw  geau.kg-1
air sec. 

La corrélation de l’épaisseur de la couche de givre la plus proche des conditions de 

fonctionnement qui nous intéresse est celle de Schneider dont le domaine de validité s’étend 

jusqu’à une température d’air de -25 °C. Dans le modèle développé au chapitre 4, l’épaisseur 

de la couche de givre est calculée en fonction des équations de transfert de masse et diffusivité. 

Ensuite, le modèle numérique et la corrélation de Schneider sont comparés. 
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3.3.6. Conclusion 

Dans le cadre de cette thèse, la température de surface de givre est inférieure à -75 °C, pour une 

teneur en eau inférieure à 1 ppm. Afin de sélectionner les corrélations utilisables dans le modèle 

développé dans cette thèse, les différentes corrélations explicitées pour le calcul de la 

conductivité thermique et de la masse volumique de la couche de givre sont comparées. 

La Fig. 3.7 présente une comparaison entre les corrélations de la masse volumique de la couche 

de givre en fonction des mesures expérimentales de la masse volumique (Hermes et al., 2009). 

La comparaison entre les résultats est basée sur la même température de surface. Les résultats 

de la corrélation de Kandula sont les plus proches des mesures expérimentales (Fig 3.7). De 

plus, la corrélation de Kandula est fonction d’un facteur de température de surface 

adimensionnel, ce qui permet d’utiliser cette corrélation quelle que soit la température de 

surface de la couche de givre.  

 

Figure 3.7 Comparaison entre les corrélations de la masse volumique de la couche de givre 

La masse volumique de la couche de givre est présentée en fonction du facteur de température 

de surface adimensionnel, en utilisant la corrélation de Kandula (Fig. 3.8).  
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Figure 3.8 Variation de la masse volumique de la couche de givre en fonction du facteur de 

température adimensionnel, corrélation de Kandula 

La Fig. 3.9 présente une comparaison entre les différentes corrélations pour le calcul de la 

conductivité thermique de la couche de givre et les mesures expérimentales (Silvia et al., 2016). 

La comparaison dans ce cas est basée sur la même masse volumique de la couche de givre. Les 

résultats de la corrélation de Yonko et Sepsy sont les plus proches des mesures expérimentales. 
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Figure 3.9 Variation de la conductivité thermique de la couche de givre en fonction de sa 

masse volumique 

L’épaisseur de la couche de givre est calculée d’après le modèle développé en fonction de la 

surface d’échange, de la masse du givre déposé et de la conductivité thermique de la couche de 

givre (chapitre 4). 

3.4. Etat de l’art sur le système de dégivrage 

L’accumulation du givre sur la surface d’une plaque froide entraine la dégradation du transfert 

thermique à cause de la faible conductivité thermique de la couche du givre. En plus, dans le 

cas des échangeurs de chaleur (ex. tubes à ailettes ou évaporateur de réfrigération), 

l’accumulation permet de diminuer la surface de passage du flux externe et par la suite 

l’augmentation des pertes de charges et de la consommation électrique du ventilateur 

(responsable de la vitesse ou débit du flux externe). 

Plusieurs méthodes existent pour réaliser le dégivrage de la couche de givre : dégivrage par 

résistance électrique, dégivrage par inversion du cycle, dégivrage par fusion et dégivrage par 

tirage sous vide avec sublimation. A noter que cette dernière méthode n’est pas utilisée. Pendant 

le dégivrage, une grande quantité d’énergie est mise en jeu (sensible et latente). 
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3.4.1. Dégivrage par inversion du cycle 

La méthode de dégivrage par inversion du cycle est la plus utilisée une fois que le givre s’est 

accumulé sur la surface de l’évaporateur d’une PAC air-air. L’efficacité énergétique du 

dégivrage correspond au ratio de l’énergie théoriquement requise pour la fusion du givre et de 

l’énergie totale consommée pendant le cycle de dégivrage. L’efficacité énergétique dépend de 

la masse métallique de l’échangeur, de la masse du givre capté et du flux de chaleur requis. 

Afin d’obtenir la meilleure efficacité énergétique, il faut que le système soit bien isolé, la masse 

de givre à fondre soit la plus petite possible et l’énergie dépensée sur un cycle complet  

givrage / dégivrage minimisée. 

Plusieurs modèles ont été développés pour contrôler la performance des systèmes de 

réfrigération et de pompes à chaleur dans les conditions de givrage et dégivrage. En effet, le 

dégivrage utilisant la méthode d’inversion du cycle pour les évaporateurs des PAC consiste à 

inverser le mode chauffage (séquence de formation du givre) de la PAC vers le mode 

refroidissement (séquence de dégivrage). Dans ce cas, le rôle des échangeurs (évaporateur et 

condenseur) est inversé. Ainsi, l’évaporateur devient dans ce cas un condenseur et vice versa, 

avec une inversion simultanée de la circulation de l’air (Fig. 3.10). 

 

Figure 3.10 Système de réfrigération a) Mode chauffage b) Mode refroidissement 

(Zakrzewski et al., 2011) 

La représentation de chaque composant du schéma de la Fig. 3.10 est la suivante : 
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W1 : Evaporateur lors du fonctionnement en mode givrage (a) et condenseur lors du 

fonctionnement en mode dégivrage (b). 

W2 : Condenseur lors du fonctionnement en mode givrage (a) et évaporateur lors du 

fonctionnement en mode dégivrage (b). 

Z1/ Z2 : Vanne à 4 voies. 

Composant 3 : Compresseur. 

Composant 4 : Bouteille de fluide frigorigène. 

Composant 5 : Déshumidificateur. 

Composant 6 : Détendeur/ vanne d’expansion. 

Composant 7 : Ventilateur côté condenseur. 

Composant 8 : Ventilateur côté évaporateur. 

Composant 9 : Amortisseur séquentiel favorisant le changement du mode de fonctionnement. 

Composant 10/11/12/13 : Volets. 

Composant 14 : Contrôle électronique. 

Le changement de séquence ou de mode de fonctionnement nommé inversion, s’effectue par le 

changement de position des vannes à 4 voies Z1 et Z2. L’amortisseur séquentiel (composant 9) 

change sa position de A vers B. Pareil, les volets amortisseurs représentés par les composants 

10, 11, 12 et 13 changent leurs positions. Ainsi, le rôle des échangeurs W1 et W2 dans ce cas 

est inversé. Cette solution présente de nombreux avantages : 

 Réduction de la consommation électrique. 

 La durée du fonctionnement en mode de réfrigération augmente de 4 à 6 % (Zakrzewski 

et al., 2011). 

 Le prolongement de la durée de fonctionnement permet d’augmenter 

proportionnellement la quantité de chaleur absorbée dans un évaporateur de 4 à 6 % 

(Zakrzewski et al., 2011). 

Le domaine d’application de ce système concerne les appareils frigorifiques de petite et 

moyenne puissance avec des condenseurs à air. 

Plusieurs chercheurs ont étudié le dégivrage par la méthode d’inversion du cycle. En 1980, 

Young a étudié la technologie de dégivrage sur deux pompes à chaleur. Son étude consiste en 

une optimisation des composants du système de réfrigération. Cette étude a été suivie par une 

investigation réalisée par O’Neal qui s’est basée sur la performance d’une PAC air-air en régime 

transitoire lors du cycle de dégivrage. Dans son étude, O’Neal a également discuté le procédé 

physique du cycle inverse de dégivrage d’une PAC (O’Neal et al., 1991). 



127 

 

Ensuite, en 1993, Krakow et al. ont développé et validé expérimentalement un modèle 

analytique pour le dégivrage avec inversion du cycle tout en divisant le processus en quatre 

étapes. Une première étape consiste en un préchauffage, suivie par une deuxième étape de 

fusion, suivie par une étape d’évaporation et suivie par une dernière étape de chauffage sec. 

Krakow a vérifié une efficacité de 0,5 de l’évaporateur pendant la phase de dégivrage. Cette 

efficacité est définie comme le rapport entre l’énergie minimale requise pour la fusion du givre 

(sensible + latente) et l’énergie réellement appliquée. 

En 2010, Dopazo et al. ont développé un modèle détaillé tout en simulant le dégivrage sur un 

évaporateur refroidi à l’air. Dans ce modèle, le procédé de dégivrage a été divisé en six étapes : 

préchauffage, début de fusion sur le tube, début de fusion sur l’ailette, présence de l’air, film 

d’eau sur la surface des tubes à ailettes et chauffage sec.  

Dans tous les modèles cités ci-dessus, le problème essentiel qui persistait est celui de 

l’insuffisance de flux de chaleur pendant le cycle inverse de dégivrage. Ainsi, une nouvelle 

méthode qui consiste à déstocker l’énergie thermique en utilisant un matériau à changement de 

phase (MCP), a été développée (Shi et al., 2010). Cette méthode s’applique toujours pour une 

PAC avec un condenseur refroidi par de l’air. Le principe de fonctionnement du cycle inverse 

avec déstockage d’énergie est représenté dans la Fig. 3.11. 

La PAC dans ce cas est composée d’un compresseur, d’un échangeur évaporateur (côté 

externe), d’un échangeur condenseur (côté interne) refroidi à l’air, d’une vanne à 4 voies et d’un 

échangeur de stockage (PCM-HE).A la sortie du condenseur, la chaleur du fluide frigorigène 

sous refroidie est absorbée par le MCP qui va se fondre afin de stocker de l’énergie pour la 

phase de dégivrage. 

Une comparaison expérimentale a été réalisée entre cette méthode et la méthode traditionnelle 

d’inversion du cycle. L’utilisation du déstockage avec matériau à changement de phase permet 

de réduire la durée du cycle de dégivrage et d’augmenter la température de l’air ce qui va 

améliorer le confort thermique des occupants lors du dégivrage. Pendant la phase de chauffage, 

le stockage de chaleur par le matériau à changement de phase n’affecte pas la qualité de 

chauffage fourni. Ainsi, pas de dégradation du flux de chaleur fourni. 
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Figure 3.11 Schéma de principe de fonctionnement du cycle inverse avec déstockage 

d’énergie (Shi et al., 2010). 

Ensuite, en 2012, Qu et al. ont développé le premier modèle qui prend en compte les effets 

négatifs du givre fondu. Ce modèle a été validé en comparant les résultats expérimentaux du 

temps de dégivrage estimé et de la variation de la température du givre fondu récupéré. En effet, 

le givre fondu crée un film d’eau entre la surface du givre et la surface de l’évaporateur, ce qui 

introduit une résistance thermique et réduit le transfert de chaleur. Ce phénomène affecte la 

performance du cycle de dégivrage et prolonge la durée du cycle (Song et al., 2015). Ainsi, si 

l’évaporateur est monté horizontalement, le trajet suivi par le givre fondu va devenir plus court 

réduisant ainsi les effets négatifs sur la performance du système de dégivrage (Song et al., 

2014). 

3.4.2. Dégivrage par fusion 

Le dégivrage par fusion consiste en un by-pass au niveau du condenseur afin d’envoyer le fluide 

frigorigène chaud (gaz chaud) issu du refoulement du compresseur vers l’évaporateur, là où le 

givre s’est accumulé (Fig. 3.12). Dans ce cas, la production de chauffage s’arrête vu que le 

fluide frigorigène ne traverse plus le condenseur. 
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Figure 3.12 Dégivrage par fusion avec l’arrêt de la production de chauffage 

Le dégivrage, dans ce cas, s’effectue à basse pression par l’intermédiaire d’un détendeur 

électropneumatique. Le dégivrage à basse pression ne va entrainer la condensation du gaz chaud 

que lorsque la température du gaz chaud est du même ordre de grandeur que la température 

d’évaporation. En traversant l’échangeur de chaleur, là où le givre s’est accumulé pendant la 

phase de givrage, le gaz chaud se refroidit et chauffe la surface de l’échangeur, afin de faire 

fondre le givre accumulé. 

L’impact énergétique du dégivrage d’un échangeur à tubes à ailettes dépend de la température 

du gaz chaud fourni, de la pression d’évaporation et du temps nécessaire pour le dégivrage. 

L’énergie mise en jeu lors du dégivrage est inversement proportionnelle à la température du 

gaz chaud fourni et au temps nécessaire pour le dégivrage. Ainsi, des températures de gaz chaud 

élevées, entrainent un dégivrage plus rapide. Cette méthode consiste donc à faire passer l’eau 

de son état solide à son état liquide, la chaleur étant absorbée dans ce cas par la fusion du givre. 

L’un des inconvénients de cette méthode de dégivrage est la condensation partielle du gaz dans 

l’évaporateur en fin de cycle de dégivrage. Afin de résoudre ce problème, un dispositif de 

réévaporation doit être intégré au système lors du cycle de dégivrage. L’un des dispositifs de  

réévaporation consiste à utiliser des résistances électriques comme appoint. En 1998, Sherif et 

Hertz ont présenté un modèle semi-empirique pour un dégivrage par résistance électrique sur 

un évaporateur cylindrique. Dans ce modèle, une partie de la puissance électrique a servi pour 

fondre le givre capté et une autre partie a servi pour évaporer le réfrigérant. 
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Dans le pilote BioGNVAL de Cryo Pur, le dégivrage s’effectue par fusion en envoyant du gaz 

chaud détendu à basse pression. La production du chaud et de froid ne s’arrête pas. En effet, il 

y a deux évaporateurs qui fonctionnent en parallèle. Lorsque l’un des deux évaporateurs est en 

phase de givrage, l’autre évaporateur est en phase de dégivrage (Fig. 3.13). Ainsi, une partie du 

débit, issue du refoulement du compresseur, est envoyée vers l’évaporateur en dégivrage à 

travers le détendeur PV-001 et le reste du débit traverse le condenseur en se dirigeant vers 

l’évaporateur en givrage (vannes de contrôles CV-001 fermée et CV-002 ouverte). 

 

Figure 3.13 Système de dégivrage par fusion du pilote BioGNVAL de Cryo Pur 

Il existe différentes solutions qui peuvent être envisagées pour réintégrer le gaz condensé dans 

le cycle : 

 Le gaz condensé est envoyé directement à la bouteille anti-coup liquide en amont du 

compresseur (pour éviter des coups de liquide à l’aspiration du compresseur) et ce 

liquide va s’évaporer lentement en fonction de la température extérieure qui apporte 

l’énergie nécessaire à cette vaporisation.   



131 

 

 Le gaz condensé est évaporé en récupérant de la chaleur du procédé d’épuration. Ainsi, 

dans ce cas, un échangeur sera ajouté au circuit juste en aval du condenseur. Une 

réduction de la consommation électrique du sous-système traité est obtenue. Une fois 

évaporé, le gaz est envoyé à l’aspiration du compresseur. 

Dans le chapitre 5, une modélisation dynamique du dégivrage par fusion est effectuée en se 

basant sur le principe du passage du gaz chaud détendu, tout en vérifiant la condensation à la 

sortie de l’échangeur et la possibilité de récupération. 

3.4.3. Dégivrage par sublimation 

3.4.3.1. Introduction 

Le passage de l’état solide à l’état gazeux s’effectue lorsque la pression partielle de l’eau devient 

inférieure à la pression du point triple (611,657 Pa). Ainsi, une mise sous vide partielle est 

nécessaire pour un dégivrage par sublimation. La  pompe à vide va permettre le passage direct 

de la phase solide à la phase vapeur, transformant le givre en vapeur d’eau. Cette vapeur d’eau 

est rejetée à l’atmosphère par la pompe à vide.  

Le tirage au vide consiste à baisser la pression jusqu’à la pression de sublimation soit  

611,657 Pa et à partir de cette pression extraire la vapeur d’eau associée à la sublimation. Le 

régime de la pompe à vide est déterminé par le nombre adimensionnel de Knudsen. Ce nombre 

est défini comme le rapport entre le libre parcours moyen des molécules et le diamètre de la 

canalisation. 

Le début du pompage est caractérisé par un régime laminaire de l’écoulement, où toutes les 

molécules sont entraînées en interférant individuellement peu avec les parois. Ce régime est 

caractérisé par un nombre de Knudsen inférieur à 0,01. La fin du pompage est caractérisée par 

un régime moléculaire de l’écoulement où toutes les molécules interfèrent fortement avec les 

parois, accompagné d’un transfert de masse ralenti. Ce régime est caractérisé par un nombre de 

Knudsen supérieur à 1/3. Le régime intermédiaire est caractérisé par un nombre de Knudsen 

supérieur à 0,01 et inférieur à 1/3. 

3.4.3.2. Les pompes à vides volumétriques 

Les pompes à vides volumétriques sont divisées en deux catégories : 
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 A joint liquide 

 Sèche 

Pompe à vide volumétrique à joint liquide 

La pompe à palette est une pompe à vide volumétrique à joint liquide (Fig. 3.14). Elle est 

composée d’un rotor cylindrique monté de manière excentrique dans une chambre stator 

également cylindrique. Les palettes coulissent contre la paroi du stator par des ressorts ou par 

l’intermédiaire de la force centrifuge (Ipcms, 2016). 

 

Figure 3.14 Coupe simplifiée d’une pompe à palette (Ipcms, 2016). 

L’étanchéité dans ce cas est assurée par un joint liquide. En utilisant une pompe à deux étages, 

le vide est amélioré. La Fig. 3.15 présente les courbes caractéristiques de cette pompe à vide 

mono-étagée (P1) et bi-étagée (P2). Ces courbes représentent le débit de pompage de la pompe 

en fonction de la pression du vide atteinte. Pour un vide grossier, le débit de pompage est 

constant puis il subit une chute brutale dès lors que le régime intermédiaire est atteint. Cette 

chute est beaucoup plus brutale avec un lest d’air ouvert. La pompe P2 permet d’atteindre un 

vide meilleur que la pompe P1 vu que c’est une pompe à deux étages.  

Prise de vide

Rotor

Stator

PalettesHuile

Soupape

Echappement
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Figure 3.15 Courbes caractéristiques d’une pompe à vide à joint liquide (Ipcms, 2016). 

Pompe à vide volumétrique sèche 

Une pompe à vide sèche est employée dans un procédé afin d’éliminer tous problèmes de 

contamination du produit aspiré qui peut être due à la présence d’un fluide auxiliaire. 

L’avantage d’une telle pompe consiste en une absence de contamination du produit aspiré et 

une récupération des vapeurs après condensation au refoulement de la pompe. Par contre, 

l’absence du fluide auxiliaire induit des jeux entre les pièces et une augmentation de la 

température de la pompe durant le fonctionnement vue l’absence du système de 

refroidissement. Une coupe d’une pompe à vide sèche est présentée sur la Fig. 3.16. 

 

Figure 3.16 Vue de coupe d’une pompe à vide sèche BUSCH COBRA (Vaccum-guide, 2016) 

Pour la sublimation du givre, une pompe à vide sèche doit être utilisée afin d’éliminer tout 

risque de contamination avec l’huile de refroidissement de la pompe. Cette vapeur d’eau sera 

condensée au refoulement à pression atmosphérique. Ainsi, la tuyauterie d’aspiration est 

obligatoirement orientée vers le bas afin que le condensat ne puisse pas s’accumuler dans la 

pompe. 
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La sublimation (freeze drying) est employée dans les différents domaines alimentaires et 

biomédicaux (Millman et al., 1985) afin de déshydrater les produits avec un minimum d’énergie 

et de temps (Nam et song, 2007). La sublimation est également utilisée dans la préparation des 

aérogels (Wang et al., 2013) et hydrogels (Cho et al., 2012).  

En 1959, Knake et Stranskii ont considéré plusieurs paramètres afin de traiter l’hétérogénéité 

des cristaux de glace ainsi que la géométrie alors que, Shul’Man a étudié la sublimation tout en 

considérant une surface homogène (Shul’Man, 1972). En effet, il a traité la sublimation comme 

étant un phénomène d’adsorption et de désorption. 

3.4.3.3. Coefficient de sublimation 

Le calcul du flux des molécules sublimées et de la régression de la couche de givre s’effectue 

par l’intermédiaire de l’équation classique de Hertz-Knudsen-Langmuir. L’équation de 

régression de la couche de givre peut s’écrire sous la forme suivante : 

 PP
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B

dt

dδ
sat

0,5
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sf
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


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



       (Eq. 3.27) 

 : Viscosité dynamique 

P : Pression 

satP  : Pression de saturation 

B est le coefficient de non-retour des molécules d’eau à la surface de sublimation. Ce coefficient 

vaut 0,75 (Skorov et Rickman 1998). sα est le coefficient de sublimation qui dépend de la 

température et des coefficients calculés d’une part par Gundlach et al. et d’autre part par 

Kossacki et al. Les équations ci-dessous sont respectivement proposées en 2011 par Gundlach 

et al. et en 1999 par Kossacki et al. : 
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L’Eq. 3.28 proposée ci-dessus pour le coefficient de sublimation est basée sur 4048 points de 

mesures expérimentales. En comparant les deux corrélations, le coefficient de sublimation vaut 
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0,146 pour une température supérieure à -20 °C et vaut 1 pour une température inférieure à  

-85 °C. Pour une température intermédiaire comprise entre - 60 °C et -80 °C, les deux 

corrélations présentent une déviation significative du coefficient de sublimation (Fig. 3.17). En 

effet, Kossacki et al. ont considéré une couche homogène de cristaux, alors que Gundlach et al. 

ont supposé une couche hétérogène avec des couches de poussières. Les résultats de ces deux 

équations ont été comparés à des résultats expérimentaux (Kossacki et Leliwa-Kopystynski, 

2014). Ils ont conclu que l’Eq. 3.29 présente des résultats plus proches des résultats 

expérimentaux que l’Eq. 3.28. 

 

Figure 3.17 Variation du coefficient de sublimation en fonction de la température de surface 

du givre 

Le flux des molécules en sublimation sublF  (dans ce cas le givre) est calculé en multipliant l’Eq. 

3.27 par la masse volumique du givre sublimé (Eq. 3.30). 
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3.4.3.4. Pression de saturation  

satP est la pression d’équilibre solide-vapeur. Plusieurs corrélations ont été proposées pour le 

calcul de cette pression d’équilibre. En 1977, Wexler a proposé une première corrélation pour 

le calcul de la pression de saturation : 
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(Eq. 3.31) 

 

Avec, 273,15T    (la température absolue en Kelvin). 

 

En 1981, Buck a proposé une corrélation pour une température supérieure à -80 °C : 













T273,48

22,542T
611,657expPsat        (Eq. 3.32) 

De leur côté, en 1994 Wagner et al. ont proposé une corrélation, valable pour une température 

supérieure à -80 °C : 



































 










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
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
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

 


 25,15,1

16,273

15,273
17078238,34

16,273

15,273 TT
-113,9281690-611,657expPsat

  

(Eq. 3.33) 

En 2005, Murphy et Koop ont proposé une corrélation jusqu’à une température de - 160  °C : 












 T0,00728332Tln3,53068

273,15T

5723,265
-9,550426expPsat   (Eq. 3.34) 

Une erreur maximale de 1 % a été détectée entre ces différentes corrélations. Vue la faible 

valeur de l’erreur, les courbes issues de ces corrélations se confondent (Fig. 3.18).  
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Figure 3.18 Pression de saturation en fonction de la température pour les différentes 

corrélations (courbes confondues) 

3.5. Conclusion 

L’analyse bibliographique a permis un état de l’art le plus exhaustif possible sur le givrage et 

sur le dégivrage. Concernant le givrage, il ressort que plusieurs modèles ont été développés 

pour estimer la croissance de la couche de givre et sa densification sur différentes géométries 

(plaque, cylindre, etc.). Plusieurs corrélations sont disponibles pour le calcul des propriétés de 

la couche de givre. Tous les modèles prennent en compte comme flux externe l’air humide. 

Dans la littérature, les échangeurs à tubes à ailettes modélisés correspondent aux évaporateurs 

des systèmes de réfrigération domestique. Ainsi, les modèles qui existent sont valables pour 

des températures allant de 0 à -15 °C.  

Dans ce travail de thèse, un modèle de givrage sera développé, dans les chapitres suivants, pour 

la modélisation de la croissance de la couche de givre sur les surfaces froides d’un échangeur à 

tubes à ailettes. Le flux externe dans ce cas est représenté par le biogaz humide et non l’air. Le 

modèle doit être valable pour des très basses températures allant de 0 à -78 °C. Ce modèle va 

se baser principalement sur l’équation de transfert de la chaleur et de la masse. 

La méthode de dégivrage utilisée pour le pilote BioGNVAL est celle du dégivrage par fusion 

qui consiste à envoyer une partie du gaz chaud issu du refoulement du compresseur. En effet, 

le groupe frigorifique est composé de deux évaporateurs et d’un condenseur. Lorsque l’un des 
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évaporateurs est en phase de givrage, l’autre est en phase de dégivrage. Dans les chapitres 

suivants un modèle de dégivrage par fusion sera développé afin de déterminer la durée 

nécessaire pour la régression de la couche de givre et l’énergie mise en jeu. 

Concernant le dégivrage par sublimation, les différentes équations ont été présentées. Dans cette 

étude, une pompe à vide sèche sera étudiée afin d’éviter la contamination en cas de présence 

d’un fluide auxiliaire. Le vide qu’il faut atteindre, le débit de la pompe et le modèle de dégivrage 

par sublimation seront développés dans les chapitres suivants. 
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4. Modélisation dynamique et optimisation du cycle 

de givrage allant de 0 à -78 °C 

4.1. Caractéristiques de l’échangeur à tubes à ailettes 

4.1.1. Introduction 

Les échangeurs à tubes à ailettes sont des échangeurs relativement simples. Ils consistent en des 

conduites cylindriques (tubes) sur lesquelles sont fixées des lames métalliques ayant différentes 

formes géométriques (ailettes). D’une part, un fluide circule à l’extérieur entre les surfaces 

étroites limitées par les ailettes et les tubes. D’autre part, un fluide circule à l’intérieur des tubes 

(Fig. 4.1).  

 

Figure 4.1 Echangeur à tubes à ailettes industriel 

Les échangeurs utilisés dans cette thèse font partie des composants d’un groupe froid 

comprenant également un compresseur, un condenseur et un détendeur. Le but dans ce cas est  

de givrer l’eau contenue dans le biogaz sur les surfaces froides de l’échangeur. Ainsi, le flux 

externe est du biogaz humide qui doit se refroidir au-dessous de la température de givrage de 

l’eau. Le flux interne est un mélange d’hydrocarbures qui s’évapore à pression constante aux 

pertes de charge près et à température glissante, typiquement entre -50 et -30°C. Au bout d’un 
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certain temps, la couche de givre développée va contribuer à la diminution du transfert 

thermique entre le biogaz et le mélange d’hydrocarbures. Cette couche va également gêner la 

circulation du biogaz soufflé par le ventilateur. Les pertes de charge externes vont augmenter à 

cause du blocage de la surface de passage du biogaz à travers les ailettes de l’échangeur.  

Du côté du groupe frigorifique, la résistance thermique de la couche va gêner l’évaporation du 

mélange dans l’évaporateur. Ainsi, la quantité de vapeur produite dans ce cas va diminuer tout 

en abaissant la basse pression du cycle et la température d’aspiration à l’entrée du compresseur. 

Cela va augmenter l’effet du givrage et contribue à accentuer l’épaisseur de la couche de givre 

sur les surfaces froides de l’échangeur. 

Le détendeur va constater une petite surchauffe du mélange gazeux circulant, ce qui va 

contribuer à sa fermeture pour diminuer le débit circulant (détendeur thermostatique avec train 

de bulbe). Suite à la diminution du débit, la température d’évaporation ainsi que la pression 

vont diminuer. Tout cela va accentuer le givrage sur les surfaces froides de l’échangeur. Le 

risque de créer des coups de liquide au niveau du compresseur est dans ce cas élevé. L’eau 

givrée sur les surfaces froides de l’échangeur est ensuite dégivrée soit par fusion, soit par 

sublimation. 

L’échangeur à tubes à ailettes est composé de plusieurs circuits. Chaque circuit est composé de 

plusieurs nappes ou rangées (Fig. 4.2). La circulation des flux externes et internes s’effectue à 

courant croisé et à tendance contre-courant, ce qui constitue la configuration optimale pour 

minimiser les écarts de température entre le flux de biogaz et le flux de fluide frigorigène. Les 

ailettes et les tubes peuvent être composées de plusieurs matériaux (inox, aluminium, cuivre, 

etc…). Le fluide qui circule à l’intérieur des tubes est un mélange d’hydrocarbures (mélange 

de réfrigérants) alors que le biogaz est le fluide qui circule à l’extérieur, entre les ailettes et les 

tubes. Les croix rouges sur la Fig. 4.2 représentent l’entrée et la sortie du mélange 

d’hydrocarbures au niveau de chaque circuit de l’échangeur. 
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Figure 4.2 Vue de face de l’échangeur à tubes à ailettes 

Afin de développer le modèle, il faut commencer par définir les coefficients d’échanges interne 

et externe ainsi que les pertes de charge. Les caractéristiques géométriques de l’échangeur à 

tubes à ailettes sont représentées dans le tableau 4.1. 

Tableau 4-1 Caractéristiques géométriques de l’échangeur à tubes à ailettes 

Nombre de Rangées  𝑵𝒑 

Nombre de Circuits 𝑁𝑐 

Pas transversal 𝑃𝑡 

Pas longitudinal 𝑃𝑙 

Epaisseur de l’ailette 𝑒𝑎𝑖𝑙 

Epaisseur du tube 𝑒𝑡 

Diamètre interne des tubes 𝑑𝑖𝑛𝑡 

Diamètre externe des tubes 𝑑𝑒𝑥𝑡 

Pas d’ailettes 𝑆𝑎𝑖𝑙 

Longueur des tubes 𝐿𝑡 

Matériau des ailettes Inox/ Cuivre/ Aluminium/ etc 

Matériau des tubes Inox/ Cuivre 

4.1.2. Les coefficients d’échange 

4.1.2.1. Coefficient d’échange externe 

Le coefficient d’échange externe est composé de deux termes : terme sensible qui  est associé 

essentiellement au nombre de Reynolds de l’écoulement et le terme latent qui est associé au 

transfert de masse. Concernant la part sensible de l’échange, plusieurs corrélations existent. 

Dans cette partie, différentes corrélations sont comparées. La première corrélation est celle de 

Wang, Chi et Chang pour un échangeur à tubes à ailettes. Cette corrélation est fonction des 
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propriétés de l’air, de la géométrie de l’échangeur et des nombres adimensionnels de Reynolds 

et Prandtl (Wang et al., 2000). 

2/3
ggp,ge PrVCρjh          (Eq. 4.1) 

eh  : Coefficient d’échange externe 

j : Facteur de Colburn 

g : Masse volumique du biogaz 

g,pC  : Capacité thermique du biogaz à pression constante 

gV  : Vitesse du biogaz 

Le facteur de Colburn calculé en fonction de la géométrie de l’échangeur et en fonction du 

numéro de rang (Eq. 4.2 & 4.3). 
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, pour le premier rang (N=1).

                    (Eq. 4.2) 

hd : Diamètre hydraulique 

Dc : Diamètre du collet 

N  : Numéro de rang 

Avec, )ln(Re0,23-1,9y Dc1   et  )ln(Re0,126-0,236y Dc2  . 
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









N

Re
Ln1,215,735y Dc

6 . 

Avec y1 et y2 les coefficients pour le premier rang. y3, y4, y5 et y6, les coefficients au-delà du 

deuxième rang. Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

mm7,12dmm35,6 ext  , mm7,8Smm19,1 ail  , mm75,31Pmm7,17 t   et 

mm5,27Pmm4,12 l  . 

La deuxième corrélation pour le coefficient d’échange externe est celle de Kim, Young et 

Webb. Cette corrélation est valable pour un échangeur à tubes à ailettes à 3 rangées (Eq. 4.4 & 

4.5). 
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           (Eq.4.4) 
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















 , pour les deux premiers rangs 

(N=1 ou N=2)         

(Eq. 4.5) 

1j : Facteur de Colburn du premier rang 

2j : Facteur de Colburn du deuxième rang 

3j  : Facteur de Colburn du troisième rang 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes (Kim et al., 1999) : 

24800eR600 Dc  , 654,1
P

P
857,0

l

t   et 881,2
Dc

P
996,1 t  . 

Une troisième corrélation est celle d’un écoulement perpendiculaire à un faisceau de 10 tubes 

(Eq. 4.6). Cette corrélation est fonction des nombres de Reynolds et Prandtl et des constantes 

déterminées en fonction de la géométrie de l’échangeur (Jannot, 2011), pour une disposition en 

quinconce (tableau. 4.2). 

1/3n PrReCNu          (Eq. 4.6) 
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Tableau 4-2 Constantes de calcul en fonction de la géométrie de l’échangeur (Jannot, 2011). 

 
e

t

d

P
 

e

l

d

P
 

1,25 1,5 2,0 3,0 

C n C n C n C n 

0,6 - - - - - - 0,236 0,636 

0,9 - - - - 0,495 0,571 0,445 0,581 

1,0 - - 0,552 0,558 - - - - 

1,125 - - - - 0,531 0,565 0,575 0,560 

1,25 0,575 0,556 0,561 0,554 0,576 0,556 0,579 0,562 

1,5 0,501 0,568 0,511 0,562 0,502 0,568 0,542 0,568 

La quatrième et dernière corrélation utilisée, dépend de la surface ailetée et de la surface totale 

d’échange (Del Rey, 1976). Cette corrélation est exprimée en utilisant l’Eq. 4.7. 

0,17

tot

ailg1/30,633
Dce

A

A

Dc

λ
PrRe0,29h







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


       (Eq. 4.7) 

g : Conductivité thermique du biogaz 

ailA : Surface d’échange de l’ailette 

totA : Surface d’échange totale 

  

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

40000eR1000 Dc  et 34
A

A
4

tot

ail  . 

Ces différentes corrélations sont comparées en considérant un échangeur à tubes à ailettes avec 

un seul circuit et dix nappes. Le nombre de Reynolds (dépendant de la vitesse du biogaz) est 

identique pour les différentes corrélations. Pour la deuxième corrélation, le calcul s’arrête au 

niveau du troisième rang vue que la corrélation n’est plus valable à partir de ce rang (Fig. 4.3). 

Pour les corrélations 3 et 4, la valeur du coefficient d’échange externe est supérieure au niveau 

du premier rang comparativement aux rangs suivants. En effet, cette différence entre les rangs 

est due à la vitesse du flux externe qui diminue en passant d’un rang à l’autre. En amont de 

l’échangeur, cette vitesse est la plus élevée. La différence entre ces deux corrélations est de 
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10 % en comparant du premier jusqu’au dernier rang. La plus petite valeur du coefficient 

d’échange dans ce cas est de l’ordre de 35 W.m-2.K-1.  

Concernant la corrélation 1, le coefficient d’échange externe augmente en passant du rang #1 

au rang #2 pour atteindre son maximum, puis diminue progressivement pour atteindre une 

valeur de 9 W/m².K à la sortie de l’échangeur. L’augmentation du coefficient d’échange en 

comparant les rangs #1 et #2, est due au fait que pour un nombre de Reynolds élevé, la 

turbulence en aval des tubes crée un bon mélange dans la région en aval de l’ailette. Lorsque le 

nombre de Reynolds diminue, la turbulence en aval tend à disparaître et des tourbillons se 

forment derrière les tubes. Ceci est responsable de la diminution du coefficient d’échange. La 

différence entre cette corrélation et les corrélations précédentes est de l’ordre de 75 %.  

Ainsi, suite à cette comparaison, la corrélation qui sera employée pour modéliser l’échangeur à 

tubes à ailettes va correspondre à celle qui donne les valeurs les plus basses c’est-à-dire celle 

de Wang et al.. En effet, cette corrélation prend en compte l’effet de la dégradation du 

coefficient d’échange externe lors du passage d’un rang à l’autre alors que les autres 

corrélations négligent cet effet.  

 

Figure 4.3 Comparaison entre les différentes corrélations pour le coefficient d’échange 

externe 

4.1.2.2. Coefficient d’échange interne 

A l’intérieur des tubes, pour des écoulements monophasiques turbulents, l’une des corrélations 

les plus utilisées est celle de Dittus-Boettler ou de Mac Adams (Eq. 4.8). Cette corrélation est 
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fonction de la vitesse à l’intérieur des tubes ou du nombre de Reynolds et du nombre de Prandtl 

(Mac Adams, 1999). 

0,40,8 PrRe0,023Nu         (Eq. 4.8) 

Une deuxième corrélation pour les écoulements monophasiques est celle de HUG (Ozisik, 

1977). Cette corrélation prend en compte en plus des nombres de Reynolds et de Prandtl, la 

longueur du tube ou bien la distance parcourue par l’écoulement (Eq. 4.9). 
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Une troisième corrélation pour les écoulements monophasiques turbulents, est celle de 

Gnielinski (Gnielinski, 1976). De même, cette corrélation est fonction du nombre de Reynolds, 

du nombre de Prandtl et de la longueur du tube (Eq. 4.10). 
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Avec,  
0,25Re0,1364Ω   

Pour des écoulements diphasiques, dans le cas d’un fluide en évaporation, la corrélation utilisée 

pour le calcul du coefficient d’échange interne de convection, est celle de Gungor et Winterton 

(Gungor et Winterton, 1987). Dans ce cas, il faut commencer par calculer les propriétés de la 

phase liquide uniquement. Ensuite, il suffit de multiplier le nombre de Nusselt de la phase 

liquide par un facteur qui prend en compte le titre de vapeur ( vx ) de l’écoulement (Eq. 4.11). 

lvl FNuNu           (Eq. 4.11) 
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Le nombre adimensionnel d’ébullition Bo exprime le rapport entre la densité du flux thermique 

et la vitesse massique de l’écoulement multipliée par la chaleur latente de vaporisation. Dans le 

cas d’un écoulement dans un tube cylindrique, le nombre d’ébullition est donné par l’Eq. 4.12. 
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t

int

L4

d
Bo


           (Eq. 4.12) 

Ces différentes corrélations sont comparées pour les écoulements monophasiques et 

diphasiques, pour la même géométrie de l’échangeur à tubes à ailettes utilisée précédemment 

(Fig. 4.4). L’axe vertical principal à gauche est associé aux corrélations 1,2 et 3, alors que, l’axe 

vertical secondaire sur le côté droit est associé à la corrélation 4. 

La différence maximale entre les corrélations de Gnielinski et Mac Adams est de 22 %. Alors 

qu’en comparaison avec la corrélation de HUG, la différence est de l’ordre de 80 %. Concernant 

la corrélation de Gungor et Winterton valable pour les écoulements diphasiques, le coefficient 

d’échange est 10 fois plus grand que les autres corrélations. En effet, pour le premier rang, la 

corrélation de Gungor et Winterton donne une valeur proche (axe secondaire sur le côté droit) 

de celles de Gnielinski et de Mac Adams. Ainsi, au niveau de ce rang, le fluide est considéré 

monophasique. En traversant ces rangs en contre-courant par rapport au fluide externe, 

l’écoulement commence à s’évaporer. Ainsi, le coefficient d’échange interne va augmenter 

brutalement en utilisant la corrélation de Gungor et Winterton alors que pour les autres 

corrélations, le coefficient d’échange augmente lentement sans considérer l’effet de 

l’évaporation.  

Dans le modèle développé, deux corrélations sont prises en compte : la corrélation de Gungor 

et Winterton pour l’écoulement diphasique en évaporation et celle de Gnielinski pour 

l’écoulement monophasique. 
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Figure 4.4 Comparaison des différentes corrélations pour le coefficient d’échange interne 

4.1.3. Pertes de charge 

Les pertes de charge dans un échangeur à tubes à ailettes sont divisées en deux parties : 

 Pertes de charge côté externe (dans ce cas le biogaz). 

 Pertes de charge côté interne (dans ce cas le réfrigérant). 

4.1.3.1. Pertes de charge internes 

Les pertes de charge internes dans les tubes de l’échangeur sont la somme d’une perte de charge 

régulière ou linéique et d’une perte de charge singulière. 

sinint,regint,int ΔPΔPΔP         (Eq. 4.13) 

Tout d’abord, la perte de charge régulière dépend de la vitesse du réfrigérant ( rV ), de la longueur 

du tube, du diamètre interne de la conduite, de la masse volumique du réfrigérant et du 

coefficient de frottement ( f ). 
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2
rr

int

t
regint, V

d

L
f5,0P          (Eq. 4.14) 

Le coefficient de frottement dépend de la nature de l’écoulement (laminaire ou turbulent). Pour 

un écoulement laminaire le coefficient de frottement est donné par l’Eq. 4.15. 

Re

64
f           (Eq. 4.15) 

Pour un écoulement turbulent, le coefficient de frottement dépend de la rugosité absolue ( r ) 

de la conduite. Le coefficient de frottement est donné dans ce cas par l’Eq. 4.16. 




















fRe

51,2

7,3

d
log2

f

1 int

r

10



      (Eq. 4.16) 

Ensuite, la perte de charge singulière dépend de la forme de la conduite. Dans le cas des 

échangeurs tubes à ailettes, la forme est un coude serré en U afin de garantir le passage d’un 

rang à l’autre. La perte de charge singulière dans ce cas est donnée par l’Eq. 4.17 en fonction 

du coefficient de singularité ( ). 

2

rrsinint, V5,0P            (Eq. 4.17) 

Le coefficient de singularité est calculé en utilisant des abaques.  

4.1.3.2. Pertes de charge externes 

La corrélation pour le calcul des pertes de charge externes (côté biogaz) la plus utilisée est celle 

de Kays et London (Kays et London, 1992). La corrélation est fonction d’un coefficient de 

frottement ( gf ), de la surface d’échange et des propriétés du biogaz à l’entrée et à la sortie 

d’un volume de contrôle. Cette corrélation est donnée par l’Eq. 4.18. 
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1

2ρ

F
ΔP    (Eq. 4.18) 

maxF est défini comme étant la densité de flux massique maximal du biogaz. 
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min

g

max
A

m
F


             (Eq. 4.19) 

gm : Débit massique du biogaz 

minA : Surface de passage du biogaz (entre les ailettes et les tubes) 

g,in : Masse volumique du biogaz à l’entrée de l’échangeur 

g,out : Masse volumique du biogaz à la sortie de l’échangeur 

g,avg : Masse volumique moyenne du biogaz 

Afin de calculer le coefficient de frottement côté biogaz, plusieurs corrélations existent. Une 

première corrélation a été développée, en 2000, par Wang et al.. Dans ce cas, le coefficient de 

frottement est donné par les relations suivantes : 

32

1

f

ail

f

l

tf
Dcg

Dc

S

P

P
0,0267Ref 
















        (Eq. 4.20) 

N : Numéro de rang et f1, f2, et f3 des coefficients. 

Avec, 
N

0,00758

Dc

S
0,177

P

P
0,739-0,764f ail

l

t
1   

 Dc

2
Reln

64,021
-15,689f   et 

 Dc

3
Reln

15,695
1,696f  . 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

mm7,12dmm35,6 ext  , mm7,8Smm19,1 ail  , mm75,31Pmm7,17 t  , 

mm5,27Pmm4,12 l  . 

Une autre corrélation a été développée par Karatas en 1996. Cette corrélation prend en compte 

la géométrie de l’échangeur en utilisant un facteur de géométrie ( ). 

0,3310,164
Dcg κ0,152Ref 

        (Eq. 4.21) 

Avec, 
t

tot

A

A
  

tA : Surface nette d’échange des tubes 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 
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1000Re300   et 63,5  . 

Une troisième corrélation a été proposée par Zukauskas en 1972. Cette corrélation prend en 

compte un coefficient de frottement pour les ailettes ( ailf ) et un coefficient de frottement pour 

les tubes ( tf ).  
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La corrélation du coefficient de frottement utilisée dans ce cas est celle de Wang et al.. Les 

conditions de fonctionnement du modèle sont dans la gamme de validité de cette corrélation. 

4.1.4. Efficacité et rendement de l’ailette      

L’ailette permet d’augmenter la surface de contact afin d’augmenter l’échange entre les flux 

interne et externe et d’améliorer l’efficacité de l’échangeur. Afin de calculer le paramètre 

caractéristique de l’ailette, il faut appliquer le premier principe de la thermodynamique tout en 

prenant en compte les hypothèses suivantes : 

 Flux thermique unidimensionnel (conduction unidimensionnelle). 

 La conductivité thermique de l’ailette est supposée constante. 

 Le coefficient d’échange externe est supposé constant tout au long de la surface ailetée. 

 La température de pied ou de la base de l’ailette est supposée constante et uniforme. 

4.1.4.1. Ailette rectangulaire plane 

La Fig. 4.5 présente la forme géométrique d’une ailette plane rectangulaire et pour un flux 

thermique unidimensionnel. 
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Figure 4.5 Ailette utilisée pour le calcul thermodynamique 

Le premier principe de la thermodynamique impose que la somme algébrique de tous les flux 

thermiques qui entrent dans le système doit être égale à la somme des flux thermiques qui 

sortent du système (Eq. 4.23). 

  
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x

ailailgaile
dx

dT
A

dx

dT
AxTTdxph



       Eq. 4.23) 

ailA est la section de l’ailette qui dépend de la forme (dans ce cas rectangulaire) et ailp est le 

périmètre de l’ailette qui dépend également de la forme. D’après le développement de Taylor, 

la dérivée spatiale du premier ordre de la température est donnée par l’Eq. 4.24. 

xdxxx

2

2

dx
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dT

dx

Td
dx 



        (Eq. 4.24) 

En substituant l’Eq. 4.24 dans Eq. 4.23, la relation résultante est donnée par l’ Eq. 4.25. 

 
  g
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TxT
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xTd
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        (Eq. 4.25) 

Avec, 
ailail

aile

A

ph
m


 le module de l’ailette. Ce module dépend donc de la géométrie de l’ailette. 

Afin de calculer le profil de la variation de la température de l’ailette, il faut vérifier les 

conditions aux limites. Les conditions aux limites qui dépendent des températures aux 

extrémités de l’ailette pour x=0 et x=L. Soit piedT  la température au pied de l’ailette. Compte- 

tenu de la conservation des flux thermiques à l’interface x=L, la température au sommet de 

dx

e

L

x x+dx
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l’ailette, si elle est suffisamment longue, serait égale à la température du fluide externe  gLx TT   

au bord d’attaque. Ainsi, le profil de température est donné par l’Eq. 4.26. 

      
  ggpied T
mLcosh

xLmcosh
TTxT 


       (Eq. 4.26) 

L’efficacité de l’ailette est définie comme étant le rapport entre le flux thermique évacué par 

l’ailette (par conduction) et le flux thermique qui serait évacué sans l’ailette (par convection).  

L’efficacité de l’ailette est donnée par l’Eq. 4.27. 

 
 
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mLtanh

TTAh

dx
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η
piedgaile

0x

ailail

ail 


         (Eq. 4.27) 

Lorsque la longueur de l’ailette augmente, son efficacité diminue même si la surface de contact 

augmente (Fig. 4.6). Ainsi, il faut bien choisir la longueur de l’ailette afin de ne pas encombrer 

l’échangeur et ajouter du poids sans améliorer l’échange et l’efficacité de l’échangeur. 

 

Figure 4.6 Efficacité de l’échangeur en fonction du module de l’ailette 

La Fig 4.7 permet de comparer l’efficacité de l’ailette pour trois différents matériaux (inox, 

aluminium et cuivre). La seule différence, dans le module de l’ailette, est la conductivité 

thermique de chacun des matériaux. Le tableau 4.3 présente la conductivité thermique de 

quelques matériaux. 
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Tableau 4-3 Conductivité thermique de quelques matériaux 

Matériaux   (W.m-1.K-1), valeurs pour une température de 20 °C 

Inox 16,3 

Aluminium 220 

Cuivre 386 

L’augmentation de la conductivité thermique de l’ailette permet d’augmenter l’efficacité de 

l’ailette. En effet, pour une même longueur ou hauteur de l’ailette, le cuivre présente l’efficacité 

la plus élevée en comparaison avec l’aluminium et l’inox. De son côté, l’aluminium présente 

une efficacité bien plus élevée que celle de l’inox. 

 

Figure 4.7 Comparaison de l’efficacité de l’ailette pour différents matériaux 

4.1.4.2. Ailette circulaire plane 

La Fig. 4.8 présente une ailette circulaire plane. Le premier principe de la thermodynamique et 

les hypothèses considérées précédemment, permettent de calculer l’efficacité de l’ailette. 
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Figure 4.8 Ailettes circulaires planes a) secteur d’ailette b) ailette circulaire (Perrotin, 2004). 

D’après le calcul des fonctions de Bessel, l’efficacité de l’ailette est donnée par l’équation 4.28. 
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ail     (Eq. 4.28) 

Avec,  fmrI  et  fmrK  sont respectivement les fonctions de Bessel du premier et second 

ordre modifiées. Afin d’éviter de résoudre les fonctions de Bessel, une première approximation 

a été développée par Schmidt (Perrotin, 2004). Cette approximation permet de calculer 

l’efficacité de l’ailette donnée par les Eq. 4.29 et 4.30. 
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r : Rayon de base de l’ailette 

fr : Rayon externe de l’ailette 

De leur côté, en 1996, Hong et Webb ont amélioré l’efficacité de l’ailette en comparaison avec 

l’approximation de Schmidt (Eq. 4.31).  
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Toutefois, la comparaison des approximations de Hong et Webb d’une part et de Schmidt 

d’autre part, est respectivement 10 % et 15 % (Perrotin, 2004) par rapport à la configuration 

e

e
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analytique (configuration pour laquelle les fonctions de Bessel ont été résolues). La Fig. 4.9 

permet de comparer l’efficacité de l’ailette en utilisant ces deux approximations. 

 

Figure 4.9 Comparaison de l’efficacité de l’ailette circulaire en utilisant les approximations de 

Schmidt et de Hong (Perrotin, 2004). 

L’augmentation du rayon de l’ailette par rapport au rayon de la base (le rapport des rayons) 

diminue la différence relative entre les deux approximations employées. 

4.1.4.3. Ailette hexagonale 

La plupart des échangeurs utilisent des ailettes continues planes et non pas circulaires. 

L’échangeur dans cette étude est composé des tubes en quinconce. Ainsi, le calcul de l’efficacité 

de l’ailette dans ce cas revient à calculer l’efficacité d’une ailette hexagonale (Fig. 4.10).  

L’une des méthodes les plus utilisées est celle de Schmidt dont le but est de calculer un rayon 

équivalent pour une ailette circulaire. Ainsi, dans ce cas, l’efficacité de l’ailette est calculée en 

utilisant l’équation de l’approximation de Schmidt en remplaçant le rayon de l’ailette circulaire 

par le rayon équivalent de la section hexagonale (Perrotin, 2014). 
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Figure 4.10 Section d’ailette hexagonale et tubes en quinconce 
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La Fig. 4.11 présente une comparaison de l’efficacité de l’ailette pour différents pas 

transversaux et longitudinaux. La comparaison entre ces différentes figures montre que 

l’efficacité de l’ailette hexagonale dépend fortement du rapport entre les pas transversaux et 

longitudinaux. En effet, lorsque ce rapport croit, l’efficacité de l’ailette croit également. 

Plusieurs cas ont été considérés en fonction du rapport du rayon équivalent de la section 

hexagonale et du rayon de la base de l’ailette. Une augmentation de ce dernier rapport induit 

une diminution de l’efficacité de l’ailette sur l’ensemble des rapports entre le pas longitudinal 

et transversal. 
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Figure 4.11 Efficacité de l’ailette hexagonale a) 2
r

XT  , b) 3
r

XT  , c) 4
r

XT  , d) 5
r

XT   

Une fois l’efficacité de l’ailette calculée, le rendement de l’ailette est défini comme étant le 

rapport entre le flux réellement transmis à travers l’ailette et le flux qui serait transmis à la 

température de surface de base si l’ailette était supprimée. L’expression du rendement de 

l’ailette est donnée par l’Eq. 4.35. 
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)η(11η           (Eq. 4.35) 

Le rendement de l’ailette est fonction de l’efficacité de l’ailette quelle que soit sa géométrie, de 

la surface ailetée et de la surface d’échange totale (tubes et ailettes, totA ). 

En conclusion, l’efficacité de l’ailette dépend du rapport des pas transversaux et longitudinaux. 

Ainsi, il faut utiliser le rapport des pas le plus grand possible pour une meilleure efficacité. Ce 

rapport dépend du profil d’échangeur choisi (Annexe 1).  
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4.2. Modélisation dynamique du phénomène de givrage 

Un modèle a été développé afin de modéliser dynamiquement le développement de la couche 

de givre et son influence sur les performances de l’échangeur à tubes à ailettes. Afin de 

simplifier le procédé qualifié de complexe et vu que les propriétés thermo physiques changent 

au cours du transfert, les hypothèses suivantes ont été considérées : 

 Toutes les températures de surfaces sont au-dessous du point triple de l’eau. 

 La distribution de la couche de givre est supposée uniforme sur chaque volume de 

contrôle de l’échangeur. 

 La conductivité thermique de la couche de givre varie en fonction de la masse 

volumique de la couche. 

 Les transferts de chaleur et de masse sont supposés unidimensionnels tout au long de 

l’échangeur. 

L’échangeur de chaleur est divisé en plusieurs volumes de contrôles (Fig. 4.12). Chaque volume 

de contrôle est composé d’un rang et d’un nombre d’ailettes. 

 

Figure 4.12 Vue de dessus de l’échangeur à tubes à ailettes et répartition des volumes de 

contrôle 
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Les propriétés des flux externes et internes à la sortie d’un volume de contrôle correspondent 

aux propriétés à l’entrée du volume de contrôle suivant (Fig. 4.13). Les propriétés sont calculées 

en utilisant REFPROP 9.0. Un algorithme a été développé en utilisant les résultats à chaque pas 

de temps afin de modifier la géométrie de l’échangeur, au sens où celle-ci est modifiée par la 

croissance de l’épaisseur du givre. L’ensemble des équations gouvernantes du modèle sont 

identifiées dans cette partie. 

 

Figure 4.13 Entrée et sortie des volumes de contrôles de l’échangeur à tubes à ailettes 

4.2.1. Equations relatives à la géométrie de l’échangeur 

Les surfaces d’échange des tubes et des ailettes sont calculées en fonction des paramètres 

géométriques de l’échangeur. En effet, le calcul est effectué par unité de longueur de tube. La 

surface externe par unité de longueur des tubes est donnée par la relation ci-dessous. 

extm-ext dA            (Eq. 

4.36) 

La surface interne par unité de longueur des tubes est constante car elle ne dépend que du 

diamètre interne des tubes. 

intm-int dA            (Eq. 4.37) 

Le nombre d’ailettes par mètre de longueur est défini en fonction de l’épaisseur des ailettes et 

de l’espacement entre ailettes. 
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La surface nette d’échange des tubes par unité de longueur est donnée par la relation ci-dessous. 

 mailailm-extm-t Ne1AA          (Eq. 4.39) 

La surface nette d’échange des ailettes par unité de longueur est fonction des paramètres de 

l’ailette et du diamètre externe des tubes. 



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4

d
PPN2A

2
ext

ltmailm-ail


       (Eq. 4.40) 

Cet ensemble d’équations ne prend pas en compte la formation de la couche de givre. En effet, 

lorsque la couche de givre se forme et se développe, la géométrie de l’échangeur est modifiée. 

Les équations ci-dessous présentent la modification géométrique qu’il faut effectuer 

instantanément au niveau du diamètre externe des tubes et au niveau du pas d’ailettes  

L’épaisseur de la couche de givre formée instantanément est notée par f . 

)t(2)t(d)tt(d fexte           (Eq. 4.41) 

)t(2)t(S)tt(S failail           (Eq. 4.42) 

4.2.2. Equations relatives au transfert de chaleur 

Le flux de chaleur total nécessaire pour le refroidissement du biogaz peut s’exprimer en 

fonction des enthalpies d’entrée et de sortie du réfrigérant, pour chaque volume de contrôle. Ce 

flux de chaleur échangé peut être exprimé également en fonction de l’enthalpie d’entrée et de 

sortie du biogaz tout en prenant en compte la contribution de la chaleur latente d’anti-

sublimation de l’eau givrée.  

En se refroidissant, la vapeur d’eau contenue dans le biogaz va givrer sur les surfaces froides 

de l’échangeur. Ce transfert de chaleur est représenté par l’Eq. 4.43. Le débit du biogaz est 

représenté par gm , celui du réfrigérant est représenté par rm  et celui du givre capté est représenté 

par .m f  L’enthalpie du biogaz sec à l’entrée et à la sortie de chaque volume de contrôle est 

représentée respectivement par g,ini et g,outi . L’enthalpie du réfrigérant à l’entrée et à la sortie de 

chaque volume de contrôle est représentée respectivement par r,ini  et r,outi . A noter que l’indice 

i introduit dans toutes les équations, correspond au volume de contrôle associé. 
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   
isvfg,outg,ingir,inr,outrech imiimiimQ       (Eq. 4.43) 

La chaleur latente d’anti-sublimation est égale à l’opposé de la chaleur latente de sublimation  

( svi ) calculée d’après la formule de Clapeyron. 

vT

i

dT

dP sv


           (Eq. 4.44) 

La résolution de l’Eq. 4.4 permet d’en déduire la variation de la chaleur latente de sublimation 

de l’eau en fonction de la température (Fig. 4.15). D’après la Fig. 4.15, la chaleur latente de 

sublimation varie entre 2836 kJ.kg-1 et 2842,5 kJ.kg-1 pour des températures basses allant de 

0 °C jusqu’à -78 °C. 

 

Figure 4.14 Chaleur latente de sublimation de l’eau 

Le flux de chaleur total échangé est la somme du flux sensible et du flux latent. Le flux de 

chaleur sensible ( senQ ) échangé entre la couche de givre déposé sur les surfaces froides de 

l’échangeur et le biogaz est exprimé en fonction de la température moyenne du biogaz  

( gavg,T ), de la température de surface de la couche de givre ( fsT ), du coefficient d’échange 

sensible ( eh ) et de la surface d’échange ( echA ) relative à chaque volume de contrôle.  
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 
ifsgavg,echesen TTAhQ         (Eq. 4.45) 

La surface d’échange relative à chaque volume de contrôle ( echA ) est égale à la somme de la 

surface nette d’échange des tubes ( tA ) et de la surface d’échange des ailettes ( ailA ) multipliée 

par l’efficacité de l’ailette ( ailη ). 

iailailtech AηAA            (Eq.4.46) 

Le flux de chaleur latent entre le biogaz et la surface de la couche de givre est exprimé en 

fonction de la température moyenne du biogaz, de la température de surface de givre, de la 

surface d’échange relative à chaque volume de contrôle et du coefficient d’échange latent  

( lath ).  

 
ifsgavg,echlatlat TTAhQ          (Eq. 4.47) 

Afin de calculer le coefficient de chaleur latent, il faut définir le coefficient d’échange massique 

( mh ). Ce dernier est calculé en fonction du nombre adimensionnel de Lewis (Threlkeld, 1970). 

Le calcul du coefficient d’échange massique est donné par l’Eq. 4.48. 

i

3/2
gp,

e
m

LeC

h
h           (Eq. 4.48) 

Le coefficient d’échange latent est calculé en fonction du coefficient d’échange massique, de 

la chaleur latente de sublimation et des humidités absolues correspondant à la température 

moyenne du biogaz ( avg,gw ) et à la température de surface du givre ( fsw ). Le calcul du 

coefficient d’échange latent est donné par l’Eq. 4.49. 

i
fsg,avg

fsg,avg

svmlat
TT

ww
ihh


















        (Eq. 4.49) 

Après avoir calculé les coefficients d’échange interne et externe, le coefficient d’échange global 

au niveau de chaque volume de contrôle est donné par l’Eq. 4.50. Ce coefficient d’échange 

global dépend fortement de l’épaisseur de la couche de givre ( f ) et de sa conductivité 

thermique ( f ). 
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Le flux de chaleur total peut être exprimé en fonction du coefficient d’échange global en 

utilisant la méthode de Différence de Température Logarithmique Moyenne (DTLM) au niveau 

de chaque volume de contrôle. L’Eq. 4.51 permet de représenter le coefficient d’échange global 

en fonction du DTLM pour un échangeur à effet contre-courant. 
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 (Eq. 4.51) 

4.2.3. Equations relatives à la couche de givre 

Le flux de chaleur transféré du biogaz vers la couche de givre est la somme d’un flux d’échange 

par conduction à travers la couche de givre ( conductionQ ) et d’un flux d’anti-sublimation  

( sublQ ) de la vapeur d’eau contenue dans le biogaz (Deniz et al., 2004). m  représente la 

quantité de givre qui contribue à la densification de la couche. 

i
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      (Eq. 4.52) 

La conservation des flux d’échange par conduction et d’anti-sublimation à l’entrée et à la sortie 

d’un volume de contrôle, permet d’en déduire l’équation ci-dessous. 
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       (Eq. 4.53) 

La résolution de cette équation pour fx   permet de déterminer la température de surface de 

la couche de givre ( fsT ) en fonction de la température de la paroi ( pT ). Ainsi, par la résolution 

de l’équation différentielle, la température de surface de la couche de givre est donnée par l’Eq. 

4.54. 
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La masse du givre capté sur les surfaces froides de l’échangeur est égale à la différence des 

humidités absolues du biogaz à l’entrée et à la sortie de chaque volume de contrôle, multipliée 

par le débit massique du biogaz. 

 
ig,outgin,gf wwmm           (Eq. 4.55) 

Une partie de cette quantité de givre capté contribue à la densification de la couche de givre  

( m ), alors que la deuxième partie contribue à l’augmentation de l’épaisseur de la couche de 

givre ( m ). 

if mmm 
           (Eq. 4.56) 

Afin de calculer la quantité de vapeur qui contribue à la densification, une expression 

développée par O’Neal a été utilisée (O’Neal, 1995). Cette expression de la quantité de vapeur 

qui contribue à la densification est fonction de la conductivité thermique de la couche de givre,  

du terme de diffusion ( diffD ), de la chaleur latente de sublimation et de la pression de saturation 

au niveau de l’interface biogaz et couche de givre ( satP ). 
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La quantité de vapeur contribuant à l’augmentation de la masse volumique de la couche de 

givre est donnée par l’Eq. 4.58 (Deniz et al., 2004). 
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Le coefficient de diffusion ( diffD ) est calculé en fonction du facteur de porosité ( ).  Le 

coefficient de diffusion est donné par l’Eq. 4.59 (Na et Webb, 2004) en fonction de la diffusivité 

de la vapeur ( vD ). 

2

1
DD vdiff





          (Eq. 4.59) 

Les calculs de la conductivité thermique de la couche de givre et de la masse volumique de la 

surface du givre déposé, ont été présentés dans le chapitre précédent. La masse volumique de 

la couche de givre à un instant tt   est donnée par l’Eq. 4.60. La masse volumique dépend 

de l’épaisseur de la couche de givre et de la masse du givre capté à chaque pas de temps. 

   
ifech

ff
A

tm
ttt







         (Eq. 4.60) 

L’épaisseur de la couche de givre à un instant tt   est donnée par l’Eq. 4.61. L’épaisseur 

dépend de la masse volumique du givre et de la masse du givre capté à chaque pas de temps. 

   
ifech

ff
A

tm
ttt




          (Eq. 4.61) 

4.2.4. Algorithme de calcul 

L’algorithme de calcul du modèle développé est décrit brièvement dans la Fig. 4.15. Tout 

d’abord, il faut commencer par définir la géométrie de l’échangeur (nombre de circuits, nombre 

de rangs, pas, épaisseurs, etc …). Ensuite, il faut passer à l’ensemble des initialisations 

suivantes : 
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 L’épaisseur de la couche de givre. 

 La masse volumique de la couche de givre et sa conductivité thermique en fonction de 

sa masse volumique. 

 La température de la surface du givre. 

 La différence de température logarithmique moyenne initiale. 

 La masse de givre capté à la sortie du premier rang. 

 Les températures de sortie et d’entrée du biogaz. 

 La température du réfrigérant ou du mélange circulant à l’intérieur des tubes. 

A la fin des initialisations, l’algorithme débute le calcul par la détermination des coefficients 

d’échanges convectifs interne et externe. La puissance latente et la puissance sensible au niveau 

de l’interface biogaz et de la couche de givre sont calculées. Le coefficient d’échange global de 

l’échangeur est ensuite calculé pour en déduire la puissance échangée entre les deux flux. Ainsi, 

l’une des températures des flux est déduite. Ensuite, un nouvel écart de température 

logarithmique moyen  DTLM est calculé. Une vérification au niveau des valeurs des DTLM et 

de la masse de givre capté est ensuite opérée. Si l’erreur est grande, il faut procéder par itération 

afin de trouver le DTLM et l’épaisseur de la couche de givre, pour lesquelles l’erreur est 

minimisée. Lorsque cette erreur devient négligeable, la géométrie de l’échangeur est modifiée 

en intégrant l’épaisseur de la couche de givre déposée sur les ailettes et tubes de l’échangeur. 

Le calcul est dynamique, un passage au temps suivant est possible une fois que la géométrie de 

l’échangeur est modifiée et le calcul reboucle jusqu’à la fin de la simulation. 
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Figure 4.15 Algorithme du code de calcul de l’échangeur 

Cette section a permis de présenter le modèle développé pour représenter le phénomène de 

croissance du givre à chaque pas de temps. Les différentes équations concernant la géométrie 

de l’échangeur, le transfert de chaleur, de masse, et de la couche de givre ont été présentées. La 

géométrie de l’échangeur est modifiée à chaque pas de temps en prenant en compte la masse 

du givre déposé et l’épaisseur sa la couche sur les ailettes et tubes de l’échangeur. 

4.3. Optimisation du cycle de givrage 

L’optimisation du système de déshumidification du biogaz consiste à optimiser la durée des 

cycles de givrage, dégivrage et de conditionnement. Ainsi, l’optimisation de chacune de ces 

séquences consiste à optimiser énergétiquement et exergétiquement le système complet. Dans 

cette partie, le but de cette optimisation est d’augmenter la durée du cycle de givrage afin qu’il 
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dure le plus longtemps possible et de diminuer la surface d’échange tout en augmentant 

l’efficacité de l’échangeur. 

Afin d’optimiser le cycle de givrage des systèmes frigorifiques 240, refroidissant le biogaz à  

-40 °C, et 250, refroidissant le biogaz de -40 °C à -75 °C, les paramètres suivant doivent être 

pris en compte : 

 Optimisation exergétique du système de givrage allant de 0 à -78 °C. 

 Matériaux des tubes et des ailettes : inox, cuivre et aluminium. 

 Paramètres géométriques de l’échangeur (pas transversal, pas longitudinal, pas 

d’ailettes, etc…).  

 Vitesse du biogaz à l’entrée de l’échangeur et la surface d’échange. 

4.3.1. Optimisation exergétique du système allant de 0 à -78 °C 

On rappelle que le système de givrage de Cryo Pur est divisé en deux sous-systèmes couplés : 

SS-240 et SS-250. D’une part, la température d’entrée du biogaz au SS-240 est fixée par la 

température de sortie du sous-système de désulfuration et d’autre part, la température de sortie 

du SS-250 est fixée à -78 °C afin d’obtenir du biométhane avec une teneur en eau inférieure à 

1 ppm. La température intermédiaire du biogaz, entre les deux sous-systèmes (sortie SS-240 et 

entrée SS-250), est optimisée exergétiquement.  

La puissance de givrage (refroidissement du biogaz) de chaque sous-système dépend de la 

masse d’eau captée et de la température intermédiaire entre les deux sous-systèmes (Fig. 4.16). 

D’une part, la puissance de givrage du SS-240 augmente avec la diminution de la température 

intermédiaire du biogaz. En effet, la diminution de cette dernière entraine une augmentation de 

la puissance sensible et une augmentation de la masse d’eau captée sur l’évaporateur du SS-

240 accompagnée d’une augmentation de la puissance latente. D’autre part, la puissance de 

givrage du SS-250 diminue lorsque la température intermédiaire du biogaz diminue, ce qui 

entraine une baisse de l’écart de température au niveau de l’évaporateur du SS-250 

accompagnée d’une diminution de la puissance sensible. La diminution de l’écart de 

température entraine une diminution de la masse d’eau captée au niveau de l’évaporateur du 

SS-250 accompagnée d’une diminution de la puissance latente. 
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Figure 4.16 Variation de la puissance de givrage du SS-240 et SS-250 en fonction de la 

température du biogaz intermédiaire 

Une optimisation exergétique a été effectuée au niveau des différents composants du SS-240 et 

SS-250 afin de chercher la température intermédiaire optimale (Fig. 4.17). Le paramètre 

dimensionnant dans ce cas est le débit du biogaz. Le point optimal correspond à une température 

intermédiaire du biogaz proche de -40 °C.  

 

Figure 4.17 Destruction exergétique globale du SS-240 et SS-250 en fonction de la 

température intermédiaire du biogaz 
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4.3.2. Effet des matériaux de l’échangeur 

Les tubes et les ailettes des échangeurs peuvent être fabriqués en acier inoxydable 316 L, ou en 

aluminium, ou encore en cuivre. Afin d’optimiser les échangeurs, en termes d’efficacité et de 

volume occupé, une comparaison entre ces différents matériaux est nécessaire. Le but de la 

comparaison de matériaux est d’une part l’optimisation de la surface d’échange et d’autre part 

l’optimisation du temps de givrage, de dégivrage et de conditionnement (temps nécessaire pour 

refroidir l’enceinte juste après la phase de dégivrage). 

La comparaison entre les matériaux concerne les ailettes et les tubes de l’échangeur. L’efficacité 

de l’ailette dépend fortement de sa conductivité thermique et donc du matériau utilisé. Les 

notations suivantes seront utilisées pour différentier les échangeurs :  

 Echangeur Inox-Inox : Tubes en acier inoxydable et ailettes en acier inoxydable. 

 Echangeur Inox-Alu : Tubes en acier inoxydable et ailettes en aluminium. 

 Echangeur Cu-Alu : Tubes en cuivre et ailettes en aluminium. 

 

Pour chacun de ces matériaux utilisés correspond un profil d’échangeur (Morgana, 2016). 

Chaque profil est caractérisé par ses propres paramètres géométriques. Les paramètres 

géométriques qui diffèrent d’un profil à l’autre sont les suivants : 

 Pas transversal 

 Pas longitudinal 

 Diamètres des tubes (internes et externes) 

 Pas d’ailettes 

Afin d’identifier l’effet du changement de matériaux, trois échangeurs ont été comparés pour 

le SS-240. La comparaison est effectuée en se basant sur une même longueur des tubes, une 

même surface d’échange et un même pas d’ailettes. Concernant le mélange de réfrigérants 

circulant à l’intérieur des tubes (Mél-240), les mêmes niveaux de température (en entrée et en 

sortie) et de pression ont été fixés, afin que la variation de la température, côté interne, soit 

identique (même profil de température pour les différents matériaux). Le tableau 4.4 permet 

d’identifier les différentes caractéristiques de ces échangeurs. 
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Tableau 4-4 Caractéristiques des différents échangeurs 

Paramètres Echangeur Inox-Inox Echangeur Inox-Alu Echangeur Cu-Alu 

𝑵𝒑  (-) 18 18 18 

𝑵𝒄  (-) 1 1 1 

𝑷𝒕 (𝒎𝒎) 40 30 25 

𝑷𝒍 (𝒎𝒎) 34,65 30 21,66 

𝒆𝒕 (𝒎𝒎) 1 0,3 0,3 

𝒅𝒊𝒏𝒕 (𝒎𝒎) 14,3 9,4 9,4 

𝒅𝒆𝒙𝒕 (𝒎𝒎) 16,3 10 10 

𝑺𝒂𝒊𝒍 (𝒎𝒎) 2 2 2 

𝑳𝒕 (𝒎𝒎) 240 240 240 

Les conditions initiales de la simulation supposent une température du biogaz à l’entrée de 

l’échangeur de 5 °C et un débit de biogaz de 85 Nm3.h-1.  

La Fig. 4.18 a) présente les profils de température du biogaz et du mélange de réfrigérants (Mél-

240) au niveau de chaque rang, pour les échangeurs Inox-Inox et Inox-Alu. Cette variation de 

température dépend fortement du matériau de l’ailette choisi. En effet, pour un échangeur Inox-

Inox la température du biogaz est la plus élevée. Cette dernière atteint une température de  

-30 °C à la sortie de l’échangeur. 

D’autre part, la température du biogaz à la sortie de l’échangeur Inox-Alu est plus basse, soit  

-41 °C. La différence entre les deux est due à la conductivité thermique de l’aluminium  

(220 W.m-1.K-1) qui vaut 13 fois celle de l’acier inoxydable (16,3 W.m-1.K-1). L’efficacité de 

l’ailette dépend fortement de sa conductivité et donc du matériau choisi. En effet, l’efficacité 

de l’ailette en aluminium est 3,5 fois plus élevée que celle de l’ailette en acier inoxydable.  

La Fig. 4.18 b) présente les profils de température du biogaz et du mélange de réfrigérants (Mél-

240) au niveau de chaque rang, pour l’échangeur Cu-Alu et Inox-Alu. Pour ces deux 

échangeurs, les profils de température sont quasiment confondus à la sortie de l’échangeur. 

Ainsi, l’effet de changement du matériau des tubes de l’échangeur est presque négligeable. Ceci 

est dû à la surface d’échange ailetée qui est plus grande que la surface d’échange des tubes. En 

conclusion, un échangeur Cu-Alu permet de fournir la capacité froide demandée pour une 

surface d’échange plus petite que les autres échangeurs.  
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Figure 4.18 Profils de température du biogaz et du mélange de réfrigérants pour différents 

matériaux a) ailettes b) tubes 

4.3.3. Effet du pas d’ailettes 

La durée du cycle de givrage est directement liée au blocage de l’échangeur (côté externe entre 
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de capter plus de givre. Ainsi, le but revient donc à éviter le blocage autant que possible au  

niveau des différents rangs de l’échangeur. Il faut commencer par identifier les rangs où la 

masse du givre capté est la plus élevée. La Fig. 4.19 présente la masse du givre capté en fonction 

de la température allant de 0 à -78 °C. 

 

Figure 4.19 Masse du givre capté par échelon de température 

Vu que la température de sortie du biogaz du SS-240 est de l’ordre de -40 °C, la masse captée 
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du cycle de givrage soit la plus longue possible. 

L’optimisation de l’échangeur évaporateur revient à identifier les paramètres géométriques qui 
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grand tout au long de l’échangeur (pas d’ailettes fixes), soit utiliser des pas d’ailettes variables, 

en fonction du blocage de la section de passage du biogaz, le long de l’échangeur. 

4.3.3.1. Pas d’ailettes fixes 

Tout d’abord, 4 pas d’ailettes fixes le long d’un échangeur Cu-Alu ont été comparés pour 
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givrage. Le tableau 4.5 présente les 4 différents pas d’ailettes fixes utilisés. 
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Tableau 4-5 Pas d’ailettes fixes le long de l’échangeur 

Configurations Sail (mm) 

F1 2 

F2 2,1 

F3 2,2 

F4 2,3 

La Fig. 4.20 présente la variation du coefficient d’échange externe des quatre configurations 

étudiées, au niveau du premier rang. Le pas de temps de la simulation est fixé à 60 s. 

L’augmentation du pas d’ailettes entraine une dégradation du coefficient d’échange externe. En 

effet, le coefficient d’échange est directement lié à la vitesse du biogaz. Un pas d’ailettes plus 

petit engendre une section de passage du biogaz plus étroite à l’entrée de l’échangeur. Ceci 

entraîne une augmentation de la vitesse du biogaz, accompagnée d’une augmentation du 

coefficient d’échange. 

 

Figure 4.20 Variation du coefficient d’échange externe au niveau du premier rang de 

l’échangeur 

La Fig. 4.21 présente la variation de la puissance froide des 4 configurations étudiées. 

L’augmentation du pas d’ailettes entraine une diminution de la puissance froide. En effet, 

l’augmentation du pas d’ailettes entraîne une diminution du nombre d’ailettes et donc de la 

surface d’échange ailetée. En passant d’un pas d’ailettes de 2 mm (F1) à 2,3 mm (F4), la 

puissance frigorifique se dégrade de 3,7 %.  
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Figure 4.21 Variation de la puissance pour les différents pas d’ailettes fixes en fonction du 

temps 

La Fig. 4.22 présente la variation des pertes de charge externes des quatre configurations. 

L’augmentation du pas d’ailettes entraine une diminution de la vitesse du biogaz le long de 

l’échangeur. Cette diminution de vitesse entraîne une diminution des pertes de charge externes, 

côté biogaz, de l’échangeur. En effet, les pertes de charge sont également liées à la section 

étroite de passage du biogaz qui dépend du pas d’ailettes. En passant d’un pas d’ailettes de  

2 mm (F1) à 2,3 mm (F4), les pertes de charge externes diminuent de 13 %. 
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Figure 4.22 Variation des pertes de charge externes des différents pas d’ailettes fixes en 

fonction du temps 

La Fig. 4.23 présente la variation du taux de blocage des 4 configurations, au niveau de chaque 

rang de l’échangeur. Le taux du blocage est défini comme le rapport entre l’épaisseur de la 

couche de givre et le pas d’ailettes, au niveau de chaque rang de l’échangeur. 

L’augmentation du pas d’ailettes entraine une diminution du pourcentage de blocage et donc 

un cycle de givrage plus long. Les quatre premiers rangs de l’échangeur sont les plus sollicités 

pour un blocage rapide. Pour un pas d’ailettes de 2 mm, le pourcentage de blocage peut atteindre 

une valeur maximale de 27 % au niveau du deuxième rang de l’échangeur (le plus sollicité) et 

une valeur supérieure à 15 % pour les rangs #1, #3, #4 et #5. L’augmentation du pas d’ailettes 

entraine une diminution  du pourcentage de blocage et donc un cycle de givrage plus long. En 

passant d’un pas d’ailettes de 2 mm (F1) à 2,3 mm (F4), le taux de blocage diminue de 2 % au 

niveau du rang #2. D’où la nécessité d’utiliser des pas d’ailettes plus grands au niveau des 

quatre premiers rangs de l’échangeur et des pas d’ailettes plus petits pour le reste des rangs. 

Dans ce cas, la solution consiste à utiliser des pas d’ailettes variables le long de l’échangeur. 
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4.3.3.2. Pas d’ailettes variable 

Lors du cycle de givrage, les rangs qui se bloquent le plus rapidement correspondent aux quatre 

premiers de l’échangeur (partie précédente). Pour une simulation plus poussée (> 2 h), le 

pourcentage de blocage au niveau de ces rangs peut dépasser une valeur de 70 %, pour un pas 

d’ailettes de 2,1 mm, alors que pour le reste des rangs de l’échangeur le taux de blocage est 

beaucoup plus faible. 

Pour que le cycle de givrage dure plus de temps, il faut utiliser un pas d’ailettes plus grand là 

où le taux de blocage est le plus élevé et un pas d’ailettes plus petit là où le taux de blocage est 

beaucoup moins élevé. Le pas d’ailettes plus petit va ajouter de la surface ailetée à l’échangeur 

(nombre d’ailettes plus grand). 

Afin de comparer l’effet du pas d’ailettes variable, six configurations différentes ont été 

étudiées. Le tableau 4.6 présente les différents pas d’ailettes utilisés pour ces six configurations 

d’échangeurs à tubes à ailettes. La section d’entrée, le nombre de tubes, le nombre de rangs, le 

pas longitudinal et le pas transversal sont identiques. 

 

Tableau 4-6 Pas d’ailettes de différentes configurations d’échangeur à tubes ailettes 

 Configurations # Rang Sail (mm) 

V1 1 à 18 2,1 

V2 
1 à 4 3,2 

5 à 18 2,1 

V3 
1 à 4 3,6 

5 à 18 2,1 

V4 

1 et 2 4,2 

3 et 4 3,2 

5 à 18 2,1 

V5 

1 4,2 

2 et 3 3,6 

4 3,2 

5 à 18 2,1 

V6 

1 et 2 4,2 

3 et 4 3,6 

5 à 18 2,1 
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Un pas d’ailettes spécifique est associé à chaque rang de l’échangeur (tableau 4.6). Chaque 

configuration est caractérisée par une distribution des pas d’ailettes différente le long de 

l’échangeur. La seule partie commune entre ces six configurations est comprise entre la 

cinquième et la dernière nappe. Le pas d’ailettes de cette partie commune est de 2,1 mm. La 

partie qui diffère entre ces configurations est au niveau des quatre premiers rangs là où le taux 

de blocage est le plus élevé. La Fig. 4.24 présente une comparaison du taux de blocage entre 

les différentes configurations, après une simulation de 3 h. Le taux de blocage le plus élevé 

correspond à la configuration V1. Le pas d’ailettes utilisé pour cette configuration est fixe le 

long de tous les rangs et vaut 2,1 mm. Le taux de blocage du deuxième rang de cette 

configuration atteint 85 % au bout de 3 h de givrage. Ceci va limiter la durée du cycle et va 

augmenter énormément les pertes de charge. En passant à la configuration V2, le taux de 

blocage diminue de 15 % par rapport à la configuration V1, au niveau des quatre premiers rangs 

(pas d’ailettes de 3,2 mm au lieu de 2,1 mm).  

La configuration V3 utilise un pas d’ailettes plus grand que celui de la configuration V2 afin de 

diminuer davantage le taux de blocage au niveau des quatre premières nappes (3,6 mm au lieu 

de 3,2 mm). En utilisant la configuration V3, le taux de blocage maximal atteint une valeur de 

64 %, pour 3 h de simulation.  

D’après les configurations V1, V2 et V3, le taux de blocage le plus élevé est au niveau du 

deuxième rang. Ainsi, la configuration V4 suppose un pas d’ailettes de 4 mm au lieu de 3,6 mm 

au niveau des deux premiers rangs et de 3 mm au niveau des troisième et quatrième rangs (pour 

ne pas perdre la surface ailetée). Effectivement, le taux de blocage au niveau des premier et 

deuxième rangs a diminué. Par contre, comme le pas d’ailettes devient plus petit à partir du 

troisième rang, la masse du givre capté sera plus grande que dans le cas précédent (configuration 

V3). Ainsi, le taux de blocage au niveau du troisième rang augmente jusqu’à 70 %, alors que 

pour la configuration V3 il était proche de 62 %. 

La configuration V5 joue le rôle d’une configuration intermédiaire entre les configurations V3 

et V4. Le taux de blocage maximal de cette configuration est de l’ordre de 58 % au niveau du 

quatrième rang de l’échangeur. La configuration V6 est basée sur la configuration V5 afin de 

réduire le taux de blocage du deuxième rang. Une diminution de 8 % est présente au niveau du 

deuxième rang en comparant les configurations V5 et V6.  
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Figure 4.24 Comparaison du taux de blocage des différentes configurations après 3 h de 

simulation 

En résumé, l’effet du pas d’ailettes variable est bien significatif sur la durée du cycle du givrage. 

Le choix du pas d’ailettes en fonction du numéro de rang est directement lié à la masse du givre 

capté sur le rang en question. Les pas d’ailettes de la configuration V6 sont testés 

expérimentalement dans le chapitre 6, en intégrant l’échangeur correspondant dans le pilote 

d’essai de Cryo Pur.  

4.3.4. Etude de la sensibilité sur la vitesse du biogaz 

L’étude de la sensibilité sur la vitesse du biogaz consiste à comparer plusieurs sections de 

l’échangeur afin d’étudier l’effet de la vitesse sur la durée du cycle de givrage. Le but dans ce 

cas est de conserver toujours la même puissance froide tout en considérant des surfaces 

d’échange différentes. La variation de vitesse entraine une variation du coefficient d’échange 

externe. La Fig. 4.25 présente trois configurations pour la section  de l’échangeur.  

La section a la forme d’un carré. La configuration 1 présente la section d’entrée la plus petite, 

suivie par la configuration 2 puis par la configuration 3. Une section d’entrée plus petite 

engendre une vitesse du biogaz plus grande et donc un coefficient d’échange plus grand. 
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Figure 4.25 Différentes configurations de la section (vue de dessus de l’échangeur) 

Le nombre de tubes est directement lié aux dimensions de la section d’entrée. La même 

puissance frigorifique entraîne un plus grand nombre de rangs pour la configuration 1 dont la 

section est plus petite que pour les configurations 2 et 3. Le tableau 4.7 présente les 

caractéristiques de ces trois configurations. A noter que le choix des pas d’ailettes, pour les trois  

configurations, est le même que celui de la configuration V6 de la section 4.3.3.2. 

 

Tableau 4-7 Paramètres des trois configurations  

Paramètres Configuration 1 Configuration 2 Configuration 3 

𝑵𝒑  (-) 18 14 10 

𝑵𝒄  (-) 1 1 1 

Nb de tubes 6 8 14 

𝑷𝒕 (𝒎𝒎) 25 25 25 

𝑷𝒍 (𝒎𝒎) 21,66 21,66 21,66 

𝒆𝒂𝒊𝒍 (𝒎𝒎) 0,16 0,16 0,16 

𝒆𝒕 (𝒎𝒎) 1 0,3 0,3 

𝒅𝒊𝒏𝒕 (𝒎𝒎) 9,4 9,4 9,4 

𝒅𝒆𝒙𝒕 (𝒎𝒎) 10 10 10 

𝑺𝒂𝒊𝒍 (𝒎𝒎) 

4,2 (Rangs #1 et #2) 

3,6 (Rangs #3 et #4) 

2,1 (Rangs #5 jusqu’au dernier rang) 

𝑳𝒕 (𝒎𝒎) 150 200 350 

𝒍 (𝒎𝒎) 150 200 350 

𝒉 (𝒎𝒎) 398,88 303,24 216,6 

𝑨𝒕𝒐𝒕 (𝒎²) 6,2 8,3 17,2 
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Les conditions initiales de la simulation sont les suivantes : 

 Température du biogaz à l’entrée de l’échangeur est de 5 °C. 

 Débit de biogaz constant, soit 85 Nm3.h-1. 

 Pas de temps fixé à 60 s. 

Les surfaces d’échange de ces trois configurations ne sont pas les mêmes, alors que la puissance 

frigorifique de l’échangeur est identique. Ainsi, pour une puissance constante et une surface 

d’échange plus petite, le coefficient d’échange est plus grand. La Fig. 4.26 présente la vitesse 

du biogaz associée à chaque configuration. 

 

La différence de vitesse du biogaz entre les configurations est notable. En effet, la vitesse la 

plus grande est identifiée en utilisant la configuration 1 (2 fois plus grande que la configuration 

2 et 4,5 fois plus grande que la configuration 3). A partir du cinquième rang, la vitesse du biogaz 

subit une légère augmentation, pour toutes les configurations. Cette augmentation est due au 

passage à un pas d’ailettes plus petit (2,1 mm au lieu de 3,6 mm). 

 

 

Figure 4.26 Comparaison de la vitesse du biogaz pour les différentes configurations 

La vitesse du biogaz est directement liée au coefficient d’échange externe (sensible). La  

Fig. 4.27 présente la variation de ce coefficient pour les différentes configurations.  
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Le coefficient d’échange de la configuration 1 est le plus élevé par rapport aux autres 

configurations. La corrélation utilisée pour le calcul du coefficient d’échange externe sensible 

est celle de Wang. D’après cette corrélation, l’effet d’entrée est accentué au niveau du deuxième 

rang. Ceci est notable en particulier sur le coefficient d’échange du deuxième rang pour les 

différentes configurations. Le coefficient d’échange sensible atteint une valeur maximale au 

niveau du deuxième rang (160 W.m-2.K-1 pour la configuration 1,80 W.m-2.K-1 pour la 

configuration 2 et 20 W.m-2.K-1 pour la configuration 3). Ensuite, il se dégrade afin d’atteindre 

des valeurs très basses au niveau du dernier rang des différentes configurations. 

La différence des surfaces d’échange des trois configurations est ainsi expliquée par la 

différence entre le coefficient d’échange des différentes configurations. Vu que le coefficient 

d’échange de la configuration 1 est le plus élevé, la surface d’échange est la plus petite pour la 

même puissance frigorifique. 

 

 

Figure 4.27 Comparaison du coefficient d’échange externe pour les différentes configurations 

Afin de vérifier si la vitesse du biogaz influe sur la répartition du givre, la croissance du givre 

et la durée du cycle de givrage, la Fig. 4.28 présente une comparaison de la croissance de 

l’épaisseur de la couche de givre pour les différentes configurations, en fonction du temps. 

L’épaisseur de la couche de givre a été uniquement représentée au niveau du rang le plus 

sollicité de chaque configuration. Après 2 h de simulation, on remarque bien que l’épaisseur de 
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la couche de la configuration 1 est la plus élevée (1,2 mm par rapport à 0,8 mm pour la 

configuration 2 et 0,55 mm pour la configuration 3). Ainsi, la croissance de la couche de givre 

est d’autant plus importante que la vitesse du biogaz est élevée. 

La Fig. 4.29 présente la variation du taux de blocage après la simulation de 2 h de 

fonctionnement pour chaque configuration. Le taux de blocage est le plus élevé au niveau de la 

configuration 1 car la section de l’échangeur est la plus petite. La durée du cycle de givrage est 

directement liée au taux de blocage. Le modèle suppose qu’au-delà de 70 % de blocage, le cycle 

est presque terminé. Ceci est expliqué par l’augmentation des pertes de charges externes. Ainsi, 

en considérant la configuration 1, la durée du cycle de givrage sera approximativement de  

2,5 h. D’autre part, en considérant les configurations 2 ou 3, la durée du cycle de givrage va 

dépasser les 3 h. Ainsi, en termes d’optimisation il vaut mieux choisir la configuration 2 pour 

favoriser un cycle de givrage plus long et une surface d’échange moyenne. La section de la 

configuration 2 est testée expérimentalement en intégrant l’échangeur correspondant dans le 

pilote d’essai de Cryo Pur. 

 

Figure 4.28 Croissance de la couche de givre des différentes configurations en fonction du 

temps 
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Figure 4.29 Variation du taux de blocage le long des échangeurs à la fin de la simulation (2 h) 

Une deuxième étude sur la sensibilité de la vitesse du biogaz consiste à séparer l’échangeur en 

deux modules afin de vérifier l’amplification du coefficient d’échange par l’effet d’entrée sur 

l’échangeur. L’amplification du coefficient d’échange va contribuer à une diminution de la 

surface d’échange. Dans ce cas, il sera possible d’utiliser des profils d’ailettes avec des pas plus 

grands. Un cycle de givrage plus long est alors assuré. 

L’entrée du biogaz s’effectue par le premier module et l’entrée du mélange de réfrigérants 

s’effectue par le deuxième module, pour obtenir la configuration à courants croisés et à 

tendance contre-courant (Fig. 4.30). 
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Figure 4.30 Représentation de l’échangeur à deux modules 

Afin de vérifier ces hypothèses, le tableau 4.8 présente deux modules d’échangeurs séparés. Le 

premier module possède un profil avec des pas d’ailettes plus grands que le deuxième module. 

Le profil utilisé pour le module 1 est celui du M 37 Q et le profil utilisé pour le module 2 est 

celui du M 25 Q (Annexe 1). La différence entre ces deux profils est basée sur les paramètres 

suivants : 

 Diamètre des tubes. 

 Pas d’ailettes. 

 Pas transversal et longitudinal. 

 

Tableau 4-8 Paramètres géométriques des modules de l’échangeur 

Paramètres Module 1 M37Q Module 2 M25Q 

𝑵𝒑  (-) 8 8 

𝑵𝒄  (-) 1 1 

Nb de tubes 4 6 

𝑷𝒕 (𝒎𝒎) 37,5 25 

Module 1

Module 2

Distance minimale

Biogaz

Mélange de réfrigérants

v

v
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𝑷𝒍 (𝒎𝒎) 32,476 21,66 

𝒆𝒂𝒊𝒍 (𝒎𝒎) 0,16 0,16 

𝒆𝒕 (𝒎𝒎) 0,3 0,3 

𝒅𝒊𝒏𝒕 (𝒎𝒎) 11,4 9,4 

𝒅𝒆𝒙𝒕 (𝒎𝒎) 12 10 

𝑺𝒂𝒊𝒍 (𝒎𝒎) 4,5 2,5 

𝑳𝒕 (𝒎𝒎) 150 150 

𝒍 (𝒎𝒎) 150 150 

𝒉 (𝒎𝒎) 260 174 

𝑨𝒕𝒐𝒕 (𝒎²) 2,54 2,88 

 

La Fig. 4.31 présente la variation de la vitesse du biogaz  au niveau de chaque rang de 

l’échangeur en prenant en compte les deux modules. Le module 1 est représenté par les rangs 

allant de 1 à 8 et le module 2 est représenté par les rangs allant de 9 à 16.  

 

Figure 4.31 Variation de la vitesse du biogaz au niveau de chaque rang pour les deux modules 

La vitesse du biogaz  dans le module 1 diminue selon l’ordre croissant des rangs. Ensuite, l’effet 

d’entrée est notable au niveau du module 2 où la vitesse du biogaz augmente. Cette 

augmentation de vitesse est due au changement de profil (pas d’ailettes plus petit à l’entrée du 

module 2). Ensuite, une diminution de la vitesse du biogaz est aussi notée en traversant le 

module 2 dans le sens croissant des rangs. 
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La Fig. 4.32 présente la variation du coefficient d’échange externe au niveau de chaque rang 

des deux modules de l’échangeur. A l’entrée du module 1, le coefficient d’échange est de 

l’ordre de 32 W.m-2.K-1. D’après la corrélation utilisée, le coefficient d’échange augmente à 

partir du deuxième rang et décroit dans l’ordre croissant des rangs du module 1.  

Ensuite, à l’entrée du deuxième module (Rang #9 dans la Fig. 4.32), le coefficient d’échange 

subit une légère augmentation due au changement de profil d’ailette. Au niveau du deuxième 

rang du module 2, le coefficient d’échange atteint une valeur de 80 W.m-2.K-1. Cette 

augmentation dépend essentiellement du changement de profil. Enfin, le coefficient d’échange 

se dégrade dans l’ordre croissant des rangs du deuxième module. L’effet d’entrée est bien 

notable au niveau du coefficient d’échange. Cette augmentation du coefficient d’échange est 

accompagnée d’une diminution de la surface d’échange afin de maintenir une puissance 

frigorifique constante. 

 

Figure 4.32 Variation du coefficient d’échange externe au niveau de chaque rang de 

l’échangeur pour les deux modules 

La Fig. 4.33 présente la variation du taux de blocage après 2 h de simulation au niveau de 

chaque rang des deux modules. Le taux de blocage est relativement faible après 2 h de 

simulation. Le taux de blocage est le plus élevé au niveau du deuxième rang du module 1  

(37 %). A l’entrée du deuxième module le taux de blocage est de l’ordre de 27 %. En comparant 

avec les résultats précédents (échangeur à un seul module avec des pas d’ailettes variables), la 
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séparation de l’échangeur en deux modules permet d’obtenir un cycle de givrage plus long (de 

l’ordre de 4 h). 

 

Figure 4.33 Variation du taux de blocage après 2 h de simulation au niveau de chaque rang 

des deux modules 

Afin de relier les deux modules de l’échangeur Il suffit d’étudier la distance minimale 

nécessaire entre les deux modules pour que l’écoulement soit bien établi ou quasi homogène à 

l’entrée du module 2. Cette étude a été réalisée afin de modéliser l’écoulement à la sortie du 

module 1 de l’échangeur en prenant en compte la géométrie de l’échangeur. D’après les 

résultats de la modélisation, l’écoulement s’homogénéise en s’éloignant d’une distance 

minimale de 40,2 mm de la sortie du module 1 (Cryo Pur, 2016). 

4.4. Conclusion 

Dans ce chapitre, un travail d’optimisation a été réalisé dans le but d’allonger la durée du cycle 

de givrage qui implique la diminution des pertes associées au dégivrage.  

Cette optimisation prend en compte les matériaux de l’échangeur, les pas d’ailettes et l’effet 

d’entrée ou la vitesse du biogaz. L’utilisation des ailettes en aluminium permet d’augmenter 

l’efficacité et de diminuer la surface d’échange pour la même puissance frigorifique. 

L’utilisation des pas d’ailettes variables le long de l’échangeur permet une meilleure 
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distribution de la masse du givre capté et un taux de blocage plus faible au niveau des rangs les 

plus sollicités de l’échangeur. 

L’augmentation de la vitesse du biogaz en fonction de la section entraine d’une part une 

diminution de la surface d’échange et d’autre part une augmentation du taux de blocage (un 

cycle de givrage plus court).  

Afin de valider l’optimisation, des échangeurs ont été dimensionnés, en se basant sur le code 

de calcul développé. Ces échangeurs ont ensuite été installés dans le pilote BioGNVAL afin de 

les tester. Le chapitre 6 présente les spécifications des échangeurs dimensionnés ainsi qu’une 

comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats de la simulation.  
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5. Modélisation dynamique et amélioration de 

l’efficacité énergétique du cycle de dégivrage 

5.1. Introduction 

Le but du dégivrage est de prélever la couche de givre accumulée sur les évaporateurs au bout 

d’un certain temps de fonctionnement. Dans cette étude, le dégivrage fait partie du système de 

déshumidification du pilote BioGNVAL. En effet, chaque cycle de givrage est accompagné 

d’un cycle de dégivrage. Après la phase de givrage, l’eau givrée sur les surfaces froides de 

l’échangeur à tubes à ailettes est prélevée soit par fusion (gaz chaud), soit par sublimation 

(tirage sous vide). Dans ce chapitre, deux modèles dynamiques de dégivrage ont été 

développés : 

 Modèle dynamique de dégivrage par fusion. 

 Modèle dynamique de dégivrage par sublimation. 

5.2. Modèle dynamique de dégivrage par fusion 

5.2.1. Introduction du modèle 

Le dégivrage par fusion est un phénomène complexe en présence d’un transfert de chaleur et 

de masse. Au cours de ce phénomène, la chaleur cédée par le réfrigérant (gaz chaud) est 

transférée à travers les ailettes et les tubes de l’échangeur vers la surface de contact de la couche 

du givre via le métal. Au moment de la fusion, du fait de la position verticale de l’échangeur, 

l’eau s’écoule par simple gravité vers le système de drainage. Si la température de la surface 

métallique est inférieure à la température de fusion de l’eau, il se peut que l’eau givre en 

s’écoulant. Il faut donc que sur tout le trajet de l’écoulement de l’eau de dégivrage, toutes les 

surfaces soient à une température supérieure à 0 °C ce qui implique de mettre en place des 

cordons chauffants sur les surfaces hors évaporateur. 

Pour ce qui est de l’échangeur, les surfaces sont chauffées par une partie du débit de fluide 

frigorigène prélevé au refoulement du compresseur appelé gaz chaud. Ce gaz chaud est détendu 

à la pression d’évaporation afin d’être réintégré à l’aspiration du compresseur (Fig. 5.1). 
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Figure 5.1 Schéma simplifié du dégivrage par fusion avec réintégration du gaz chaud à 

l’aspiration du compresseur 

Le dégivrage par fusion dépend du débit de gaz chaud envoyé par le compresseur qui est 

déterminé de manière à ne pas surdimensionner le compresseur. Le débit prélevé varie entre  

5 % et 15 % du débit total, en fonction du temps de dégivrage. La consommation énergétique 

va dépendre fortement de la masse métallique de l’échangeur, des matériaux utilisés et de la 

masse de givre capté sur les surfaces froides de l’échangeur. Le modèle développé repose sur 

les équations du modèle de Qiao et al. Le but de ce modèle est de simuler la température de gaz 

chaud pas à pas, à la sortie de chaque rang de l’échangeur. 

En général, le dégivrage par fusion est divisé en 3 étapes principales : 

 Préchauffage  

 Fusion  

 Drainage de l’eau 
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5.2.2. Phase de préchauffage 

La phase de préchauffage est représentée par la Fig. 5.2. Le réfrigérant ou gaz chaud circulant 

à l’intérieur des tubes préchauffe la couche de givre jusqu’au moment où la température 

d’interface entre la couche de givre et le métal (tubes et ailettes), atteint la température de fusion 

de l’eau (0,01 °C). Cette température d’interface est représentée sur la Fig. 5.2 par out,pT .  

fsT représente la température de surface de la couche de givre. in,pT représente la température 

d’interface entre le métal et la section de passage du gaz chaud. in,rT et out,rT sont 

respectivement les températures du gaz chaud à l’entrée et à la sortie de chaque volume de 

contrôle. Afin de simplifier le modèle, la surface ailetée a été étalée sur la surface externe des 

tubes afin de former une masse métallique unique et donc une épaisseur unique appelée

tubesailettese  . 

 

Figure 5.2 Phase de préchauffage de la couche de givre 

L’énergie est en premier lieu cédée au métal composé de l’ensemble des tubes et ailettes. Ainsi, 

cette quantité de chaleur est transmise par conduction à travers le métal. L’Eq. 5.1 présente cet 

échange instantané entre le réfrigérant et le métal. Le premier terme de l’équation correspond à 

la convection  à l’intérieur des tubes alors que le second terme correspond à la conduction à 

travers le métal.  

A un instant t :  
itubesailettes

pin,p
ailettestubesin,pri

e

TT
2TTh






      (Eq. 5.1) 

D’après la loi de Fourier, l’équation de la propagation de la chaleur à l’intérieur de l’ensemble 

ailettes et tubes est donnée par l’Eq. 5.2. Cette équation est fonction de la conductivité 

Tubes + Ailettes

Mélange de Réfrigérants
Gaz Chaud

Givre
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thermique du métal ( ailettestubes ), de sa masse volumique ( ailettestubes ) et de sa capacité 

thermique calorifique ( ailettestubes,pC  ). 

i

2

p
2

ailettestubes,pailettestubes

ailettestubesp

x

T

C
2

t

T

















      (Eq. 5.2) 

En développant l’équation aux dérivées partielles du second ordre pour un schéma centré en 

différences finies, l’Eq. 5.2 devient : 

itubesailettes
2

pout,pin,p

ailettestubes,pailettestubes

ailettestubesp

e

T2TT

C
2

t

T














    (Eq. 5.3) 

Ensuite, la chaleur cédée au métal sera transmise à la couche de givre par conduction à travers 

la couche elle-même. Ainsi, l’Eq. 5.4 représente ce transfert instantané par conduction. 

A un instant t : 

if

fout,p
f

tubesailettes

out,pp
tubesailettes

TT

e

TT











     (Eq. 5.4) 

D’après la loi de Fourier, l’équation de propagation de la chaleur à l’intérieur de la couche de 

givre est donnée par l’Eq. 5.5. Cette équation est fonction de la conductivité thermique de la 

couche de givre ( f ), de la masse volumique de la couche ( f ) et de la capacité thermique 

calorifique ( f,pC ). 

i

2

f
2

f,pf

ff

x

T

C
2

t

T













        (Eq. 5.5) 

En développant l’équation aux dérivées partielles du second ordre pour un schéma centré en 

différences finies, l’Eq. 5.5 devient : 

i
f

2

ffsout,p

f,pf

ff T2TT

C
2

t

T



 





       (Eq. 5.6) 

Pendant cette phase, la température de gaz chaud à la sortie de chaque rang de l’échangeur est 

calculée en fonction de la puissance sensible de préchauffage. 
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5.2.3. Phase de fusion 

La fusion débute lorsque la température d’interface (couche de givre et métal) demeure 

supérieure à la température de fusion de l’eau. 

C01,0T out,p           (Eq. 5.7) 

 

Afin de simplifier la modélisation de la phase de début de fusion, une couche d’eau est supposée 

se former entre la couche de givre et le métal au niveau de l’interface. La Fig. 5.3 présente juste 

une représentation schématique du modèle. Comme les ailettes sont en position verticale, l’eau 

s’écoule sous l’effet de la gravité et sera drainée sous l’échangeur. 

 

Figure 5.3 Phase de début de fusion de la couche de givre 

Le calcul du modèle suppose que l’épaisseur de la couche d’eau va augmenter jusqu’à une 

valeur maximale. A cette valeur maximale, la troisième phase débute et l’eau est drainée par 

gravité. Il faut noter que dans le cas réel, l’eau et la glace vont se détacher de manière aléatoire, 

il n’en demeure pas moins que toute la glace sera fondue avant évacuation, que ce soit sur 

l’échangeur ou dans la cuve qui entoure l’échangeur. Les équations employées pour modéliser 

sont présentées ci-dessous. 

Tout d’abord, la chaleur cédée par le réfrigérant ou gaz chaud est transmise à travers le métal 

vers la couche d’eau qui s’est formée. Ainsi, le transfert de chaleur instantané par conduction 

entre le métal et la couche d’eau est représenté par l’Eq. 5.8. 

A un instant t : 
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Cette équation suppose que la quantité de chaleur cédée par le réfrigérant est transmise en 

premier lieu à travers la couche d’eau et en second lieu à travers la couche de givre. Ainsi, le 

transfert par conduction est fonction de la conductivité thermique de la couche d’eau ( OH 2
 ) et 

de son épaisseur ( OH 2
 ). 

D’après la loi de Fourier, l’équation de propagation de la chaleur à l’intérieur de la couche d’eau 

est donnée par l’Eq. 5.9. Cette équation est fonction de la conductivité thermique de l’eau 

( OH 2
 ), de sa masse volumique ( OH 2

 ) et de sa capacité thermique calorifique ( OH,p 2
C ). 

i

2

OH
2

OH,pOH

OHOH

x

T

C
2

t

T
2

22

22













       (Eq. 5.9) 

En développant l’équation aux dérivées partielles du second ordre pour un schéma centré en 

différences finies, l’Eq. 5.9 est simplifiée par l’équation ci-dessous : 

i
OH

2

OHout,p

OH,pOH

OHOH

2

2

22

22
T2)15,27301,0(T

C
2

t

T



 





    (Eq. 5.10) 

Ensuite, lors de la fusion du givre, la chaleur latente de fusion ( sli ) est transmise vers la couche 

de givre elle-même et vers la couche d’eau formée. L’équation qui permet de calculer 

l’épaisseur de la couche de givre pas à pas, lors de la phase de fusion, est présentée sur l’Eq. 

5.11 (Qiao et al., 2014). 
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Cette équation est fonction de la température de la couche d’eau ( OH2
T ), de l’épaisseur de la 

couche d’eau ( OH2
 ), de la chaleur latente de fusion solide-liquide, de la température de la 

couche de givre ( fT ) et de son épaisseur ( f ). 

La variation de l’épaisseur de la couche d’eau est donc fonction de l’épaisseur de la couche 

initiale et de l’épaisseur de la couche instantanée. 

i
ffOH )t()0t()t(

2
          (Eq. 5.12) 
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La variation de la température de la couche de givre est calculée d’après l’équation de la chaleur 

en fonction de la température de surface de givre ( fsT ) et de la température de fusion du givre. 

Cette relation est donnée par l’Eq. 5.13. 
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     (Eq. 5.13) 

Pendant cette phase, la température de gaz chaud à la sortie de chaque rang de l’échangeur est 

calculée en fonction de la puissance latente de fusion et de la puissance de préchauffage. 

5.2.4. Phase de drainage de l’eau 

La phase de fusion s’achève une fois que l’épaisseur de la couche d’eau atteint son maximum. 

Ceci veut dire que toute la couche de givre a été dégivrée.  

5.2.5. Algorithme de calcul 

Le modèle numérique est représenté par un algorithme qui permet de vérifier la présence du 

givre sur les tubes et ailettes de l’échangeur (Fig. 5.4). L’algorithme démarre une fois que les 

données du modèle numérique de givrage ont été récupérées. Les données qu’il faut fournir à 

ce modèle pour lancer le calcul sont les suivantes : 

 La température de la surface de givre à la fin de la simulation du modèle de givrage. 

 La température de paroi (ailettes et tubes) à la fin de la simulation du modèle de givrage. 

 L’épaisseur de la couche de givre sur les tubes et ailettes, à la fin de la simulation du 

modèle de givrage. 

Un premier test est effectué au niveau de la température d’interface de la couche de givre et de 

l’ensemble des tubes et ailettes. Si cette température est inférieure à la température de fusion 

du givre, alors le système est en phase de préchauffage. L’épaisseur de la couche de givre 

instantanée, dans ce cas, reste toujours égale à sa valeur initiale et l’épaisseur de la couche d’eau 

est mise à zéro. 
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Figure 5.4 Algorithme de calcul du modèle de dégivrage par fusion 

Lorsque la température d’interface devient supérieure à la température de fusion du givre, il 

faut tester si l’épaisseur de la couche d’eau est égale à l’épaisseur de la couche initiale de givre. 

Si c’est le cas alors le modèle numérique s’arrête et affiche les résultats. Dans le cas contraire, 

le système change de phase et passe en fusion. Dans ce cas, l’épaisseur de la couche d’eau 

formée est égale à la différence entre l’épaisseur de la couche de givre initiale et instantanée. 

Le temps est incrémenté jusqu’au moment où la couche d’eau atteint son épaisseur maximale. 

Le calcul s’effectue rang par rang et la température de sortie de gaz chaud de l’échangeur est 

simulée pas à pas. 

5.2.6. Paramètres affectant le dégivrage 

5.2.6.1. Matériaux des tubes et des ailettes 

La durée du cycle de dégivrage est influencée par les matériaux des tubes et des ailettes de 

l’échangeur. En effet, le tableau 5.1 présente la masse volumique des différents matériaux 

utilisés (que ce soit pour les tubes ou les ailettes). 

Tableau 5-1 Masse volumique des différents matériaux de l’échangeur 
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Masse volumique 

(kg.m-3) 
7960 2700 8930 

La masse de l’échangeur est proportionnelle à la masse volumique des différents matériaux 

composants l’échangeur. Ainsi, la masse volumique de l’inox est 2,95 fois supérieure à celle de 

l’aluminium. 

L’énergie nécessaire pour le dégivrage de l’échangeur est la somme algébrique d’une énergie 

sensible et d’une énergie latente. L’énergie sensible correspond à l’énergie de préchauffage du 

métal et de la couche de givre, alors que l’énergie latente correspond à l’énergie de fusion de la 

couche. Ainsi, l’énergie sensible est proportionnelle à la masse de l’échangeur et l’énergie 

latente est proportionnelle à la masse de la couche de givre. Pour un même débit de gaz chaud, 

la durée du cycle de dégivrage est d’autant plus longue que la masse de l’échangeur est grande. 

Trois échangeurs de surface d’échange identique ont été comparés : 

 Inox-Inox : tubes et ailettes en acier inoxydable. 

 Inox-Alu : tubes en acier inoxydable et ailettes en aluminium. 

 Cu-Alu : tubes en cuivre et ailettes en aluminium. 

Le tableau 5.2 permet d’identifier la masse de chacun de ces échangeurs. La masse globale est 

la somme de la masse des tubes et des ailettes. 

 

Tableau 5-2 Masse des tubes et des ailettes des échangeurs utilisés pour la comparaison 

 Echangeur Inox-Inox Echangeur Inox-Alu Echangeur Cu-Alu 

Masse Tubes (kg) 10 10 4,6 

Masse Ailettes (kg) 18 4 4 

Total (kg) 28 14 8,6 

Pour une surface d’échange identique, la masse de l’échangeur Inox-Alu est plus faible que 

celle d’un échangeur Inox-Inox, de près d’un facteur de 2, car la masse de l’ailette représente 

2/3 de la masse totale de l’échangeur (tableau 5.2). De même, la masse de l’échangeur  

Inox-Inox est 3 fois supérieure à celle de l’échangeur Cu-Alu. La Fig. 5.5 permet une 

comparaison des temps nécessaires pour atteindre une température supérieure à 2 °C à la sortie 

des échangeurs. Les conditions initiales de la simulation supposent le même débit de gaz chaud, 

soit 6 kg.h-1, une température de paroi récupérée du modèle de givrage pour chaque rang et une 

température de refoulement de gaz chaud du compresseur identique pour les trois échangeurs. 
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Le temps de dégivrage est caractérisé par le temps au bout duquel la température de sortie 

devient supérieure à 2 °C. Ainsi, en comparant ces trois échangeurs, on vérifie que : 

 le dégivrage de l’échangeur Cu-Alu est deux fois plus rapide que celui de l’échangeur 

Inox-Inox. 

 le dégivrage de l’échangeur Inox-Alu est 1,5 fois plus rapide que celui de l’échangeur 

Inox-Inox. 

 
Figure 5.5 Variation du temps pour obtenir une température supérieure à 2 °C à la sortie de 

l’échangeur pour différents matériaux 

La différence entre le temps de dégivrage des différents échangeurs est principalement due à la 

différence de masse métallique de ces échangeurs. 

5.2.6.2. Masse volumique de la couche de givre 

La durée du cycle de dégivrage dépend de la masse volumique de la couche de givre. Les 

conditions initiales de simulation supposent dans ce cas un échangeur Cu-Alu, un débit de gaz 

chaud de 6 kg.h-1 et une température de paroi récupérée du modèle de givrage pour chaque rang. 

La Fig. 5.6 présente la variation de la température de gaz chaud à la sortie de l’échangeur en 

fonction du temps, pour différentes masses volumiques de la couche de givre. Lorsque la 

température de sortie devient supérieure à 2 °C, le modèle suppose que tout le givre a fondu et 

l’eau drainée. La durée du cycle de dégivrage est calculée en se basant sur une température de 

2 °C. 
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Figure 5.6 Variation de la température du gaz chaud à la sortie de l’échangeur pour différentes 

masses volumiques de la couche de givre 

La comparaison a été effectuée avec le même débit de gaz chaud. D’après la Fig. 5.6, la 

température du gaz chaud à la sortie de l’échangeur dépend fortement de la masse volumique 

de la couche de givre. Dans le premier cas, la masse volumique de la couche de givre vaut 150 

kg.m-3, le dégivrage s’effectue alors en 2000 s. Dans le deuxième cas, la masse volumique de 

la couche de givre vaut 300 kg.m-3, le dégivrage s’effectue alors en 3400 s. Pour le troisième et 

dernier cas, la masse volumique de la couche de givre vaut 450 kg.m-3, le dégivrage dans ce cas 

s’effectue en 4250 s. En conclusion, l’augmentation de la masse volumique de la couche de 

givre accroit le temps de dégivrage car le temps dépend directement de la masse de glace à 

fondre. La relation entre le temps et la masse volumique n’est pas proportionnelle à cause du 

profil de la température. Il faut noter que pour une couche de givre mince, la masse volumique 

de la couche est faible, soit de l’ordre de 300 kg.m-3. 

5.2.6.3. Débit de gaz chaud 

La durée du cycle de dégivrage dépend du débit de gaz chaud. La Fig. 5.7 présente la variation 

de la température de sortie pour trois débits de gaz chaud. La comparaison suppose que la 

température du gaz chaud issu du refoulement du compresseur est identique pour les différents 

débits considérés. 
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Dans le premier cas, le débit de gaz chaud vaut 10 kg.h-1, le dégivrage s’effectue alors en  

8000 s. Dans le deuxième cas, le débit de gaz chaud vaut 15 kg.h-1, le dégivrage s’effectue alors 

en 4000 s. Pour le troisième et dernier cas, le débit de gaz chaud vaut 20 kg.h-1 et le dégivrage 

dans ce cas s’effectue alors en 3000 s.  

 

Figure 5.7 Variation de la température du gaz chaud à la sortie de l’échangeur pour différents 

débits 

Pour conclure, l’augmentation du débit de gaz chaud contribue à l’accélération du dégivrage. Il 

faut noter que le débit de gaz chaud va dépendre finalement du compresseur de la machine 

frigorifique et de sa puissance. Ainsi, lors du dimensionnement, le choix du débit de gaz chaud 

doit être adéquat afin de bien dimensionner le compresseur. 

5.2.7. Amélioration de l’efficacité énergétique du dégivrage 

L’amélioration de l’efficacité énergétique du système de dégivrage demande tout d’abord à 

étudier la température, pas à pas, du gaz chaud à la sortie de l’échangeur en dégivrage. En effet, 

à cause de la détente du gaz chaud, avant l’entrée dans l’échangeur en dégivrage, une 

condensation dans l’échangeur est possible (Fig. 5.8). Il faut alors mettre en place un échangeur 

de récupération d’énergie par ré-évaporation de ce condensat basse pression. 
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Figure 5.8 Température de sortie du gaz chaud de l’échangeur en dégivrage et titre en liquide 

en fonction du temps 

Le liquide condensé doit être évaporé juste avant l’aspiration du compresseur. Ainsi, un 

échangeur est utilisé pour refroidir le condensat haute pression qui vient du condenseur par 

évaporation du condensat basse pression formé au cours du dégivrage (Fig. 5.9). 

Lors du dégivrage, la vanne de contrôle CV-001 est en position fermée vers l’évaporateur en 

dégivrage, alors que la vanne de contrôle CV-002 est en position ouverte vers l’évaporateur en 

givrage. Une fraction du débit de gaz chaud issue du refoulement du compresseur subit une 

détente, par l’intermédiaire du détendeur PV-001, pour se diriger vers l’évaporateur en 

dégivrage. A la sortie de l’évaporateur en dégivrage, la température et la pression sont mesurées 

Deux cas sont traités : 

 Cas 1- Température de sortie inférieure à la température d’évaporation : la vanne de 

contrôle CV-004 est ouverte vers le premier échangeur de récupération du procédé  

(HX-001), alors que la vanne CV-003 est fermée. Le mélange à la sortie du dégivrage 

va s’évaporer en transférant sa froideur au pré-condenseur HX-001 récupérant de la 

chaleur du procédé. 

 Cas 2- Température de sortie supérieure à la température d’évaporation : la vanne de 

contrôle CV-004 est fermée, alors que la vanne CV-003 est ouverte vers l’aspiration du 

compresseur. 
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Figure 5.9 Représentation schématique du système de dégivrage amélioré 

5.2.7.1. Analyse énergétique 

Une étude énergétique a été réalisée au niveau des échangeurs HX-001 et HX-002. La puissance 

frigorifique transférée par le condensat basse pression au niveau de l’échangeur  

HX-001 correspond à la puissance d’évaporation du condensat issu de l’évaporateur en 

dégivrage. La puissance évacuée au niveau de l’échangeur HX-002 correspond à la puissance 

de condensation du mélange de réfrigérants. La Fig. 5.10 présente les résultats de la puissance 

récupérée par l’évaporation du condensat basse pression et de la puissance du condenseur  

HX-002. 
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Figure 5.10 Puissance d’évaporation et de condensation en fonction du temps 

La période au cours de laquelle se déroule la réévaporation du condensat basse pression  

(2000 s), correspond à la période au cours de laquelle le mélange à la sortie du dégivrage est 

diphasique (température de sortie inférieure à la température d’évaporation du mélange). A 

partir de 2000 s, la sortie de l’enceinte de dégivrage est directement envoyée vers l’aspiration 

du compresseur car le mélange est gazeux.  

La puissance de condensation de l’échangeur HX-002 augmente avec la diminution de la 

puissance d’évaporation de l’échangeur HX-001. En effet, le pré-condenseur HX-001 transfère 

l’énergie de condensation associée au début de dégivrage et le condenseur HX-002 voit alors 

sa puissance de condensation diminuer ce qui constitue le gain énergétique. En absence 

d’évaporation (après 2000 s), la puissance de condensation est maximale. L’augmentation de 

la puissance de condensation induit une augmentation de la puissance de refroidissement du 

groupe refroidisseur d’eau (Chiller). 

La puissance absorbée par le compresseur dépend du débit aspiré et de la masse volumique, la 

pression étant fixe c’est donc la température d’aspiration qui va influer sur la puissance 

absorbée à débit constant. La Fig. 5.11 présente la variation de la puissance du compresseur 

lors du dégivrage, en comparant deux scénarios : 
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 Scénario 1 : le débit à la sortie de l’échangeur de dégivrage est envoyé directement à 

l’aspiration du compresseur pour se mélanger avec le débit provenant de la sortie de 

l’échangeur de givrage (avec risque de coup liquide et absence de récupération). 

 Scénario 2 : intégration du débit de dégivrage dans le pré-condenseur HX-001. Ce débit 

est ensuite mélangé, à l’aspiration du compresseur, avec le débit provenant de la sortie 

de l’échangeur en givrage. 

 

 

Figure 5.11 Variation de la puissance du compresseur, pour deux différents scénarios, en 

fonction du temps 

Au début du dégivrage et pour une période de 2000 s, le gain de puissance entre les scénarios 

1 et 2 est significatif (entre 22 % et 54 %). Au-delà de 2000 s, la sortie de l’échangeur en 

dégivrage est directement envoyée vers l’aspiration du compresseur, car le mélange est gazeux. 

5.2.7.2. Analyse exergétique 

L’étude exergétique des composants du système de dégivrage permet d’identifier les pertes au 

niveau de chaque composant. La Fig. 5.12 présente le rendement exergétique du pré-condenseur 

HX-001 et du condenseur HX-002 situé en aval du pré-condenseur HX-001. Les calculs ont été 

effectués par pas de temps pour une pression de dégivrage qui vaut 2 bar dans ce cas (pression 

de détente). Cette pression est fixée par la pression de givrage. 
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Le rendement exergétique du pré-condenseur diminue en fonction du temps pour atteindre une 

valeur de 0,7 au bout de 2000 s. Au-delà de 2000 s, le mélange à la sortie de l’échangeur de 

dégivrage devient gazeux. Le rendement exergétique au niveau du condenseur HX-002 diminue 

pour atteindre une valeur de 0,4. En effet, la diminution de la récupération au niveau du pré-

condenseur HX-001 entraine une augmentation de la puissance rejetée par le condenseur  

HX-002 et donc une diminution du rendement exergétique, d’où l’allure de la courbe. 

 

Figure 5.12 Rendement exergétique du pré-condenseur HX-001 et du condenseur HX-002 en 

fonction du temps 

Afin de comparer le comportement exergétique du scénario 1 (sans pré-condenseur ou 

évaporateur de récupération HX-001) et du scénario 2 (avec pré-condenseur HX-100), une 

étude exergétique a été réalisée au cours du cycle de dégivrage. La Fig. 5.13 présente la 

variation du rendement exergétique du compresseur des scénarios 1 et 2 en fonction du temps. 

Le rendement exergétique du scénario 2 est supérieur à celui du scénario 1. En effet, l’écart 

varie entre 28 % et 57 %. Cette différence est le résultat d’une température plus élevée à l’entrée 

du compresseur du scénario 2. L’augmentation de la température à l’aspiration du compresseur 

est due à la récupération au niveau du pré-condenseur HX-001. Au-delà de 2000 s et jusqu’à la 

fin du cycle de dégivrage, le débit de gaz chaud issu de l’échangeur de dégivrage est directement 

envoyé vers l’aspiration du compresseur, sans passer par le pré-condenseur HX-001. 
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Figure 5.13 Rendement exergétique du compresseur en fonction du temps 

Un modèle dynamique simulant le cycle de dégivrage a été présenté. Ce modèle dynamique 

prend en compte la condensation du mélange à l’intérieur des tubes de l’échangeur. Les 

différents facteurs qui influent sur la durée du cycle de dégivrage ont été également présentés. 

La variation au cours du temps de la température à la sortie de l’échangeur en dégivrage a été 

modélisée. La phase de condensation du mélange dans l’échangeur en dégivrage a été identifiée. 

L’évaporation de ce condensat basse pression contribue à un transfert de froideur vers un pré-

condenseur. 

L’efficacité énergétique a été améliorée en ajoutant un échangeur évaporateur (pré-condenseur) 

en aval de l’échangeur en dégivrage. Le développement d’une étude énergétique et exergétique 

en régime dynamique des composants du cycle de dégivrage a conduit à conclure sur 

l’amélioration de l’efficacité énergétique du cycle de dégivrage. Les résultats expérimentaux 

du cycle de dégivrage seront présentés au chapitre 6. 

5.3. Modèle dynamique de dégivrage par sublimation 

5.3.1. Introduction du modèle 

Le dégivrage par sublimation consiste à associer le chauffage par gaz chaud de l’échangeur et 

le tirage sous vide de l’enceinte de l’échangeur à tubes à ailettes afin de sublimer le givre 
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déposé. Ce tirage sous vide est accompagné d’une récupération de la froideur de la vapeur d’eau 

à basse pression par un échangeur disposant de ce flux de vapeur très basse pression.  

Cette section présente le modèle dynamique pour le dégivrage par sublimation avec 

récupération de la froideur de sublimation par le fluide frigorigène. La Fig. 5.14 présente la 

représentation schématique du modèle.  

 

Figure 5.14 Représentation schématique du modèle de dégivrage par sublimation avec apport 

de chaleur 

Comme dans le dispositif précédent, la source de chaleur est le gaz chaud circulant dans les 

tubes qui fournit le flux de chaleur (couleur rouge) à la couche de givre. Le transfert s’effectue 

par conduction thermique, du mélange traversant les tubes, vers la couche de givre à travers le 

métal (ensemble ailettes + tubes). Le modèle est identique au précédent sauf qu’il n’y a pas de 

couche d’eau liquide puisque le givre se sublime en vapeur. 

5.3.2. Equations relatives au transfert de masse 

Afin d’introduire les équations relatives au transfert de masse, le modèle suppose la coexistence 

de deux phases : une phase solide représentée par la fraction volumique fY  et une phase vapeur 

représentée par la fraction volumique vY . D’une part, la somme de ces deux fractions 

volumiques est égale à 1.  

1YY vf            (Eq. 5.14) 

La variation de la concentration de la phase solide sera égale à une cinétique de sublimation 

définit par sublTS  (Warning et al., 2015). Cette variation est représentée par l’Eq. 5.15. 

Tubes + Ailettes

Couche de Givre

VapeurVapeur
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 
subl

ff
TS

dt

Yd



         (Eq. 5.15) 

L’Eq. 5.16 permet de calculer la cinétique de sublimation (solide-vapeur). Cette équation a été 

utilisée dans plusieurs études (Bixler, 1985 & Halder et al., 2007 & Nam et Song, 2007). 

 
fs

vOH

satsublsubl
RT

YM
PPKTS 2       (Eq. 5.16) 

Cette équation est fonction d’une constante de sublimation (
5

subl 10K  ), de la pression de 

vapeur saturante ( satP ), de la fraction volumique de vapeur, de la constante des gaz parfaits  

( R ), de la température de surface de givre et de la masse molaire de l’eau  ( OH 2
M ). 

5.3.3. Equations relatives au transfert énergétique 

L’équation représentant le transfert énergétique du système, fonction des différentes phases 

solides et vapeurs, est une équation d’advection-diffusion (Warning et al., 2015). 

extsublsvffvv,pvtottot QTSi
dy

dT
Y

dy

d

dy

dT
VC

dt

dT
Cp 








    (Eq. 5.17) 

Chaque terme de cette équation est expliqué ci-dessous afin d’identifier la contribution de 

chacun dans le transfert énergétique du système :  

 Le terme 








dt

dT
C tot,ptot , correspond à un terme d’accumulation. Ce terme est fonction 

de la masse volumique effective totale  tot  et de la capacité thermique effective totale

 tot,pC . Ces deux propriétés sont données par les Eq. 5.18 et 5.19. 

 

vvfftot YY          (Eq. 5.18) 

f,p

ffvv

ff
v,p

ffvv

vv
tot,p C

YY

Y
C

YY

Y
C













     (Eq. 5.19) 
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 Le terme 








dy

dT
VC vv,pv correspond au terme d’advection. Ce terme est fonction de la 

masse volumique, de la capacité thermique et de la vitesse de la vapeur. La vitesse de 

la vapeur est calculée en fonction du gradient de pression, de la perméabilité    et de 

la viscosité dynamique de la vapeur  v . L’équation utilisée pour le calcul de la vitesse 

de vapeur est dite équation de Darcy (Eq. 5.20). 

dy

dP
V

v

v



           (Eq. 5.20) 

La perméabilité est calculée en fonction des constantes et de la pression d’après l’Eq. 

5.21 (Warning et al., 2012). 


















P

15,0
1

37,0

0,in

0,inr


        (Eq. 5.21) 

0,in est une constante qui vaut 
1810

m² (Oroszvari, 2006) et r est la perméabilité 

relative qui est égale à la fraction volumique de vapeur (Warning et al., 2012). La 

viscosité dynamique est calculée en utilisant la corrélation suivante (Nam et Song, 

2007) : 

 

5,1

v
15,273

T

961T

11,0










        (Eq. 5.22) 

 

 Le terme 
















dy

dT
Y

dy

d
ff  correspond au terme de conduction à travers la couche de 

givre. Vu que la conductivité thermique de la vapeur est négligeable, le terme de 

conduction à travers la vapeur n’a pas été pris en compte. 

 Le terme  sublsvTSi  correspond à la puissance volumique du givre sublimé. 

 Le terme  extQ  correspond à la puissance externe. Dans le cas de cette étude, l’apport 

de chaleur externe correspond à un gaz chaud circulant dans les tubes de l’échangeur et 

récupérant la froideur de la sublimation. 



212 

 

L’équation d’advection-diffusion relative à la pression et à la masse volumique de la vapeur est 

définie dans l’Eq. 5.23 (Warning et al., 2015). 

    subl
v

vvvvv TS
dy

d
D

dy

d
V

dy

d
Y

dt

d












      (Eq. 5.23) 

Cette équation est fonction de la masse volumique, de la vitesse de vapeur, de la cinétique de 

sublimation et de la diffusivité  vD . La diffusivité de la vapeur est calculé d’après  

l’Eq. 5.24 en fonction de la température, de la pression et de la fraction volumique de la vapeur 

(Warning et al., 2012). 

8,1

33,3

vv
15,273

T

P

13,2
YD 








         (Eq. 5.24) 

Ainsi, en combinant ces différentes équations, le modèle développé permettra d’identifier les 

points ci-dessous : 

 Variation de la température et de la pression en fonction du temps lors du tirage sous 

vide. 

 Régression de la couche de givre en fonction du temps. 

5.3.4. Résultats de la simulation 

Tout d’abord, il faut disposer des données à la fin de la phase de givrage, à savoir la température 

de la surface de givre, l’épaisseur de la couche de givre et la masse du givre capté au niveau de 

chaque rang de l’échangeur à la fin de la simulation de la phase de givrage, soit après 3 h de 

givrage (tableau 5.3). 

Tableau 5-3 Données sur la température de surface, la masse et l’épaisseur de la couche 

# Rang Température de surface (°C) Epaisseur (mm) Masse du givre (kg) 

1 -6 0,65 0,39 

2 -18,9 0,66 0,3 

3 -23,5 0,55 0,254 

4 -27,4 0,43 0,2 

5 -31 0,33 0,16 

6 -34,4 0,26 0,12 

7 -37,6 0,21 0,08 
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8 -40,5 0,17 0,055 

9 -42,7 0,14 0,033 

10 -44,6 0,14 0,022 

11 -46,5 0,13 0,016 

12 -48,2 0,12 0,011 

La totalité de la masse captée pendant 3 h de givrage est de 1,64 kg, soit un débit d’eau captée 

de 0,55 kg.h-1. La puissance moyenne de sublimation (de récupération de froideur) vaut 0,44 

kW, calculée en utilisant l’équation ci-dessous. 

svfsubl imQ            (Eq. 5.25) 

Ainsi, la récupération de la froideur due à la sublimation est faible dans ce cas. De plus, la 

sublimation doit s’effectuer à la température la plus basse (-48,2 °C), pour obtenir un gain 

énergétique. Il faut également calculer le débit volumique de la pompe à vide afin de vérifier si 

cette pompe existe sur le marché. Le volume total de la vapeur prélevée correspond à l’équation 

suivante : 

v

vm
v


           (Eq. 5.26) 

La masse volumique de la vapeur diminue avec la température de surface de givre et atteint des 

valeurs très basses (Fig. 5.15). Ainsi, la masse volumique correspondant à la température de 

surface la plus froide (-48,2 °C) vaut 4,73E-05 kg.m-3. 

Le volume à prélever est inversement proportionnel à la masse volumique de la vapeur pour 

chaque température. D’après la Fig. 5.15 et vu la faible masse volumique (correspondant à des 

températures basses), le volume de la vapeur qu’il faut prélever de l’enceinte sera très grand, 

ce qui définit directement le débit volumique de la pompe. Celui-ci est défini comme le rapport 

entre le volume aspiré et le temps nécessaire pour achever la sublimation (Eq. 5.27). 

t

v
v             (Eq. 5.27) 
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Figure 5.15 Variation de la masse volumique en fonction de la température de surface 

Les rangs #1, #4, #8 et #12 ont été choisis afin de comprendre l’influence de la température de 

surface sur le temps nécessaire pour la sublimation. Afin de montrer l’influence de la 

température de surface sur le phénomène de sublimation, chaque rang est supposé isolé du reste 

de l’échangeur, tout en supposant une surface plate froide ou cylindrique avec l’épaisseur de 

givre correspondante. La Fig. 5.16 présente la régression de l’épaisseur de la couche de givre 

en fonction du temps au niveau du rang #1 de l’échangeur (la température de surface vaut  

-6 °C). Au bout de 158 s, la couche de givre a disparu. Le débit volumique de la pompe à vide 

calculé dans ce cas est de 2716 m³.h-1. 

La Fig. 5.17 présente la régression de l’épaisseur de la couche de givre au niveau du rang #4 de 

l’échangeur en fonction du temps (la température de surface vaut -27,4 °C). Au bout de 292 s, 

la couche de givre a disparu. Le débit volumique de la pompe à vide vaut dans ce cas  

4740 m³.h-1.  

La Fig. 5.18 présente la régression de l’épaisseur de la couche de givre au niveau du rang #8 de 

l’échangeur en fonction du temps (la température de surface vaut -40,5 °C). Au bout de 154 s, 

la couche de givre a disparu. Le débit volumique de la pompe vaut dans ce cas  

7040 m³.h-1. 
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La Fig. 5.19 présente la régression de l’épaisseur de la couche de givre au niveau du dernier 

rang de l’échangeur en fonction du temps (la température de surface vaut -48,2 °C). Au bout de 

52 s, la couche de givre a disparu. Le débit volumique de la pompe vaut dans ce cas  

4003 m³.h-1. 

  

Figure 5.16 Régression de la couche de givre 

au niveau du  rang #1 de l’échangeur 

Figure 5.17 Régression de la couche de 

givre au niveau du  rang #4 de l’échangeur 

  

Figure 5.18 Régression de la couche de givre 

au niveau du  rang #8 de l’échangeur 

Figure 5.19 Régression de la couche de 

givre au niveau du rang #12 de l’échangeur 

Le calcul du débit volumique dépend de la température de surface de la couche de givre ou de 

la pression de sublimation et de la masse du givre capté sur chaque rang. En effet, la masse du 

givre capté et la masse volumique diminuent avec l’ordre croissant des rangs. Il faut noter que 

le temps de dégivrage  dépend fortement de la masse du givre capté au niveau de chaque rang  

(non uniformité au niveau du captage) et de la masse volumique (dépend de la température de 

surface).  

La puissance frigorifique récupérée par la sublimation de la glace va contribuer également à 

augmenter les températures des différents rangs de l’échangeur. Ainsi, le tableau 5.4 résume les 
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différentes températures, pressions et débits volumiques nécessaires au niveau de chaque rang 

de l’échangeur en supposant que la sublimation s’effectue en 3 h (durée du cycle de givrage). 

Tableau 5-4 Température, pression de sublimation et débit volumique au niveau de chaque rang 

# Rang Température (°C) Pression de sublimation (Pa) Débit volumique (m³.h-1) 

1 -5 402 40 

2 -17,3 133,4 90 

3 -21,7 87,4 112 

4 -25,45 60,4 128 

5 -28,9 42,8 136 

6 -31,84 31,3 134 

7 -34,25 24,2 121 

8 -36,09 19,82 100 

9 -36,1 19,8 56 

10 -36,06 19,89 40 

11 -35,78 20,5 28 

12 -35,55 21,03 20 

D’après le tableau 5.4, le débit volumique total de la pompe à vide vaut 1005 m³.h-1 pour un 

temps de dégivrage qui dure 3 h (dans ce cas, pas de conditionnement après le dégivrage vue la 

basse température de sublimation -36,1 °C). La pression de sublimation correspond à la plus 

basse pression des différents rangs soit 19,8 Pa. Les pompes à vides sèches qui existent sur le 

marché peuvent aller jusqu’à un tel débit. Les inconvénients d’une telle technologie sont les 

suivants : 

 Le coût élevé de la pompe à vide. 

 La consommation électrique élevée de la pompe à vide. 

 Une puissance frigorifique récupérée relativement faible. 

 La pression de sublimation faible correspondante à la plus basse température de surface. 

Le tableau 5.5 présente plusieurs pompes à vide sèches, qui peuvent être utilisées pour le cas 

explicité ci-dessus, avec les caractéristiques (débit volumique maximal et puissance électrique). 

Tableau 5-5 Débits volumiques et puissance électrique pour différentes pompes à vides 

(Sterlingsihi, 2016) 

Pompe à vide  Débit (m³.h-1) Puissance électrique (kW) 

SIHIdry Version S 160 /400 160 /400 3,5 /7 

SIHIdry Version V 250 /400 240 /380 2 /2,5 
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SIHIdry Systèmes avec Roots 4000 > 25 

D’après le tableau 5.5, en utilisant la version S ou V de la pompe à vide sèche, le temps 

nécessaire pour le dégivrage est de l’ordre de 9 h, ce qui n’est pas faisable vue la durée du cycle 

de givrage. En utilisant la pompe à vide avec système roots à deux étages, le temps nécessaire 

pour le dégivrage est suffisant mais par contre c’est le prix de cette pompe et sa consommation 

électrique qui rendent cette technologie non utilisable.  

Vu que le débit volumique de la pompe est élevé, il faut penser à chauffer d’avantage le fluide 

qui doit récupérer la froideur ou la puissance de sublimation. Dans ce cas, la sublimation 

s’effectue à une température plus élevée et à une pression plus élevée. Ceci permet de diminuer 

le débit volumique de la pompe et donc de partir sur un dimensionnement des coûts 

d’investissement et de fonctionnement peut-être acceptables. Mais la récupération de la 

puissance frigorifique associée à la sublimation est faible. 

Cette section a présenté un modèle dynamique pour le dégivrage par sublimation avec 

récupération de puissance frigorifique. D’après les résultats de la simulation, la pression de 

sublimation est très faible pour la sublimation de la glace hydrique ce qui induit une masse 

volumique également très faible. Il en résulte une pompe à vide qui rend le processus non viable 

du fait aussi d’une puissance frigorifique récupérée faible.  

5.3.5. Conclusion 

Dans le cas de cette étude, le dégivrage par fusion est plus économique que le dégivrage par 

sublimation. Par contre, le dégivrage par sublimation réduit ou supprime la phase de 

conditionnement qui succède à la phase de dégivrage, à cause de la très basse température de 

sublimation. La phase de conditionnement pénalise énergétiquement le système lors du 

dégivrage par fusion. L’estimation du gain de l’allongement du cycle de givrage au profit de la 

diminution des pertes associées au cycle de dégivrage (cycles de dégivrage et de 

conditionnement plus rapides), est présentée dans le chapitre suivant. 
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Quatrième partie 

Résultats et comparaison expérimentale 



219 

 

6. Résultats d’essai sur les cycles de givrage et de 

dégivrage 

6.1. Introduction 

La validation des modèles développés au niveau des cycles de givrage et de dégivrage, est basée 

sur la comparaison entre les résultats numériques (provenant de la simulation) et les résultats 

expérimentaux. Les résultats expérimentaux sont extraits du système de déshumidification par 

refroidissement du pilote BioGNVAL. Ainsi, dans une première partie de ce chapitre, le 

système de déshumidification du pilote et les mesures réalisées sont détaillées. Dans une 

deuxième partie, les résultats expérimentaux et les résultats numériques sont comparés. 

6.2. Système de déshumidification du pilote BioGNVAL 

Le système de déshumidification du pilote BioGNVAL est réparti en deux sous-systèmes : 

 Un sous-système (SS-240) refroidissant le biogaz de 2 °C à -40 °C. 

 Un sous-système (SS-250) refroidissant le biogaz de -40 °C  à -75 °C. 

Chaque sous système est composé d’une machine frigorifique comprenant un compresseur, 

deux détendeurs, un condenseur et deux évaporateurs. Les évaporateurs sont des échangeurs à 

tubes à ailettes et fonctionnent alternativement en givrage et dégivrage. L’entrée du biogaz dans 

le sous-système SS-240 est située juste en aval du sous-système de désulfuration (SS-230) où 

le H2S est extrait du biogaz par adsorption sur charbon actif. L’amont du système de 

désulfuration comporte le ventilateur qui contrôle le débit volumique de biogaz et compense 

les pertes de charge de l’ensemble des échangeurs de traitement du biogaz (Fig. 6.1). 
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Figure 6.1 Ventilateur BL-500-01 de contrôle du débit du biogaz (conduite verte) 

La Fig. 6.1 montre les équipements de mesures : un transmetteur de débit (FT-500-01), un 

transmetteur électronique de pression (PT-500-04) et un transmetteur de température mesurant 

la température à la sortie du ventilateur (TT-500-04). Ces transmetteurs de mesures sont reliés 

au système de contrôle commande. 

Transmetteur de température 

Le transmetteur de température employé est une sonde Pt100 classe A (Fig. 6.2). La tolérance 

de cette sonde à des températures positives comprises entre 0 et 100 °C, vaut ±0,35 °C. 

L’équivalent en ohms de cette tolérance est de ±0,13 Ω. Pour des valeurs de températures 

négatives comprises entre 0 et -50 °C, la tolérance de cette sonde est de l’ordre de ±0,25 °C. 

L’équivalent en ohms de cette tolérance est de ±0,1 Ω. Pour des valeurs de températures 

comprises entre -50 et -100 °C, la tolérance est de ±0,35 °C, soit un équivalent en ohms de 

± 0,13 Ω. 
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Figure 6.2 Sonde de température Pt100 

Transmetteur de pression 

Le transmetteur de pression employé est un transmetteur passif avec une alimentation 10 à  

30 VCC et un signal de sortie 4/20 mA (Fig. 6.3). La tolérance de ce transmetteur de pression 

est de l’ordre de ±0,5 %. 

 

Figure 6.3 Transmetteur de pression 

Transmetteur de débit 

Le transmetteur de débit employé est un transmetteur passif avec une alimentation de 12 à 30 V 

DC et un signal de sortie 4/20 mA (Fig 6.4). Pour des plages de mesures comprises entre 1 et  

3 m/s, la précision est de ±3,0 %. Pour des plages de mesures comprises entre 3 et 30 m/s, la 

précision est de ±1,5 %. 
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Figure 6.4 Transmetteur de débit 

A la sortie du ventilateur, le biogaz entre dans un système de désulfuration. Brièvement, ce 

système va permettre la séparation de l’H2S du biogaz. Un échangeur déshumidificateur assure 

le contrôle de la température et de l’humidité à l’entrée du sous-système SS-240 de 

déshumidification. En effet, l’humidité est contrôlée par la température de refroidissement du 

biogaz. Cet échangeur, nommé HX-230-00, est situé à la sortie du système de désulfuration 

(Fig. 6.5).   

 

Figure 6.5 Echangeur de déshumidification HX-230-00 
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La température du biogaz à la sortie de cet échangeur doit être la plus basse possible afin que 

la teneur en eau à l’entrée du système de déshumidification soit la plus petite possible (Fig 6.6). 

 

 

Figure 6.6 Teneur en eau en fonction de la température de sortie du biogaz de l’échangeur 

HX-230-00 

Il est préférable que la température de sortie de cet échangeur soit comprise entre 1 et 5 °C pour 

des faibles teneurs en eau allant respectivement de 6000 à 8000 ppm. Le fluide caloporteur est 

représenté par le TYFOXIT. 

6.2.1. Sous-système de déshumidification SS-240 

L’entrée au SS-240 est assurée une fois que la teneur en H2S du biogaz est inférieure à 0,1 ppm. 

La Fig. 6.7 est une représentation schématique du système de contrôle du SS-240  

Ce sous-système comprend les composants suivants : 

 Un compresseur (CP-240-01). 

 Un condenseur (HX-240-02). 

 Deux détendeurs électropneumatiques (PV-240-01A et PV-240-01B). 

 Deux échangeurs évaporateurs installés dans deux enceintes A et B (HX-240-01A et 

HX-240-01B). 
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Pour la représentation schématique, la conduite verte représente le flux de biogaz. Les conduites 

rouge, orange et bleue représentent le flux du mélange de réfrigérants. La convention de couleur 

correspond respectivement à la température la plus chaude, moyenne et la plus froide. La 

conduite orange représente le tirage au vide des enceintes. La conduite noire représente la 

vidange sous pression par CO2. La conduite mauve représente le drainage de l’eau de 

condensation hors des enceintes. 

 

Figure 6.7 Représentation schématique du SS-240 du pilote BioGNVAL 

6.2.1.1. Composants du SS-240 

6.2.1.1.1. Compresseur CP-240-01 

La vitesse du compresseur CP-240-01 est contrôlée par un variateur de fréquence. Le 

compresseur utilisé dans ce cas est de type ouvert et de marque Dorin 3LVS (Fig. 6.8). La 

vitesse de rotation maximale est de 1300 RPM. Le volume balayé maximal (à 1300 tours par 

minute) est de 27,35 m³.h-1.  
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Figure 6.8 Compresseur Dorin 3LVS type ouvert (Dorin, 2016) 

Les capteurs PT-240-04 et TE-240-04 transmettent respectivement les valeurs de la pression et 

de la température du mélange de réfrigérants au refoulement du compresseur. Les capteurs  

PT-240-03 et TE-240-03 transmettent respectivement la pression et la température du mélange 

de réfrigérants à l’aspiration du compresseur (voir Fig. 6.7). 

6.2.1.1.2. Condenseur HX-240-02 

L’échangeur HX-240-02 est un condenseur à plaque qui permet un refroidissement du mélange 

de réfrigérants en cédant la chaleur au TYFOXIT, lui-même refroidi par un groupe 

refroidisseur. Le condenseur utilisé dans ce cas est de marque SWEP (Fig. 6.9). 

 

Figure 6.9 Echangeur condenseur à plaque (Swep, 2016) 
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La température à la sortie du condenseur est transmise par la sonde de température TE-240-05. 

Les sondes de température TE-240-06 et TE-240-07 transmettent respectivement les 

températures d’entrée et de sortie du TYFOXIT, récupérateur de la chaleur du procédé. 

6.2.1.1.3. Détendeur électropneumatique 

A la sortie du condenseur, le mélange de réfrigérants se dirige vers les détendeurs 

électropneumatiques (PV-240-01A ou PV-240-01B) pour subir une détente isenthalpique. Les 

détendeurs utilisés sont de marque Samson (Fig. 6.10). 

 

Figure 6.10 Détendeur électropneumatique série 3241 (Samson, 2016) 

Le calcul du Kv des détendeurs dépend du mélange de fluide, du débit, de la température et de 

la pression en amont et aval du détendeur. Dans le cas où le fonctionnement s’effectue au niveau 

de l’enceinte B, la température de sortie du détendeur est transmise par le capteur TE-240-08B. 

Dans le cas où le fonctionnement s’effectue au niveau de l’enceinte A, la température de sortie 

du détendeur est transmise par le capteur TE-240-08A. 

6.2.1.1.4. Evaporateur (échangeur à tubes à ailettes) 

Les évaporateurs HX-240-01A et HX-240-01B sont des échangeurs à tubes à ailettes avec 

différents pas d’ailettes. Ces échangeurs ont été fabriqués chez Morgana (Fig. 6.11).  
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Figure 6.11 Echangeur à tubes à ailettes (Morgana, 2016) 

Des capteurs ou transmetteurs de température sont placés à la sortie de ces échangeurs  

(TE-240-01B et TE-240-01A). Un transmetteur de pression différentielle (PDT-240-01) permet 

de mesurer la différence de pression entre l’amont et l’aval de l’échangeur à tubes à ailettes, 

côté biogaz (Fig. 6.12). L’erreur de mesure maximale de ce transmetteur est de l’ordre de 

0,075 %. Ce transmetteur de pression différentielle utilisé permet de contrôler les pertes de 

charge du côté externe de l’échangeur (côté biogaz), afin de gérer les temps de givrage. 

 
Figure 6.12 Transmetteur de pression différentielle 

Les vannes de contrôle de ce système sont des vannes tout ou rien à boisseau sphériques (Fig. 

6.13). Ce sont des vannes motorisées de marque Meca-inoX. Les vannes de contrôles CV-240-

01A et CV-240-01B sont utilisées pour le passage du biogaz. Les vannes de contrôles CV-240-

15 et CV-240-16 sont utilisées pour le passage du gaz chaud, issu du refoulement du 

compresseur, lors de la phase de dégivrage (voir Fig. 6.7). 
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Figure 6.13 Vanne motorisé (Meca-inoX, 2016) 

Dans la section 6.2.1.2, tous les composants du SS-240 sont présentés ainsi que les différents 

transmetteurs de mesures. La partie suivante présente le principe de fonctionnement du SS-240 

et la validation expérimentale. 

6.2.1.2. Principe de fonctionnement 

Le principe de fonctionnement du SS-240 consiste à initier la phase de givrage sur l’une des 

enceintes alors que l’autre enceinte est soit en phase de dégivrage, soit en phase de 

conditionnement. Le cycle complet comprend trois séquences principales pour chaque 

évaporateur. Les séquences ci-dessous correspondent à un cycle complet sur l’évaporateur A : 

 Givrage A et Arrêt B : lors de cette séquence, l’évaporateur A est en mode givrage 

alors que l’évaporateur B est en arrêt. Ceci signifie que d’une part le détendeur PV-240-

01B, la vanne de contrôle CV-240-16 (vanne responsable du passage du gaz chaud pour 

le dégivrage de l’enceinte B) et la vanne de contrôle CV-240-01B sont fermées. D’autre 

part, le détendeur PV-240-01A est ouvert, la vanne de contrôle CV-240-15 (vanne 

responsable du passage du gaz chaud pour le dégivrage de l’enceinte A) est fermée et la 

vanne de contrôle CV-240-01A est ouverte, assurant le passage du biogaz  

(voir Fig. 6.7). 
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 Givrage A et Dégivrage B : lors de cette séquence, l’évaporateur A est en givrage alors 

que l’évaporateur B est en dégivrage. Ceci signifie que d’une part, le détendeur PV-240-

01B  est fermé et la vanne de contrôle CV-240-16 est ouverte. Cette vanne permet le 

passage du gaz chaud. D’autre part, le détendeur PV-240-01A est ouvert et la vanne de 

contrôle CV-240-15 est fermée. A la fin de la phase de dégivrage de l’enceinte B, une 

vidange du condensat d’eau est effectuée par surpression de CO2 par ouverture des 

vannes de contrôle CV-240-04C et CV-240-04E (voir Fig. 6.7). 

 Givrage A et Conditionnement B : lors de cette séquence, l’évaporateur A est en 

givrage alors que l’évaporateur B est en conditionnement. Ceci signifie que d’une part, 

le détendeur PV-240-01B est ouvert et la vanne de contrôle CV-240-16 est fermée. 

D’autre part, le détendeur PV-240-01A est ouvert et la vanne de contrôle CV-240-15 

est fermée. Le conditionnement consiste en un refroidissement de l’enceinte (juste après 

le dégivrage). En effet, le conditionnement consiste à préparer l’enceinte (la refroidir) 

avant l’initiation du givrage (voir Fig. 6.7). 

Le capteur de température TE-240-09 permet de transmettre la température du biogaz à la sortie 

du SS-240 (voir Fig. 6.7). Cette sortie est directement liée à l’entrée du SS-250. Cette 

température doit être voisine de -40 °C. La totalité de la masse d’eau contenue dans le biogaz 

est captée entre la température d’entrée du biogaz au SS-240 et cette température de sortie, soit 

99,1 % de la masse totale (voir chapitre 4). Ainsi, un cycle complet de givrage dans le SS-240 

dure entre 2 et 3 h (Fig. 6.14). 

Chacune des numérotations 1, 2, 3 et 4 sur la Fig. 6.14, correspondent à une séquence bien 

spécifique : 

1 : Givrage B et Dégivrage A : l’évaporateur A est en phase de dégivrage et la température 

d’entrée du mélange de réfrigérants est positive (60 °C) alors que l’évaporateur B est en phase 

de givrage et la température est négative (-54 °C). 

2 : Givrage B et Conditionnement A : l’évaporateur A est en phase de conditionnement marquée 

par une température négative (-52 °C) et l’évaporateur B est maintenu en phase de givrage 

marquée par une température négative (-54 °C). 

3 : Givrage A et Dégivrage B : l’évaporateur A est en phase de givrage suite au conditionnement 

et l’évaporateur B est en phase de dégivrage marquée par une température positive (58 °C). 
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4 : Givrage A et Conditionnement B : suite au dégivrage de l’évaporateur B, un 

conditionnement est nécessaire. Ainsi, cet évaporateur est en phase de conditionnement et 

l’évaporateur A est maintenu en phase de givrage. 

 

Figure 6.14 Cycle complet de givrage sur chacune des enceintes A et B du SS-240 

6.2.2. Sous-système de déshumidification SS-250 

La température d’entrée du SS-250 est directement liée à la température de sortie du SS-240. 

La température du biogaz à la sortie du SS-250 doit atteindre au moins -75 °C afin que la teneur 

en eau soit inférieure à 1 ppm (biométhane haute pureté). Afin d’atteindre cette basse 

température, une cascade intégrée est installée dans le SS-250. Le principe de fonctionnement 

du SS-250 est identique à celui du SS-240, à l’exception de la durée du cycle de givrage. En 

effet, la masse d’eau captée dans ce sous-système correspond à 1 % de la masse d’eau totale 

contenue dans le biogaz. Ainsi, la durée d’un cycle complet de givrage pour le SS-250 est très 

supérieure à celle du SS-240. Un cycle complet de givrage sur le SS-250 peut dépasser 12 h. 

Afin de valider le modèle de calcul et l’optimisation au niveau du SS-240 et SS-250, des essais 

expérimentaux ont été menés. 
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6.3. Validation expérimentale 

6.3.1. Géométrie des échangeurs à tubes à ailettes 

Trois échangeurs à tubes à ailettes ont été testés sur le pilote BioGNVAL. Le premier échangeur 

(Echangeur 1) est présenté dans la Fig. 6.15. Cet échangeur est composé de 3 circuits, 12 rangs 

et un pas d’ailettes fixe de 2 mm. Le profil adapté à cet échangeur est le C 40 Q (Annexe 1). 

Cet échangeur a été installé dans le SS-240 et SS-250. 

 
Figure 6.15 Géométrie de l’échangeur 1 installé dans le SS-240 et SS-250 du pilote 

BioGNVAL : a) Vue de gauche b) Vue de face 

Les paramètres géométriques de l’échangeur 1 sont présentés dans le tableau 6.1. 

Tableau 6-1 Paramètres géométriques de l’échangeur 1 installé dans le pilote BioGNVAL 

Paramètres Valeur Unité 

𝑵𝒑 12 - 

𝑵𝒄 3 - 

𝑷𝒕 40 mm 

𝑷𝒍 34,65 mm 

𝒆𝒂𝒊𝒍 0,16 mm 

𝒆𝒕 1 mm 

𝒅𝒊𝒏𝒕 14,3 mm 

𝒅𝒆𝒙𝒕 16,3 mm 

𝑺𝒂𝒊𝒍 2 mm 

𝑳𝒕 320 mm 

𝑨𝒕𝒐𝒕 36 m2 

Matériaux des tubes et des ailettes Inox - 

(a) (b)
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Le deuxième échangeur (Echangeur 2) est présenté dans la Fig. 6.16. Cet échangeur est 

composé d’un seul circuit, de 20 rangs et d’un pas d’ailettes variables (basé sur l’optimisation 

du cycle de givrage). Le profil adapté à cet échangeur est le M 25 Q (Annexe 1). Cet échangeur 

a été installé uniquement dans le SS-240 (besoin de pas variables pour l’optimisation en vue de 

la durée du cycle de givrage).  

 

Figure 6.16 Géométrie de l’échangeur 2 installé dans le SS-240 du pilote BioGNVAL 

Les paramètres géométriques de l’échangeur 2 sont présentés dans le tableau 6.2. 
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Tableau 6-2 Paramètres géométriques de l’échangeur 2 installé dans le pilote BioGNVAL 

Paramètres Valeur Unité 

𝑵𝒑 20 - 

𝑵𝒄 1 - 

𝑷𝒕 25 mm 

𝑷𝒍 21,66 mm 

𝒆𝒂𝒊𝒍 0,16 mm 

𝒆𝒕 0,3 mm 

𝒅𝒊𝒏𝒕 9,4 mm 

𝒅𝒆𝒙𝒕 10 mm 

𝑺𝒂𝒊𝒍 : Rang 1 - 2  4,2 mm 

𝑺𝒂𝒊𝒍 : Rang 3 - 5  3,6 mm 

𝑺𝒂𝒊𝒍 : Rang 6 - 20 2,1 mm 

𝑳𝒕 200 mm 

𝑨𝒕𝒐𝒕 13,5 m2 

Matériaux des tubes Cuivre - 

Matériaux des ailettes Aluminium - 

Le troisième échangeur (Echangeur 3) est présenté dans la Fig. 6.17. Cet échangeur est composé 

d’un seul circuit, de 18 rangs et d’un pas d’ailettes fixe de 2,1 mm. Le profil adapté à cet 

échangeur est le M 25 Q (Annexe 1). Cet échangeur a été installé uniquement dans le SS-250 

(le cycle de givrage est assez long donc il est inutile d’utiliser des pas d’ailettes variables). Les 

paramètres géométriques de l’échangeur 3 sont présentés dans le tableau 6.3. 

Tableau 6-3 Paramètres géométriques de l’échangeur 3 installé dans le pilote BioGNVAL 

Paramètres Valeur Unité 

𝑵𝒑 18 - 

𝑵𝒄 1 - 

𝑷𝒕 25 mm 

𝑷𝒍 21,66 mm 

𝒆𝒂𝒊𝒍 0,16 mm 

𝒆𝒕 0,3 mm 

𝒅𝒊𝒏𝒕 9,4 mm 

𝒅𝒆𝒙𝒕 10 mm 

𝑺𝒂𝒊𝒍 2,1 mm 

𝑳𝒕 200 mm 

𝑨𝒕𝒐𝒕 13,5 m2 

Matériaux des tubes  Cuivre - 

Matériaux des ailettes Aluminium - 
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Figure 6.17 Géométrie de l’échangeur 3 installé dans le SS-250 du pilote BioGNVAL 

Le tableau 6.4 résume l’emplacement des échangeurs 1, 2 et 3 dans les deux sous-systèmes. 

Tableau 6-4 emplacement des échangeurs dans les sous-systèmes de déshumidification 

Echangeur 1  SS-240 et SS-250 

Echangeur 2 SS-240 

Echangeur 3 SS-250 

6.3.2. Validation de la séquence de givrage 

6.3.2.1. Caractéristiques du dimensionnement  

Les échangeurs à tubes à ailettes du premier sous-système de déshumidification, SS-240, sont 

dimensionnés de sorte que la température du biogaz à la sortie soit au moins inférieure à  

-40 °C (Echangeur 1 & 2). Le tableau 6.5 présente les caractéristiques du dimensionnement des 

échangeurs.  
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Tableau 6-5  Caractéristiques de dimensionnement des échangeurs 1 & 2 du SS-240 

 Côté chaud Côté Froid  Unité 

Fluide Biogaz (65 % CH4 35 % CO2) Mélange de fluides - 

Débit massique 0,0236 0,00833 kg.s-1 

Température /Entrée 5 -47 ° C 

Température /Sortie -41 -31,2 ° C 

Pression 1,08 1,8 bara 

Débit d’eau captée 0,48 kg.h-1 

Puissance 1,8 kW 

Les échangeurs à tubes à ailettes du deuxième sous-système de déshumidification, SS-250,  sont 

dimensionnés de sorte que la température du biogaz à la sortie soit au moins inférieure à - 75 °C 

(Echangeur 1 & 3). Le tableau 6.6 présente les caractéristiques du dimensionnement des 

échangeurs.  

Tableau 6-6  Caractéristiques de dimensionnement des échangeurs 1 & 3 du SS-250 

 Côté chaud Côté Froid  Unité 

Fluide Biogaz (65 % CH4 35 % CO2) Mélange de fluides - 

Débit massique 0,0236 0,00556 kg.s-1 

Température /Entrée -40 -83 ° C 

Température /Sortie -75 -53 ° C 

Pression 1,08 2 bara 

Débit d’eau captée 0,005 kg.h-1 

Puissance 1 kW 

6.3.2.2. Courbes de températures caractéristiques des échangeurs 

Les Fig. 6.18 et 6.19 présentent la variation de la température au niveau de chaque rang des 

échangeurs 1 et 2 du SS-240, côté biogaz et côté mélange de réfrigérants, en régime stationnaire. 

La surface limitant les deux courbes correspond à la puissance cédée par le flux chaud 

(représenté par le biogaz) au flux froid (représenté par le mélange de réfrigérants). 

La température de sortie du biogaz est proche de - 41 °C pour l’échangeur 1 (Fig 6.18) alors 

que pour l’échangeur 2, cette température est de proche de -43 °C (Fig. 6.19). Du côté mélange 

de réfrigérants, la température de sortie est la même pour les deux échangeurs. L’évaporation 

du mélange dans ce cas s’effectue avec un glissement de température considérable. En effet le 

mélange s’évapore à pression constante mais avec une variation de température ou un 

glissement de température. 
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En comparant les Fig. 6.18 et 6.19, l’échangeur 2 présente une surface d’échange plus petite 

pour une température de sortie de biogaz inférieure. Cette différence de surface s’explique par 

la différence entre l’efficacité des ailettes en aluminium (échangeur 2) et des ailettes en acier 

inoxydable (échangeur 1). Ainsi, la présence des ailettes en aluminium contribue à une 

diminution de la surface d’échange tout en fournissant la même puissance frigorifique, voire 

supérieure et avec un pincement plus petit. 

 

Figure 6.18 Variation de la température au 

niveau de l’échangeur 1 

 

Figure 6.19 Variation de la température au 

niveau de l’échangeur 2 

La Fig. 6.20 permet de comparer la température de sortie du biogaz calculée par le modèle 

numérique et la température de sortie du biogaz extraite expérimentalement, pour une 

simulation de 2 h sur l’échangeur 1 du SS-240. La comparaison a été réalisée pour les mêmes 

conditions d’entrées du pilote. Ainsi, la fluctuation des résultats dépend de l’entrée du pilote 

qui subit une faible variation en fonction du temps (soit une variation inférieure à 1 % au bout 

de 2 h). 

La première partie (t< 2000 s) correspond à la diminution de la température du biogaz, juste 

après le conditionnement de l’évaporateur B. Vu que la masse de l’évaporateur en acier 

inoxydable n’est pas du tout négligeable, la descente en température de -14 °C à -36 °C se fait 

en 20 min à peu près. Si le conditionnement de l’enceinte B avait était plus long, la température 

de sortie au début du givrage aurait était beaucoup plus basse. Ainsi, il faut améliorer le 

conditionnement afin de prélever toute la chaleur absorbée par le métal lors du dégivrage 

(inertie de l’échangeur). Le modèle développé ne prend pas en compte le conditionnement de 

l’enceinte et de mise en température, c’est pour cela que la différence entre les deux résultats 

est significative. 
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Au-delà des premières vingt minutes, on vérifie que l’erreur relative entre les deux résultats 

(expérimentaux et numériques) varie de -6 % à +5,5 %. Cette erreur peut être considérée 

comme faible vues les variations de température à l’entrée de l’échangeur. 

 

Figure 6.20 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la température de sortie du biogaz, sur l’échangeur 1 SS-240 

La Fig. 6.21 permet de comparer la température de sortie du biogaz calculée par le modèle 

numérique et la température de sortie du biogaz extraite expérimentalement, pour une 

simulation d’1 h sur l’échangeur 2.  

La première partie (t< 300 s) correspond à la descente en température du biogaz, juste après le 

conditionnement de l’enceinte B. La descente en température du biogaz de -11 °C jusqu’à 

 -38 °C se fait en 5 min. Le temps de diminution de la température est beaucoup plus rapide que 

dans le cas de l’échangeur 1 à cause de la petite masse de l’échangeur 2 en comparaison avec 

celle de l’échangeur 1. L’erreur relative entre les deux résultats (expérimentaux et numériques) 

varie de -6 % à +12 %. Cette erreur peut être considérée comme faible vu les variations de 

température à l’entrée de l’échangeur. 
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Figure 6.21 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la température de sortie du biogaz, sur l’échangeur 2 SS-240 

Les Fig. 6.22 et 6.23 présentent la variation de la température au niveau de chaque rang des 

échangeurs 1 et 3 du SS-250, côté biogaz et côté mélange de réfrigérants, en régime stationnaire. 

La température de sortie du biogaz est proche de - 75 °C pour l’échangeur 1 (Fig 6.22) alors 

que pour l’échangeur 3, cette température est de proche de -80 °C (Fig. 6.23). Du côté mélange 

de réfrigérants, la température de sortie est la même pour les deux échangeurs. L’évaporation 

du mélange dans ce cas s’effectue avec un glissement de température important. 

En comparant les Fig. 6.22 et 6.23, l’échangeur 3 présente une surface d’échange plus petite 

pour une température de sortie de biogaz inférieure. La différence de surface s’explique de la 

même manière que pour l’évaporateur 2 (ailettes en cuivre et tubes en inox) vis-à-vis de 

l’évaporateur 1 (ailettes en inox et tubes en inox) par la différence entre l’efficacité des ailettes 

en aluminium (évaporateur 3) et en acier inoxydable (évaporateur 1).  
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Figure 6.22 Variation de la température au 

niveau de l’échangeur 1 

 

Figure 6.23 Variation de la température au 

niveau de l’échangeur 3 

La Fig. 6.24 permet de comparer la température de sortie du biogaz calculée par le modèle 

numérique pour une simulation de 10 h et la température de sortie du biogaz extraite 

expérimentalement, sur l’échangeur 1 du SS-250. L’erreur relative entre les deux résultats varie 

de -6,67 % à -0,2 %, pour les mêmes conditions de fonctionnement du pilote. 

 

Figure 6.24 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la température de sortie du biogaz, sur l’échangeur 1 du SS-250 

La Fig. 6.25 permet de comparer la température de sortie du biogaz calculée par le modèle 

numérique pour une simulation de 10 h et la température de sortie du biogaz extraite 
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expérimentalement, sur l’échangeur 3 du SS-250.  L’erreur relative entre les deux résultats varie 

de -8,7 % à -1,2 %, pour les mêmes conditions de fonctionnement du pilote. 

 

Figure 6.25 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la température de sortie du biogaz, sur l’échangeur 3 du SS-250 

6.3.2.3. Puissance frigorifique des échangeurs 

La Fig. 6.26 compare la puissance frigorifique calculée par le modèle numérique et la puissance 

frigorifique mesurée sur le pilote, pour l’échangeur 1 du SS-240. Il y a toujours la question du 

conditionnement de la phase qui précède le début du cycle de givrage (t< 2000 s). Après la mise 

en température, l’erreur relative est comprise entre -2 % et +10 %. 

La Fig. 6.27 compare la puissance frigorifique calculée par le modèle numérique et la puissance 

frigorifique mesurée sur le pilote, pour l’échangeur 2 du SS-240. Il y a toujours la question du 

temps de mise en température de l’enceinte, soit la phase de conditionnement qui précède la 

phase de givrage (t< 300 s). Après la mise en température, l’erreur relative est comprise entre 

-6 % et +14 %.  
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Figure 6.26 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la puissance frigorifique, sur l’échangeur 1 du SS-240 

 

Figure 6.27 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la puissance frigorifique, sur l’échangeur 2 du SS-240 

La Fig. 6.28 permet de comparer la puissance frigorifique calculée par le modèle et la puissance 

frigorifique mesurée expérimentalement sur le pilote, pour l’échangeur 1 du SS-250. L’erreur 

relative dans ce cas est comprise entre +0,2 et +10 %. 
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Figure 6.28 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la puissance frigorifique, sur l’échangeur 1 du SS-250 

La Fig. 6.29 permet de comparer la puissance frigorifique calculée par le modèle et la puissance 

frigorifique mesurée expérimentalement sur le pilote, pour l’échangeur 3 du SS-250. L’erreur 

relative dans ce cas est comprise entre +0,2 et +15 %. 

 

Figure 6.29 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la puissance frigorifique, sur l’échangeur 3 du SS-250 
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6.3.2.4. Rendement de l’ailette 

La contribution de la surface ailetée à la surface d’échange globale, dépend fortement du 

rendement de l’ailette. La Fig. 6.30 présente la variation du rendement de l’ailette en fonction 

du temps, au niveau du dernier rang des échangeurs du SS-240 et SS-250. Le rendement de 

l’ailette des échangeurs 2 & 3 est 1,8 fois supérieur à celui de l’échangeur 1, ce qui explique 

une surface d’échange plus petite pour les échangeurs 2 & 3 par rapport à celle de l’échangeur 

1. 

 

Figure 6.30 Variation du rendement de l’ailette en fonction du temps, sur les échangeurs 1 et 

2 du SS-240 

6.3.2.5. Température de surface de la couche de givre 

La température de la surface de la couche de givre dépend de la température de paroi au niveau 

de chaque rang de l’échangeur et des coefficients d’échange convectifs sensible et humide. Les 

Fig. 6.31 et 6.32 présentent la variation de la température de surface au niveau des premier et 

dernier rangs des échangeurs du SS-240. 

Vu que les échangeurs sont à courants croisés et à tendance contre-courant, la température de 

surface de givre est la plus élevée au niveau de l’entrée du biogaz dans l’échangeur. En effet, 

le rang #1 correspond d’une part à l’entrée de l’échangeur du côté biogaz et d’autre part à la 

sortie de l’échangeur du côté mélange de réfrigérants.  
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Le rang #12 (échangeur 1) et le rang #20 (échangeur 2) correspondent respectivement à l’entrée 

échangeur du côté du mélange de réfrigérants et à la sortie de l’échangeur du côté biogaz. Ceci 

explique que la température de surface soit la plus basse au niveau de ces rangs (les 

températures de biogaz et du mélange de réfrigérants sont les plus basses au niveau de ces 

rangs). La température de surface croît dans le sens décroissant des rangs. 

 
Figure 6.31 Variation de la température de 

surface pour l’échangeur 1 du SS-240 

 
Figure 6.32 Variation de la température de 

surface pour l’échangeur 2 du SS-240 

6.3.2.6. Epaisseur de la couche de givre 

L’épaisseur de la couche de givre dépend essentiellement de la masse de givre capté lors du 

passage d’un rang à l’autre, de la masse volumique de la couche de givre et de la surface 

d’échange (ailettes et tubes).  La Fig. 6.33 présente la variation de la couche de givre en fonction 

du temps sur l’échangeur 1 du SS-240. L’épaisseur de la couche est la plus élevée au niveau du 

deuxième rang de l’échangeur. En effet, à la fin de la simulation (après 2 h), l’épaisseur de la 

couche de givre au niveau de ce rang atteint 0,85 mm. L’épaisseur décroit en suivant l’ordre 

croissant des rangs. 

L’épaisseur de la couche de givre n’a pas été mesurée expérimentalement. Une comparaison 

est effectuée entre les valeurs de l’épaisseur de la couche calculées par le modèle numérique et 

la corrélation de Schneider, la plus proche des conditions de fonctionnement du pilote. 
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Figure 6.33 Variation de l’épaisseur de la couche de givre en fonction du temps au niveau de 

chaque rang de l’échangeur 1 du SS-240 

La Fig. 6.34 présente une comparaison entre l’épaisseur de la couche de givre, au niveau du 

rang #2 de l’échangeur 1, calculée par le modèle développé et le modèle de Schneider. L’erreur 

maximale entre les deux modèles est de l’ordre de 15 %. Il faut noter également que les 

coefficients sur lesquels est basée la corrélation de Schneider, sont prévus pour l’air humide. 

 

Figure 6.34 Comparaison entre le modèle de Schneider et le calcul effectué par le modèle 

développé pour l’épaisseur de la couche de givre au niveau du rang #2 de l’échangeur 1 
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La Fig. 6.35 présente la variation de la couche de givre en fonction du temps sur l’échangeur 2 

du SS-240. L’épaisseur de la couche est la plus élevée au niveau du deuxième rang, troisième 

rang et premier rang de l’échangeur. En effet, à la fin de la simulation (2 h), l’épaisseur de la 

couche de givre au niveau du rang #2 atteint 1,1 mm. A partir du quatrième rang, l’épaisseur de 

la couche de givre décroit en suivant l’ordre croissant des rangs. 

 

Figure 6.35 Variation de l’épaisseur de la couche de givre en fonction du temps au niveau de 

chaque rang de l’échangeur 2 du SS-240 

En comparant les Fig. 6.33 et 6.35, l’épaisseur de la couche de givre est plus importante au 

niveau de l’échangeur 2 mais pour un pas d’ailettes plus grand. En effet, un pas d’ailette plus 

grand engendre une surface ailetée plus petite. Avec la même masse de givre, l’épaisseur est 

plus importante lorsque la surface est plus petite. Ainsi, afin de mieux comparer la durée du 

cycle de givrage des deux échangeurs, il faut présenter la variation de la masse d’eau captée au 

niveau des rangs de l’échangeur et le pourcentage de blocage à la fin de la simulation. 

La Fig. 6.36 présente l’évolution de la masse de givre capté au niveau de chaque rang des deux 

échangeurs 1 et 2 du SS-240, à la fin de la simulation (après 2 h). La masse de givre capté, pour 

l’échangeur 1 et 2 du SS-240, calculée par le modèle pour 2 h de simulation, est proche de  

1,17 kg, soit une différence de 6 % par rapport à la valeur expérimentale (1,1 kg). 

La masse de givre capté est plus grande au niveau des cinq premiers rangs des deux échangeurs. 
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échangeurs 1 et 2. Au niveau de l’échangeur 1, la masse captée sur le premier rang vaut 18,5 % 

de la masse totale. Celle captée au deuxième rang vaut 33 % de la masse totale, celle captée au 

troisième rang vaut 24,4 % de la masse totale, au niveau du quatrième rang elle vaut 12 % et au 

niveau du cinquième rang elle est de 5,2 % de la masse totale.  

Cette répartition de masse est devenue plus homogène en utilisant l’échangeur 2. En effet, au 

niveau de l’échangeur 2, la masse captée sur le premier rang vaut 20 % de la masse totale, au 

niveau du deuxième rang elle vaut 23,8 % de la masse totale, au niveau du troisième rang elle 

est de 24,6 % de la masse totale, au niveau du quatrième rang elle vaut 14,2 % de la masse 

totale et au niveau du cinquième rang elle est de 7,1 % de la masse totale. Cette répartition a 

permis un transfert de la masse du deuxième rang de l’échangeur 1 vers les rangs #4,#5 et #6 

de l’échangeur 2. 

 

Figure 6.36 Variation de la masse de givre capté au niveau de chaque rang des deux 

échangeurs du SS-240, après 2 h de simulation 

Le pourcentage de blocage est calculé en fonction de la moitié de l’espacement ou écartement 

de deux ailettes successives (pas d’ailettes). La Fig. 6.37 présente le pourcentage de blocage à 

la fin de la simulation au niveau de chaque rang des échangeurs 1 et 2 du SS-240.  

Le pourcentage de blocage dépend fortement de la masse de givre capté et de la surface 

d’échange. En utilisant l’échangeur 2, une diminution du pourcentage de blocage est constatée 
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au niveau des rangs #1, #2 et #3 (20 %, 28 % et 4 % respectivement). Cette diminution est 

également accompagnée d’une augmentation du pourcentage de blocage au niveau des rangs 

suivants de l’échangeur. En moyenne, le pourcentage de blocage de l’échangeur 2 est inférieur 

à celui de l’échangeur 1, ce qui favorise un cycle de givrage plus long, de 3 h au lieu de 2 h 

(échangeur 1). L’augmentation du pourcentage de blocage à partir du rang #4, sur l’échangeur 

2, est due à la répartition de la masse.  

 

Figure 6.37 Pourcentage de blocage au niveau de chaque rang de l’échangeur à la fin de la 

simulation 

Afin de mieux répartir la masse et diminuer autant que possible le pourcentage de blocage, il 

faut augmenter le pas d’ailettes au niveau des cinq premiers rangs et allonger l’échangeur pour 

gagner d’une part en surface et d’autre part diminuer progressivement la descente en 

température (meilleure répartition de la masse). 

Du côté du SS-250, la masse du givre captée pour 10 h de givrage est proche de 0,0534 kg. Le 

cycle de givrage dans ce cas est beaucoup plus long que celui du SS-240 et il n’est pas 

nécessaire d’utiliser des pas d’ailettes variables. La quantité d’eau captée au niveau du SS-250 

est négligeable par rapport à celle captée au niveau du SS-240. 
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6.3.3. Validation de la séquence de dégivrage 

A la fin de la phase de givrage, un dégivrage demeure nécessaire afin de préparer l’enceinte 

pour le cycle suivant et drainer l’eau hors de l’enceinte. La durée de la phase de dégivrage 

dépend essentiellement de la masse de l’échangeur, du débit de gaz chaud et de la température 

à laquelle le gaz chaud est fourni. Le tableau 6.7 présente les caractéristiques des échangeurs 1 

et 2 du SS-240 et l’énergie qu’il faut fournir pendant la phase de dégivrage. 

Dans le cas de l’échangeur 1, l’énergie qu’il faut fournir pour chauffer l’acier inoxydable est de 

l’ordre de 880 kJ. Pour l’échangeur 2, à cause de la faible masse du cuivre et de l’aluminium, 

l’énergie nécessaire pour chauffer le métal est de l’ordre de 125 kJ, soit 7 fois plus petite que 

celle qu’il faut fournir à l’échangeur 1. L’énergie nécessaire pour la fusion du givre est la même 

pour les deux échangeurs. La durée du cycle de dégivrage de ces deux échangeurs est comparée 

expérimentalement en utilisant les données du pilote de Cryo Pur. 

Tableau 6-7 Caractéristiques et énergie qu’il faut fournir pendant la phase de dégivrage, sur les 

échangeurs 1 et 2 du SS-240 

SS-240 

Echangeur 1 

Ailettes Inox 316L Tubes Inox 316L 

Masse (kg) Cp (kJ.kg-1.K-1) Masse (kg) Cp (kJ.kg-1.K-1) 

22 0,502 12 0,502 

Energie à fournir (kJ) 

Métal (Ailettes +Tubes) Givre (sensible + latente) 

880 320 

Echangeur 2 

Ailettes Aluminium Tubes Cuivre 

Masse (kg) Cp (kJ.kg-1.K-1) Masse (kg) Cp (kJ.kg-1.K-1) 

2,7 0,52 2,6 0,382 

Energie à fournir (kJ) 

Métal (Ailettes +Tubes) Givre (sensible + latente) 

125 320 

Afin de vérifier que tout le givre à l’intérieur de l’enceinte a disparu, le contrôle automatique 

du pilote suppose qu’il faut dépasser une température de 2 °C à la sortie de l’échangeur (côté 

mélange de réfrigérants) pour marquer la fin de la phase de dégivrage. La comparaison de la 

montée en température de la sortie de l’échangeur 1 (côté mélange de réfrigérant) est effectuée 

en supposant les mêmes conditions d’opération du pilote de : 

 Température d’entrée du gaz chaud (issu du refoulement du compresseur) 
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 Débit de gaz chaud (réglable via une vanne de régulation) 

La première partie de la Fig. 6.38 correspond à une fluctuation des valeurs mesurées sur le 

pilote. Ainsi, l’erreur est de l’ordre de 50 %. En effet, l’enceinte était toujours froide (mode 

givrage) ce qui a assuré une descente en température jusqu’à -27 °C (côté expérimental). De 

plus, cette erreur est due à la fluctuation du débit de gaz chaud issu du refoulement du 

compresseur. A partir de 2000 s, le débit de gaz chaud issu du refoulement du compresseur s’est 

stabilisé et l’erreur relative entre le modèle et les mesures expérimentales varie entre -8 % et 

+0,2 %. Le changement de phase du mélange est signalé par le changement de l’allure de la 

courbe des résultats de la simulation. Lorsque la température devient positive, une vérification 

du modèle s’effectue sur l’épaisseur de la couche de givre au niveau de chaque rang de 

l’échangeur. Une fois cette épaisseur mise à 0, le modèle s’arrête (dans ce cas, arrêt du 

dégivrage après 4200 s pour une température de sortie de mélange voisine de 5 °C). Du côté du 

pilote, la fin de la phase de dégivrage est marquée par un passage à une température de sortie 

supérieure à 2 °C pendant quelques secondes.  

 

Figure 6.38 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la température de sortie du gaz chaud de l’échangeur 1 du SS-240 

La Fig. 6.39 permet de comparer la montée en température de la sortie de l’échangeur 2 du SS-

240 (côté mélange de réfrigérant) en supposant les mêmes conditions d’opération du pilote. Le 

dégivrage s’effectue alors en 1800 s, soit 2,3 fois plus rapide que le dégivrage de l’échangeur 1 
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du SS-240. La masse de l’échangeur est le facteur responsable de cette différence de durée de 

cycle. Le dégivrage dans ce cas est plus efficace d’un point de vue énergétique. 

 

Figure 6.39 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la température de sortie du gaz chaud de l’échangeur 2 du SS-240 

Le tableau 6.8 présente la durée des différentes séquences et le gain énergétique du dégivrage 

et du conditionnement des échangeurs 1 et 2, pour un fonctionnement de 24 h. 

Tableau 6-8 Gain énergétique du dégivrage et du conditionnement des échangeurs 1 et 2 

SS-240 

 Echangeur 1 – Inox-Inox 

 Givrage Dégivrage Conditionnement 

Temps (h) 2 1,1 0,74 

Débit 𝑚̇ 1,05 𝑚̇ 1,15 𝑚̇ 

Nb. Cycles 12 

 Echangeur 2 – Cu-Alu 

 Givrage Dégivrage Conditionnement 

Temps (h) 3 0,5 0,094 

Débit 𝑚̇ 1,05 𝑚̇ 1,15 𝑚̇ 

Nb. Cycles 8 

Gain Echangeur 2/ Echangeur 1 

7,3 % 
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Un cycle de givrage plus long accompagné d’un dégivrage plus rapide permet un gain 

énergétique de 7,3 %, sur le SS-240. 

Le tableau 6.9 présente les caractéristiques des échangeurs 1 (ailettes et tubes en inox) et 3 

(ailettes en aluminium et tubes en cuivre) du SS-250 et l’énergie qu’il faut fournir pendant la 

phase de dégivrage.  

Tableau 6-9 Caractéristiques et énergie qu’il faut fournir pendant la phase de dégivrage, sur les 

échangeurs 1 et 3 du SS-250 

SS-250 

Echangeur 1 

Ailettes Inox 316L Tubes Inox 316L 

Masse (kg) Cp (kJ.kg-1.K-1) Masse (kg) Cp (kJ.kg-1.K-1) 

22 0,502 12 0,502 

Energie à fournir (kJ) 

Métal (Ailettes +Tubes) Givre (sensible + latente) 

1400 20 

Echangeur 3 

Ailettes Aluminium Tubes Cuivre 

Masse (kg) Cp (kJ.kg-1.K-1) Masse (kg) Cp (kJ.kg-1.K-1) 

2,75 0,52 2,34 0,382 

Energie à fournir (kJ) 

Métal (Ailettes +Tubes) Givre (sensible + latente) 

200 20 

Dans le cas de l’échangeur 1, l’énergie qu’il faut fournir pour chauffer l’acier inoxydable est de 

l’ordre de 1400 kJ. Pour l’échangeur 3, à cause de la faible masse du cuivre et de l’aluminium, 

l’énergie nécessaire pour chauffer le métal est de l’ordre de 200 kJ, soit 7 fois plus petite que 

celle qu’il faut fournir à l’échangeur 1. L’énergie nécessaire pour la fusion du givre est la même 

pour les deux échangeurs. L’énergie totale qu’il faut fournir dans le cas de l’échangeur 3 est 7 

fois plus petite que celle dans le cas de l’échangeur 1. Ceci va permettre un cycle de dégivrage 

plus rapide et donc plus efficace énergétiquement. Afin de vérifier la durée du cycle de 

dégivrage, une comparaison avec les données expérimentales a été effectuée pour les deux 

échangeurs. 

La Fig. 6.40 permet de comparer la montée en température de la sortie de l’échangeur 1 du SS-

250 (côté mélange de réfrigérant) en supposant les mêmes conditions d’opération du pilote. La 

variation à l’entrée de l’échangeur en dégivrage est prise en compte dans le modèle dynamique. 

Le dégivrage dans ce cas s’effectue en 10800 s. L’erreur relative dans ce cas varie alors entre  
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-50 % et +2 %. Cette erreur est due à la fluctuation de la température du gaz chaud à l’entrée 

de l’échangeur en dégivrage. 

 

Figure 6.40 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la température de sortie du gaz chaud de l’échangeur 1 du SS-250 

La Fig. 6.41 permet de comparer la montée en température de la sortie de l’échangeur 3 du SS-

250 (côté mélange de réfrigérant) en supposant les mêmes conditions de fonctionnement du 

pilote. Le dégivrage dans ce cas s’effectue en 1200 s, soit 9 fois plus rapidement que dans le 

cas de l’échangeur 1. L’erreur relative dans ce cas varie ainsi entre -50 % et +0,5 %. 

 

Figure 6.41 Comparaison entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques de la 

simulation pour la température de sortie du gaz chaud de l’échangeur 3 du SS-250 
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Le tableau 6.10 présente la durée des différentes séquences et le gain énergétique du dégivrage 

et du conditionnement des échangeurs 1 et 3, pour un fonctionnement de 24 h. 

Tableau 6-10 Gain énergétique du dégivrage et du conditionnement des échangeurs 1 et 3 

SS-250 

 Echangeur 1 – Inox-Inox 

 Givrage Dégivrage Conditionnement 

Temps (h) 12 3 2,7 

Débit 𝑚̇ 1,05 𝑚̇ 1,15 𝑚̇ 

Nb. Cycles 2 

 Echangeur 3 – Cu-Alu 

 Givrage Dégivrage Conditionnement 

Temps (h) 24 0,4 0,25 

Débit 𝑚̇ 1,05 𝑚̇ 1,15 𝑚̇ 

Nb. Cycles 1 

Gain Echangeur 3/ Echangeur 1 

4,5 % 

 

Un cycle de givrage plus long accompagné d’un dégivrage plus rapide permet un gain 

énergétique de 4,5 %, sur le SS-250. 

6.4. Conclusion 

Dans ce chapitre, les modèles dynamiques de givrage et de dégivrage ont été validés 

expérimentalement. Deux échangeurs pour le SS-240 et deux autres pour le SS-250 ont été 

dimensionnés afin d’étudier la croissance de la couche de givre. Plusieurs constatations et 

conclusions ont été tirées des comparaisons. 

Tout d’abord, les ailettes en aluminium permettent de fournir la même puissance frigorifique 

pour une surface d’échange plus petite. Elles permettent, d’une part, une descente en 

température plus rapide que les ailettes en acier inoxydable, lors de la phase de givrage. D’autre 

part, elles permettent une montée plus rapide en température lors de la phase de dégivrage. 

Ensuite, les pas d’ailettes variables permettent une meilleure répartition de la masse d’eau 

captée sur les surfaces froides de l’échangeur. Ainsi, au lieu que toute la masse soit captée au 

niveau du deuxième rang de l’échangeur, un transfert est effectué vers le reste des rangs de 

l’échangeur. L’augmentation des pas d’ailettes au niveau de ces rangs permet alors d’avoir un 

cycle de givrage plus long. Le choix de l’échangeur 2 du SS-240 permet de diminuer le 
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pourcentage de blocage de 20 % (en moyenne) par rapport à l’échangeur 1. L’optimisation 

énergétique de cet échangeur consiste à augmenter davantage les pas d’ailettes et d’allonger 

l’échangeur (ajouter plus de rangs afin de gagner en surface d’échange) pour avoir une 

répartition uniforme de la masse et par la suite un cycle de givrage plus long, ce qui permet un 

gain énergétique lorsqu’il est accompagnée d’un cycle de dégivrage plus rapide. 
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Conclusions et Perspectives 
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Dans le chapitre 1, le procédé d’épuration cryogénique du biogaz Cryo Pur est comparé aux 

différentes technologies d’épuration. C’est la seule technologie qui intègre énergétiquement la 

liquéfaction dans le même procédé. Le système de déshumidification, de la technologie Cryo 

Pur, permet de diminuer la teneur en eau jusqu’à 1 ppm afin de produire du biométhane et du 

bio CO2 à haute pureté. Ceci est effectué par des cycles de givrage et de dégivrage sur des 

échangeurs à tubes à ailettes. La chaleur de condensation des systèmes frigorifiques du procédé 

est valorisée par une PAC. Cette dernière a pour rôle de pomper la chaleur récupérée des 

systèmes frigorifiques en la transférant vers le substrat du digesteur afin de le maintenir à une 

température interne de 55 °C. Cette PAC est traitée comme une TFP qui récupère la chaleur 

évacuée des systèmes frigorifiques et la transfère au substrat du digesteur.  

Dans le chapitre 2, une optimisation énergétique, exergétique et économique de la TFP et des 

systèmes frigorifiques est effectuée. Une partie de la chaleur de condensation des systèmes 

frigorifiques, qualifiée de haute température, est valorisée directement dans le digesteur par 

l’intermédiaire d’un réseau d’échangeurs. La partie restante de la chaleur de condensation 

rejetée par les systèmes frigorifiques est absorbée par l’évaporateur de la TFP. Tout ou une 

partie de la chaleur de condensation de la TFP est transférée au digesteur. Le point de 

fonctionnement optimal dépend du mois de l’année et de la température d’évaporation de la 

TFP. L’optimum énergétique et exergétique varie en fonction du fluide frigorigène choisi  pour 

la TFP. En utilisant du propane comme fluide de travail de la TFP, l’optimum énergétique 

correspond à une température d’évaporation de -17,2 °C pour le mois de juillet. D’autre part, 

en utilisant le Mél-001, l’optimum énergétique correspond à une température légèrement 

inférieure à -25 °C. La consommation électrique totale du système utilisant le Mél-001 pour la 

TFP est inférieure à la consommation électrique du système utilisant le propane pour la TFP. 

L’intégration énergétique de la TFP entraine d’une part l’augmentation de la consommation 

électrique globale (10 à 27 %) et d’autre part le traitement de la totalité du biogaz fourni par le 

digesteur, par rapport à un procédé d’épuration utilisant une chaudière à gaz pour fournir le 

besoin du digesteur. Ceci permet d’augmenter le gain associé à la vente du biométhane. 

Dans le chapitre 3, une analyse bibliographique établit un état de l’art le plus exhaustif possible 

sur le givrage et le dégivrage. Concernant le givrage, il ressort que plusieurs modèles ont été 

développés pour estimer la croissance de la couche de givre et sa densification sur différentes 

géométries (plaque, cylindre, etc.). Plusieurs corrélations sont disponibles pour le calcul des 

propriétés de la couche de givre. Tous les modèles prennent en compte comme flux externe 
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l’air humide. Dans la littérature, les échangeurs à tubes à ailettes modélisés correspondent aux 

évaporateurs des systèmes de réfrigération domestique. Ainsi, les modèles qui existent sont 

valables pour des températures allant de 0 à -15 °C.  

Dans le chapitre 4, en se référant aux corrélations existantes dans la littérature, un modèle de 

givrage a été développé pour simuler la croissance de la couche de givre sur les surfaces froides 

d’un échangeur à tubes à ailettes et pour des températures de surface allant jusqu’à -75°C. Le 

modèle est basé principalement sur les équations de transferts de la chaleur et de la masse. Le 

nombre de Lewis qui correspond au rapport de la diffusivité thermique et de la diffusivité 

massique est supposé égal à 1 en se basant sur l’étude bibliographique. Cette supposition 

simplifie le modèle de givrage développé dans ce travail. Dans les prochaines étapes, une 

approche numérique sera effectuée afin de calculer ce nombre et de vérifier la pertinence de 

cette valeur pour des basses températures. 

Un travail d’optimisation a été réalisé dans le but d’allonger la durée de la phase de givrage qui 

implique la diminution des pertes associées au dégivrage. L’optimisation a été effectuée en 

prenant en compte les matériaux de l’échangeur, les pas d’ailettes, l’effet d’entrée et la vitesse 

du biogaz. L’utilisation des ailettes en aluminium permet d’augmenter l’efficacité et de 

diminuer la surface d’échange pour la même puissance frigorifique. L’utilisation des pas 

d’ailettes variables le long de l’échangeur permet une meilleure distribution de la masse de 

givre capté et un taux de blocage plus faible au niveau des rangs les plus sollicités de 

l’échangeur. Une étude sur la sensibilité de la vitesse du biogaz a été effectuée. L’augmentation 

de la vitesse du biogaz en fonction de la section de l’échangeur entraine d’une part une 

diminution de la surface d’échange et d’autre part une augmentation du taux de blocage (un 

cycle de givrage plus court). En se basant sur les optimisations effectuées, trois échangeurs ont 

été dimensionnés, implémentés dans le pilote et testés. 

L’effet d’entrée a été également étudié en considérant un échangeur à deux modules séparés. 

Dans les prochaines étapes, l’échangeur à deux modules séparés sera testé sur le pilote et une 

comparaison sera effectuée pour valider ou non l’hypothèse de l’effet d’entrée. La validation 

de l’effet d’entrée permet de séparer l’échangeur en deux modules de profils d’ailettes 

différents, ce qui favorise une phase de givrage plus longue avec une meilleure répartition de 

la masse de givre déposé. Un cycle de givrage plus long, accompagné d’un cycle de dégivrage 

plus rapide, permet de réduire les pertes énergétiques du système.  
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Dans le chapitre 5, la méthode de dégivrage utilisée pour le pilote BioGNVAL a été présentée. 

Cette méthode est celle du dégivrage par fusion. Le système frigorifique est composé de deux 

évaporateurs et d’un condenseur. Lorsque l’un des évaporateurs est en phase de givrage, l’autre 

est en phase de dégivrage ou de conditionnement. Un modèle de dégivrage a été développé afin 

de déterminer la durée nécessaire pour la fusion de la couche de givre et l’énergie mise en jeu. 

La variation au cours du temps de la température à la sortie de l’échangeur en dégivrage a été 

modélisée. La durée du cycle dépend des matériaux utilisés, du débit de gaz chaud envoyé et 

de la masse volumique de la couche de givre. Le cycle de dégivrage est plus rapide lorsque les 

tubes et les ailettes de l’échangeur sont respectivement fabriqués en cuivre et aluminium. Un 

débit de gaz chaud plus élevé entraine une diminution de la durée du cycle. La phase de 

condensation du mélange dans l’échangeur en dégivrage a été identifiée. L’évaporation de ce 

condensat basse pression et son transfert vers un pré-condenseur contribue à une amélioration 

de l’efficacité énergétique de la phase de dégivrage. Le développement d’une étude énergétique 

et exergétique en régime dynamique des composants du cycle de dégivrage a conduit à conclure 

sur l’amélioration de l’efficacité énergétique du cycle de dégivrage. 

Un modèle dynamique pour le dégivrage par sublimation avec récupération de puissance 

frigorifique, a été développé. D’après les résultats de la simulation, la pression de sublimation 

est très faible pour la sublimation de la glace hydrique ce qui induit une masse volumique de la 

vapeur d’eau également très faible. Il en résulte une consommation et une taille de pompe à 

vide qui rend le processus non viable du fait d’une puissance frigorifique récupérée faible. En 

conclusion pour la glace hydrique, le dégivrage par fusion est plus efficace énergétiquement 

que le dégivrage par sublimation. Par contre, le dégivrage par sublimation réduit la phase de 

conditionnement qui succède à la phase de dégivrage, à cause de la très basse température de 

sublimation. La phase de conditionnement pénalise énergétiquement le système lors du 

dégivrage par fusion à cause de la masse des échangeurs.  

Dans le chapitre 6, les modèles dynamiques de givrage et de dégivrage ont été validés 

expérimentalement. Les échangeurs pour les sous-systèmes refroidissant le biogaz 

respectivement à -40°C et -75°C ont été dimensionnés afin d’étudier la croissance de la couche 

de givre. Plusieurs constatations et conclusions ont été tirées des comparaisons effectuées. 

Tout d’abord, les ailettes en aluminium permettent de fournir la même puissance frigorifique 

pour une surface d’échange plus petite. Les ailettes en aluminium permettent d’une part une 

descente en température plus rapide que les ailettes en acier inoxydable, lors de la phase de 
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givrage. D’autre part, ils permettent une montée plus rapide en température lors de la phase de 

dégivrage. 

Ensuite, les pas d’ailettes variables permettent une meilleure répartition de la masse de givre 

capté sur les surfaces froides de l’échangeur. Ainsi, au lieu que toute la masse soit captée au 

niveau du deuxième rang de l’échangeur, un transfert est effectué vers les rangs suivants de 

l’échangeur. L’augmentation des pas d’ailettes au niveau des premiers rangs permet d’avoir un 

cycle de givrage plus long. La différence entre un échangeur à pas d’ailettes variables 

comparativement à un échangeur à pas d’ailettes fixes permet de diminuer le pourcentage de 

blocage de 20 % ce qui entraîne une phase de givrage plus longue, accompagné d’un cycle de 

dégivrage plus rapide pour l’échangeur à pas variable et génère ainsi un gain énergétique. 

Dans les prochaines étapes, le contrôle du glissement de température des mélanges de fluides 

frigorigènes sera effectué afin de répartir uniformément la masse de givre déposé. Cette 

répartition uniforme de la masse de givre dépend principalement du gradient de température, 

ce qui permet d’augmenter la durée de la phase de givrage tout en diminuant les pertes 

énergétiques associées au dégivrage par fusion.  
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Annexe 1 Profil des échangeurs à tubes à ailettes 

Les profils des ailettes (Inox, Cu et Alu) et leurs caractéristiques techniques sont présentés ci-

dessous (Morgana, 2016). Les dimensions dans les figures sont en mm. 

Profil Inox 

 

Figure A. 1 Profil Inox C 40 Q (tubes en inox et ailettes en inox) 

 

Figure A. 2 Profil Inox C 30 Q (tubes en inox et ailettes en aluminium) 
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Profil Cuivre 

 

Figure A. 3 Profil M 25 Q 

Tableau A.1 Caractéristiques techniques du profil M 25 Q 

PROFIL M 25 Q 

Ecartement 

ailettes 

Surface m² par mètre 

de tube aileté 

Poids CU ALU 

Kg/mètre de tube 

aileté 

Poids CU CU 

Kg/mètre de tube 

aileté 

1.8 0.549 0.233 0.586 

2.1 0.475 0.217 0.521 

2.5 0.404 0.200 0.456 

2.8 0.364 0.190 0.418 

3.2 0.323 0.179 0.377 

3.6 0.291 0.169 0.345 

4.2 0.254 0.176 0.306 

5.0 0.218 0.163 0.268 
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Figure A. 4 Profil M 37 Q 

Tableau A.2 Caractéristiques techniques du profil M 37 Q 

PROFIL M 37 Q 

Ecartement 

ailettes 

Surface m² par mètre 

de tube aileté 

Poids CU ALU 

Kg/mètre de tube 

aileté 

Poids CU CU 

Kg/mètre de tube 

aileté 

1.8 1.277 0.402 1.095 

2.0 1.153 0.381 1.014 

2.2 1.029 0.359 0.931 

2.5 0.930 0.341 0.862 

2.7 0.849 0.324 0.804 

3.0 0.782 0.310 0.755 

3.5 0.676 0.287 0.675 

4.0 0.591 0.268 0.612 

4.5 0.535 0.253 0.562 

5.0 0.485 0.239 0.521 

6.0 0.411 0.218 0.456 

7.0 0.358 0.202 0.407 

8.0 0.318 0.227 0.370 

10.5 0.252 0.203 0.303 

12.0 0.226 0.192 0.275 

 

  



276 

 

Annexe 2 Synthèse des corrélations des coefficients d’échange 

 

Coefficient d’échange externe (Wang et al., 2000) 
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Avec y1 et y2 les coefficients pour le premier rang. y3, y4, y5 et y6, les coefficients au-delà du 

deuxième rang. Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

mm7,12dmm35,6 ext  , mm7,8Smm19,1 ail  , mm75,31Pmm7,17 t   et 

mm5,27Pmm4,12 l  . 

Coefficient d’échange interne 

1. Ecoulement monophasique (Gnielinski, 1976) 
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Avec,  
0,25Re0,1364Ω   

2. Ecoulement diphasique en évaporation (Gungor et Winterton, 1987). 

lvl FNuNu           (Eq. A2.5) 
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Coefficient d’échange massique (Threlkeld, 1970). 
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Coefficient d’échange latent 
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Annexe 3 Synthèse des corrélations des pertes de charge 

Pertes de charge externes (Kays et London, 1992) 
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N : Numéro de rang et f1, f2, et f3 des coefficients. 

Avec, 
N

0,00758

Dc

S
0,177

P

P
0,739-0,764f ail

l

t
1   

 Dc

2
Reln

64,021
-15,689f   et 

 Dc

3
Reln

15,695
1,696f  . 

Les limites de validité de cette corrélation sont les suivantes : 

mm7,12dmm35,6 ext  , mm7,8Smm19,1 ail  , mm75,31Pmm7,17 t  , 

mm5,27Pmm4,12 l  . 

Pertes de charge internes 
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Annexe 4 Synthèse des corrélations des propriétés de la couche 

de givre 

Masse volumique (Kandula, 2011) 
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ÉTUDE et CONCEPTION d’une POMPE à 

CHALEUR INTÉGRÉE dans le PROCÉDÉ 

d’ÉPURATION du BIOGAZ 

 

Résumé 

L’engagement de l’Europe sur les énergies renouvelables amène à l’accélération du développement du 

biométhane comme énergie renouvelable. Les travaux de cette thèse portent sur une partie du procédé Cryo Pur 

qui est un procédé essentiellement frigorifique qui va permettre en refroidissant le biogaz de la température 

ambiante à -120 °C, de séparer successivement l’eau, le CO2 et des polluants pour obtenir du méthane et du CO2 

liquides de hautes puretés. Dans le procédé Cryo Pur, la production frigorifique s’effectue à 4 niveaux de 

températures : 2°C, -40 °C, -78 °C et -120 °C. La pompe à chaleur est couplée aux différents systèmes 

frigorifiques en refroidissant un frigoporteur à une température qui fait l’objet de l’optimisation globale du 

système de thermo-frigo-pompe. Un travail d’optimisation énergétique est mené pour minimiser la 

consommation d’énergie pour la déshumidification du biogaz de la température ambiante à -78 °C. La 

représentation des cycles associés au givrage et dégivrage de la glace hydrique requière une modélisation 

dynamique de ces phénomènes. 

Mots Clés  

Biogaz, Givrage, Dégivrage, Echangeurs, Biométhane, Pompe à Chaleur 

 
STUDY and DESIGN of a HEAT PUMP INTEGRATED in 

a BIOGAS UPGRADING PROCESS 

 

Résumé en anglais 

Europe's commitment to renewable energy leads to accelerate the biomethane development as a renewable 

energy. The work of this thesis is based on the Cryo Pur process which is essentially a cooling process that will 

allow the biogas cooling from ambient temperature to -120 °C. While cooling the biogas, water vapor, CO2 and 

pollutants must be separated to obtain liquefied biomethane and bio CO2. In the Cryo Pur process, refrigeration 

is carried out at 4 different temperature levels: 2 °C, -40 °C, -78 °C and -120 °C. The heat pump is coupled to 

the various refrigeration systems by cooling a refrigerant at a temperature which is the objective of the overall 

optimization of the heat pump system. An energy optimization work is carried out to minimize the energy 

consumption for the dehumidification of biogas from ambient temperature to -78 °C. The representation of the 

frosting and defrosting cycles and the losses associated with the temperature of the metallic mass of the heat 

exchangers requires a dynamic modeling.  

Keywords 

Biogas, Frosting, Defrosting, Heat exchanger, Biomethane, Heat Pump 


