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Résumé :

Les méthodes conventionnelles de chauffage et de dessalement de I’eau sont des
méthodes énergivores et couteuses. Pour remédier a ce probléme, le couplage d’une machine
frigorifique avec une unité de chauffage de 1’eau sanitaire et/ou une unité de distillation de I’eau
saumatre représente une solution prometteuse et économique.

L’objectif de cette these est de réaliser une étude tant théorique qu’expérimentale sur deux
réfrigérateurs domestiques, qui en plus de leur fonction principale de réfrigération, chauffent
’eau sanitaire. L’étude concerne aussi Un climatiseur qui assure la distillation de I’eau saumatre
ou de mer en plus de sa fonction de base. L’étude théorique consiste a la modélisation du
fonctionnement et du couplage du réfrigérateur au chauffe-eau. La validation du modele
mathématique proposé est faite en comparant les résultats théoriques avec les expériences faites
au laboratoire de recherche Energie, Eau, Environnement et Procédés de I’ENIG (LR18ES35)
et aussi en comparant les résultats numériques du modéle aux travaux existants dans la
littérature. Cette comparaison a montré une bonne concordance entre les résultats obtenus. Une
étude paramétrique est par la suite effectuée afin d’optimiser la géométrie du condenseur

hélicoidal dédié au processus de chauffage de 1’eau.

Mots clés : Machines frigorifiques, Valorisation des rejets thermiques, Chauffage, Dessalement,

Modélisation, Optimisation

Abstract:

Heating and desalinating water using traditional methods are both energy intensive and costly.
Combining a refrigeration machine with a household water heating unit and/or a brackish water
distillation unit to solve this problem is a promising and cost-effective solution. The proposed
mathematical model is validated by comparing theoretical and experimental results achieved in
the Energy, Water, Environment, and Processes research laboratory (LR18ES35), also
numerical results was compared to the previous work in the literature. This comparison revealed
a high level of agreement between the acquired results. The geometry of the helical condenser

dedicated to the water heating process is then optimized using a parametric research.

Keywords: Refrigeration Machines, Waste heat recovery, Water heating, Desalination, Modeling,

Optimization
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Nomenclature

A, : Surface de transfert de la chaleur, m?

COP : Coefficient de performance, sans dimension

d: Diametre, m

g : Constante de pesanteur, m/s

H : Hauteur, m

h : Coefficient de transfert de chaleur, W/m? K
m : Masse, kg

m: Débit massique, kg/s

P : Pression, Pa

Pr : Nombre de Prandtl, sans dimension

Nu : Nombre de Nusselt, sans dimension

Ra : Nombre de Rayleigh, sans dimension

Gr : Nombre de Grashof, sans dimension

Q : Energie, Joule

q : Flux de transfert de chaleur, W/m?
T : Température, °C

h: Enthalpie massique, J/kg

t:temps, s

U : Coefficient de transfert de chaleur totale, W/m?.k

u,v,w : composante de la vitesse selon les cordonnées cartésiennes, m.s*

v, : Volume spécifique du compresseur, m®

P : Puissance du compresseur, w
X,y,z : Coordonnées cartésiennes, m

AT : Différence de température, °C



Cp: Chaleur spécifique, J.kgt.k?
Symboles grecs

n,, - Rendement du compresseur
n, : Rendement volumétrique du compresseur

u : Viscosité dynamique, Pa.s
p : Masse volumique, kg/m?3
A : Conductivité thermique, W/m.k

B : Coefficient de dilatation thermique, 1/K
v : Viscosité cinématique, m? .st
o : Coefficient de transfert thermique, W/m2.K

Indices

a : Air ambiant

CO : compresseur

c : condenseur

e : Evaporateur

i : entrée

0 : sortie

r : fluide frigorigéne
val : détendeur

w : Eau
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Introduction géneérale

Les machines frigorifiques tels que les refrigérateurs, les congélateurs et les climatiseurs font
aujourd’hui partie de notre vie quotidienne. Par leurs diverses applications, elles assurent une
meilleure qualité de vie. Elles permettent egalement de satisfaire les besoins des utilisateurs
dans de nombreuses applications pour congeler et conserver des produits alimentaires, mais
aussi de rafraichir des locaux tels que les grandes surfaces, les appartements, les lieux de
commerce, les cinémas ou encore les complexes sportifs. Ces machines frigorifiques ont des
cycles qui permettent d’extraire la chaleur au milieu a refroidir & bas niveau de température en
la rejetant aux milieux extérieurs a une température plus élevée. Ce cycle frigorifique a
compression de vapeur s’impose de facon éclatante grace a sa fiabilité. Ces équipements
frigorifiques sont destinés a produire le froid dans tous les domaines qui ont besoin de
rafraichissement et/ou de congélation. La technique de rafraichissement s’effectue ainsi par un
¢échangeur thermique appelé évaporateur par contre de 1’autre cOté, un autre échangeur de
chaleur appelé condenseur qui permet de fournir une quantité d’énergie calorifique importante
a la source chaude a température plus élevée. Ces rejets thermiques au niveau du condenseur
seront perdus dans I’atmosphére sans les utiliser. Alors, ces machines frigorifiques produisent
deux énergies calorifiques différentes, seulement une parmi ces énergies est exploitée et 1’autre
qui est produite par le condenseur sera rejetée dans I’ambiante et qui contribue elle-méme a la
dégradation de I’environnement. L’utilisation de cette source d’énergie gratuite perdue dans
I’environnement est capable de satisfaire les besoins de chauffage et de dessalement a toutes
températures en gardant de bonnes performances thermodynamiques. Pour cette raison,
pourquoi ne pas en valoriser ces différents rejets thermiques fournis par le condenseur dans le

domaine de chauffage de 1’eau sanitaire ou dans la technique de dessalement ?

La technique de chauffage de 1’eau sanitaire et les procédures de dessalement de I’eau de mer
nécessitent une forte consommation d’énergie, par conséquent elles ont une grande influence
sur I’environnement. L’avantage de la valorisation des rejets thermiques qui ont une influence
sur les facteurs économiques (évolution du cott de I’énergie) et environnementaux (réduction
des emissions de gaz a effet de serre). Une amélioration de 1’efficacité énergétique permet de
réduire le facteur énergétique sur le marché et par conséquent la réduction de 1’impact
environnemental. Ce dernier est réduit considérablement par la diminution des émissions du

CO2 qui peut atteindre un pourcentage important dans les émissions de la chaudiére.
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Actuellement, dans 1’industrie I’application de ce type de valorisation des rejets thermiques est
faible mais vu I’augmentation progressive des colts des énergies et des problémes

environnementaux ce nombre ne peut que croitre.

L'objectif de ce travail est ainsi d'étudier le rejet thermique cédé par les condenseurs des
machines frigorifiques pour le chauffage et le dessalement de 1’ecau afin d'optimiser les

conditions de fonctionnement de ces machines.

Ceci est fait a travers une étude tant théorique qu’expérimentale reposant sur les phénoménes
d'échange thermique entre le fluide frigorigéne a I’intérieur du tube et 1’eau a I’extérieur qui

régissent le chauffage et le dessalement de ce fluide.
Ce mémoire est reparti en quatre chapitres.

Le premier chapitre décrit une généralité sur les machines frigorifiques & compression, les
pompes a chaleur ainsi que les techniques de production d’eau chaude sanitaire voire le
dessalement de cette substance utilisant les rejets thermiques cédés par le condenseur.

Une étude expérimentale de réfrigerateur domestique couplé avec un chauffe-eau et un
climatiseur qui assure la distillation de 1’eau saumaétre fera 1’objet du deuxiéme chapitre. Une
description détaillée des prototypes, les caractéristiques et les parametres géométriques sont
alors présentés.

Le troisieme chapitre sera consacré a la modélisation du fonctionnement et du couplage du
réfrigérateur domestique au chauffe-eau.

Le quatriéeme et dernier chapitre porte sur les résultats obtenus ainsi que leurs discussions.

Finalement, une conclusion et des perspectives retenues de cette étude achévent le mémoire.
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Chapitre 1 : Etude bibliographique

Chapitre 1 Etude bibliographique

1 Introduction

Ce chapitre présente tout d’abord quelques notions générales sur les machines frigorifiques a
compression, les pompes a chaleur et quelques éléments de base sur le principe de la
thermodynamique. Puis, nous décrivons la technique de chauffage de 1’eau sanitaire en
présentant les différentes méthodes de chauffage utilisées par les chercheurs dans ce domaine
avec leurs résultats. Ensuite, nous présentons quelques informations sur les diverses
technologies de dessalement de 1I’ecau de mer, notamment la technique de dessalement

membranaire et celle de dessalement par distillation a changement de phase.

2 Geénéralités sur les machines frigorifiques

Les machines frigorifiques telles que les réfrigérateurs, les congélateurs et les climatiseurs
comportent deux échangeurs thermiques : 1’évaporateur pour créer le froid par évaporation du
fréon, et le condenseur pour céder la chaleur au milieu extérieur par condensation du fréon. Ces
machines frigorifiques produisent ainsi de maniére simultanée le chaud et le froid. L’objectif
principal de la machine frigorifique est la production du froid pour les besoins domestiques,
commerciaux et industriels ce qui impose 1'utilisation d’un dispositif capable d’extraire de la

chaleur dans le milieu a refroidir pour le céder dans un milieu extérieur.

2.1 Principe de fonctionnement

Une installation frigorifique permet de transférer 1’énergie calorifique d’un milieu a refroidir a
bas niveau de température jusqu'a un milieu extérieur a plus haut niveau de température. Ce
transfert se fait couramment a 1’aide du fréon. Ce fluide frigorigéne circule dans I’installation
frigorifique. La machine frigorifique a compression de vapeur est composée de quatre organes
principaux qui sont le compresseur, le condenseur, le détendeur et 1’évaporateur comme

présenté sur la figure 1.1.

Le fréon suit un cycle fermé en quatre phases a travers le circuit constitué des organes
principaux :

= La compression du fréon (état gazeux).

= La condensation du fréon (état gazeux ensuite liquide).

= Ladétente du fréon.

= Lavaporisation du fluide liquide (production du froid).
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Figure 1. 1. (a)Schéma de principe de la machine frigorifique,(b)Cycle idéal de la machine [1]

2.2 Composantes d’une machine frigorifique

2.2.1 Compresseur
Le compresseur va refouler le fréon (fluide frigorigene) surchauffé a haute température et haute
pression vers un échangeur thermique nomme condenseur qui est situé dans un milieu extérieur

a un niveau de température inférieur a celui du fréon.

2.2.2 Condenseur

Le condenseur est un échangeur de chaleur qui recoit le fluide frigorigene comprimé par le
compresseur a haute pression et haute température. Le fréon chaud provenant du compresseur
va fournir sa chaleur au milieu extérieur. Il y aura donc transfert d’énergie calorifique du fréon
vers le milieu extérieur. Le fluide frigorigéne se refroidit, ce qui aura pour conséquence une
condensation. On obtiendra ainsi, a la sortiec de 1’échangeur (condenseur), du fréon a 1’état

liquide refroidi a haute pression.

2.2.3 Détendeur

Le fréon a I’état liquide, refroidi a haute pression, va ensuite alimenter le détendeur, qui va
détendre de facon adiabatique et sans travail fourni ou consommé. Ainsi, I’enthalpie est la
méme a I’entrée et a la sortie du détendeur. A la sortie de ce dernier, le fréon est sous 1’état d’un
mélange liquide-vapeur a basse température et a basse pression. Ce qui permet ensuite

d’alimenter 1’évaporateur.
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2.2.4 Evaporateur

L’évaporateur est placé dans le milieu a refroidir. A I’intérieur de 1’évaporateur, le fluide
frigorigene est sous 1’état d’un mélange liquide-vapeur a basse pression et basse température.
Le milieu a refroidir émet de la chaleur a un niveau de température supérieur a celui du fréon,
il y a donc transfert de I’énergie calorifique du milieu a refroidir vers le fréon. Le fluide
frigorigéne se réchauffe, ce qui a pour conséquence de le faire évaporer. On obtient ainsi, en

sortie d’évaporateur, le fréon a 1’état vapeur surchauffé a basse pression.

2.3 Domaine d’application

Les machines frigorifiques occupent plusieurs domaines. Avec la production du froid, ils
répondent aux besoins d’utilisateur dans différents endroits. Elles permettent ainsi de congeler
et de conserver des produits alimentaires. Ces équipements frigorifiques contribuent de maniére
essentielle au développement socio-économique. lls ont participé de fagon primordiale dans
I’alimentation des populations en permettant la conservation des denrées alimentaires a travers
le transport, la distribution et la présentation a la vente. lls ont été aussi utilisé dans le domaine
de la santé a savoir la conservation des vaccins, le rafraichissement des salles d’opérations et
sans oublier leur utilisation dans I’habitat a I’instar des appartements, des hotels et des maisons
comme réfrigération, congélation et climatisation. De méme, ces machines frigorifiques
peuvent se trouver dans d’autres domaines comme le rafraichissement des lieux de travail dans
des zones géographiquement chaudes et humides et dans les grandes surfaces du commerce ou
du cinéma. De plus, le froid est nécessaire dans 1’industrie de fabrication électronique a savoir

la création des microprocesseurs, le traitement d’air dans les salles informatiques.

2.4  Eléments de base de la thermodynamique

2.4.1 Diagramme de Mollier

Le diagramme enthalpique présenté sur la figure 1.2, permet de tracer le cycle d’une machine
frigorifique et de determiner les grandeurs physiques d’un fluide frigorigéne dans une
installation frigorifique a savoir la pression, la température, I’enthalpie, I’entropie et le volume
massique. Ce diagramme permet également de calculer les puissances calorifiques des deux
échangeurs de chaleurs, le travail du compresseur et de connaitre I'état du fluide en différents

endroits.
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Figure 1. 2. Diagramme enthalpique du cycle frigorifique [2]

2.4.2 Conservation d’énergie pour la machine frigorifique
La conservation de I’énergie totale d’un systeme fermé est le premier principe de la
thermodynamique, formulé par Julius Robert Von Mayer en 1842 et verifié par le travail

expérimental en 1843 par James Prescott Joule. Ce principe s’écrit :
AE=)Q+W (1-1)

Avec E est I’énergie totale échangée du systeme, Y, Q est la somme des quantités de chaleur des
deux échangeurs et W c’est le travail mécanique du compresseur. Ces énergies sont définies
comme des formes d’énergie équivalentes comme le montre la figure 1.3.

Ce schéma met en évidence le principe de la machine frigorifique. A partir d’un travail
mécanique W du compresseur, le cycle frigorifique effectue un transfert de chaleur d une source

froide Qr a une température Tr vers une source chaude Q¢ a une température T plus élevée.
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Figure 1. 3. Principe de la machine frigorifique

2.4.3 Puissance frigorifique du condenseur

La puissance calorifique fournie par le condenseur peut s’identifier selon 1’équation (1-2) du
point de vue du réfrigérant. D’aprés les coordonnées des points du diagramme enthalpique du
point de vue du fluide de la source chaude, on peut écrire :

Qc—r =, - (hy —hy) (1-2)

Avec m, est le débit du fréon et h, et h; sont respectivement les enthalpies de ’entrée et de

la sortie du condenseur.
Soit

Qc—sc = Mg - Cpsc * AT (1-3)
Avec Q,_. est le débit du médium de refroidissement, Cpg. est se chaleur spécifique et AT,

est la différence de la température entre 1’entrée et la sortie.

2.4.4 Puissance frigorifique de I’évaporateur
De la méme maniere que le condenseur, la puissance frigorifique de 1’évaporateur peut

s’identifier & partir de la formule suivante :

Qf—r = m, - (hl - h4) (1'4)
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Avec m, est le débit du fréon et h; et h, sont respectivement les enthalpies d’entrée et de sortie a
1’évaporateur.

Concernant la fluide source, la formule peut s’écrire comme suit :

Qf-sf = Migr * Cpsr - ATy (1-5)
Avec 1 est le debit du médium de refroidissement, Cp,; son capacité calorifique et AT est

la différence de température entre I’entrée et la sortie.

2.4.5 Calcul de la puissance électrique absorbée par le compresseur

Selon le principe de la thermodynamique, la puissance absorbée par la compression est définie

par le produit du débit massique du fréon m,. par la différence d’enthalpie entre I’entrée et la

sortie du compresseur :

W =, (h, — hy) (1-6)

Le déebit massique du fréon est calculé par la formule suivante :

my = Pr *Nyor * Vb (1-7)

Avec p, est la masse volumique du fréon, ny,; est le rendement volumétrique du compresseur et V}, est

le volume balayé.

La puissance électrique absorbée par le compresseur est déterminée par la formule suivante :
w

Plec = y—— (1'8)

Avec W est la puissance du compresseur, ngest le rendement électrique et n,,, est le rendement

mécanique du compresseur.

2.4.6 Evaluation des performances

Plusieurs coefficients permettent d’évaluer les performances énergétiques d’une machine
frigorifique & compression. En général, la performance d’un systéeme est définie par le rapport
de la puissance utile Pu produite par la machine sous forme de chaleur par le réfrigérant sur la
puissance absorbée Pa par la compression sous forme de travail mécanique ou bien électrique

comme indique la formule suivante :

Pu

COP = o2 (1-9)

En se référant a I’évaporateur de la machine frigorifique, le coefficient de performance s’écrit :
Q

COPfroid = L (1'10)

Pira

En se référant au condenseur seul d’une pompe a chaleur, on peut écrire :

cop = -2 (1-11)

Pil. a

En se référant a la fois a I’évaporateur et au condenseur, on peut écrire :
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Cop = &t (1-12)

Pal. a

2.4.7 Transfert de chaleur

A la frontiere entre deux systémes qui possédent deux niveaux de températures différentes, se

produit un échange de chaleur sans aucun travail. L’importance du flux est proportionnelle a la

surface d’échange thermique et a la différence de température. On distingue les phénomenes

d’échange suivants :

e Transfert de chaleur sans changement d’état (par exemple gaz / gaz, liquide / liquide).

e Transfert de chaleur avec changement d’état de I’'un des deux flux au moins (par exemple
évaporation, condensation).

e Transfert combiné de chaleur et de matiére par convexion et évaporation (par exemple
refroidissement par vaporisation eau / air).

Pour la détermination du transfert de chaleur, on peut calculer le flux de chaleur Q par la

formule suivante :

Q=K-A- ATy, (1-13)
Avec :

ATe —ATg
ATime = In(ATe/ATs) (1-14)

K : Coefficient de transmission de chaleur W/m? K.

A : Surface de transmission de chaleur m?,

AT, : Différence logarithmique moyenne de la température K.

La différence logarithmique moyenne de la température est appelée aussi longueur thermique
qui est calculée a partir de la différence de température moyenne effective dans 1’échangeur :
AT, : Différence de température a I’entrée K.

AT, : Différence de température a la sortie K.
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Figure 1. 4. Variation de la température des fluides avec flux a contre-courant [3]

Le coefficient de transmission de chaleur n’est pas une dimension caractéristique de la matiere,

mais il découle de nombreux facteurs, comme par exemple ’état du fluide (vapeur, gaz,

liquide), les propriétés du fluide (densité, pouvoir calorifique spécifique, viscosité, capacité de

transmission), les caractéristiques thermodynamiques (pression, température), la vitesse du

fluide ainsi que les dimensions et la géométrique de 1’échangeur de chaleur.

Il est impossible d’établir une formule générale pour le calcul du coefficient de transmission de

chaleur vu toutes les interdépendances impliquées. En pratique, ce coefficient est défini pour

chaque cas sur la base de valeurs d’expérience ou d’essais. Le tableau 1.1 décrit des valeurs

indicatives pour différentes applications techniques.

Tableau 1. 1. Valeurs indicatives pour les coefficients de transfert de chaleur [3]

Type Flux thermique (W/m?)
Eau/eau
Echangeur tubulaire 200 & 1000
Echangeur a double manteau 350 a 1400
Vapeur/eau
Echangeur tubulaire (vapeur dans le tube) 350 a 1200
Evaporateur (vapeur autour du tube) 600 a 1500
Eau/ gaz
Echangeur tubulaire 15a70
Chaudiére de post chauffage 15a45
(gaz dans le tube)
Gaz/ gaz
Echangeur tubulaire 6a35
Echangeur a double manteau 2a35
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2.4.8 Rejets et besoins de chaleur a haute température

Les machines frigorifiques a compression permettent de produire simultanément le chaud et le
froid par ses deux échangeurs thermiques. Le premier échangeur, condenseur, est en contact
avec la source chaude quant au deuxiéme échangeur, évaporateur, permet de produire le froid.
Ces machines ont un cycle frigorifique dans lequel un fluide frigorigéne circule sous pression
par un compresseur mécanique. Au niveau de condenseur, ce fluide frigorigéne permet de céder
une energie calorifique au milieu extérieur avec une température trés élevée. Par contre, de
I’autre cOté ou se trouve 1’évaporateur, le fluide permettant de recevoir une quantité d’énergie
calorifique afin de produire le froid pour le besoin domicile ou bien commercial. Avec
I’utilisation d’un seul échangeur, évaporateur, pour répondre a notre besoin quotidien, 1’autre
¢changeur thermique, condenseur, perd une quantité¢ de chaleur importante dans 1’atmosphere.
Ces quantités de chaleur perdues dans 1’atmosphére sont capables de satisfaire les besoins de
chauffage a hautes températures (70 °C a 80 °C) en gardant de bonnes performances
thermodynamiques. Pour cette raison, pourquoi ne pas en valoriser ces différents rejets
thermiques pour améliorer la technique de chauffage traditionnelle qui consomme beaucoup

d’énergie et qui produit des émissions de gaz néfastes sur ’environnement.

3 Chauffage de ’eau

3.1 Production de I’eau chaude sanitaire

Avec I’augmentation de la population, la demande de 1’énergie a augmenté ce qui a contribué
a la pollution de I’environnement. Dans la région méditerranéenne, la production de 1’eau
sanitaire chaude représente un facteur important pour la consommation d’énergie résidentielle.
Ainsi, la réduction de la demande de I’énergie de chauffage de I’eau permet de conserver
I’énergie et de méme protéger I’environnement contre 1’émission de gaz. A peu pres 75% de la
population utilise 1’énergie électrique pour le chauffage de 1’eau, 22% utilise le bois, fuel ou
bien gaz pour chauffer I’eau et 3% utilise le chauffe-eau solaire [2]. En Hong Kong, une grande
quantit¢ de I’eau sanitaire chaude est consommeée dans les appartements résidentiels et
commerciaux. Avec une faible source d’énergie, I’énergie fossile est le majeur moyen utilisé
pour satisfaire le besoin de I’eau chaude. Avec la détérioration de 1I’énergie et la pollution de
I’environnement, des chercheurs ont trouvé une solution adéquate pour répondre au besoin du
chauffage de 1’eau. Cette méthode est le chauffage par le chauffe-eau solaire par contre cette
méthode est insuffisante dans quelques régions avec une faible énergie solaire. Pour cette
raison, ils ont proposé d’autres techniques de chauffage en couplant entre la pompe a chaleur

et le chauffe-eau solaire [4]. Chen et al. [5] ont montré que la technique de chauffage de I’eau
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est un facteur majeur pour la consommation d’énergie dans les secteurs résidentiels. Elle a été
réalisée par différentes sources d’énergie comme le gaz naturel ou bien le chauffage électrique.
Ces différentes sources de chauffage ont une influence directe ou indirecte sur la consommation
d’énergie fossile. Ainsi, la technologie de pompe a chaleur utilisée pour le chauffage de I’cau,
est une méthode faisable pour conserver la consommation d’énergie et aussi fournit a I’eau une
énergie efficace pour le chauffer. La conservation de 1’énergie et la protection de
I’environnement sont deux termes qu’il faut les étudier. L’utilisation de 1’énergie solaire,
I’énergie géothermique, 1’air ou bien autre énergie renouvelable sont des techniques de
chauffage qui ont contribué a la réduction du probléme de la haute consommation de 1’énergie.
Par contre, la technique de chauffage par la pompe a chaleur est un moyen efficace pour

chauffer I’eau et réduire la quantité d’énergie consommée par d’autres techniques de chauffage

[6].

Avec la comparaison entre la quantité d’énergie consommée par le chauffe-eau électrique et
celle consommée par la pompe a chaleur pour chauffer 1’eau sanitaire, on trouve que le
pourcentage d’énergie conservée est entre 40 et 60 % [7]. En ce qui concerne la technique de
chauffage de I’eau sanitaire, plusieurs méthodes ont été valorisées pour répondre a cette

demande.

3.2 Technique de chauffage par le condenseur des pompes a chaleur

Dai et al., [8] ont réalisé une étude numérique sur une pompe a chaleur couplée a une unité de
production d’eau chaude comme I’indique la figure 1.5. Les résultats montrent que le
coefficient de transfert de chaleur et la performance du systéme couplés sont améliorés avec la
modification de la géométrie du condenseur. Aussi, ils ont trouvé que le condenseur hélicoidal
a diamétre variable montre de meilleures performances par rapport a celles du condenseur

hélicoidal simple avec diametre constant.
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Figure 1. 5. Schéma d'une pompe a chaleur couplée a un chauffe-eau [8]

Ye et al. [9] ont présenté une étude numérique pour une pompe a chaleur avec un condenseur
a forme hélicoidal enroulé sur la paroi extérieure d’un réservoir de stockage d’eau chaude
comme ¢’est indiqué sur la figure 1.6. 1ls ont trouvé que le condenseur hélicoidal a pas variable
montre des meilleures performances par rapport a celles du condenseur hélicoidal simple et a

pas constant.
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Figure 1. 6. Géométrie du condenseur enroulé sur la paroi extérieure de réservoir d'eau [9]

Genkinger et al. [10] ont étudié le couplage d’une pompe a chaleur avec I'énergie solaire pour
produire I'eau chaude sanitaire. Ils ont trouvé que la réduction de la consommation d’énergie
pour satisfaire les besoins des habitants en eau chaude est trés importante. Ainsi, ils ont couplé
une pompe a chaleur avec un systeme photovoltaique pour produire de 1’électricité a 1’aide d’un
panneau solaire afin de fonctionner la pompe a chaleur. La vapeur surchauffée au niveau du
condenseur a été valorisée pour chauffer I’eau sanitaire. Ils ont montré que le chauffage de I’eau
sanitaire et la production de I’énergie a travers 1’énergie solaire (photovoltaique) pourraient
modifier le résultat de I'évaluation financiére dans un proche avenir. L'électricité produite par
des systemes photovoltaiques de plus grandes tailles est déja nettement moins chére que celle
des petits systémes appliqués dans cette étude. La technique de chauffage de I’eau a travers ce
systéeme contribue a la réduction du pourcentage d’énergie perdue. Le resultat de cette étude est

basé sur 1’évaluation des aspects économiques.

Mahdi et al. [11] ont mené une étude expérimentale sur le comportement de fusion d’un

matériau a changement de phase (MCP) dans une unité de stockage d’énergie a condenseur de
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forme hélicoidale comme indique la figure 1.7, afin d’étudier ’effet de la géométrie du
condenseur sur la performance thermique d’un systéme couplé. Les résultats ont indiqué que le
taux de fusion dans le condenseur a forme conique est amélioré de 22% par rapport a celui du

condenseur a forme hélicoidale.

Hot water
putlet

Hot water
inlet

Figure 1. 7. Pompe a chaleur couplée avec une unité de chauffage de I'eau [11]

Skrivan [12] a valorisé la chaleur de condensation des groupes frigorifiques de moyenne
puissance pour chauffer I’eau sanitaire comme indique la figure 1.8. 1l a montré que les
installations de refroidissement offrent des conditions de température favorables a la
récupération de chaleur. 1l a aussi montré que dans une entreprise agricole destinée a la
production de lait, le froid est nécessaire pour conserver cette matiere produite. Aussi la
production de I’eau chaude est tres indispensable pour des buts hygiéniques et technologiques.
Alors, en ce qui concerne la technique de chauffage de 1’eau, la seule méthode utilisée pour
satisfaire le besoin quotidien est I’énergie électrique. Avec 1’augmentation du colit de la
consommation de I’énergie ¢électrique et son influence sur I’environnement qui constituent des
problémes énergétiques dont ce chercheur a trouvé une méthode fiable contribuant a la
réduction de la consommation d’énergie électrique. Une possibilité d'économie considérable a
cet égard est l'utilisation de la chaleur de condensation dégagée par les groupes frigorifiques

pour la production de I’eau chaude.
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Figure 1. 8. Installation de réchauffage de I'eau par la chaleur de condensation [12]

Il amontré que I'utilisation de la chaleur perdue au niveau du condenseur de groupe frigorifique
représente donc une nette économie d'énergie. Une part de la chaleur de compression est perdue
par rayonnement par le compresseur, ce qui réduit un peu la quantité de chaleur disponible pour
la récupération.

Pour optimiser 1‘économie d'énergie, il faudrait régler la température de condensation et par
conséquent la température de I'eau réchauffée en fonction de la température extérieure et des
caractéristiques du détendeur.

Carbonell et al. [13] ont couplé une pompe a chaleur avec un panneau solaire pour produire la
chaleur dans un climat froid et pour préparer 1’eau chaude sanitaire utilisable quotidiennement.
Dans leurs travaux, ils ont compare plusieurs climats différents afin de vérifier leurs influences
sur la production d’énergie pour le panneau solaire qui contribue a son tour a la production de
I’air chaud et le chauffage de 1’eau sanitaire a 1’aide du condenseur de la pompe a chaleur.
Flora et al. [14] ont étudié la pompe a chaleur utilisée pour le chauffage de 1’eau sanitaire avec

différentes vitesses du compresseur comme le montre la figure 1.9.
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Figure 1. 9. Technique de controle de la pompe a chaleur pour la distribution de I'eau chaude
[14]

L’utilisation de 1’cau sanitaire a 1’état chaud se fait avec une quantité trés importante. Pour
répondre aux besoins vitaux, la plupart des méthodes utilisées pour le chauffage est I’énergie
¢lectrique. Cette méthode est trés simple avec un faible coit d’installation. Mais, elle colte trés
chére au niveau énergétique. Cette étude est réalisée dans une région brésilienne ou il se trouve
la plupart des sociétés industrielles qui consomment a peu pres plus de 80 % d’énergie
électrique. Durant la journée, la douche a chauffage électrique est responsable d'une forte
consommation le matin (de 5h a 9h) et surtout au début de la soirée (de 18h a 21h). Vu ces
problémes, ces chercheurs ont pensé a une solution efficace afin de les résoudre définitivement.
Ils ont montré que 1’avantage de cette méthode est la faible consommation d'énergie électrique
par rapport a la méthode traditionnelle.

Le systeme de pompe a chaleur est un moyen efficace pour réduire la consommation d'énergie
électrique, conduisant a environ 73% de réduction de la consommation totale d’¢électricité.

Li et al. [15] ont réalisé une étude sur les performances des systemes de pompe a chaleur
assistée par I'énergie solaire pour la production d'eau chaude a Hong Kong comme le montre la
figure 1.10.
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Figure 1. 10. Principe de fonctionnement du panneau solaire couplé avec la pompe a chaleur
[15]

A Hong Kong, une grande quantité d’eau chaude est destinée aux consommations résidentielles
et commerciales. La source d’énergie utilisée pour la production d’eau sanitaire chaude est
I’énergie fossile. Avec la détérioration d’énergie et la pollution de I’environnement, les
systemes de chauffe-eau solaire interviennent pour éviter ces probléemes. Ils ont aussi montré
qu’en jour froid ou bien pendant la nuit (absence de rayonnement solaire), le circuit du panneau
solaire ne fonctionne pas pour chauffer I’eau donc la source de chaleur récupérée du condenseur
de la pompe a chaleur commence a fonctionner. Le principe de fonctionnement de ce systeme
est le méme que celui du chauffe-eau solaire classique, mais son couplage avec la pompe a
chaleur conduit a la production de I’énergie auxiliaire qui contribue au chauffage d’eau
sanitaire. lls ont montré aussi que le débit de circulation d'eau du réservoir vers le condenseur

joue un réle important sur les performances du systéme, la température finale de I'eau a la sortie
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et la duree totale de chauffage. Lorsque la température initiale de I'eau dans le ballon de
préchauffage est comprise entre 20 et 36 ° C, le débit varie de 4,7 m®/ h a 14,4 m®/ h. Ces
résultats sont en accord avec Mei et al. [16] qui ont étudié le phénomeéne de chauffage de I’eau
par le condenseur de pompe a chaleur par la convection naturelle.

Qin et al. [17] ont fait une étude expérimentale sur la technique de chauffage de I'eau par une
pompe a chaleur domestique. Ils ont montré que les pompes a chaleur ont une source
avantageuse d‘air chaud, en termes d'efficacité, par rapport aux chaudiéres a gaz naturel en ce
qui concerne le besoin de chauffage de I'eau sanitaire. Les mesures montrent que le diameétre
des bulles augmente avec un débit d'eau chaude plus élevé. Avec I'augmentation du debit d'eau
chaude, le régime d’eau tend a étre plus turbulent.

Sun et al. [7] ont étudié la performance de la pompe a chaleur pour chauffer I’eau et aussi la
technique de chauffage par la combinaison de chauffe-eau solaire avec pompe a chaleur sous
une condition d’opération variable (température d’air, température d’eau, rayonnement solaire,
I’intensité, ...) pour faire une comparaison entre les deux systémes comme le montre la figure
1.11.

AH

' 3 i —fz- heat fr i |
heat from air l heat from air —
- ‘ I -
D l
heat

okl to water - at to water
D¢ ) L
2253 2 = - 2
(a) ASHPWH (b) DX-SAHPWH

1-Evaporateur; 2-Réservoir d'eau; 3-Détendeur; 4-Evaporateur/ Ventilateur; 5-Evaporateur

Figure 1. 11. Schéma fonctionnel de deux systemes : chauffage de I'eau par la source d'air

chaud de la pompe a chaleur/ chauffe-eau solaire couplé a une pompe a chaleur [7]

Par comparaison entre le systéme de chauffage de 1’eau par la résistance électrique et la source
de chaleur fournie par le condenseur de la pompe a chaleur, on remarque qu’il y a une réduction
de consommation d’énergie a peu pres entre 40 a 60 %. La tempeérature ambiante influe sur la
performance de ce systéme (source d’air chaud de pompe a chaleur pour le chauffage de I’eau
« ASHPWH »). La faible température ambiante se présente comme obstacle sur la performance

de ce systéme. Le chauffage de I’eau par la source d’air chaud cédé par le condenseur de la
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pompe a chaleur a une meilleure stabilit¢ d’opération sauf dans les mauvais climats (faible
température d’ambiante). Aussi, ils ont montré que le systéme couplé (chauffe-eau solaire avec
une pompe a chaleur) fonctionne tous les jours et dans toutes les conditions météorologiques
avec une meilleure rentabilité. Ils ont également montré que pour un jour de météo chaud, le
COP du systeme chauffe-eau solaire couplé avec une pompe a chaleur est supérieur a 1’autre
qui est défini sous forme d’un chauffage par une pompe a chaleur seulement. Par contre,
pendant la nuit I’inverse est juste comme illustre la figure 1.12. lls ont montré que pendant un
jour clair, le COP du systéeme chauffe-eau solaire couplé a une pompe a chaleur est élevé par
rapport au systeme du chauffage de I’eau par le condenseur de pompe a chaleur. Cette différence
s’explique par le changement de la température d’évaporation du réfrigérant effectué dans la

pompe a chaleur par 1’énergie solaire.
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Figure 1. 12. Comparaison de COP de deux systémes proposés [7]

Xinhui Zhao et al. [6] ont fait une étude expérimentale sur la performance de chauffage de
I’eau dans un réservoir a ’aide d’une source de chaleur a température ¢élevée fournie par le
condenseur de la pompe a chaleur. lls ont constaté que la température du réfrigérant (R410a)
dans le réservoir augmente avec 1’augmentation de la température de I’eau qui varie entre 7 et
9°C.

L’augmentation de la température de 1’eau est liée a 1’augmentation de 1’énergie fournie au
niveau du condenseur de la pompe a chaleur. Aussi, ils ont montré que la température de
condensation est trop élevée et fait augmenter la perte de chaleur et réduire le COP.

Lorsque la température de I'eau est de 1’ordre de 21 °C, la capacité de chauffage est de 1870 W
et si la température de I'eau augmente de 1 °C, la capacité de chauffage diminue de 25 W ;

lorsque la température de I'eau atteint 55 °C, la capacité de chauffage est de 490 W, et si la
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température de I'eau augmente de 1 °C, la capacité de chauffage se réduit a 80 W. Quand la
température a l'intérieur du réservoir d'eau augmente, la valeur du COP est réduite

progressivement comme indique la figure 1.13.
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Figure 1. 13. Variation du COP en fonction de la température d'eau [6]

Ben Slama [18] a étudié le principe de chauffage de 1’eau par le condenseur du réfrigérateur.
Il a montré qu’avec I'utilisation de ce systéme de chauffage, la température de 1’eau chaude
atteint 60 °C. Au niveau économique, le chauffage de I’eau par le condenseur du réfrigérateur
contribue a protéger |’environnement contre 1’émission de gaz CO2 (pollution de
I’environnement) et de réduire la consommation d’énergie.

Youssef et al. [19] ont étudié un systéme couplé : chauffe-eau solaire avec une pompe a chaleur
pour produire 1’eau sanitaire chaude. Ils ont annoncé que les méthodes de chauffage de 1’eau
par 1’énergie fossile produit des gaz CO2 qui influe sur I’environnement. La technique de
chauffage par le chauffe-eau solaire est également insuffisante dans des climats froids (pas
stables). Pour ces problemes, ils ont cherché une méthode qui peut réduire la consommation
d’énergie et de protéger I’environnement contre 1’émission des gaz et pour satisfaire le besoin
des habitants de I’ecau chaude dans toutes les conditions et dans les différents climats. Ils ont
trouvé que ce systeme possede une meilleure rentabilité dans tous les temps (absence ou bien
présence des rayonnements solaires).

La différence entre les COP dans un jour chaud et un jour froid varie respectivement d’environ
6.1 % et 14 %.

Tianji Liu et al. [20] ont étudié experimentalement le principe de chauffage de I’eau par la

pompe a chaleur avec I’utilisation de I’énergie solaire. Ce systeme est basé sur le principe de
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chauffage de I’eau par la source d’air chaud fourni par le condenseur de la pompe a chaleur et
aussi par le chauffe-eau solaire renforcé par une résistance électrique. Ce systéme a montré que
le COP est d’environ 82% dans une température ambiante. L’avantage de ce systéme est de
chauffer 1’eau sanitaire en cas ou I’énergie solaire (rayonnement solaire) est faible ou bien nulle
(absence de rayonnement).

Bakirci et al. [21] ont étudié expérimentalement la performance thermique du systeme pompe
a chaleur renforcée par énergie solaire destinée au chauffage domestique dans un climat froid.
Ils ont montré que le principe du chauffage par la pompe a chaleur réduit 1’émission de gaz
produit par ’autre technique de chauffage dans les batiments résidentiels ou bien les secteurs
commerciaux. La réduction de I’émission de gaz CO2 est de 15 % jusqu’a 77 % quand on utilise
la pompe a chaleur pour le chauffage. Ils ont montré que la méthode de chauffage par la pompe
a chaleur est une méthode économique importante par rapport a 1’autre méthode d’utilisation
d’¢énergie fossile (gaz naturel, alcool, fuel, ...). La propriété du systeme pompe a chaleur
représente une contribution importante pour diminuer le cott d’investissement élevé.

Ibrahim et al. [2] ont étudié la source d’air chaud fourni par le condenseur de la pompe a
chaleur pour le valoriser au chauffage de 1’eau. Ils ont montré que la réduction de I’émission de
gaz est importante pour ce systéme comparé¢ a d’autres méthodes utilisées par exemple la
technique de chauffage a 1’aide d’un gaz naturel. Aussi, ils ont montré que la différence du
climat influe sur les coefficients de performance du systéeme étudié (pompe a chaleur).

Dott et al. [22] ont évalué un systéme couplé entre le chauffe-eau solaire et une pompe a chaleur
pour la production de I’eau chaude comme 1’indique la figure 1.14. Ils ont montré que la pompe
a chaleur est un facteur important pour la production de la chaleur suffisante pour effectuer la
procédure de chauffage d’un espace ou bien de I’eau sanitaire. Par contre, le seul inconvénient
est la forte consommation d’énergie due a la consommation du compresseur et le ventilateur de

cette machine frigorifique.
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Figure 1. 14. Représentation du systéme couplé (pompe a chaleur avec panneau solaire) [22]

Eicher et al. [23] ont ¢étudi¢ la pompe a chaleur assistée par 1’énergie solaire pour produire
I’eau chaude. Ils ont utilisé 1’énergie solaire avec la pompe a chaleur pour améliorer la
performance de ce systéme. Ainsi, ils ont montré que le COP est diminué avec 1’augmentation
de la température au niveau du condenseur.

Ben Slama [24] a étudié un réfrigérateur utilisé pour le chauffage (chauffage de 1’eau et des
locaux) et aussi pour réduire la consommation d’énergie et 1’émission de carbone. Il a montré
que le réfrigérateur peut contribuer au chauffage de I’eau avec la fonction principale qui est la
production du froid. Il a observé que la température d’eau chaude, chauffée par le condenseur
de réfrigérateur, atteint 60°C. Le condenseur d’un réfrigérateur immergé dans un réservoir
d’eau représente une meilleure source de chauffage et de réduction de la consommation
d’énergie.

Jing-Wei Peng et al. [25] ont comparé la performance du systéme de chauffage de 1’eau de la
pompe a chaleur avec différents types de détendeurs. Ils ont trouvé que le détendeur de type
tube d’orifice court est mieux par rapport a I’autre type capillaire pour la technique de chauffage
de I’eau. Le tube capillaire est utilisé dans la pompe a chaleur en raison de son faible co(t et de

sa fabrication simple.

3.3 Technique de chauffage par le condenseur des réfrigérateurs

Momin et al. [26] ont déterminé le COP d’un réfrigérateur domestique utilisé pour chauffer
I’eau sanitaire avec la chaleur perdue par son condenseur. 1ls ont trouvé que la chaleur perdue
dans I’atmosphere par le condenseur du réfrigérateur est tres élevée par rapport a la température
ambiante. Ces rejets perdus sont capables de satisfaire les besoins domestiques. Pour cette
raison, ils ont valorisé ces rejets thermiques pour chauffer I’eau et pour améliorer le facteur

économique. lls ont montré que la température maximale obtenue dans le réservoir de I’ecau
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atteint 60 °C. Le COP du systéme avec valorisation des rejets thermiques pour chauffer 1’eau
est meilleur que celui obtenu par la technique de condensation du fréon par 1’air. Ils ont aussi
trouvé que la consommation de puissance a diminué avec I’utilisation de 1’eau pour condenser
le fluide caloporteur par rapport a celle de I’air. 1ls ont également observé que la chaleur fournie
par I’eau chaude, chauffée par le condenseur de réfrigérateur, peut étre valorisé dans d’autres
domaines a I’exemple du chauffage des locaux ou de 1’eau sanitaire, du nettoyage, du lavage

ou bien du séchage des vétements.

Soni et al. [27] ont étudié une technique de valorisation des rejets thermiques d’un réfrigérateur
domestique pour le chauffage de I’eau et de I’air. Ils ont trouvé que la technique du chauffage
de I’eau par la chaleur perdue au condenseur se présente sous forme d’un outil de chauffage
avec énergie gratuite. La quantité de chaleur perdue atteint a peu prés 60 °C et elle est capable
de chauffer I’eau apres 6 heures. Cette quantité d’énergie est capable de satisfaire partiellement
ou bien complétement nos besoins domestiques en eau chaude le jour entier. Ce systeme utilisé
nous permet de sauvegarder 1’énergie et de protéger I’environnement contre 1’émission des gaz.
IIs ont montré que le systeme employé pour la valorisation des chaleurs perdues a contribué a
I’amélioration du COP et de réduire aussi la consommation d’énergie. La différence de la
température de I’ecau a ’entrée et a la sortie du condenseur est d’environ de 10° C. Par contre,
la température de 1’air a la frontiére de la cabine est a peu pres de 46° C. Ils ont aussi conclu
que ce systeme peut étre utilisé dans divers endroits a I’instar des hotels, des hopitaux, des

restaurants et dans les besoins domestiques comme le nettoyage, le lavage, le séchage...

Jadhav et al. [28] ont valorisé la chaleur perdue par le condenseur du réfrigérateur pour
chauffer I’eau. Ainsi, ils ont trouvé que la quantité des rejets thermiques au niveau du
condenseur est suffisante pour répondre au besoin du chauffage d’une enceinte fermée. Ils ont
indiqué que le réfrigérateur avec une enceinte chaude fermée et un espace du chauffage de I’eau
sont basés sur le méme principe du cycle de compression de vapeur mais avec une petite

modification comme I’indique la figure 1.15.
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Figure 1. 15. Valorisation des rejets thermiques pour le chauffage [28]

IIs ont trouvé que pour un réfrigérateur couplé avec une enceinte chaude fermée et un espace
du chauffage de I’ecau présente le meilleur résultat. La température de 1’eau chaude dans le
réservoir varie entre 55 et 60 °C et le niveau de la température dans I’enceinte fermée va de 45
a 50 °C. lls ont montré que cette machine frigorifique avec sa production simultanée du chaud
et du froid est utilisable dans de nombreux domaines tels que les hotels, les besoins domestiques
et le secteur industriel. Le chauffage et le rafraichissement simultanés utilisés dans divers

endroits s’effectuent par un processus appelé machine-multifonction.
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Chaudhari et al. [29] ont realisé une étude expérimentale sur un réfrigérateur pour valoriser la
chaleur perdue au niveau de son condenseur. lls ont montré que la valorisation de ces rejets
contribue a la réduction de la consommation d’énergie et de la pollution de I’environnement.
IIs ont trouvé que la quantité de chaleur valorisée par le condenseur du réfrigérateur varie entre
375 et 407 W. Le COP theorique du systéeme sans valorisation des rejets thermiques est
d’environ de 1.88 mais avec la valorisation des rejets, le COP devient eégal & 2.53. Le COP du
condenseur refroidi par 1’air est de 1.078. Ils ont montré aussi que la quantité d’eau chaude
disponible pour une heure est de 7.2 litres avec une température de 51 °C et une quantité de 24

L/h avec une température égale a 41.7 °C.

Sreejith et al. [30] ont étudié expérimentalement un réfrigérateur domestique avec I’utilisation
de I’eau et de I’air pour refroidir le condenseur. Ils ont déterminé la performance d’un
réfrigérateur avec la comparaison entre deux sources de refroidissement du condenseur, a savoir
I’air et I’eau. Ils ont montré que la performance d’un réfrigérateur est améliorée avec
I’utilisation de 1’eau pour refroidir le condenseur. Dans toutes les conditions de chargement, le
condenseur refroidi par I’eau contribue a la réduction de la consommation d’énergie de 8 a 11%
par comparaison a la technique de refroidissement par 1’air. Les quantités d’eau chaude
produites par la technique de refroidissement du condenseur d’un réfrigérateur sont suffisantes

pour répondre a des besoins domestiques tels que le nettoyage et le lavage.

Borkar et al. [31] ont étudié¢ ’utilisation des rejets thermiques du réfrigérateur. Ils ont trouvé
que le condenseur du réfrigérateur fournit une quantité d’énergie calorifique dans
I’atmosphére ; ce qui diminue le rendement de cette machine frigorifique. Ces chercheurs ont
pensée de valoriser ces rejets thermiques pour différentes applications afin d’augmenter le
rendement du réfrigérateur. Le systéeme étudié est un réfrigérateur domestique qui produit
simultanément le chaud et le froid. Le cdté chaud, condenseur, pour le chauffage des aliments

et le coté froid, évaporateur, pour refroidir I’eau comme 1’indique la figure 1.16.
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Figure 1. 16. Cycle de fonctionnement d'un Réfrigérateur [31]

Ils ont montré que la valorisation des rejets thermiques de ce réfrigérateur contribue a la
réduction de la consommation d’énergie, au cout d’investissement et aussi a la réduction des

émissions des gaz.

Pathak et al. [32] ont étudié la technique de valorisation des chaleurs perdues avec I’utilisation
d’un systéme de réfrigération. Ils ont trouvé que le condenseur du réfrigérateur fournit une
quantité de chaleur qui influe sur la température dans une chambre surtout pendant I’été. Pour
cette raison, ils ont valorisé ces différents rejets thermiques pour la technique de chauffage :
chauffer de I’eau et préchauffer des aliments. L’avantage principal de ce systéme est la
production maximale de la chaleur avec un minimum de perte. Ils ont montré que la
performance de ce systéme avec la valorisation des chaleurs du condenseur est mieux par
rapport a celle du réfrigérateur conventionnel. Ainsi, avec la valorisation des rejets thermiques
au niveau du condenseur du réfrigérateur, le COP et le rendement sont améliorés. Aussi, ils ont

conclu que ce systeme peut réduire la consommation d’énergie et protéger 1’environnement.

Kumbhar et al. [33] ont développé la technique de récupération de la chaleur perdue d’un
réfrigérateur domestique. Ils ont montré que la valorisation des rejets thermiques donne
plusieurs avantages : I’amélioration de performance du systéme, la production des quantités

d’eau a haute température, I’augmentation du rendement, la consommation d’énergie et le cotit
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du carburant pour le chauffage sont réduits et aussi la quantité d’eau produite peut étre utilisée

pour différentes applications.

Biswas et al. [34] ont récupéré la chaleur perdue du réfrigérateur domestique pour répondre au
besoin du chauffage. Leur travail a pour but de minimiser la perte et de maximiser la quantité
de chaleur récupérée avec 1’utilisation de 1’eau comme fluide pour le refroidissement du
condenseur du réfrigérateur. 1ls ont confirmé que la chaleur récupérée sera utilisée dans les
applications domestiques comme le nettoyage, le lavage et le séchage. Ce systéeme de
récupération des chaleurs peut contribuer a la protection d’énergie et a la réduction du cot

d’investissement et aussi d’améliorer le rendement du réfrigérateur.

Sreejith [35] a étudié expérimentalement un réfrigérateur domestique qui utilise 1’eau pour
refroidir son condenseur avec I’emploi de différents lubrifiants pour le compresseur. Il a trouve
que les types des lubrifiants destinés pour le compresseur ont une influence sur les performances
du réfrigérateur dans toutes les conditions de chargement. Ils ont aussi contribué a la réduction
de consommation d’énergie tout en tenant en compte de 1’influence sur le COP de cette machine
domestique. De méme, il a trouvé que la récupération de ces chaleurs au niveau du condenseur
peut produire une quantité d’eau égale a 200 litres avec une température de 58 °C par jour. Cette

technique de chauffage a participé d’une maniére principale a la consommation d’énergie.

Sreejith et al. [36] ont étudié expérimentalement un réfrigérateur domestique avec I’utilisation
de I’évaporateur pour refroidir le condenseur. Ils ont comparé le principe de refroidissement du
condenseur du réfrigérateur avec 1’utilisation d’un coté de I’évaporateur et de ’autre de I’air
ambiant. Ils ont montré que les performances de ce systeme sont améliorées avec 1’utilisation
de I’évaporateur comme source de refroidissement par comparaison avec celle de ’air. De
méme, ’utilisation de I’évaporateur pour refroidir le condenseur se présente comme facteur
principal de la réduction de la consommation d’énergie. Le COP de cette machine domestique
s’est amélioré quand on a utilisé I’évaporateur pour effectuer la technique de condensation du
fréon comparé avec celle classique : condensation par 1’air ambiante. Aussi, le rendement de

cette machine domestique et I’effet de réfrigération sont augmentés.

Tanmay Patil et al. [37] ont étudié la récupération des chaleurs perdues du condenseur du
réfrigérateur domestique. Le réfrigérateur domestique est utilisé pour garder les aliments en bon
¢état. Avec la conservation de ces aliments, il a consommé une quantité d’énergie électrique
importante. Pour cette raison, ces chercheurs ont pensé de conserver ces énergies avec la

récupération des chaleurs perdues au niveau du condenseur du refrigérateur. Ces différents
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rejets thermiques récupérés par le condenseur ont contribué a la technique du chauffage des
enceintes fermées ou bien pour chauffer de I’eau. Le condenseur refroidi par I’air ambiant doit
fournir une quantité de chaleur dans 1’atmospheére. Par contre, le condenseur est refroidi par
I’eau. La quantité de chaleur perdue est déja cédée dans 1’eau afin de la rendre a une température
élevée. La faible température obtenue au niveau du condenseur peut étre utilisée par exemple

comme source supplémentaire pour effectuer la technique de préchauffage.

Tarang Agarwal et al. [38] ont amélioré le COP d’un réfrigérateur domestique avec un
condenseur refroidi par I’air ambiant et avec 1’utilisation d’un fréon R134a comme réfrigérant.
IIs ont utilisé une cabine fermée montée au-dessus du réfrigérateur pour récupérer la chaleur
perdue par le condenseur a pour but de chauffer I’eau. L’objectif principal de ce travail est de
minimiser les chaleurs perdues et de maximiser la performance de ce systéme. Ce systéeme est
utilisable comme réfrigérateur conventionnel si on laisse la porte de cette cabine ouverte. lls

ont montré que cette technique de récupération contribue a I’augmentation du COP d’environ

11%.

4 Dessalement de I’eau

L'eau douce est une ressource naturelle abondante qui couvre les trois quarts de la surface de la
terre. Cependant, seulement environ 3% de toutes les sources d'eau sont potables. Environ 25%
de la population mondiale n'a pas accés a 1’eau douce de bonne qualité et/ ou de grande quantité.
Le manque d’eau sera un facteur qui limitera la production de la nourriture. Le besoin d'eau
douce est considéré comme un probléme international, selon le Conseil mondial de I'eau. 17%
de la population mondiale vivront avec une faible quantité d’eau douce en 2020 [39]. Une
augmentation progressive au niveau de la quantit¢ d’eau consommée en raison de
I’augmentation du taux de la population, I’amélioration des conditions de vie et sans oublier les
besoins industriels et agricoles [40]. Le dessalement de 1’eau de mer ou bien 1’eau saumatre est
la seule solution que répond au besoin de la population [41]. Cette méthode est devenue une
méthode fiable pour I'approvisionnement en eau potable partout dans le monde. Cette technique

est déja utilisée avec succes et a donné une meilleure rentabilité [42].

4.1 Ressources mondiales en eau
Comme le montre le tableau 1.2, les ressources mondiales en eau sont les mers, les océans, les
glaciers, les fleuves, les eaux souterraines, et enfin les lacs. Cependant 1’eau douce ne représente

que 2.5% de I’eau totale et sur les 2.5% d’eau douce, les lacs, les fleuves et les eaux souterraines
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représentent 14% soit I’équivalent de 0.35% de 1’eau totale, 86% de 1’eau douce qui reste sont

gelés aux poles.

Tableau 1. 2. Répartition des eaux [43]

Provenance de I’eau Quantité (%)
Eau douce des lacs 0.009
Eau de rivieres 0.0001
Eau souterraine (prés de la surface) 0.005
Eau souterraine (en profondeur) 0.61
Eau dans les glaciers et les calottes 2.15
glaciaires
Eau salée des lacs ou des mers 0.008
intérieures
Eau dans I’atmosphére 0.0001
Eau des oceans 97.2

4.1.1 Eaux distillables
La salinité des mers varie d’une mer a une autre et elle est en moyenne de 35 g.L %, avec de
fortes variations régionales [44] dans certains cas: 39 g.L en méditerranée, 42 g.L™ dans le

golfe persique et jusqu’a 270 g.L™* en mer morte (Tableau 1.3).
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Tableau 1. 3. Degrés de salinité de I'eau [45]

Mers Salinité (g.L1)

Mer Baltique 7.0
Mer Caspienne 135
Mer Noir 13.0
Mer Adriatique 25.0
Océan Pacifique 33.0
Océan Indien 33.8
Océan Atlantique 36.0
Mer Méditerranée 394
Golf Arabique 43.0

4.1.2 Eaux saumatres [46]
Ce sont les eaux non potables dont la salinité est inférieure a celle des eaux de mer et qui peuvent

étre classées en trois catégories:
Eau légérement saumatre 1 g.I"t a5 g.1"%,
Eau moyennement saumatre 5 g.I"t 4 15 g.I*

Eau trés saumatre 15 g.I"t a35 g.I

4.1.3 Eaux naturelles
Ce sont les eaux qui proviennent des lacs, fleuves, riviéres et nappes souterraines. Elles ont une
composition chimique différente et parfois elles sont polluées et impropres a la consommation.

Elles représentent pres de 14% de 1’eau douce.

4.1.4 Eaux usées

Ce sont les eaux rejetées par les collectivités domestiques, industrielles ou agricoles.
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4.1.5 Eau potable
D’aprés les normes sanitaires de I’O.M. S (Organisation Mondiale de la Santé), toute eau
distribuée a une collectivité doit étre potable. Une eau est considérée comme potable si sa

salinité totale est comprise entre 100 et 1000 parties par million (soit 0.1 et 1 g.L™).

4.2 Procédes de dessalement

La technologie de dessalement de I’eau est une procédure qui permet d’enlever le sel qui se
trouve dans I’ecau de mer. Le dessalement a pour but de produire 1’eau douce pour la
consommation ou bien pour I’irrigation. Il existe deux principaux procédés de dessalement : le
dessalement membranaire et le dessalement thermique. La premiére méthode est un procédé
d’utilisation de filtre spécial (membrane) pour produire I’eau potable et la deuxieme technologie
permet de chauffer et vaporiser I’eau de mer pour obtenir des vapeurs saturées de 1’eau et le
condenser (sous refroidissement) pour obtenir finalement 1’eau distillée potable pour la

consommation.

4.3 Procédés de dessalement

Les procédés de dessalement sont principalement classés en deux catégories : les procédés
thermiques ou aussi appelés procédés avec changement de phase, et les procédés membranaires
ou aussi nommeés les procédés monophasés. Pour les procédés thermiques, il s’agit d’évaporer
I’eau salée qui sera condensée par la suite pour obtenir de 1’eau potable, pour évaporer ’eau. Il
est alors nécessaire d’avoir une source d’énergie thermique telle que 1’énergie solaire, fossile
et nucléaire. On peut citer comme procédé thermique la distillation par détentes successives
(MSF), la distillation a effet multiple (ME), la solidification fractionnée ou distillation par
congélation et la distillation solaire. Les procédés membranaires les plus répandus a I’échelle

commerciale sont I’osmose inverse et 1’¢électrodyalyse.

4.3.1 Procédés membranaires

4.3.1.1 Osmose inverse

L'osmose inverse (RO) est un processus de purification de I'eau qui utilise une membrane
partiellement perméable pour éliminer les ions, les molécules indésirables de I'eau potable. En
osmose inverse, la pression appliquée est supérieure a la pression osmotique. L'osmose inverse
peut éliminer de I'eau plusieurs types d'espéces chimiques dissoutes et en suspension, ainsi que
des bactéries. Ainsi, le soluté est retenu du coté sous pression de la membrane et que le solvant

pur passe de l'autre coté.
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Figure 1. 17. Module d'osmose inverse

4.3.1.2 Electrodialyse

L'électrodialyse consiste a transporter les ions sel d'une solution a travers des membranes
échangeuses d'ions vers une autre solution sous l'influence d'une différence de potentiel
électrique. La cellule d'électrodialyse se compose d'un compartiment dilué et d'un autre
concentré formé par une membrane échangeuse d'anions et une membrane échangeuse de
cations placée entre deux électrodes. Dans la pratique, plusieurs cellules d'électrodialyse sont
regroupées ensemble formant ainsi un empilement d'électrodialyse. Les cations se déplacent
dans le sens du courant électrique. Ils sortent du premier compartiment en passant a travers la
membrane cationique, mais ne peuvent pas passer au compartiment suivant, car la membrane
anionique représente pour eux un obstacle. Les anions, par contre, se déplacent dans le sens
inverse du courant électrique. Ils sortent du premier compartiment en passant a travers la
membrane anionique, mais ne peuvent pas passer au deuxiéme compartiment car la membrane

cationique inhibe leur passage.
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Figure 1. 18. Schéma du procédé d'électrodialyse

4.3.2 Procedés thermiques

4.3.2.1 Distillation par détentes successives (MSF)

Il s’agit d'une série d’étages ou chaque étage est composé d’un échangeur de chaleur et un
collecteur de condensat. Le distillateur multi flash a deux extrémités, une extrémité chaude et
une extrémité froide. Les étages ont des températures intermédiaires entre les températures des
extrémités chaude et froide. Les étages ont des pressions différentes. L’eau de chaudiére se
trouvant a haute température se vaporise partiellement par détente dans une enceinte. La vapeur

produite est condensée au niveau des tubes de condensation puis I'eau douce est collectée.
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Figure 1. 19. Distillation MSF
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4.3.2.2 Distillation a effet multiple (MED)

Ce systéme est composé d’une série d’évaporateurs appelés aussi effets. La vapeur produite par
le premier évaporateur est condensée au niveau du second évaporateur. La chaleur dégagée lors
de la condensation permet 1’évaporation de 1’eau de mer se trouvant dans le second évaporateur

et ainsi de suite pour les autres effets.

Enfrée d'eau de
mer

vapeur vapeur

systeme de
cthauffage

L. Rejet de la saumure
dans la mer

Eau pure

r ,‘ dirigée vers

comenaire de
P '

stockage
ression decroissante, temperature d'ebullition decroissante

Figure 1. 20. Distillation MED

4.3.2.3 Solidification fractionnée (distillation par congélation)

Le dessalement de I'eau par congélation existe aussi. Cette technique consiste a congeler
partiellement 1’eau salée. En effet, la température de solidification de I’eau pure est supérieure
a celle de I’eau salée. Ensuite, les cristaux de glace formés sont séparés de la saumure. Les

cristaux de glace sont enfin fusionnés afin d’avoir une eau potable a I’état liquide.

Figure 1. 21. Schéma de la solidification fractionnée
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4.3.3 Distillation solaire

La distillation solaire consiste a exploiter 1’énergie solaire pour évaporer 1’eau et recueillir son
condensat. Elle se distingue des autres techniques de dessalement qui consomment beaucoup
plus d'énergie, telles que I'osmose inverse ou la distillation utilisant les énergies fossiles,

prenons comme exemple la distillation MSF.

4.3.3.1 Distillateur solaire a simple effet

Le distillateur solaire a simple effet est la conception originale de la distillation solaire. Ce type
de distillateur solaire simple a un seul vitrage au-dessus de 1’eau salée, ce qui gaspille beaucoup
d’énergie calorifique par la chaleur latente de condensation sous forme de conduction a travers
le vitrage. Ainsi, l'efficacité de ces distillateurs solaires est d’environ 30 a 40% et un taux de
production de distillat d'environ 6 | / m? / j [47]. Afin d'augmenter I'efficacité, plusieurs
modifications de conception ont été réalisées. Ces diverses modifications de conception
peuvent étre globalement classées en deux groupes : distillateurs solaires passifs et distillateurs
solaires actifs. Les distillateurs passifs utilisent la chaleur interne du distillateur pour le
processus de I'évaporation, tandis que les distillateurs actifs utilisent des sources d'énergie
externes, telles que des capteurs solaires ou la chaleur perdue des industries. On peut citer

comme distillateurs solaires a simple effet passifs les distillateurs solaires a bassin.

4.3.3.2 Distillateurs solaires passifs [47]

4.3.3.2.1 Distillateurs solaires a bassin

Ce type de distillateur est composeé d'un bassin peint en noir dans lequel I'eau salée est émergeée.
L'eau salée est chauffée puis évaporée par I'énergie thermique de la lumiére solaire transmise
par une couverture en verre puis absorbée par le bassin. La vapeur d’eau est ensuite condensée

sur le vitre et I’eau de distillat est recueillie.
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Rayonnement

Figure 1. 22. Distillateur solaire a basin

4.3.3.2.2 Distillateurs solaires a diffusion

Dans le systeme de dessalement par diffusion simple, les surfaces chaudes et froides sont
placées parallélement I’'une a I’autre et séparées par une faible distance. L'air remplit I'espace
entre les deux surfaces. L'intervalle est choisi petit afin de supprimer le transfert de chaleur par
convection entre les deux surfaces. Le rayonnement solaire est transmis a travers la vitre et est
absorbé sur la surface chaude. Lorsque I'eau d'alimentation est autorisée a s'écouler sur la
surface chaude, la vapeur d'eau diffuse a travers I'espace ou elle est condensée sur la surface

froide. Ce processus s'appelle le dessalement par diffusion.

alimantation

= /
Evaporation et condensation

vitre i //
—

Surface chaude

i

surface froide

"'\.f‘,—"

:I i
Eau distill=e
L—- REjet saumure

Figure 1. 23. Distillateur solaire a diffusion

4.3.3.2.3 Distillateurs solaires sphériques
Ce type de distillateur se compose d'une sphere en verre et d'une plague métallique peinte en
noir placée horizontalement au centre de la sphére. L’eau se condense au niveau de la surface

du couvercle en verre et de I'eau fraiche est recueillie dans un bac situé au bas du distillateur.
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Ce distillateur montre une augmentation de 30% d'efficacité par rapport au distillateur solaire

conventionnel.

Alimentation

Figure 1. 24. Distillateur solaire sphérique

4.3.3.3 Distillateurs solaires actifs [47]

4.3.3.3.1 Distillateur solaire intégré avec collecteur a plaque plate ou avec un
concentrateur solaire

Ces types de distillateurs solaires permet d'augmenter davantage la température de l'eau salée

au niveau du bassin grace a un collecteur solaire a plague plate ou bien un concentrateur solaire

ce qui permet d'améliorer le rendement. Un exemple de type de distillateur est donné a la figure

1.25 et la figure 1.26.
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Figure 1. 25. Distillateur solaire intégré avec un collecteur a plaque

Figure 1. 26. Distillateur solaire intégré avec un concentrateur solaire

4.3.3.3.2 Distillateur solaire actif avec régenération

Le distillateur solaire avec régénération consiste principalement a refroidir le vitrage qui se

chauffe en raison de la chaleur latente de condensation a I'aide d'un flux d'eau s'écoulant en

continu au-dessus du vitrage (Figure 1.27). L’cau chaude sortant du couvercle est conduite

directement sous forme d'alimentation vers le bassin ce qui permet d'élever la température de

I'eau au niveau du bassin et ainsi augmenter I'évaporation. Cette technique est appelée

régénération.
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Figure 1. 27. Distillateur solaire avec régénération

4.3.3.3.3 Distillateur solaire a bulles d*air

Ce systeme consiste a l'utilisation d'un ventilateur qui crée un effet de barbotage dans le
distillateur, ce qui entraine une augmentation du taux d'évaporation. L'effet de formation de
bulles utilisant le ventilateur fait que I'eau brute circule et distribue I'énergie calorifique d'une
facon homogeéne. L'eau brute évaporée est condensée dans le vitrage sous forme de gouttes. Le
distillateur solaire avec soufflage d’air offre une meilleure efficacité et un rendement plus élevé

par rapport a un distillateur solaire sans ventilateur.
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-
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Figure 1. 28. Distillateur solaire a bulles d'air

4.3.3.3.4 Distillateur solaire couplé a un systeme hybride photovoltaique et thermique

Les modules hybrides photovoltaiques et thermiques (PV/T) sont des modules photovoltaiques

couplés a des dispositifs d’extraction de chaleur ce qui permet de préserver la durée de vie des

cellules photovoltaiques surchauffées par le rayonnement solaire. La chaleur extraite des

modules peut étre utilisée afin de contribuer a augmenter la température de I'eau salée émergée

dans le bassin ce qui améliore I'efficacité du distillateur.

Figure 1. 29. Distillateur solaire couplé a un systéme hybride photovoltaique et thermique
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Figure 1. 30. Distillateur solaire couplé a un systeme hybride photovoltaique et thermique

4.3.3.4 Ledistillateur solaire a multiple effet [47]

Dans les distillateurs solaires a triple bassin, deux couvertures de verre sont fixées entre le
revétement du bassin et le couvercle en verre du distillateur a bassin unique. Ces 2 couvertures
de verre servent comme un deuxiéme et troisieme bassin contenant aussi la saumure placée I'un
au-dessus de l'autre. La productivité totale du systéme est alors la somme des productivités des

trois bassins.

l 1 (ilass cover
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Driatilled channel g
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Figure 1. 31. Schéma d'un distillateur solaire a triple bassin
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4.3.3.5 Distillateur solaire couplé a une pompe a chaleur

Ce type de distillateur est classifié comme un distillateur solaire a simple effet actif. Le
distillateur solaire couplé a une pompe a chaleur fait partie de ce travail. L'ajout d'une pompe a
chaleur a un distillateur solaire simple permet d'améliorer le rendement. Le systeme se compose
principalement d'un bassin contenant de I'eau saumatre, d'un couvercle en verre et d'une pompe
a chaleur a compression. La pompe a chaleur & compression est composée d'un condenseur
immergeé dans le bassin d'eau, d'un évaporateur situé sous la région supérieure du couvercle en
verre, d'un compresseur et d'un détendeur. Le condenseur contribuera a la formation de I'eau du
bassin de chaleur, et donc a son évaporation, pendant la journée et surtout pendant les périodes
de faible irradiation par le fluide frigorigene (R134a) traversant la pompe a chaleur. En
revanche, I'évaporateur condensera une grande partie de la vapeur d'eau. L'eau du bassin est
chauffée par le rayonnement solaire incident transmis a travers le couvercle en verre transparent
et le condenseur. Une partie de I'eau s'évaporera et se condensera sous le verre et I'évaporateur.

Ensuite, le condensat sera récupéré par deux collecteurs.

% Evaporator
G q / Expander
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Glasscover %
g
7
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Figure 1. 32. Distillateur solaire simple couplé a une pompe a chaleur

Une pompe a chaleur est une machine thermodynamique constituée d’un circuit fermé dans
lequel circule un fluide frigorigéne. Ce circuit est compose de quatre eléments principaux : un
compresseur, un détendeur, un condenseur et un détendeur. Le rble de cette machine est de
transférer I'énergie d'un milieu froid a un milieu chaud. Le fluide frigorigene circulant dans ce
circuit parcourt un cycle fermé composé de quatre étapes. Lors de ces étapes, le fluide
frigorigéne va changer d'état (liquide ou vapeur) et va se trouver a différentes pressions et

températures.
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Figure 1. 33. Pompe a chaleur a compression

Le cycle fondamental d’une telle machine (a compression mono-étagée ou a un seul
compresseur) peut étre décomposé en quatre étapes illustrées dans un diagramme enthalpique
(Log P=g (H)) utilisé par les frigoristes.
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Quartité de chaleur & :
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Figure 1. 34. Diagramme enthalpique d'une pompe & chaleur & compression

4.4 Parametres influant le fonctionnement du distillateur [48]

Les parametres qui influent le fonctionnement du distillateur sont classifiés en paramétres
internes et externes.

4.4.1 Paramétres internes

4411 Vitre

La vitre intervient essentiellement par sa nature qui peut étre en verre ou en plastique (plexiglas,
polycarbonate). Elle a deux roles a jouer : d’une part c’est un filtre sélectif de rayonnement

solaire et d’autre part, c’est une surface de condensation de la vapeur d’eau. Une bonne
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mouillabilité est nécessaire pour éviter la condensation en gouttelettes qui ont tendance a
retomber dans le bassin et qui réfléchissent une partie importante du rayonnement incident pour

assurer le ruissellement de 1’eau condensée vers le collecteur [48].

4.4.1.2 Inclinaison

Son inclinaison par rapport a I’horizontale permet de déterminer la quantité d’énergie solaire
introduite dans le distillateur. Afin de minimiser la distance entre la saumure et la vitre, I’angle
d’inclinaison doit faire I’objet d’un choix judicieux. L’inclinaison influe aussi sur les équations
des bilans énergétiques des différents constituants du distillateur. Elle dépend du
fonctionnement du distillateur durant 1’année [48]:

En fonctionnement estival, on a p= - 10°.

En fonctionnement hivernal, ona p =+ 20°.

En fonctionnement annuel, on a = p+ 10°.

4.4.1.3 Absorbeur

Les études faites dans ce domaine montrent que la surface absorbante peut-étre construite de
plusieurs matériaux (bois, métal, béton, matiere synthétique ou en verre ordinaire). Le choix de
la matiére de la surface absorbante ou du bac noir dépend de son inertie thermique, de la
résistance a I’oxydation par I’eau et des dépdts minéraux.

4.4.1.4 Distance entre la surface d’évaporation et la surface de condensation

Hansen et al., [49] ont trouvé que la production du distillateur augmente quand la distance
entre la saumure et la vitre diminue.

4.4.15 Epaisseur de la masse d’eau a distiller

L’épaisseur de 1’eau saumatre joue un role trés important. La production autant plus importante
pour un distillateur a faible épaisseur de saumure, mais pour un distillateur de grande épaisseur
de la saumure, le maximum de la production n’est observé que peu apres le coucher de soleil.
4.4.1.6 Isolation des faces latérales du distillateur

L’isolation des faces latérales a pour but d'é¢liminer les pertes thermiques vers l'extérieur.

4.4.2 Paramétres Externes

Les parametres externes influencant le fonctionnement du distillateur sont les parameétres
météorologiques :

4.4.2.1 Température ambiante de I’air

Les recherches ont prouvé que l'augmentation de la température ambiante améliore la production.
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4.4.2.2 Vitesse du vent
La vitesse du vent a un effet principal sur I'échange convectif de la vitre et I'ambiant. Ce qui

influe sur la température de la vitre et ainsi le rendement.

4.4.2.3 Intermittence des nuages et I'humidité de I'air

La vitesse du vent et la température ambiante dépendent de l'intermittence des nuages ce qui
explique la liaison avec le rendement.

5 Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons présenté une généralité sur les machines frigorifiques a
compression et les pompes a chaleur destinées pour la production d’eau chaude sanitaire et le
dessalement de I’eau saumatre. Une premiere partie est consacrée a décrire les notions de base
nécessaires a la compréhension de la machine frigorifique et les pompes a chaleur. Nous avons
vu les avantages de cette nouvelle technologie pour la production d’eau chaude sanitaire.
Ensuite, une description des composants de la pompe a chaleur a été présentée. Par ailleurs, une
présentation des différents paramétres influant les performances de la machine frigorifique telle
que la géométrie du condenseur a été aussi faite. Dans la deuxieme partie, nous avons présenté
les différentes techniques de dessalement qui existent. En particulier, nous avons montré que
les procédés membranaires, les procédés thermiques tels que le dessalement par détentes
successives (MSF), a multi effet (MED) et a compression de vapeur sont des procédés de
dessalement thermique onéreux. Nous avons présenté également les parameétres influant le
fonctionnement du distillateur. Nous avons attiré 1’attention en particulier de la possibilité
d’utiliser la chaleur cédée par les condenseurs dans les procédés de dessalement. Cette étude
bibliographique montre ainsi 1’importance pour la valorisation des rejets thermiques des

machines frigorifiques pour le chauffage et le dessalement de I’eau.
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Chapitre 2 Etude expérimentale

1 Introduction

Ce chapitre est consacré a 1’étude expérimentale de deux réfrigérateurs domestiques qui
chauffent I’eau et d’un climatiseur qui assure la distillation de ’eau saumatre. La premiére
partie de ce chapitre est consacrée a la partie de chauffage de I’eau sanitaire. L’étude permet de
présenter les deux prototypes utilisés pour la production de I’ecau chaude sanitaire et de présenter
les matériels et les méthodes de mesures utilisés. La deuxieme partie du chapitre présente les
techniques de distillation de 1’eau saumatre a travers les rejets thermiques cédés par le

condenseur d’un climatiseur.
2 Chauffage de I’eau domestique

2.1 Présentation du prototype
Un réfrigérateur domestique avec une unité de chauffage de 1’eau est basé sur le méme principe

du cycle de compression de vapeur mais avec une petite modification au niveau du condenseur,
comme le montre la figure 2.1. Dans ce cadre de recherche, nous étudions uniquement le mode
de la production d’eau chaude sanitaire a travers le rejet thermique cédé par le condenseur du

réfrigérateur.

Reéfrigérateur ( Détendeur W
‘-"_]""--.--""I_".'

W\NW | Sortie fréon &

[ Evaporateur ]

[ Entrée fréon ]

L J

)
q

( Compresseur 1

=S =

Réservoir d’eau

Figure 2. 1. Réfrigérateur utilisé pour le chauffage de 1’eau
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2.2 Description des dispositifs expérimentaux

Deux dispositifs expérimentaux ont été fabriqués a I'école nationale d'ingénieurs de Gabés au
sein du laboratoire de recherche Energie, Eau, Environnement et Procédés. Le premier
dispositif est un mini réfrigérateur avec une capacité de 46 litre couplé a un réservoir d’eau. Le
deuxiéme dispositif est un réfrigérateur domestique avec une capacité de 190 litre couplé a un
réservoir d’eau a forme cylindrique contenant un condenseur hélicoidal totalement immerge.
Les deux réfrigérateurs utilisent le R134a comme fluide frigorigéne. Une description détaillée

de chaque appareil est donnée en ce qui suit.

2.2.1 Présentation du premier prototype

Le montage expérimental est constitué des éléments courants d’une machine a compression de
vapeur. Il comprend un condenseur, un compresseur, un detendeur, un évaporateur et un
réservoir d’eau assemblés entre eux. La photo de ce montage est présentée sur la figure 2.2. Le
prototype utilisé dans cette étude est de type Mini Réfrigérateur avec un volume net total de 46
litres et une porte réversible avec un systeme de refroidissement statigue. Comme tout
réfrigérateur conventionnel, le condenseur est refroidi par 1’air. Dans ce nouveau cadre, on a
choisi de modifier le condenseur du réfrigérateur refroidi par 1’air ambiant par un autre
totalement immergé dans I’eau qui a pour but de valoriser la chaleur perdue dans 1’atmosphere.
Les principales caractéristiques du réfrigérateur utilisé dans 1’étude expérimentale sont données

dans le tableau 2.1.

(@) Vue de face (b) Vue d’arriére

Figure 2. 2. Prototype d'un mini réfrigérateur couplé a un chauffe-eau
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Tableau 2. 1. Spécifications et caractéristiques du réfrigérateur mini couplé a chauffe-eau

Modeéle du réfrigérateur

Modele du compresseur : AES30DS

Classe climatique : ST

Type du Moteur : RSIR

Courant nominal : 1.2 A

Capacité de refroidissement : 88 W

Gaz réfrigérant : R134a

COP :2.98

Volume : 46 litres

Cylindrée : 3.88 cm®

Consommation d’énergie : 0.52 kWh/24h

Alimentation : 220-240 V/ 50 Hz

2.2.2 Présentation du deuxiéme prototype

La figure 2.3 montre le prototype de réfrigérateur qui chauffe I’eau. Ce montage se compose
principalement d’un réservoir sous forme d’un cylindre avec un condenseur hélicoidal immergé
dans 1’eau, d’un compresseur, d’un détendeur et d’un évaporateur. Le réservoir considéré
contient 50 litres d’eau et présente une forme cylindrique d’une hauteur de 480 mm et d’un
diameétre de 380 mm. Le réservoir d’eau est totalement isolé avec de la laine de verre de 50 mm
d’épaisseur enroulée autour du réservoir intérieur qui est en matiére plastique. Le réservoir
d’eau est totalement isolé dans le but de réduire les pertes de chaleur. Ce réservoir de stockage

d’eau est totalement protégé par un autre réservoir en acier comme c’est présenté par la figure

2.3.
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Figure 2. 3. Réfrigérateur domestique avec un condenseur hélicoidal totalement immergé

Le tableau 2.2 donne les spécifications du réfrigérateur couplé a un chauffe-eau prises dans ce

travail.
Tableau 2. 2. Caractéristiques du systéme de réfrigération
Composantes Remarques
Réfrigérateur Capacité: 190 L
Compresseur R-134a, Hermétique, gaz réfrigérant: 140 g
Condenseur Longueur:13 m, cuivre
Evaporateur Type: convection naturelle
Réservoir d’eau Capacité: 50 litres, 50 mm de laine de verre pour I’isolation
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2.2.3 Présentation du condenseur hélicoidal pris dans cette étude
Pour présenter la taille et la forme générale d’un réservoir d’eau avec un condenseur hélicoidal
totalement immergeé, nous avons eu recours a la conception d'un modéle sur SolidWorks comme

le montre la figure 2.4.
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Figure 2. 4. La forme générale d'un condenseur hélicoidale utilisé dans ce travail [50]

Les parametres géométriques du réservoir & condenseur hélicoidal sont donnés dans le tableau
2.3.

Tableau 2. 3. Parametres géométriques du réservoir d'eau a condenseur hélicoidal [50]

Composante Description Symbole Valeur
Diameétre intérieur du tube (m) de,i 0.004
Diametre extérieur du tube (m)
Condenseur Nombre des spires (-) deo 0.006
Hauteur du condenseur (m)
Longueur totale (m) N 13
Distance entre les spires (m) Hc 0.38
Lc 13.074
Diametre du réservoir (m) he 0.03
Hauteur du réservoir (m)
Réservoir Volume (litre) Dt 0.38
d’eau H: 0.48
Vi 50
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2.3 Matériel et méthode
Concernant le matériel et la méthode de mesure, on a choisi deux types de thermometres pour
la mesure de différentes températures et deux manomeétres pour mesurer la pression a 1’entrée

et & la sortie du compresseur.

2.3.1 Instrumentation
Pour étudier expérimentalement le fonctionnement du réfrigérateur domestique couplé au
chauffe-eau, plusieurs mesures de pression, de la température sont implantées sur les différents

composants de ce systeme comme c’est indiqué dans la figure 2.5.
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Water tank with immersed ' IT Evapcrﬁtor
condenser
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Figure 2. 5. Dispositif de réfrigération et de chauffage de I'eau [50]

Les mesures prises durant les expériences sont :

e Les températures des différents composants du réfrigérateur, eau et la température
ambiante a l'aide des thermocouples et thermometres.
e Les pressions a l'entrée et a la sortie du compresseur de réfrigérateur pour produire 1’eau

chaude a l'aide des manomeétres

2.3.1.1 Thermocouples

Les températures dans les différents points sont déterminées avec 1’utilisation d’un
thermocouple type-K déja étalonné. Au minimum, sept thermocouples sont utilisés pour
déterminer les températures des composants du réfrigérateur et de 1’eau a chaque instant comme

le montre la figure 2.5.
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2.3.1.2 Thermomeétres
Deux thermomeétres servent a mesurer la température a I'intérieur du réfrigérateur et la

température ambiante.

2.3.1.3 Manometres
Les hautes et les basses pressions a I’entrée et a la sortie du compresseur sont mesurées a

I’aide du manometre.

2.3.1.4 Puissance consommeée

Un wattmetre est utilis€ pour mesurer I’alimentation électrique du réfrigérateur.

2.3.2 Etalonnage des thermocouples

Comme indiqué sur la figure 2.6, I’¢talonnage des différents thermocouples a été réalisé¢ en
comparaison avec le thermometre & résistance de platine standard (SPRT) relié a une
électronique de mesure dont la précision absolue est de £ 0,1 °C. Les forces electromotrices
engendrées par les thermocouples sont conditionnées par des modules SB d'Analog Déviée de
+0,05% de précision. Le domaine de température exploreé vari de -50 °C a 150 °C et la précision

de mesure de température est de I’ordre de +£0.67 °C .

Figure 2. 6. Etalonnage des thermocouples a I'air ambiant

2.3.3 Localisation des thermocouples dans le réservoir
Pour chaque essali, trois thermocouples ont été intégrés dans le sens vertical du réservoir afin
d’étudier la variation de la température de 1’eau a I’intérieur du réservoir comme illustre la

figure 2.7. Les details des emplacements des thermocouples sont ainsi présentés.
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Figure 2. 7. Localisation des thermocouples a I'intérieur du réservoir

2.3.4 Points de mesures de I’installation frigorifique

Au minimum quatre thermocouples de type K sont utilisés pour mesurer les températures du
fluide frigorigéne a ’entrée et a la sortie du condenseur et d’évaporateur comme indique la
figure 2.8. Les thermocouples sont placés a la surface extérieure du tube de chaque échangeur

de chaleur et permettent de mesurer la variation de la température a chaque instant.

Les différentes températures et pressions mesurées dans 1’installation frigorifique sont les

suivantes :

T, : Température du fluide frigorigéne R134a a ’entrée du condenseur (°C)
Ts : Température du fluide frigorigéne R134a a la sortie du condenseur (°C)
T, : Température du fluide frigorigene R134a a I’entrée de 1’évaporateur (°C)
T, : Température du fluide frigorigéne R134a a la sortie de 1’évaporateur (°C)
Tg : Température de I’air a I’intérieur du Réfrigérateur (°C)
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Ty, T,,T; : Température de I’eau dans les différents niveaux du réservoir (°C)
P; : Pression du fluide frigorigéne R134a a I’entrée du compresseur (bar)

P, : Pression du fluide frigorigéne R134a a la sortie du compresseur (bar)

[ Vanne de détente l

Refrigérateur
s —

X<
W [SartieR134a ]4.

[ Evaporateur }
[ EnwéeR134a | \@
=

[ Compresseur J

/ \
Réservoir d'eau

il
-

Figure 2. 8. Températures et pressions mesurées dans l'installation frigorifique

La pression donnée par un manomeétre est une pression relative. Le calcul de la pression absolue

se fait selon 1’équation suivante :

Pabs = Prel + Patm (2-1)
Dans ces conditions, on suppose que P, = 1 bar

2.3.5 Analyse d’erreurs

Lors de I’expérimentation, les erreurs des résultats et les incertitudes peuvent résulter de
I’étalonnage de I’instrument, des conditions de fonctionnement, du choix de I’instrument ainsi
que des erreurs de lecture. Les erreurs de mesure de performance peuvent étre calculées en
utilisant la méthode de propagation des erreurs rapportée par Kline et McClintock [51]. Elle

peut étre présentée comme sulit :
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Wy = [(—Wl)2 + (g—iwz)z + ot ("—an)z]l/z (2-2)

). 0xp

Avec Wr est l’incertitude de résultat, Wi, W2, W, sont les incertitudes des variables
indépendantes. R est une fonction donnée de variables indépendantes x1,X2...xn. En utilisant

I’équation proposée par Kline et McClintock, les erreurs maximales de la performance sont de

1.6 %.

Afin d’éviter la dispersion dans les résultats, une série d’expérience a été effectuée sur la méme
condition opérationnelle pour présenter la variation possible des résultats expérimentaux si le
méme parameétre est donné. Notons que chaque essai est répété trois fois pour la méme variable

pour confirmer 1’exactitude des résultats. L’incertitude des mesures est rassemblée dans le

tableau 2.4.
Tableau 2. 4. Incertitudes des mesures
Parametres Incertitude Marge de mesure
Température (thermocouple) +0.67 -50.0 to 150 °C
Température - -10to 100 °C

(Thermomeétre a mercure)

Manomeétre (pour la faible pression ) +0.1 0-2.0 MPa
Manometre (pour la haute pression) +0.1 0-3.0MPa
Performance 1.6 % -

3 Distillation de I’eau saumétre

3.1 Description du banc d’essai

Un climatiseur couplé a une unité de dessalement de 1’cau est basé sur le méme principe du
cycle de compression mécanique de vapeur. La modification est au niveau de la géométrie
externe du condenseur. Le condenseur refroidi par ’air ambiant est remplacé par un autre

immerg¢ dans I’eau afin de récupérer la quantité de chaleur rejetée dans 1’atmosphere.
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L’objectif principal de cette étude est de valoriser la quantité de chaleur fournie par le

condenseur pour distiller I’eau comme le montre la figure 2.9.

il

« e
Sortie fréon - b
Entrée
Echangeuri®1 fréon
Compresseur
- .
Climatiseur
¥
(=
¥
Détendeur
Réservoir d'eau distillée EchangeurN®2
Figure 2. 9. Principe de l'installation

A

Evaporateur

Le systéme se compose principalement d'un bassin contenant de I'eau saumatre, d'un couvercle

en verre et d'une pompe a chaleur a compression. La pompe a chaleur a compression est

composée d'un condenseur totalement immergé dans le bassin d'eau, d'un évaporateur situé

devant le bassin d’eau, d'un compresseur et d'un détendeur comme c’est présenté sur la figure

2.10. Le condenseur contribue a la formation de chaleur dans I'eau du bassin, et donc a son

évaporation, pendant le fonctionnement du systéme par le fluide frigorigene (R134a) traversant

la pompe a chaleur. En revanche, le couvercle en verre transparent condensera une grande partie

de la vapeur d'eau. Une partie de I'eau s'évapore et se condense sous le verre et le condenseur.

Ensuite, I’eau distillée est récupére dans un collecteur.
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Figure 2. 10. Climatiseur couplé a un systeme de distillation

3.2 Appareils de mesure

Les mesures prises durant notre expérience concernant :

o Les températures des différentes parties du distillateur a savoir la vitre, le bassin, 1’eau
et le milieu ambiant. Ces valeurs sont prises a l'aide des thermocouples et des
thermometres.

e Le volume du distillat collecté a l'aide d'une éprouvette.

e Lespressions a I'entrée et a la sortie du compresseur de la pompe a chaleur sont a l'aide

des manomeétres.

Les essais sont effectués en Octobre et Décembre 2019. Les mesures sont prises chaque heure

durant toute la journée.

4 Conclusion

A travers ce chapitre, nous avons présenté les prototypes des réfrigérateurs au chauffe-eau et
d’un climatiseur pour le dessalement d’eau, ainsi que les méthodes et les appareils de mesures
utilisés dans notre étude. Nous avons focalisé I’attention également sur le calcul des incertitudes
et les erreurs de mesures. Nous mettons ainsi I’accent sur le fait qu’on peut valoriser la quantité
de chaleur rejeté dans I’ambiance et 1’utiliser dans différentes autres applications. Le chapitre
suivant sera dédié a la modelisation du fonctionnement et du couplage du réfrigérateur au

chauffe-eau.
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Chapitre 3 Modélisation du fonctionnement et du couplage du réfrigérateur
au chauffe-eau

1 Introduction

Dans ce chapitre, une modélisation du fonctionnement et du couplage du réfrigérateur
domestique au chauffe-eau est présentée. Pour se faire, nous citons les techniques de base pour
développer une simulation avec ANSYS Fluent. Nous présentons aussi un modele
mathématique pour les différents composants de la machine frigorifique couplée avec un
chauffe-eau. Ensuite, nous élaborons un modeéle théorique capable de déterminer la quantité
d’eau a chauffer quotidiennement par le rejet thermique cédé par le condenseur. Enfin, nous
présentons les résultats numériques du modele en 2D qu’on a choisi pour modéliser le réservoir
d’eau avec un condenseur hélicoidal totalement immergé en comparant avec les résultats
expérimentaux qu’on a pu développer dans notre laboratoire de recherche Energie, Eau,

Environnement et Procédés de I’Ecole Nationale d’Ingénieurs de Gabeés.

2 Modeéle numérique

Dans cette partie, on présente un apercu sur le logiciel ANSYS Fluent qu’on a utilisé pour
développer nos simulations numériques.

Le calcul numérique a été mené a I'aide du code de calcul ANSYS Fluent version R16.2, qui
utilise la méthode des volumes finis. Nous allons introduire brievement la méthodologie de

résolution numérique du modeéle avec le code « FLUENT » comme I’indique la figure 3.1.

72



Chapitre 3 : Modélisation du fonctionnement et du couplage du réfrigérateur au chauffe-eau

Logiciel Logiciel
ICEM-CFD Fluent

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

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

Entrer les conditions aux
limites

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

o
-

Figure 3. 1. Procédure numérique globale pour la simulation sur ces codes de calculs ICEM-
CFD et Fluent

2.1 Génération du maillage

Dans la simulation CFD, la génération de maillage est une opération primitive et complexe. La
plupart du temps, il est compliqué de générer un maillage compatible a la géométrie exacte.
Ainsi, la modification de la forme compléte de la géométrie a un certain niveau d'acceptation
est permise jusqu'a ce qu'elle n'affecte pas les caractéristiques essentielles pendant I'analyse
CFD. Pour la simulation numérique, la création de la géométrie et les maillages ont effectués
par ’ICEM-CFD. Ce dernier fournit une seconde alternative pour la réalisation du maillage,
qui est nécessaire pour effectuer un maillage de bonne qualité pour une géométrie complexe.
L'ICEM-CFD est un sous-ensemble de logiciel commercial ANSYS-Fluent. C'est un outil de
maillage complet capable de réaliser une géométrie complexe avec des details compliqués. Il
permet d’effectuer un maillage pour une géométrie donnée avec des maillages tétraédriques et
hexaédriques, avec possibilité d'exporter un dossier de maillage pour des variétés de logiciels
CFD.

2.2 Code CFD
ANSYS FLUENT est un modeleur adaptatif de la mécanique des fluides numériques (CFD)

qui accede a la simulation de transfert de chaleur et la visualisation de 1’écoulement des fluides.
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Ce code de calcul posséde des capacités de résolution a haute performance et peut étudier
numériquement des géomeétries tridimensionnelles et bidimensionnelles, des écoulements
turbulents, transitoires, laminaires, des fluides compressibles et incompressibles. Fluent est
également apte de produire des écoulements a I'état liquide ou gazeux tout en étant capable de
modifier les propriétés du fluide / solide. Le code de calcul Fluent utilise la méthode des
volumes finis. Il traite les équations qui régissent la conservation de la masse, de la quantité de
mouvement, et de I'énergie. Les phases de discrétisation sont les suivantes :

> Division de la géométrie en volumes de contrdle discrets en utilisant une grille de calcul.
Intégration des équations gouvernantes sur les volumes de contréle individuels pour élaborer
des équations algébriques pour les variables dépendantes inconnues, telles que la température,
la vitesse et la pression ...

> Linéarisation des équations discrétisées et solution du systeme d'équation linéaire

résultant.

2.3 Procédure de résolution numérique

Une fois que la geométrie bidimensionnelle est créée et les frontiéres sont indiquées, on exporte
le maillage pour pouvoir réaliser une résolution numérique et discrétiser des equations
intégrales qui définissent la conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de

I’énergie.
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Figure 3. 2. Etape de la résolution numérique par ANSYS Fluent

2.4 Choix de la formulation du solveur

ANSYS Fluent inclut deux types de solveurs : le solveur fondé sur la pression et le solveur
fondé sur la densité. Le premier solveur est utilisé a I'origine pour les écoulements du fluide
incompressibles et les écoulements faiblement compressibles. Le deuxieme est choisi pour les
écoulements du fluide compressibles a grande vitesse. Malgré que les deux solveurs sont bien
développés pour guider une large série d’écoulement, le solveur fondé sur la densité peut
toujours avoir un avantage sur le solveur fondé sur la pression pour les écoulements

compressibles a grande vitesse.

2.4.1 Le solveur basé sur la pression « Pressure-based solver »

Dans ANSYS Fluent, il existe deux types de schéma de résolution numérique fondés sur la
pression : un algorithme séparé « The Pressure-Based Segregated Algorithm » et un algorithme
couplé « The Pressure-Based Coupled Algorithm ». Le premier traite 1’équation de conservation

de masse, de quantit¢ de mouvement et I’équation d’énergie, qui sont séparées les unes des
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autres, et I’autre résolue les équations gouvernantes couplées les unes aux autres. L’algorithme
sépareé est plus performant puisqu'il peut emmagasiner les équations discrétisées une seule fois
en mémoire. La convergence des résultats est relativement lente car les équations sont
déterminées de maniére découplée. L'algorithme couplé a besoin d’espace mémoire, mais la

convergence est nettement renforcée par rapport au solveur couplé [52].

2.4.2 Le solveur basé sur la densité «Density-based solver »

Le solveur fondé sur la densité traite les équations gouvernantes de maniére couplée. Le
systeme d'équations couplé peut étre traité en utilisant soit une formulation couplée explicite,
soit une formulation couplée-implicite. La formulation implicite utilise les valeurs existantes et
inconnues des cellules voisines pour déterminer la valeur inconnue dans une cellule spécifique,
pour une variable donnée. Les équations doivent ensuite étre traitées simultanément car les
diverses valeurs apparaissent dans multiples équations du systeme.

La formulation explicite emploie uniqguement la valeur actuelle, ce qui signifie que les équations

ne doivent pas étre réglées simultanément.

2.5 Schéma de discrétisation

La discrétisation des équations consacrée a transformer ces équations différentielles en une
forme d'équations algébriques en utilisant des approximations de dérivées. Les variables de
champ mémorisé dans les centres de cellules doivent étre interpolées sur les faces des volumes

de controle comme indique I’équation suivante [52] :

6(§t®)v + X 2% pe Vedp. Ap = Xf 7S Ty V. Ag + SpV (3-D

Avec p est la masse volumique, @ est le variable moyenne temporelle, Sy est le terme source
et test le temps.

Fluent utilise plusieurs schémas d'interpolation pour la discrétisation a savoir

%+ Schéma Upwind du ler ordre « First-Order Upwind »

% Schéma Upwind du 2eme ordre « Second-Order Upwind »

% Schéma a loi de puissance « Power Law »

% Schéma QUICK « Quadratique Upwind Interpolation for Convective Kinetics »

% Schéma «Bounded Central Differencing »

% Schéma MUSCL « Monotone Upstream-centered Schemes for Conservation Laws»
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2.5.1 Méthodes d’interpolation de la pression sur les faces

Les algorithmes d'interpolation de la pression aux faces des cellules, fournis par ANSY'S Fluent
sont :

X Le schéma « Standard ».

Le schéma « PRESTO ».

Le schéma linéaire« Linear ».

/7

*

X/
°e

X/
°e

Le schéma au Second-order.

e

*

Le schéma Force de volume pondéré « Body Force Weighted ».

2.5.2 Choix des méthodes d'interpolations (Gradients)

Les gradients des variables sont indispensables pour évaluer les flux diffusifs, les dérivées de
vitesse et pour les parameétres de discrétisation d'ordre important. Les gradients des variables
sur les cellules sont déterminés en utilisant une série de Taylor multidimensionnelle. Les
gradients sont évalués dans ANSY'S Fluent selon les méthodes suivantes [52] :

<> Green-Gauss cell-Based

x5 Green-Gauss Node-Based

X2 Least-Squares cell-Based

2.5.3 Choix de la méthode de couplage Pression-Vitesse

La résolution de I’équation de conservation de la quantité de mouvement et la conservation de
la masse nécessitent 1’obtention, a chaque moment, d’un champ de pression et d’un champ de
vitesse cohérents.

Quatre schémas sont disponibles sur ANSY'S Fluent [52] qui sont :

X2 SIMPLE « Semi-Implicit Method for Pressure-Linked Equations»: Algorithme par
défaut.

K/

X8 SIMPLEC « SIMPLE-Consistent »: assure une convergence plus rapide pour les
modeles simples (écoulements laminaires sans utilisation de modéles physiques).

X PISO « Pressure-Implicit with Splitting of Operators » : Utile pour des maillages
contenant des nceuds avec une asymétrie plus élevée que la moyenne « highly skewed » ou pour
des écoulements instationnaires.

X FSM « Fractional Step Method »: est propose pour des écoulements instationnaires. Elle
est utilisée avec 1’algorithme NITA et donnant des caractéristiques identiques a celles du

schéma PISO.

77



Chapitre 3 : Modélisation du fonctionnement et du couplage du réfrigérateur au chauffe-eau

2.5.4 Initialisation
Le choix adéquat des conditions aux limites permet d’obtenir une convergence accélérée et une

solution stable.

2.5.5 Critére de convergence

Ce critere est un cas spécifique pour les résidus qui spécifient la convergence d'un résultat
itérative. La convergence a été évaluée sur la base de trois régles. Tout d'abord, les résidus pour
les équations de la quantité de mouvement, de la continuité et de la fraction volumique. 1ls sont
surveillés et devraient baisser de maniére préférable en dessous de 10° [50]. Dans des
conditions, le critere résiduel peut ne jamais étre rempli méme si la solution est valide et pour
d'autres, la solution peut étre incorrecte méme si les résidus sont faibles.

L’équation (3-2) décrit le résidu de calcul R [52] :

R= ZV|aw®w + aEQ)E + Su - apq)pl (3'2)

2.6 Modéle mathématique

Pour étudier les performances de la machine frigorifique a compression mécanique de vapeur
couplé avec un systétme de production d’eau chaude, on a recouru non seulement a 1’étude
expérimentale mais également a la simulation numérique. Cette derniére offre une flexibilité
permettant d’étudier les performances du systéme et ’effet des différents parametres
géométriques du condenseur et du réservoir. Aussi, on peut suivre la distribution de la
température et de la vitesse de I’eau dans le réservoir pendant la période de chauffage. Pour
atteindre ces objectifs, plusieurs techniques sont a considérer pour modéliser une machine

frigorifique couplée avec une unité de chauffage de I’eau.

2.6.1 Modele de fonctionnement du réfrigérateur domestique

Les études concernant un réfrigérateur domestique couplé avec un chauffe-eau sont souvent
accompagneées de plusieurs modéles. Certains simulent le principe de fonctionnement du
systtme complet et d’autres simulent chaque composant indépendamment du reste de
I’équipement. Dans cette partie, on s’intéresse a la modélisation de 1’évaporateur, du
condenseur, du détendeur et du compresseur dans le cycle de compression mécanique du vapeur

aussi sans oublier la modélisation de réservoir de stockage d’eau.
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2.6.1.1 Modele de I’évaporateur

L’évaporateur est un élément principal d’un systéme de réfrigération. Il est placé dans le milieu
a refroidir. Ce dernier émet un flux thermique a un niveau de température supérieur a celui du
réfrigérant. 11 y a donc transfert d’énergie thermique du milieu a refroidir vers le fluide

frigorigéne. Le réfrigérant a I’intérieur du tube se réchauffe, ce qui provoque sa vaporisation.
e Condition opérationnelle de I’évaporateur

A T’entrée de 1’échangeur thermique (évaporateur), le fluide frigorigéne R134a est sous 1’¢tat
d’un mélange liquide avec vapeur (écoulement diphasique) a basse pression et a basse
température. A la sortie, on obtient un fluide frigorigene sous I’état vapeur surchauffée

(écoulement monophasique) a basse pression comme le montre la figure 3.3.

‘{ Tw 1 x= 1 ; T'.'.2

Il\\.\.\.\\\\\\\\\.\\\\h

S S S S S S S S S S S S S S S STS
Ly (Two-phase) _ Lz (Superheat)
> >

F

Figure 3. 3. Evaporateur avec deux régimes d'écoulement du fluide frigorigene [2]

Par conséquent, 1'évaporateur sera modélisé selon ces deux types d’écoulement (monophasique
et diphasique).
Pour chaque type d’écoulement, la puissance recue par le fluide frigorigéne (R134a) au niveau

de I’évaporateur est donneé par :

Qe =my- (he,r,o - he,r,i) (3'3)

La quantité d’énergie perdue par le fluide extérieur (air) est gagnée par le réfrigérant (R134a)

et déterminée par I’équation suivante :

Q. =my - (he,a,o - he,a,i) (3-4)

D’une fagon générale, la quantité d’énergie totale a transférer est donnée par la relation

suivante :

Qe = Qa = U " A - AT, (3-5)
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2.6.1.2 Modeéle du compresseur

La fonction principale du compresseur dans le cycle de réfrigération a compression du vapeur
sert a aspirer le fluide frigorigéne sous 1’état d’un vapeur surchauffé a basse pression et a basse
température et a le refouler a haute pression et haute température vers un échangeur thermique
(condenseur). Dans cette etude, nous considérerons que le compresseur est isentropique

(adiabatique réversible).

Pour la modélisation du compresseur, il y a trois parametres importants a déterminer : débit
massique du fluide frigorigéne(m,.), la puissance électrique consommée(W,,) et le rendement

du compresseur(nce)-

Le débit massique du réfrigérant a la sortie du compresseur est calculé de la fagon suivante :

Vh
3600V

m, =1y - (3-6)

Avec n,est le rendement volumétrique,V,est la cylindrée du compresseur et V; est le volume
massique a I’aspiration.

Le rendement volumétrique du compresseur est calculé par I’équation suivante :

Vc,r
Ny = V_ﬁ (3'7)

Avec V_ .est le volume de compression réel et V., est le volume de compression théorique.

Pour la détermination de I’énergie électrique consommée par le compresseur, on utilise

I’équation suivante :

Pc — rhr'(hc,;,(f:_hc,r,i) (3-8)

Le rendement du compresseur est calculé par la formule suivante :
P
=0 (3-9)

¢ Pec

Avec Py est la puissance fournie au fluide frigorigéne et P.. est 1’énergie électrique
consommeée. Dans ces conditions, la puissance fournie au fluide frigorigéne se calcule par la

formule suivante :

Pff = my. (mc,r,f - rrlc,r,i) (3'10)
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2.6.1.3 Modele du détendeur

Le détendeur est un organe qui va détendre de facon isenthalgipue le fluide frigorigene, sortant
du condenseur, a I’état liquide. A la sortie du détendeur, le réfrigérant sera sous 1’état d’un
mélange liquide-vapeur (écoulement diphasique). Dans cette étude, nous considérerons que le
processus de détente est isenthalpique ; I’enthalpie a I’entrée et a la sortie du détendeur sont

égales.
hevri = Devro (3-11)
e Principe du modéle

Pour la modélisation, on a choisi un détendeur de type capillaire qui est un dispositif de forme
cylindrique avec un diameétre tres petit et une longueur importante. Par conséquent, avec
I’utilisation d’un tube trés long avec un faible diamétre, il y a deux raisons fondamentales qui

produisent des pertes de pression dans le tube :

e Puisque le diamétre du tube (détendeur) est trés faible et la longueur est trés importante ;
la perte de pression se produit.

e Le liquide saturé (écoulement monophasique) sortant du condenseur se transforme en
mélange liquide-vapeur (écoulement diphasique) lorsqu’il entre dans 1’évaporateur.
Sachant que le débit massique du fluide frigorigéne est constant, sa densité diminue en
raison de la formation du vapeur. Ce dernier conduit a une vitesse trés élevée a

I’intérieur du tube et aussi une perte de pression par accélération se produit.

La figure 3.4 montre un détendeur de type capillaire connecté entre la sortie du condenseur et
I’entrée de 1’évaporateur. L’écoulement du fluide frigorigene a I’intérieur du tube capillaire est
divisé en deux régimes d’écoulement : écoulement monophasique (phase liquide sous-refroidi)

et écoulement diphasique (phase liquide-vapeur).
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Kl Ao Lsp SN . 1 Ltp ........... >

Figure 3. 4. Régime d'écoulement du réfrigérant dans le détendeur type capillaire [53]

2.6.1.4 Modéle du condenseur

Le condenseur est un échangeur de chaleur situé dans le milieu extérieur avec une température
plus basse que celle du fluide frigorigéne. Il permet de transférer 1’énergie calorifique du fluide
frigorigene vers le milieu extérieur. Le réfrigérant va se refroidir, ce qui aura pour conséquence
de le faire condenser. On obtient au niveau du condenseur quatre niveaux de températures : les
températures d’entrée et de sortie du fluide frigorigéne (T, et T.s) et les températures d’entrée

et de sortie du médian de refroidissement (T¢, et Trs) comme 1’indique la figure 3.5.

AT,

wY

L HX
Figure 3. 5. Diagramme de variation des tempeératures du réfrigérant et du fluide extérieur tout
au long du condenseur

Selon le changement de phase du fluide frigorigéne a 1’intérieur du condenseur, ce dernier est
divisé en trois zones différentes : vapeur surchauffé, mélange d’un liquide avec vapeur et

liquide sous-refroidi et comme c’est montré la figure 3.6.

82



Chapitre 3 : Modélisation du fonctionnement et du couplage du réfrigérateur au chauffe-eau

‘

La (vapeur surchauffe) Lb(liquide avec vapeur) Laliquide sous-refroidi)
L chy 0 i

r L

Figure 3. 6. Schéma d’un condenseur avec trois zones du fluide frigorigéne [9]

2.6.1.4.1 Modélisation et méthode du calcul

Pour chaque zone du condenser, 1’équation de conservation d’énergie est décrite comme suit :

Q. =m," (hc,r,i - hc,r,o) (3'12)

L’énergie transférée a 1’eau est calculée par la formule suivante :

Qw = Cpy - my, - (Tw,o - Tw,i) (3'13)

L'équation du transfert de chaleur s’écrit :

Qw =Qc=U¢" A+ (Tc,r - Tw) (3-14)

Avec U, est le coefficient du transfert de chaleur total, A est la surface du condenseur, T . est

la température du fluide frigorigene dans le condenseur et T,, est la température de 1’eau.

Le coefficient de transfert de chaleur total est déterminé a partir de I’équation suivante :

-1
U, = ( deo 4—¢L-+9&21n9&2) (3-15)

o‘c,rdc,i Ow 2Ac dc,i

Avec a,, est le coefficient du transfert de chaleur coté eau, o . est le coefficient de transfert
de chaleur du coté réfrigérant, d; et d. , sont les diamétres intérieur et extérieur du tube et A,

est la conductivité thermique du tube en cuivre.

Le coefficient du transfert de chaleur c6té eau peut étre calculé a partir de cette théorie :

o = Nuw_d-?\w
w dco

(3-16)
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Avec Nu,, 4 est le nombre de Nusselt. Le nombre du Nusselt peut étre calculé en se basant sur

le diamétre extérieur du tube du condenseur et il est donné par :

Nuyq = 0.290. (Rayq) ~ pour 4 X 10% < Rayq < 1 x 10 (3-17)
Le nombre de Rayleigh peut s’écrire :

3
Raw,d — M (3'18)

Vwaw

Avec g est I’accélération de la pesanteur, B est le coefficient de dilatation thermique, AT,, est la
différence de température de 1’eau dans le réservoir, v, est la viscosité cinématique et a,, est

le coefficient de diffusion thermique.

Le coefficient du transfert de chaleur o . coté fluide frigorigéne est déterminé par :

__ Nucricr

Qe = 2= (3-19)

Le transfert de chaleur c6té fluide frigorigéne est divisé en trois zones comme le montre la
figure 3.6. Le coefficient du transfert de chaleur convective o, est différent dans chaque zone

d’écoulement et peut €tre divis€ comme suitQgp ¢, Qgp ¢ €t Age e

Le coefficient du transfert de chaleur convective en régime monophasique (& une seule phase),

Nug, = 0.023Re%8Pro#s01 (3-20)
Ushc = Nush,;,::\sh,c,r (3_21)
aSC,C — Nusc,;,cr:\sc,c,r (3_22)

En régime a deux phases (régime diphasique), le coefficient du transfert de chaleur ((ti,c) est

déterminé par la corrélation suivante :

3.8 0.76(1_ )0.04—
Upe = 130 [(1 = x)08 + =g (3-23)

tp,cr

Avec oy est le coefficient de transfert de chaleur au niveau du condenseur (liquide sous-
refroidi), x est le titre en vapeur du melange diphasique et Pry, . - est le nombre de Prandtl dans

un mélange liquide avec vapeur.
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2.6.1.4.2 Hypothéses du modéle

Pour faciliter la réalisation de ce modéle, un certain nombre d’hypothéses sont faites :

e La géométrie tridimensionnelle du condenseur immergé dans un réservoir d’eau
pourrait étre simplifiée en modele bidimensionnelle axisymétrique comme le montre la
figure 3.7.

e La forme hélicoidale du condenseur a été simplifiée en plusieurs cercles dans un plan

de symétrie.

0

0

0

0

0

0

0

0

o)

0

0

\ _// » ¥
I|-l-‘-""‘-'—-——
(@) Conception 3D d’un réservoir d’eau (b) Conception 2D d’un réservoir d’eau

avec un condenseur totalement avec un condenseur totalement
immergé immergé

Figure 3. 7. Présentation de la géométrie

2.6.1.4.3 Modele théorique de la longueur du condenseur

En terme de dimensionnement d’un échangeur thermique, une étude numérique est prise en
compte puisque c’est plus rapide et plus efficace pour I’identification des différents
phénomenes physiques ainsi que les transferts thermiques. Elle nous permet aussi de minimiser
le codt des essais expérimentaux. Pour la modélisation, on a suivi la méthode détaillé dans notre

ancien papier [54].
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Dans ces conditions, la puissance de refroidissement est définie par :
Q, = m,, - Cp,, - AT (3-24)
Avec:
. e . , kg
m,,: Le débit massique de I’eau en / S
: i ; K]
Cpw: La chaleur spécifique de I’eau en /kg Kk

AT: La différence de température de I’eau en k

L’énergie d’évaporation se calcule par la formule suivante :

Qe =h, —h; en k]/Kg (3-25)

Le débit massique du fluide frigorigéne R134a est défini par I’expression suivante :

I, = Pcr/Q (3-26)

Pour la détermination du débit de 1’eau de refroidissement du condenseur my,,, on utilise

I’expression suivante :

. — mr'(hz_hs)
I-nCW

- Cpew (tewz—tew1)

(3-27)
Avec :

Al . . L kg

m,. : Débit massique du fluide frigorigéne en /S

h, et h; : L’enthalpie massique a I’entrée et a la sortie du condenseur en k]/kg

Cpcw : Chaleur spécifique de I’eau en kJ /kg. I

tew €t tews - La température de 1’eau de refroidissement a I’entrée et a la sortie du condenseur

en kelvin (k)

Le débit volumique de 1’eau de refroidissement du condenseur V., en / s S’écrit comme

suit :

(3-28)
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Avec :
. N . R .. kg /
Mg, : Débit massique de 1’eau de refroidissement du condenseur en /g

Pew - Masse volumique de I’eau en kg/ m3

La vitesse de 1’eau de refroidissement en m/s est donnée par I’expression suivante:

4Vew

Vew = Gommaorai)y (3-29)

Avec:
d, : Diameétre extérieur du tube du condenseur en m.
d; . Diamétre intérieur du tube du condenseur en m.

Sachant que la température de I’eau de refroidissement a 1’entrée du condenseur est désigné par
Tew1 €n (°C) et que la température de I’cau de refroidissement a la sortie du condenseur est

désigné par T, en (°C), on déduit la température moyenne :

Ty = %2 (3-30)

Pour cette température moyenne Ty, , les propriétés thermo-physiques de 1’eau sont

déterminées a 1’aide du Logiciel « Engineering Equation Solver (EES) ».
Détermination du coefficient de transfert de chaleur (hg) de I’eau:

On définit le nombre de Reynolds & partir des propriétés thermo-physiques de 1’eau. Pour

I’écoulement externe du tube on a :

Re = % (3-31)

Avec :

p masse volumique du fluide,V vitesse caractéristique du fluide ( vitesse a distance de la

paroi), D diamétre du tube, p viscosité dynamique.

Pour calculer le nombre de Prandtl de I’écoulement externe du tube, on utilise la formule

suivante :
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Pr =X (3-32)
Avec :

u la viscosité dynamique, Cp, la capacité¢ thermique massique a pression constante, A la
conductivité thermique.

Pour calculer le nombre de Nusselt, on utilise I’équation de Dittus-Boelter:

_ 0.8 0.3 _ (hoD )
Nu = 0.023 «Re®® « Pro3 = (222) 3
33)

Avec .

Re : nombre de Reynolds
Pr : nombre de Prandtl

Le coefficient de transfert de chaleur s’écrit :

hy = ~== (3-34)

Avec :

Nu : Nombre de Nusselt.
. - e . N W
A : Conductivité thermique de I’eau en /m. Kk

D : Diamétre extérieur du tube en m

Détermination du coefficient de transfert de chaleur (h;)de réfrigérant R134a:

Sachant que Re est le nombre de Reynolds de I’écoulement interne du tube et donné par
I’expression suivante :

Re = % (3-35)
Pour calculer le nombre de Prandtl a I’écoulement interne du fluide frigorigéne, on utilise la

formule suivante :

Pr="1F (3-36)

Pour le calcul du nombre de Nusselt, I’équation proposée par Dittus-Boelter est utilisée :

0.3 _ hD

Nu = 0.023 % Re®8 % Pr ~

(3-37)
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__ Nu2a

h; =

(3-38)
Avec :

h : Coefficient de transfert thermique coté fluide frigorigene en W/mz K

A : Conductivité thermique du fluide frigorigéne en W/m Kk
D : Diamétre intérieur du tube en m

W : Viscosité dynamique du fluide frigorigéne en Pa.s

Cp : Chaleur spécifique du fluide frigorigéne en ]/Kg. K

p : Masse volumique du fluide frigorigene en Kg/m3

V : Vitesse du fluide frigorigéne a I’intérieur du tube en M/g

Pour évaluer les performances d’un échangeur thermique en régime permanent, la différence

de température en moyenne logarithmique DTLM s’écrit :

DTLM = ~222% (3 -39)
LH(E)

Les écarts de température sont :

AB, = |Tf.s - Teau.el (3'40)
AB, = |Tf.e - Teau.sl (3‘41)
Le coefficient de transfert de chaleur total (U,) s’écrit sous la forme suivante :

1
U, = (3-42)

e
+
&
+
> o -

Avec :

h; : Coefficient de convection thermique coté fluide frigorigéne.
h, : Coefficient de convection thermique coté eau.

e : épaisseur de la paroi.

A : conductivité thermique.

Par conséquent, la longueur du condenseur s’écrit sous la forme suivante :
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Q=Up A0 (3-43)
Q=U,.(3.14-D-L) - (A8, — AB,) (3-44)
_ Q
~ Up3.14D-(86;-26,) (3-45)

Avec :

Q : Puissance échangée entre 1’eau et le fluide frigorigéne au niveau du condenseur en W
U, : Coefficient d’échange global en W.m™2k ™1

D : Diamétre extérieur du tube en m

A8, et AB, : Ecarts de température entre les deux fluides (réfrigérant et fluide extérieur exprimé

en°C.

2.6.1.5 Modélisation du réservoir d’eau

Pour un condenseur refroidi a convection naturelle par 1’eau, le réfrigérant qui circule a
l'intérieur du tube est refroidi par I’eau circulant a I'extérieur du tube. Par conséquent, pour
faciliter la modélisation, une grande quantité et variété des hypotheses qui sont disponibles dans
des travaux récents sont prises en compte. Notons que les hypotheses choisies dans notre

modele mathématique sont sélectionnées pour leur aptitude a reproduire les résultats

expérimentaux. Pour simplifier ce probleme, le modeéle a été assumé comme le montre la figure
3.8.

o

(a) Conception 3D du réservoir (b) Conception 2D du réservoir (c) Conception 2D axisymmetrique

Figure 3. 8. Modele simplifié du réservoir d’eau avec un condenseur totalement immergé
[50].
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Hypotheses du modéle
Le modéle du réservoir d’eau est développé sur la base des hypothéses suivantes :

e La conception du réservoir d’eau en 3D est simplifiée en 2D Axisymétrique.

eLe volume d’eau chaud dans le réservoir est conservé, c'est-a-dire, aucune consommation
d’eau chaude durant la période de chauffage.

e La dimension du réservoir de stockage d’eau chaude est choisie selon le besoin minimum pour
fournir une alimentation en eau chaude.

e [’écoulement du fluide est supposé bidimensionnel, instationnaire et en régime laminaire.

¢ L’hypothése de Boussinesq est utilisée pour modéliser 1’écoulement du fluide avec convection
naturelle.

e Les extrémités du réservoir sont adiabatiques, c'est-a-dire, le réservoir est bien isolé et la perte
de chaleur du réservoir a I’environnement est négligée (pas de perte de chaleur de la paroi du

réservoir a I’atmosphere).

2.6.2 Meéthode du couplage du réfrigérateur au chauffe-eau
Pour réaliser le couplage entre un réfrigérateur domestique et un chauffe-eau, on a suivi les
démarches suivantes :
o Etape 1 : Définir un flux thermique initial q(t), & partir des essais expérimentaux.
e Etape 2 : Exéecuter le code CFD en mode transitoire pour tout le temps de chauffage.
e Etape 3 : Obtenir le profil de vitesse v(t)et de température T(t) de I’cau.
e Etape 4 : un nouveau flux thermique q(t);est déterminé avec le programme MATLAB.
e Etape 5 : Obtenir un flux thermique q(t); variable en fonction du temps pendant toute

la durée de chauffage.
q(t); = At +Bt>+C.t+D (3-46)

e Etape 6 : Un nouveau flux thermiqueq(t); trouvé est ensuite téléchargé dans le code
CFD en tant que condition aux limites pour le condenseur de forme hélicoidale afin
d’obtenir les nouvelles informations c6té eau.

e Etape 7 : Obtenir le profil de température de 1’eau, la vitesse de 1’eau, transfert de

chaleur et le coefficient de performance du systéme.

2.6.3 Determination de la quantité d’eau a chauffer par le condenseur
Pour optimiser la quantit¢ d’eau a chauffer quotidiennement par la valorisation des rejets

thermiques du condenseur, on a utilisé la méthode suivante :
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Au niveau de 1’échangeur thermique (condenseur), la quantité de la chaleur fournie par le fluide
frigorigéne est gagnée par ’eau.

Q¢ = Qeau (3-47)

Sachant que :

COP - Peomp " t* 1 = Mgy - Cp - AT (3-48)
Avec:

COP : Coefficient de performance du condenseur

P. : Puissance du compresseur

t : Temps de fonctionnement du compresseur

n : Efficacité du stockage de la chaleur.

Mg, - Quantité d’eau a chauffer quotidiennement en kg
Cp : Chaleur spécifique de 1’eau en J /kg. oC

AT : Variation de température d’eau, de 1’état initial a 1’état final, dans le condenseur en °C
Pour la détermination de I’efficacité du stockage de la chaleur d’eau, on utilise la formule

suivante :

n=0 /o (3-49)
Avec :

Q, : Quantité de la chaleur stockée par I’ecau

Q, : Quantité de la chaleur totale regue par 1’eau

Ainsi, les deux quantités de chaleur peuvent étre écrites sous la forme :

Q, = PComp -COP-t (3-50)
Qs = Qabs — Qp (3-51)
Avec .

Qp : Quantite de la chaleur perdue par I’eau

Peomp: Puissance du compresseur

La quantité de la chaleur perdue par I’eau au niveau du condenseur peut s’exprimer par :
Qp=U-AT-t (3-52)
Avec :

AT : Différence de la température d’eau dans le réservoir

t : Temps de fonctionnement du compresseur

U : Coefficient de la perte thermique
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Pour déterminer le coefficient de la perte thermique, on utilise 1’équation suivante :

_ pCpV . Ti—Tam -
U= At In (Tf—Tam) (3-53)

Avec :

p : Masse volumique de I’eau en Kg/ m3
Cp : Chaleur spécifique de I’eau en J / Kg.°C

V : Volume d’eau en m3

At : Période de fonctionnement du compresseur

T.m : Température ambiante en °C

T; et Ty : Température de 1’eau respectivement a 1’état initial et a 1’état final dans le condenseur

en °C

Aussi, on obtient :
_ PcCOPt-UATt

P.COPt (3-54)
La variation de la température d’eau est définie par :
_ Pcomp COPt ]
AT = U t+meay Cp (3 55)

Par conséquent, pour déterminer la masse d’eau a chauffer quotidiennement, on utilise la

formule suivante :

Pcomp COP t

(Cp. Ti-T_amb>. )
AT (At ln(Tf—Tamb t+Cp

Meau =

(3-56)

2.7 Méthode numérique

Dans cette étude, nous avons simulé un modele théorique avec le code ANSYS Fluent
permettant de prendre en compte la géométrie du condenseur, du réservoir d’eau et surtout le
transfert de chaleur entre le réfrigérant dans le condenseur et 1’eau dans le réservoir. Avec
I’utilisation d’un modéle mathématique, la variation de la température et de la vitesse d’eau
sont déterminées. Aussi, le transfert de chaleur et le coefficient de performance du systéeme
peuvent étre étudiés. Pour étudier le comportement thermique du condenseur et son couplage
avec un réservoir d’eau, nous avons utilisé le code commercial ANSYS Fluent qui est bien
adapté pour résoudre les équations de conservation dans des conditions variables et pour

prendre en compte le couplage au sein du réfrigérateur domestique étudié.

2.7.1 Equations gouvernantes
L’écoulement convectif du réfrigérant a I’intérieur du condenseur et de 1’eau dans le réservoir

de stockage est modélise sur la base des principes de la conservation de la masse, de la quantite
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de mouvement et de 1I’énergie. D’aprés les hypothéses adoptées, les équations gouvernantes du

modele peuvent étre écrites, sous forme cartésienne, comme suit :
Equation de la continuité

dUx | Uy

0x dy =0

(3-57)

Avec u et v représente les composantes de la vitesse du fluide dans les directions x et y,

respectivement

L’équation de la quantité de mouvement s’écrit suivant 1’axe (0X) :

Uy Uy
at +Ux 50 ax

90Uy 1 0P [OZUX OZUX]

U, o= L2 2
T Y oy pWwo 9x W ox2 dy?

Suivant I’axe (0y), on écrit :

ou ou 1 9P 22U d%u.
y 9%y - _ or Y 4 y T,
+ Ux 5o dx + UY ay pwo 8y + Ow [ dx2 ayz] 9B (T — Two)

L’équation de conservation de 1’énergie s’écrit

aT aT aT a%T | 4°T
ot Uit Urgy = Ao + 55

2.7.2 Conditions initiales et aux limites

e Conditions initiales

(3-58)

(3-59)

(3-60)

Comme I’indique la figure 3.9, le condenseur est sous forme hélicoidale totalement immergée

dans le réservoir d’eau durant 1’étude expérimentale. Dans la modélisation CFD, le condenseur

est considéré comme des petits cercles dans un plan. Le flux thermique cédé par le condenseur

est déterminé a partir des résultats expérimentaux et ajouté au modéle CFD en tant que

conditions initiales. La température initiale de 1’eau est de I’ordre de 20 °C et la température

ambiante est de 21°C. Aussi, on définit une composante d’accélération (accélération de gravité

0=9.81 m.s?).

94



Chapitre 3 : Modélisation du fonctionnement et du couplage du réfrigérateur au chauffe-eau

(a) Modele 3D (b) Modele 2D

Figure 3. 9. Réservoir d’eau avec un condenseur hélicoidal totalement immergé [55]

Au début de la simulation, la vitesse de I’eau a I’intérieur du réservoir, la densité, la pression et
la température sont considérées comme constantes. Les parameétres initiaux du modele sont

ceux présentees dans la figure 3.10.

Source de chaleur = 1450 W/ m?

Mur duréservoir A Adiabatique )

Bas du réservoir
( Adiabatique )

Haut du réservoir
( Adiabatique )

Axe de symétrie

Figure 3. 10. Conditions aux limites dans une configuration 2D prise en considération lors de
la simulation
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e Conditions aux limites

Une simulation basée sur la technique des volumes finis est sélectionnée pour la modélisation.
Ce dernier est effectué pour deux conditions, flux thermique variable en fonction du temps
calculé par I’implémentation de la fonction UDF de Fluent (User Defined Function) et flux
constant. La méthode "SIMPLE" est utilisée pour le couplage pression-vitesse avec une
discrétisation spatiale du second ordre pour I’énergie et la quantité de mouvement. La méthode
PRESTO est utilisée pour traiter la pression. Les facteurs de sous relaxation des équations pour
I’énergie, la pression et la quantit¢é de mouvement valent respectivement 1, 0.3 et 0.7. Les
résultats sont analysés lorsque les critéres de convergence (fixés a 10°) sur les résidus des
équations résolues sont atteints. Sur 1’aréte « Botton, Top et Wall », une condition de type
« adiabatique » est imposée. Sur 1’axe de symétrie du réservoir, une condition de type « AXis »

est imposée comme 1’indique le tableau 3.1.

Tableau 3. 1. Parameétres fondamentaux utilisés lors des simulations

Bas Adiabatique
Haut Adiabatique
Mur Adiabatique
Axisymmetrie AXis
Condenseur Variable flux thermique + UDF/ constant
flux thermique

Les propriétés thermo physiques de 1’eau sont déterminées a I’aide du logiciel Engineering
Equation Solver (EES) basé sur la relation entre la température et la pression obtenue a partir
de ’expérience qui a été menée. Le tableau 3.2 met en évidence les principales propriétés
utilisées.

Tableau 3. 2. Propriétés physiques de 1’eau utilisées en simulation CFD

Propriétés de I’eau Symbole Valeur Unité Méthode
Masse volumique P 994 kg/m3 Boussinesq
Chaleur spécifique Cp 4183 J/(kg. K) Constante
Conductivité thermique A 0.6107 W/(m.K) Constante
Viscosité dynamique 0.0007196 kg/(m.s) Constante
Coefficient de B 0.000347 1/K Constante
dilatation thermique
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2.7.3 Modélisation CFD (Computational Fluid Dynamics)

2.7.3.1 Création de la géométrie

La figure 3.9 présente la disposition géométrique du prototype du réservoir avec un condenseur
hélicoidal totalement immergé. Dans un souci de simplification du modele, certaines
hypothéses sont adoptées. Etant donné que la hauteur du condenseur hélicoidale dans la
direction verticale du réservoir est petite et pourrait étre négligée. Les spires du condenseur sont
supposées comme étant petits cercles alignés dans le plan de symétrie. Aussi, comme nous
observons, la géométrie 3D du réservoir d’eau pourrait étre simplifiée en un modele 2D
axisymétrique. Par conséquent, dans notre cas, on va travailler en 2D axisymétrique dans le
plan XY pour réaliser la géométrie. On a créé la géométrie du réservoir avec ANSY'S design
Modeler. Par conséquent, la figure 3.11 présente les cotations choisies pour créer la geométrie

considérée.

-

Parameétres Valeur
50 mm
30 mm
30 mm
6 mm
190 mm
160 mm
480 mm

Q |=h|D | |O ([T

Figure 3. 11. Réalisation de la géométrie par Design-Modeler
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2.7.3.2 Maillage CFD

Dans cette partie, on présente une validation du modele mathématique a travers 1’analyse de
I’indépendance du maillage, du pas de temps et d’une comparaison de nos résultats numériques
avec des résultats expérimentaux.

Maillage bidimensionnel

Le maillage bidimensionnel de la geométrie du réservoir est réalisé a 1’aide du logiciel ANSYS
Fluent version R16.2. 1l contient 3000 nceuds avec un maillage non structuré avec des volumes
triangulaires et quadrilatéres appartenant au domaine. Ce maillage peut garantir une meilleure
convergence et une résolution plus importante. L’influence du maillage sur la simulation est
systématiquement vérifiée au début des simulations. Les résultats présentés sont indépendants
du maillage. Aussi, ’influence du pas de temps sur le calcul est testée pour des pas de temps
égaux a0,1s, 0,55, 1s et 10 s. Par ailleurs, tous les calculs sur Fluent sont effectués en double

précision. La Figure 3.12 donne un apercu du maillage utilisé.

)

Tanl wall

Axisymmetry

T -:'--‘i‘“"-
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+ u
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; e i : '
: iR iR,
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Figure 3. 12. Maillage de la géométrie utilisee
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Effet du maillage

Avant d’exploiter le modele numérique, il est trés important d'effectuer une analyse sur 1’effet
du maillage. Pour cela, nous avons étudié quatre grilles de maillage qui correspondent a un
nombre total de 4162, 24202, 58989 et 122005 nceuds. La variation de la température de 1’eau
dans le réservoir est choisie a titre de comparaison (Figure 3.13). On constate que les écarts
obtenus pour les quatre grilles étudiées sont relativement faibles. Par la suite, nous avons adopté
pour nos calculs la grille avec 24202 nceuds qui donne un bon compromis entre précision et
temps de calcul. Par ailleurs, plusieurs pas de temps varient entre 0.1 et 10s ont testés sur la
grille adoptée. Dans ces conditions, nous avons retenu la valeur At=1 s avec un maximum

d’itération de 1’ordre de 200 dans chaque pas du temps (Figure 3.13).

— - -4162 Noeuds

—— 24202 Nceuds
35 r — — 58989 Nceuds
) — — 122005 Nceuds
& e Résultat expérimental o
>
830t o
— ) .'/
g o _~=
@ «
=) A
<25 o
k=
5
|_
20 1 1 1 J
0 30 60 90 120
temps (min)

Figure 3. 13. Variation temporelle de la température moyenne de I'eau pour différents
maillages bidimensionnels

Effet du pas de temps (At)

Avant le lancement des simulations, nous avons voulu connaitre I’effet du pas de temps At sur
nos calculs en variant ce dernier en fonction de la température moyenne de 1’eau pendant la
phase du chauffage. Pour vérifier I’incidence du pas de temps sur nos résultats, nous avons
comparé¢ les courbes de variations des températures de I’eau lors de la phase du chauffage avec
la valorisation des rejets thermiques du condenseur en faisant varier les pas de temps, pour les
valeursde At=0.1s,At=05s,At=1setAt=10s.

Les resultats présentés sur la figure 3.14 montrent que I'effet du pas de temps sur le processus

du chauffage devient trés faible lorsque le nombre du pas diminue de 10 s a 0.1 s. De ce fait,
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nous avons opté pour un At = 1 s, afin de réaliser un compromis entre la précision et le temps

de calcul.

--e-1t=0.15s
—e-1t=05s
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Figure 3. 14. Variation temporelle de la température moyenne du 1’eau pour différentes
valeurs de At

2.7.3.3 Post Processing

Couplage vitesse pression (Algorithme SIMPLE)

Afin de résoudre I'équation de Navier-Stokes qui décrit le mouvement des fluides, il est
nécessaire de connaitre le champ de pression. Dans le cas ou ce champ est inconnu,
I’établissement d’une équation de pression est nécessaire. Cette spécificité des équations rend
nécessaire l’utilisation d’un schéma de couplage pression-vitesse. Par conséquent, nous
utilisons dans le présent travail I’algorithme SIMPLE (Semi Implicit Method for Pressure
Linked Equations) proposeé par Dai et al. [56] et Wenzli et al. [57].

Schéma de discrétisation

Le gradient des variables sur la géométrie maillée est calculé selon la méthode « Least squares
Cell Based ». La méthode d’interpolation de la pression aux faces des cellules est réalisée par
le schéma « PRESTO ». Dans la présente étude, le schéma « Second Order Upwind » est
appliqué pour résoudre 1’énergie et prend en considération la direction de 1’écoulement de
fluide.

Implémentation d’UDF

Le logiciel commercial ANSY'S Fluent est utilisé pour développer un modéle 2D axisymeétrique
du réservoir d’eau avec un condenseur a forme hélicoidale. La variation du flux thermique
cédée par le condenseur en fonction du temps, est calculée par une fonction de Fluent (UDF :

User Defined Function). A tout instant, le flux thermique peut donc étre considéré comme
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variable en fonction du temps et qui diminue avec I’augmentation de la température de 1’cau.
Par conséquent, le flux thermique est une nouvelle variable gérée par I’'UDEF. A chaque pas du
temps, le flux varie. Le logiciel ANSYS FLUENT est utilisé pour effectuer des simulations. Un
des avantages majeurs de ce code consacre une partie importante a la modelisation du
fonctionnement et du couplage du réfrigérateur au chauffe-eau. Un fichier UDF (User Defined
Function) sous forme de subroutine écrite en langage C est réalisé et inclus dans les calculs.
Conditions de convergence

Le calcul sur un pas de temps est considéré comme convergé lorsque les résidus normalisés des
équations résolues ont atteint la valeur de 10 pour 1’équation de la continuité ; I’équation de
la quantité de mouvement et 1’équation de 1’énergie. Ces valeurs sont paramétrées par défaut
lors du calcul et sont les valeurs recommandées.

Sous-relaxation

La sous-relaxation des valeurs obtenues a chaque itération est réguliérement utilisée dans les
problémes non linéaires pour éviter la divergence du processus du calcul. Ceci nous permet de
controler et de réduire le changement pour chague itération. Afin d’améliorer la stabilité de la
convergence, les facteurs de sous-relaxation de 0.3, 1, 1, 0.7 et 1 s sont considérés
respectivement pour la pression, densité, force de volume, quantité de mouvement et 1’énergie.
Convergence

Le critéere de convergence est une condition spécifique pour les résidus qui définissent la
convergence d’une solution. Il est donc utilisé pour arréter le processus itératif lorsqu’il est
satisfait. Dans notre étude, la convergence est assurée lorsque le maximum du résidu de toutes

les variables atteint la valeur de 107,

2.8 Validation du modéle

La meilleure fagon de valider un modéle numérique et de s’assurer de sa fonctionnalité et sa
fiabilité et de procéder a une étude comparative entre les résultats des simulations et des
résultats expérimentaux. Dans notre cas, nous commencons par Vvalider nos résultats
numériques avec les travaux expérimentaux et numeriques publiés par Dai et al. [8] et Wang
[58]. Dans le méme axe de recherche, une étude numérique est effectuée sur une autre
géométrie. Pour vérifier le modéle mathématique, une comparaison entre les résultats
numeriques et expérimentaux est réalisée. Une fois le modeéle est validé, une étude paramétrique
peut étre effectuée afin d’optimiser le comportement thermique d’un condenseur hélicoidale

totalement émergé dans un réservoir d’eau.
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2.8.1 Calcul selon les conditions de D.D Wang [58]

Nos résultats numériques sont comparés avec les données expérimentales publiées par Wang
[58]. En fait, nous avons effectué des simulations sous ANSYS FLUENT et nous les avons
confrontés a ceux disponibles dans les études similaires, telles que de Wang [58]. La figure
3.15 montre le profil de la température moyenne de 1’eau en fonction de la hauteur du réservoir.
La figure 3.15 présente la comparaison entre les différents résultats. Globalement, cette
comparaison montre un bon accord avec ceux disponibles dans la littérature avec une erreur a
10.96 %.

- — -Présent travail e Wang [58]
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Figure 3. 15. Comparaison de la variation de la température de I’eau moyenne avec les
travaux de Wang [58]

2.8.2 Calcul selon les conditions de Dai et al. [8]

La figure 3.16 montre que I'écart entre les résultats du modeéle proposé et ceux disponibles dans
la littérature est étroit. L'erreur relative moyenne est égale a 3 %. Par conséquent, ces écarts
nous permettent de prédire correctement 1’effet de quelques paramétres sur les performances de

la machine frigorifique couplée avec une unité de chauffage de 1’eau domestique.
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Figure 3. 16. Comparaison de la variation de la température de I’eau moyenne avec les
travaux de Dai et al. [8]

La figure 3.17 montre la variation de la température de 1’eau en fonction de la hauteur du
réservoir. Ces résultats montrent un bon accord avec les résultats expérimentaux obtenus par
Wang [58] et les résultats numériques obtenus par Dai et al. [8] avec des erreurs maximales
observées de I’ordre 10.96 %. Si on compare les résultats numériques et expérimentaux du nos
études numeériques, on voit que ces erreurs sont plus faibles. Par conséquent, ces écarts nous

permettent de prédire correctement le comportement thermique du systeme couplé.
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Figure 3. 17. Comparaison de la variation de la température moyenne de I’eau dans le
réservoir avec les travaux de Dai et al. [8] et Wang [58]
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2.8.3 Calcul selon les conditions expérimentales

La figure 3.18 montre la variation de la température de I’eau dans le réservoir en fonction du
temps. Nos résultats numériques sont comparés avec des résultats expérimentaux effectués au
sein du laboratoire de recherche Energie, Eau, Environnement et Procédés a 1’école nationale
d’ingénieurs de Gab¢s. Nos résultats numériques montrent un bon accord avec les résultats

expérimentaux avec des erreurs relatives moyennes observées de 1’ordre de 7.67 %.
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Figure 3. 18. Profil de la température d’eau en fonction du temps

3 Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons présenté les étapes de la simulation avec le code de calcul ANSYS
Fluent. Nous avons cité la méthode de résolution et le principe de fonctionnement. Nous avons
décrit les étapes suivies pour créer un modele numérique permettant de calculer la longueur du
condenseur immergé dans un réservoir d’eau. Par ailleurs, nous avons présenté un modele
permettant de calculer la quantité d’eau a chauffer quotidiennement par le réfrigérateur couplé
au chauffe-eau. Ensuite, nous avons décrit un modéle mathématique qui nous a permis d’étudier
et d’analyser les résultats numériques d’un systeéme couplé en modifiant des paramétres
géomeétriques. De plus, nous avons évalué le modéle numérique permettant de décrire 1’effet de
la géométrie du condenseur hélicoidale sur le comportement thermique dont des résultats seront

discutés au chapitre suivant. Enfin, nous avons comparé nos résultats numériques avec d’autres
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résultats tirés du littérateur ainsi que de nos résultats expérimentaux deéveloppés a notre

laboratoire.
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Chapitre 4 Résultats et discussion

1 Introduction

Dans ce dernier chapitre on s’intéresse au couplage d’un réfrigérateur domestique au chauffe-
cau et d’un climatiseur pour le dessalement de 1’eau de mer. La contribution se fera tant par
I’étude théorique qu’expérimentale. Pour cela, nous avons divisé ce chapitre en deux grandes
parties : La premiére partie permet d’analyser les performances de ces machines frigorifiques
afin de confirmer I’importance du rejet thermique pour la production d’eau chaude sanitaire.
Cette partic présente [’étude numérique des principaux paramétres influencant les
caractéristiques de fonctionnement d’un réfrigérateur couplé au chauffe-eau et le comportement
thermique du condenseur hélicoidal totalement immergé dans un réservoir d’eau isolé
thermiquement. Nous présentons également nos résultats numériques se rattachant a 1’étude de
I’effet de la géométrie du condenseur. Ensuite, nous étudions les différents parametres afin
d’améliorer les performances du réfrigérateur. La seconde partie est consacrée a la présentation
des résultats expérimentaux obtenus se référant a la technique de dessalement de 1’eau sauméatre
par la valorisation du rejet thermique cédé par le condenseur du climatiseur. Nous nous
intéressons dans cette partie a doubler les performances énergétiques globales de ces machines

frigorifiques.

2 Production de I’eau chaude sanitaire

Dans cette partie, on présente nos résultats numériques et expérimentaux sur le phénomene du
transfert de chaleur par la valorisation du rejet thermique du réfrigérateur. L’évolution des
vitesses et des températures sont données pour représenter I’importance du rejet thermique pour
la production de I’ecau chaude sanitaire dans les secteurs industriels et résidentiels. On rend
compte par ailleurs, de quelques résultats numériques sur I’effet de la géométrie du condenseur
sur les performances thermiques du réfrigérateur domestique couplé a une unité de chauffage
de I’eau sanitaire. Les résultats numériques des transferts de chaleur par convection naturelle
entre le condenseur et 1’eau seront représentés par 1’évolution des vitesses, des températures et
de la distribution du champ de pression, du champ de la température et du champ de la vitesse
de I’eau pour les différentes conditions. Tout d’abord, I’effet des parameétres géométriques qui
agissent sur le phénomene du transfert de la chaleur est présenté. Ensuite, le choix de la
conception et de la réalisation du condenseur qui consiste a améliorer les performances de la

machine frigorifique permettant la production de I’eau chaude sanitaire. Cette étude numérique
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permettra de choisir la meilleure géométrie du condenseur le plus performant sur le plan

économique et énergetique.

2.1 Etude expérimentale et numérique d’un réfrigérateur domestique couplé au
chauffe-eau
Dans le but de bien comprendre I’importance du rejet thermique cédé par le condenseur du

réfrigérateur domestique, on commence par 1’analyse des résultats expérimentaux qui
représentent 1’évolution de la température en fonction du temps, des températures au niveau de
I’eau a chauffer, de I’évaporateur et de 1’air ambiant. L’étude expérimentale est menée dans des
conditions environnementales définies par une température ambiante égale a 20 °C. Un
réservoir de forme cylindrique contenant 50 litres d'eau est chauffé de 20 °C a 50 °C durant une
période de fonctionnement totale égale a t=300 min. Les évolutions des températures sont
présentées sur la figure 4.1. D'apres ces résultats, on constate que pour le temps de chauffage
égal a t=300 min, la température de I'eau augmente progressivement mais la température de
I'évaporateur varie entre -13°C et -17°C. Les résultats obtenus montrent que la température de
I'évaporateur n'est pas affectée par l'augmentation de la température de I'eau dans le réservoir.
Par conséquent, ces résultats confirment que le réfrigérateur domestique peut étre utilisé pour

la production d'eau chaude sans affecter sa fonction principale de réfrigération.
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Figure 4. 1. Variation des températures en fonction du temps de chauffage

La figure 4.2 illustre la variation de la température de 1’eau et la performance du systéme en
fonction du temps de chauffage. A partir de ces résultats, nous remarquons qu’il y a une relation
entre le coefficient de performance du réfrigérateur et la température de 1’eau. Avec
I’augmentation de la température de 1’eau dans le réservoir, nous observons une diminution

importante du COP. En effet, lorsque la température de 1’eau est plus faible, le COP est plus
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élevé. Avec ces résultats, on constate que le COP est d’environ 4.8 a t=25 min et diminue avec
I’augmentation de la température de 1’eau a I’intérieur du réservoir. Par ailleurs on constate que
lorsque la température de I’eau augmente, le COP diminue progressivement. En effet, plus la
température de 1’eau augmente, plus le COP diminue rapidement. Lorsque la température de
I’eau est égale a 22.22 °C, le COP atteint 4.8. Lorsque la température de 1’eau augmente de
2.04°C, le COP diminue jusqu'a 4.3. Cependant, lorsque la température de 1’eau augmente de
13°C, le COP diminue jusqu'a 3. Ainsi, le coefficient de performance (COP) du réfrigérateur
domestique couplé & une unité de production d’eau chaude sanitaire diminue pendant le
processus de chauffage. Les résultats obtenus ont montré que lorsque la température de I’eau
augmente, 1’efficacité du systeme diminue considérablement. Par conséquent, 1’efficacité du
compresseur est affectée par I’augmentation de la température de I’eau dans le réservoir. Cela
s’explique par le fait que lorsque la température de 1’eau augmente, la quantité d’énergie utilisée
augmente également [59]. Par ailleurs, cette justification indique 1’effet de la température de

I’eau a I’intérieur du réservoir sur les performances du systeme.
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Figure 4. 2. Variation de la température de I’eau et la performance du réfrigérateur en fonction
du temps

2.1.1 Profil de la température

Sur la figure 4.3, on peut observer 1’évolution de la température de I’eau en fonction de la
hauteur du réservoir pour différents temps du chauffage définis par t= 60 min, t= 180 min et t=
300 min. D’apreés les calculs effectués, on peut remarquer que la température de 1’eau augmente
le long de la hauteur du réservoir pour trois périodes de chauffage différentes. Pour le premier
temps de chauffage égal & t=60 min, on remarque que la température moyenne de 1’eau est égale
a T=25.50°C tandis que les températures minimale et maximale sur la hauteur du réservoir sont

égales respectivement a T=20.46°C et T= 26.29°C. Durant cette période de chauffage (=60
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min), le changement de la température de I’eau est trop faible dans la partie inférieure du
réservoir d’eau ce qui conduit a la création de ce qu’on appelle la stratification. Cette dernicre
est produite par un écoulement entrainé par la flottabilité. Quant aux parties supérieur et
médiane du réservoir, le changement est clair. Ces résultats obtenus montrent ainsi que la
température de 1’eau augmente avec la hauteur du réservoir et devient stable a partir de la
position définis par H=0.15m. Lorsque la chaleur cédee par le condenseur du réfrigérateur est
récupérée pour chauffer 1’eau dans le réservoir durant t=180 min, la température moyenne de
I’eau augmente et devient égale a 36.6 °C. Par contre, dans le sens vertical du réservoir, la
différence de la température maximale est égale a T=13.25 °C. Au fur et a mesure que le temps
de chauffage augmente, la température de I’cau augmente avec la hauteur du réservoir en
prenant des comportements variant en fonction de la période de chauffage. On constate que
pour un temps de fonctionnement du réfrigérateur égal a t=300 min, I’cau est chauffée de T=20
°C (état initial de I’eau) a T=50.73 °C (état final de I’eau). Lors de I’analyse de ces résultats,
les températures moyenne, minimale et maximale dans la direction verticale du réservoir sont
respectivement égales a T=48 °C, T=32.7 °C et T=50.7 °C. Par conséquent, apres environ 60
minutes de chauffage, la température de 1’eau est trop faible pour étre utilisée. L’eau dans le
réservoir serait ensuite chauffée en continu pendant 240 minutes. Selon cette période de
chauffage, I’eau est chauffée pour atteindre T=50.7 °C. De plus, on peut noter que cette valeur

est tres utile pour les propriétaires qu’utilisent 1’eau chaude.
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Figure 4. 3. Variation de la température de I’eau en fonction de la hauteur du réservoir
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2.1.2 Profil de la vitesse

La figure 4.4 présente la variation de la vitesse de 1’eau en fonction de la hauteur du réservoir
pour trois périodes de chauffage différentes déefinis par t=60 min, t=180 min et t=300 min. Avec
I’utilisation du code de calcul numérique, les profils de la vitesse de 1’eau a différents temps de
chauffage sont comparés et analysés. On note ainsi que pour t=60 min, la vitesse maximale de
I’eau est égale 4 V=0.013 m.s™ et apparait dans la partie médiane du réservoir (Ht<0.3 m). Cette
distribution des vitesses est presque évidente dans cette section. A t= 180 min, la vitesse de
I’eau atteint son maximum dans la partie médiane du réservoir. Pour le temps de chauffage
t=300 min, une faible vitesse existe encore dans la partie inférieure du réservoir. Par
conséquent, avec 1’augmentation du temps de chauffage a t=60 min et t=300 min, on remarque
que I’eau chaude s’écoule continuellement vers le haut et s’accumule dans la partie supérieure

du réservoir ce qui conduit a la formation d’une zone a vitesse plus importante.
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Figure 4. 4. Variation de la vitesse de I’eau en fonction de la hauteur du réservoir

2.1.3 Profil du coefficient de transfert de chaleur

La figure 4.5 montre la variation du coefficient de transfert convectif en fonction du temps de
chauffage qui est défini a t=60 min, t=180 min et t=300 min. D’apres les résultats de simulation
obtenus, on observe une diminution du coefficient de transfert de chaleur durant la période de
chauffage. Ceci s’explique par le fait que ’augmentation de la température de 1’eau dans le
réservoir entraine une diminution du coefficient d’échange convectif. Pour examiner I’influence
de la température de 1’eau sur le coefficient d’échange convectif, on constate que pour t=60
min, le coefficient de transfert de chaleur décroit de 727.26 W.m?2.K* a 253.6 W.m2.K™.
Tandis qu’a t=180min, il décroit de 558.23 W.m2.K't & 102 W.m2.K'1, Par comparaison des

deux profils, il est possible de voir que pendant le processus de chauffage, le coefficient de
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transfert de chaleur diminue avec 1’augmentation de la température de I’eau. La plus grande
différence est d’environ 159.95 W.m™2.K™X. Par conséquent, la diminution du coefficient de
transfert de chaleur est due a I’augmentation de la température de 1’eau dans le réservoir qui
conduit a la réduction de la différence de température a I’entrée et a la sortie du condenseur. A
t= 300 min, les valeurs maximales et minimales du coefficient de transfert de chaleur du
condenseur sont respectivement égales & 452,27 W.m2.K* et 68,64 W.m2.KX. En comparant
ces résultats durant les trois périodes considérées, le coefficient de transfert de chaleur du
condenseur & t= 60 min est plus éleve que dans les deux autres temps égaux a t=180 min et
t=300 min. Ce fait peut étre expliqué par l'augmentation de la température de I'eau qui est
responsable de la diminution du coefficient de transfert de chaleur. Cette étude permet de
montrer que lorsque la température de I’eau augmente, le coefficient d’échange convectif

diminue afin d’atteindre une valeur minimale de 68.64 W.m?2.K aprés 300 min de chauffage.
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Figure 4. 5. Variation du coefficient de transfert de chaleur en fonction du temps de chauffage

2.1.4 Champ des températures

La figure 4.6 présente la distribution de la température de 1’eau dans le réservoir pour les trois
différents temps de chauffage définis par t=60 min, t=180 min et t =300 min. D’aprés les
résultats obtenus, on peut mentionner que la stratification de la température dans la partie
inferieure est formeée. Apres 60 min de chauffage, trois zones sont observées ; la premiere et la
deuxiéme zone se trouvent dans la partie inférieure du réservoir tandis que la troisieme zone est
formée pres du condenseur. Elle est située dans la partie médiane et supérieure du réservoir.
Avec I’augmentation du temps de chauffage, le nombre de zones augmente et il se forme en

raison de la différence de densité. La comparaison entre ces résultats confirme que la
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température minimale et maximale de I’eau augmente de maniére linéaire quand on continue a
valoriser les rejets thermiques cédés par le serpentin du condenseur. Selon les résultats de
simulation, la différence de la température de 1’eau entre la partie inférieure et supérieure du
réservoir augmente a mesure que le temps de chauffage augmente. Ainsi, on constate que
pendant le processus de chauffage, 1’eau chaude s’écoule continuellement vers le haut et
s’accumule dans la partie supérieure du réservoir pour former une zone chaude. En effet, I’eau
de la partie supérieure du réservoir est progressivement chauffée par la convection naturelle
cédée par le condenseur du refrigérateur. Ainsi, on confirme que la température de I’eau dans

la partie supérieure du réservoir d’eau est évidemment plus élevee que dans la partie inférieure.
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Figure 4. 6. Distribution de la température

2.1.5 Champ des vitesses

La figure 4.7 montre la variation de la vitesse de 1’eau en fonction de trois périodes de chauffage
définies par t=60 min, t=180 min et t=300 min. Pour les trois périodes de chauffage, on note
que I’eau circule a grande vitesse dans la partie médiane et supérieure du réservoir indiquant la
quantité de chaleur transférée par convection dans ces deux zones. En examinant la distribution
du champ des vitesses de I’cau dans le réservoir, on peut remarquer que la vitesse de 1’eau dans
la partie médiane et supérieure du réservoir est évidemment plus élevée que dans la partie
inférieure. Dans ces conditions, la valeur maximale se trouve dans la ligne centrale du réservoir
qui est proche du serpentin du condenseur. Avec 1’augmentation du temps de chauffage a t=60
min et t=180 min, la distribution des vitesses est similaire a I’exception du profil dans la partie

médiane du réservoir qui est due a I’importance du phénoméne de transfert de chaleur générée
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par la paroi du tube. Apres 300 min de chauffage, le champ de la vitesse présente une petite

variation par rapport aux autres temps de chauffage.
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Figure 4. 7.Distribution de la vitesse

2.2 Etude paramétrique

Une étude paramétrique du condenseur hélicoidal est développée dans cette partie. Il s'agit de
faire varier un parameétre en fixant les autres. On étudie ainsi comment cette variation affecte
les performances thermiques du réfrigérateur domestique couplé avec une unité de chauffage

de I’eau par la valorisation des rejets thermiques cédés par le condenseur.
2.2.1 Effet du pas du condenseur

2.2.1.1 Profil de la vitesse

La variation de la vitesse de I’eau en fonction du temps de chauffage est représentée par la
figure 4.8. A partir de ces résultats, on constate que la distance entre les pas du condenseur est
un facteur important qui influe sur les performances thermiques d’une machine frigorifique
permettant la production de 1’eau chaude sanitaire. Les résultats de la simulation obtenus
montrent que la vitesse de ’ecau présente une valeur maximale avec I’utilisation d’un

condenseur avec un pas égal a h=20 mm.
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Figure 4. 8. Variation de la vitesse de 1’eau en fonction du temps pour trois pas différents

2.2.1.2 Champ des vitesses

A partir de la figure 4.9, le condenseur hélicoidal avec un pas égal a h=20 mm montre une

meilleure performance thermique par rapport aux deux autres types du condenseur a savoir

h=10 mm et h=30 mm. On observe également que la vitesse élevée sur la ligne centrale du

réservoir est due au meilleur coefficient de transfert de chaleur fournie par le condenseur a pas

défini par h=20 mm. Il est alors clair que les pas du condenseur hélicoidal sont des parametres
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importants qui influent sur le fonctionnement du réfrigérateur domestique couplé avec une unité

de production de I’eau chaude.

(b) hc=20 mm . (c) hc=30 mm
t=60 min

(b) hc=20 mm (c) hc=30 mm
t=180 min

(@ hc=10mm . (b) hc=20 mm (c) hc=30 mm
t=300 min
Figure 4. 9. Contours de vitesse

115



Ty (°C)

Chapitre 4 : Résultats et discussion

2.2.1.3 Profil de la température

L’influence du pas du condenseur a forme hélicoidale sur la variation de la température de I’eau
a D’intérieur du réservoir est présentée sur la figure 4.10. Les résultats de la simulation
numérique montrent que la température de 1’eau augmente avec la réduction du pas du
condenseur pour le méme temps du chauffage. D’apres ces résultats de simulation, on constate
que le condenseur a faible pas provoque une augmentation du transfert de chaleur convectif.
Cela peut s’expliquer par la relation entre le coefficient de transfert de chaleur et la géométrie
du condenseur. Pour examiner I’influence de ce paramétre sur les performances thermiques, les
résultats obtenus montrent que la température de 1’eau présente une valeur maximale avec

I’utilisation d’un condenseur avec un pas €gal a h=20 mm.
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Figure 4. 10. Variation de la température en fonction de pas du condenseur

2.2.1.4 Champ des températures

La variation de la température de I’eau en fonction de trois différents pas du condenseur est
représentée dans la figure 4 .11. Ces résultats indiquent que la géométrie des condenseurs est
un parameétre principal qui affecte la température de ’eau a I’intérieur du réservoir. Pour les

trois périodes de chauffage, la température la plus élevée se produit pour un condenseur avec

un pas égal a h=20 mm.
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Figure 4. 11. Contours de température

2.2.1.5 Champ des pressions

La figure 4.12 illustre la distribution du champ de la pression a I’intérieur du réservoir d’eau
durant trois périodes de chauffage définies par t=60 min, t=180 min et t=300 min. Cette étude
permet d’analyser et de comparer I’impact de la géométrie du condenseur sur les performances
thermiques d’un réfrigérateur domestique couplé avec une unité de chauffage de 1’eau sanitaire.
D’aprés les résultats trouvés, on peut remarquer que 1’augmentation de pas du condenseur
permet de réduire le coefficient de transfert de chaleur entre la paroi du tube et 1’eau, ainsi les
pertes de chaleur augmentent. Par ailleurs, on note que le condenseur avec un pas hc=20 mm
assure le flux thermique le plus élevé comparé avec les autres géométries durant le méme temps
de fonctionnement sachant que la zone de transfert de chaleur est plus importante.
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Figure 4. 12. Contours de pression
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2.2.2 Effet du diamétre du tube du condenseur

2.2.2.1 Profil de la vitesse

La figure 4.13 présente ’effet du diamétre du tube du condenseur sur les performances
thermiques d’un réfrigérateur domestique couplé avec un chauffe-eau. Durant les trois périodes
de chauffage, les résultats obtenus montrent qu’avec 1’augmentation du diamétre du tube, la
vitesse de 1’eau augmente aussi. De plus, on note que le diameétre du tube égal a dc =6 mm
assure une vitesse plus faible que les autres diameétres pour le méme temps. Ces résultats

indiquent que le diamétre du tube du condenseur est le paramétre principal affectant la vitesse

de I’eau.
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Figure 4. 13. Variation de la vitesse de 1’eau en fonction du diamétre du tube

2.2.2.2 Champ des vitesses

La figure 4.14 présente 1’effet du diameétre du tube du condenseur sur la distribution du champ
de vitesse durant les trois périodes de chauffage. Les résultats de la simulation numérique
montrent que 1’augmentation du diamétre du tube conduit & une augmentation de la vitesse pour
une méme période de chauffage. En augmentant le diamétre du tube de dc= 6mm a dc=10 mm,
on assiste a une augmentation progressive de la vitesse au sein de la partie supérieure du
réservoir. D’aprés ces résultats, on confirme que le diametre du tube est un facteur principal

affectant les performances thermiques du réfrigérateur domestique couplé avec un chauffe-eau.

(@) dc=6 mm (b) dc=8 mm (c) dc=10 mm
t=60 min
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(b) dc=8 mm

t=180 min

(@) dc=6 mm | (b) dc=8 mm | (c) dc=10 mm
t=300 min

Figure 4. 14. Distribution de la vitesse

2.2.2.3 Profil de la température

La figure 4.15 illustre la variation de la température de 1’eau en fonction du diamétre du tube
du condenseur. D’aprés ces résultats, on constate que 1’augmentation du diamétre du tube fait
augmenter la température de I’eau a I’intérieur du réservoir. Par ailleurs, on constate que la
température de 1’eau du réservoir est la plus élevée lorsqu’on utilise le tube avec dc=10 mm.

Dans ces conditions, 1’eau est chauffée a 26°C en 38 min.

122



T, (°C)

26

24

22

20

Chapitre 4 : Résultats et discussion

Figure 4. 15. Variation de la température de 1’eau en fonction du diamétre du tube du

condenseur

2.2.2.4 Champ des températures

Nous avons tracé sur la figure 4.16 le profil de la température de 1’eau pour différents diamétres
du tube du condenseur. D’aprés ces résultats, on remarque que la température de 1’eau varie
selon le diamétre du tube. A t=60 min, il faut noter que pour un diameétre du tube dc=10 mm,
on atteint le maximum de température a savoir 30 °C. Au fur et a mesure que le diametre du

condenseur augmente, on observe une augmentation de la température de 1’eau dans la partie
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supérieure du réservoir et le phénomene de stratification commence a diminuer. En outre, ces
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(@) dc=6 mm (b) dc=8 mm (c) dc=10 mm
t=300 min
Figure 4. 16. Distribution de la température

2.2.2.5 Champ des pressions

La distribution du champ de la pression dans le réservoir est illustrée sur la figure 4.17. D’apres
ces résultats, on note que la pression augmente progressivement avec 1’augmentation du
diamétre du tube durant une période égale a t=60 min, t=180 min et t=300 min. Une
amélioration nette du champ de pression évaluée a 41.22 % est observée sur ces résultats. Par
ailleurs, une diminution modeérée de la pression est observée pour la faible valeur du diameétre
égale a dc=6 mm. En effet, I'impact du diametre du tube est visible pour dc=6 mm. Dans ces

conditions, une meilleure distribution de la pression est obtenue comparée au diamétre dc =10

mm.
[Pa] [Pa]

-0.331 -0.237

-1.246 .0.961

-2.161 -1.686

-3.077 -2.410

-3.992 -3.135

-4.907 .3.860

-5.823 -4.584

-6.738 -5.309

-7.653 -6.033

-8.568 -6.758

-9.484 -7.483

-10.399 -8.207 ;

-11.314 -8.932

-12.230 -9.656

-13.145 -10.381

-14.976 -11.830

(@) dc=6 mm (b) dc=8 mm (c) dc=10 mm

t=60 min
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[Pa]
12.484
11.659
10.835
10.010
9.185
8.361
7.536
6.712
5.887
5.062
4.238
3.413

1.764
0.939
0.115
-0.710

(a) dc=6 mm

[Pa]
36.369
- 34.095
31.821
29.547
27.273
- 24.999
22725
20.451
18.177
- 15.903
13.629
11.355
9.081

- 6.807
- 4.532
- 2.258
-0.016

(@) dc=6 mm

(b) dc=8 mm
t=180 min

(b) dc=8 mm
t=300 min
Figure 4. 17. Contours de pression

2.2.3 Effet du nombre de spires du condenseur

2.2.3.1 Profil de la vitesse

[Pa]

- 51.801

45319
42.078
- 38.837
- 35.597
- 32.356
29.115
- 25.874
- 22.633
- 19.392
- 16.151
- 12.910
- 9.669

- 6.428

3.187
-0.054

(c) dc=10 mm

(c) dc=10 mm

L’influence de nombre de spires du condenseur hélicoidal sur la variation de la vitesse de 1’eau

est présentée sur la figure 4.18. Dans cette étude, une comparaison des profils de la vitesse pour

trois différents nombres de spires représentés par N=11, N=13 et N=15. Les résultats obtenus

montrent que la vitesse augmente avec la diminution du nombre de spires du condenseur pour

la méme période de chauffage. Cette augmentation peut étre expliquée par I’accroissement de

la quantité d’énergie thermique produite par le condenseur dans la partie inférieure du réservoir

d’eau. D’apres les résultats de simulation numérique, on peut remarquer que 1I’augmentation du

diameétre du condenseur et la réduction du nombre de spires donne un échange thermique

important entre 1’eau et la paroi du condenseur avec une perte de chaleur minimale.
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Figure 4. 18. Variation de la vitesse de 1’eau en fonction du nombre des spires du condenseur
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2.2.3.2 Champ des vitesses

Une comparaison de distribution du champ de la vitesse de 1’eau pour différents nombres de
spires du condenseur a forme hélicoidale est représentée par la figure 4.19. D’aprés ces
résultats, on remarque que pour t= 60 min, la vitesse de 1’eau diminue avec la variation du
nombre de spires de N= 11 a N= 15. Par ailleurs, on note que 1’échange de chaleur le long du
condenseur varie d’une zone a une autre comme l’indique ces résultats. Ce fait est du
principalement a la diminution du nombre de spires du condenseur et 1’augmentation du
diamétre total. La diminution du nombre des spires et en méme temps 1’augmentation du
diametre du condenseur permettent de voir une bonne turbulence dans la partie supérieure du
réservoir. Ce phénomene se concrétise avec un bon transfert de chaleur par convection

naturelle. Enfin, on note que la vitesse de I’eau la plus importante correspond a un condenseur

hélicoidal avec N=11.

(b) N=13

t=60 min

() N=11 | (b) N=13 | () N=15
t=180 min
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() N=11 | (b) N=13 () N=15
t=300 min
Figure 4. 19. Contours de vitesse

2.2.3.3 Profil de la température

La figure 4.20 illustre la variation de la température de 1’eau en fonction du nombre de spires
du condenseur hélicoidal. Ces profils des températures obtenues pendant le processus de
chauffage montrent également 1I’impact du changement du nombre des spires pour les trois
configurations considérés N=11, N=13 et N=15. Pour analyser I’effet de la géométrie du
condenseur sur les performances thermiques, une comparaison entre les résultats numériques
obtenus est établie pour t=60 min, t=180 min et t=300 min. Il est a noter également que la
température moyenne de 1’eau augmente considérablement quand on augmente le nombre de
spires du condenseur hélicoidal. Ce fait peut s’expliquer par I’augmentation de la température
due a ’augmentation de la surface verticale du condenseur dans le réservoir d’eau. Ces mémes

résultats sont décrits précédemment dans 1’étude de la variation de la vitesse.
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Figure 4. 20. Variation de la température de 1’eau en fonction du diamétre du tube du

condenseur

2.2.3.4 Champ des températures

La figure 4.21 montre la distribution des températures de I’eau dans le réservoir pour les trois
configurations N=11, N=13 et N=15 spires. Les resultats obtenus montrent que la diminution
du nombre des spires est treés efficace du fait que 1’écoulement du fluide frigorigéne a I’intérieur

du tube du condenseur présente un accroissement de la vitesse de I’eau ou les températures sont
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¢élevées. D’apres ces résultats, on observe également la formation des zones de recirculation au
niveau de la partie supérieure du réservoir qui permettent de quantifier les échanges convectifs

entre les parois du condenseur et I’eau qui y circule.

[°C] [°C]
29.64 29.74 2965
29.07 29.16 29.21
28.50 2857 - 28.77
27.92 2799 . 2833
27.35 2741 BB . 27.89
26.78 2683 - 27.45
26.21 2625 : 27.01
2563 2567 . 26.57
25.06 2509 . 26.13
24.49 2451 . 25.69
23.91 2393 . 2525
23.34 2335 . 24.82
22.77 2277 B : 24.38
22.20 2219 | : 23.94
2162 21.61 23.50
21.05 21.03 23.06
20.48 20.45 2262
(a) N=11 (b) N=13
t=60 min
[°C]
40.97
40.00 ‘
39.04 é
38.08
37.12 >
36.16 E
3520 ¢
34.24 i
33.28 é
3232 : 3 : E
31.36 : ] - .
30.40 ;i ; :
29.44 .
28.48 ;
26.56 :
25.60 : ;
(a) N=11 (b) N=13 (c) N=15
t=180 min
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[°C]

52.10 5323
50.92 52.56
4974 51.90
4856 2 5123
47.38 ‘ . 50.56
4620 \ 49.90
45.01 : 49.23
4383 48.56
4265 47.90
4147 47.23
4029 46.57
3911 45.90
37.92 4523
36.74 4457
3556 43.90
33.20 4257
(a) N=11 (b) N=13 (c) N=15
t=300 min

Figure 4. 21.Contours de température

2.2.3.5 Champ des pressions

La figure 4.22 montre la distribution du champ de la pression dans le réservoir pour les trois
configurations N=11, N=13 et N=15 spires. D’apr¢s les résultats de cette étude, on constate que
la pression diminue si on augmente le nombre de tours du condenseur hélicoidal de N=11 a
N=15. Le signe négatif des valeurs de pression correspond au changement de la direction de
I’écoulement de 1’eau dans le réservoir, ce qui explique la présence d’une zone de dépression.
Ces résultats montrent également que 1’utilisation d’un condenseur hélicoidal avec N=11 spires
s’avere donc bénéfique pour I’amélioration de 1’échange thermique entre les parois du

condenseur et I’eau.

[Pa] [Pa] [Pa]

- -0.331 -0.347
-1.246 -1.258
-2.161 -2.168
-3.077 -3.079
-3.992 -3.989
-4.907 -4.900
-5.823 -5.810
-6.738 -6.721
-7.653 -7.631
-8.568 -8.542
-9.484 E— ; -9.452
-10.399 -10.363
-11.314 -11.273
-12.230 -12.184 ‘
-14.976 -14.915

(b) N=13 (c) N=15
t=60 min
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[Pa] [Pa] [Pa]
3.126
1'688 2.840
- 1.491 2554
- 1.293 2.268
1.095 1.982 :
- 0.897 - 1.696
- 0.699 - 1.410
0.502 1.124
0.304 0.838
- 0.106 - 0.552
- -0.092 - 0.266
- -0.289 -0.020
-0.487 -0.306
- -0.685 - -0.592
- -0.883 - -0.878
-1.081 - -1.163
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t=180 min
19,070 21357 —
17.874 20016 ©
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- 9.498 - 10.624
- 8.302 - 9.282
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- 5.908 - 6.599
- 4.712 - 5.257
3.515 3.916
- 2.319 - 2.574
- 1.122 - 1.232
-0.074 -0.109
(a) N=11 (b) N=13
t=300 min

Figure 4. 22. Contours de pression

2.3 Optimisation numérique de la géométrie du condenseur a forme hélicoidale

Le condenseur a forme hélicoidale est largement utilisé dans les machines frigorifiques pour la
production de I’eau chaude sanitaire en raison de son efficacité énergétique, sa simplicité de
fabrication et son meilleur transfert de chaleur. 1l est donc intéressant de développer et
d’optimiser les conceptions du tube du condenseur hélicoidal pour améliorer les performances
du systeme, le transfert de chaleur et la stratification de la température dans le réservoir. Par
conséquent, la présente étude a pour objectif d’améliorer les performances thermiques d’un
condenseur hélicoidal en modifiant la forme du tube. Ainsi, cette section s’articule sur
I’influence de la forme du tube du condenseur hélicoidal sur les performances thermiques telles
que la vitesse, la température et le coefficient du transfert de chaleur. De plus, obtenir la
structure optimale du tube du condenseur et améliorer le processus de transfert de chaleur entre
le tube du condenseur et I’eau, parait intéressant pour le fonctionnement du réfrigérateur

domestique avec condenseur immergé pour la production de 1’eau chaude.
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2.3.1 Comparaison entre pas variable et pas constant

2.3.1.1 Profil de la vitesse

L’influence de la géométrie du condenseur sur la vitesse de 1’eau a I’intérieur du réservoir est
présentée sur la figure 4.23. Ces résultats numériques permettant de présenter 1’évolution de la
vitesse de 1I’eau pendant I'utilisation d’un condenseur hélicoidal a pas constant et un autre a pas
variable. L’effet de ce paramétre a été étudiée pour trois temps différents définis par t=60 min,
t=180 min et t=300 min. Pour analyser et comparer I’impact de ce parametre sur la distribution
de la vitesse, la hauteur totale, la longueur et le diametre des deux types de condenseur sont
égaux. Egalement, les paramétres géométriques du réservoir de stockage de 1’cau sont
maintenus constants. Aprés 1 h de chauffage, on observe que la valeur de la vitesse a augmenté
avec ’utilisation d’un condenseur hélicoidal a pas variable. Dans ces conditions, la vitesse
maximale atteint V=0.017 m.s™. Avec le suivi du processus de chauffage jusqu’a t= 3h, la
vitesse de I’eau augmente d’avantage et la différence de la vitesse maximale a également
augmenté. Par ailleurs, on remarque que I’utilisation d’un condenseur hélicoidal a pas variable
provoque une augmentation du coefficient de transfert de chaleur a I’intérieur du réservoir, ce
qui entraine une augmentation de la vitesse de 1’eau. Avec ’augmentation du temps de
chauffage jusqu’a 300 min, la différence est évidemment augmentée de maniére significative.
Par conséquent, il y a des effets clairs de la géométrie du condenseur sur la vitesse de 1’eau.
Pour une période de chauffage maximale, t=300 min, les champs de la vitesse de 1’eau en
fonction de la hauteur du réservoir indique qu’avec 1’utilisation du condenseur hélicoidal a pas
variable, la zone du transfert de chaleur dans les parties inférieure et médiane du réservoir est
augmentée. Ce fait peut augmenter le flux de la chaleur a la partie inférieure du réservoir et
d’améliorer les performances thermiques. Cela confirme que la convection naturelle devient
importante avec [’utilisation d’un condenseur hélicoidal a pas variable. En fait, lors de
I’utilisation d’un condenseur a pas constant pour le chauffage de 1’eau, la partie inférieure de
I’eau ne favorise pas la convection naturelle avec la partie supérieure et la vitesse de 1’eau a
I’intérieur devient trés faible. Ceci entraine une stratification thermique qui peut étre évitée avec
un condenseur a pas variable. La comparaison entre ces résultats confirme que la forme du

serpentin du condenseur hélicoidal a un effet direct sur la distribution de la vitesse de I’eau.
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— - — Condenseur cylindrique
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Figure 4. 23.Variation de la vitesse de I’eau en fonction de la géométrie du condenseur

2.3.1.2 Profil de la température

L’évolution de la température de I’eau en fonction de la hauteur de réservoir pour t=60 min,

t=180 min et t=300 min est illustrée dans la figure 4.24. Pour la méme condition opérationnelle,

on a tracé le profil de la température pour deux types de condenseur a savoir le condenseur

hélicoidal & pas constant et le condenseur hélicoidal a pas variable. Cette étude permet de

monter ’impact de la géométrie du condenseur sur la variation de la température de ’eau a

I’intérieur du réservoir. Les résultats obtenus de 1’étude indiquent que la géométrie du
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condenseur est un parameétre principal affectant la température de 1’eau pendant le processus de
chauffage. Apres I’analyse de ces résultats, on note que la température de I’cau est augmentée
en fonction de la hauteur du réservoir. Aprés 1 heure de chauffage, la température de 1’eau dans
la partie supérieure et mediane du réservoir est uniforme et atteint la valeur T=26.29 °C. Par
contre, la tempeérature diminue progressivement de T=26.29 °C a T=20.46 °C depuis le haut du
réservoir jusqu'au son bas, entrainant ainsi une différence de température maximale de 5.83 °C
et de 0.04 °C, respectivement, pour le condenseur a pas constante et a pas variable. Ainsi, on
peut déduire qu’avec I’utilisation d’un condenseur a pas variable, la différence de la température
de I’eau sur la ligne centrale du réservoir est réduite. En outre, ces résultats indiquent qu’en
raison de I’'importance du transfert de chaleur par le condenseur a pas variable, la température
de I’eau s’est répartie uniformément de la partie supérieure vers la partie inférieure du réservoir.
Ainsi, la température de 1’eau augmente uniformément lorsque le condenseur a pas variable est
utilisé. Cela peut s’expliquer par le fait que le transfert de chaleur fournie par le condenseur a
pas variable est relativement élevé dans la partie inférieure du condenseur. Avec I’augmentation
du temps de chauffage, la température de 1’eau augmente aussi. Pour t=180 min, la température
moyenne de 1’eau est augmentée et la différence de température maximale sur la ligne centrale
du réservoir est de 13.25 °C et de 2.72 °C respectivement pour le condenseur a pas constant et
le condenseur a pas variable. A t=300 min, les effets de la géométrie du condenseur sur le
comportement thermique restent évidents. Par rapport a la configuration du condenseur a pas
constant, le condenseur a pas variable présente les profils de température les plus élevées. Par
ailleurs, la température de 1’eau dans le réservoir est presque uniforme et la stratification

thermique est presque éliminée grace a la nouvelle conception de ce condenseur a pas variable.
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—a— Condenseur cylindrique —* - Condenseur cylindrique a pas variable
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Figure 4. 24. Variation de la température de 1’eau en fonction de la géométrie du condenseur

2.3.1.3 Profil du coefficient de transfert de la chaleur

Afin d’analyser qualitativement les deux configurations proposées du condenseur a forme
hélicoidale, on presente sur la figure 4.25 les profils des coefficients du transfert de chaleur a
trois temps de chauffage différents définis par t=60 min, t=180 min et t=300 min. D’aprés ces
résultats, il convient de noter que les deux configurations du condenseur montrent des résultats
similaires présentant une diminution du coefficient de transfert de chaleur avec I’augmentation
du temps de chauffage. A t=60 min, on note que le coefficient du transfert de chaleur moyen

du condenseur & pas variable est de 424.60 W/m?.K alors que pour le condenseur a pas constant
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est de 413.47 W/m? K. Avec I’augmentation du temps de chauffage de t=60 min & t=300 min,
le transfert de chaleur moyen diminue et la différence maximale entre le coefficient du transfert
de chaleur des deux configurations augmente. En effet, lorsque le condenseur hélicoidal & pas
variable est utilisé, le transfert de chaleur augmente. Ceci est principalement d a son flux de
chaleur relativement élevé dans la partie inférieure résultant de la petite distance entre les pas
du condenseur. Ainsi, on deduit que le condenseur a pas variable présente le coefficient du

transfert de chaleur le plus élevé par rapport a un condenseur hélicoidal a pas constant.

—a- - Condenseur cylindrique ----#--- Condenseur cylindrique a pas variable
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Figure 4. 25. Variation du coefficient de transfert de chaleur en fonction de la géométrie du
condenseur
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2.3.1.4 Champ des vitesses

La figure 4.26 présente la variation de la vitesse de 1’eau en fonction du temps de chauffage
pour les deux configurations du condenseur a pas constant et a pas variable. Pour examiner
I’influence de ce paramétre géométrique sur la variation de la vitesse, on a considéré trois
périodes différentes de chauffage définies respectivement par t=60 min, t=180 min et t=300
min. En examinant ces résultats, on remarque que la vitesse est tres faible pour le condenseur a
pas constant comparé a la deuxieme geométrie a pas variable. Apres une heure de
fonctionnement, la vitesse maximale de I’eau est de 0.013 m/s et 0.016 m/s respectivement pour
le condenseur a pas constant et le condenseur a pas variable. Avec 1’augmentation du temps de
chauffage de t=60 min a t=180 min, la vitesse maximale est de 0.020 m/s pour le condenseur a
pas variable tandis que pour le condenseur a pas constant elle reste la méme. En effet, il est a
remarquer que la convection est trés importante avec 1’utilisation d’un condenseur hélicoidal a
pas variable. Ce fait confirme le choix du condenseur hélicoidal afin d’assurer la meilleure
performance. A t=300 min, la vitesse maximale est égale a 0.010 m/s et 0.020 m/s
respectivement pour le condenseur a pas constant et a pas variable. En outre, ces résultats
indiquent que le condenseur a pas variable permet d’améliorer le coefficient de transfert
convectif entre 1’eau dans le réservoir et le fluide frigorigéne dans le condenseur. Ce fait est
dde principalement a la diminution du pas du condenseur dans la partie inférieure du réservoir.
Par ailleurs, les résultats obtenus peuvent nous amener a améliorer la convection naturelle de la
partie inférieure du condenseur. Ainsi, la comparaison entre ces résultats confirme que la
géométrie du condenseur a un effet direct sur la distribution du champ de vitesse de I’eau qui a

son tour contribue a améliorer la température dans le réservoir de stockage.
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t =60 min
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Figure 4. 26. Distribution de la vitesse

2.3.1.5 Champ des températures

Dans cette section, on présente la distribution de la température de 1’eau pour trois temps de
chauffage définis par t=60 min, t=180 min et t=300 min. Les résultats obtenus montrent
I’impact de la géométrie du condenseur sur la distribution de la température. Aprés 60 min de
chauffage, les températures moyennes de 1’eau pour un condenseur a pas constant et un
condenseur a pas variable égales respectivement a T=25.08 °C et T=26.61 °C. Dans la présente
étude, la température de 1’eau de ces deux configurations est comparée. Suite aux calculs
effectués, on constate que le phénomene de stratification thermique est remarquable lors de
I’utilisation d’un condenseur a pas constant. Pour une méme période de chauffage, on note que

la stratification thermique diminue avec 1’utilisation d’un condenseur hélicoidal a pas variable.
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Par ailleurs, il est intéressant de noter que la température de 1’eau a I’intérieur du réservoir est
affectée par la géométrie du condenseur. Avec I’augmentation du temps de chauffage de t=60
min a t=180 min, on remarque que la distribution de la température de I’cau est affectée par la
géomeétrie du condenseur. En effet, on constate que les températures de 1’cau dans la partie
inférieure du réservoir pour le condenseur a pas constant et a pas variable sont respectivement
égale a T=25.3°C et T=34.4 °C. En raison de la différence de la température dans la partie
inférieure du réservoir, la stratification thermique ne peut pas étre améliorée avec I'utilisation
d’un condenseur a pas constant. Ainsi, les résultats montrent que le degré de stratification
dépend principalement de la géométrie du condenseur et du temps de chauffage. Dans ces
conditions, on constate que la différence maximale entre la distribution de la température de
I’eau pour un condenseur a pas constant et & pas variable augmente avec I’augmentation du
temps de chauffage de t=60 min a t=300 min. Par conséquent, la température de 1I’eau dans le
réservoir est uniforme et le phénomene de stratification thermique est totalement éliminé grace

a la nouvelle géométrie utilisee.
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[°C]

@ Condenseur cylindrique (b) Condenseur cylindrique a pas variable
t =300 min
Figure 4. 27. Contours de température

2.3.1.6 Champ des pressions

Il est clair que la géométrie du condenseur est un parametre important qui influe sur le
fonctionnement du réfrigérateur domestique couplé avec un chauffe-eau. Par conséquent, il est
intéressant d’étudier 1’effet de ce paramétre sur la distribution du champ de pression a I’intérieur
du réservoir d’eau. La figure 4.28 montre que la pression augmente avantageusement avec
I’utilisation d’un condenseur hélicoidal a pas variable. Comme indique ces résultats, un
condenseur hélicoidal a pas variable montre ainsi une meilleure performance thermique par
rapport a celle du condenseur a pas constant.
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Figure 4. 28. Contours de pression
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2.3.2 Effet du diamétre
Dans cette paragraphe, on s’intéresse a la comparaison des performances entre un

condenseur hélicoidal a diameétre variable de forme conique et un condenseur a diameétre

constant.

1 =

(a) Condenseur a diameter (b) Condenseur a forme conique
constant
Figure 4. 29. La géométrie du condenser a diametre constant et a diametre variable

2.3.2.1 Profil de la vitesse

L’influence de la géométrie du condenseur sur la variation de la vitesse de ’eau est présentée
sur la figure 4.30. Les résultats montrent que la forme extérieure du condenseur hélicoidal
totalement immergée dans le réservoir d’eau affecte la variation de la vitesse. D’apres les
calculs effectués, on confirme que I’utilisation d’un condenseur a forme conique pour chauffer
I’eau s’aveére donc bénéfique pour I’amélioration du phénomene de transfert de chaleur entre la
paroi du tube et I’eau a son extérieur. Avec 1’augmentation du temps de chauffage de t=60 min

a t=300min, I’influence de la géométrie devient plus claire.
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Figure 4. 30. Variation de la vitesse de 1’eau en fonction de la géométrie du condenseur

2.3.2.2 Profil de la température

La figure 4.31 montre la variation de la température de 1I’eau avec la hauteur du réservoir pour
le condenseur a forme cylindrique et un autre a forme conique pour trois temps de chauffage
définis par t=60 min, t=180 min et t=300 min. A t=60 min, les températures moyennes de I’eau
pour le condenseur a forme cylindrique et le condenseur a forme conique sont respectivement
égale a T=25.50 °C et T= 25.53 °C. Cette différence de température est due principalement a

I’augmentation du diametre total du condenseur en bas du réservoir. Avec 1’augmentation du
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temps de chauffage, la température moyenne de 1’eau augmente ainsi la différence entre les
deux résultats. D’apres les résultats obtenus, on confirme que la forme conique de condenseur
améliore le processus de chauffage et fournit un flux thermique supérieur a celui de la forme
cylindrique. Ainsi, la récupération de la chaleur cédée par un condenseur a forme conique
permet d’augmenter la température de 1’eau a 50.73°C. Par conséquent, cette eau chaude peut

étre utilisée pour répondre a des besoins domestiques et industriels comme le nettoyage et le

40

lavage.
—+— (Condenseur cylindrique —+— Condenseur conique
- 05 r
- 0’4 -
B E 03 F
e
L 02 t
i 01
1 1 J 0 1 1 1 J
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(@) t=60 min (b) t =180 min
05 r
04 r
E 03+
e
02 r
01 r
0 I I I )
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T(°C)
(c) t=300 min

Figure 4. 31. Variation de la température de I’eau en fonction de la géométrie du condenseur
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2.3.2.3 Profil de coefficient de transfert de la chaleur

La figure 4.32 représente la variation du coefficient de transfert de chaleur en fonction du temps
pour un condenseur a forme cylindrique et a forme conique. D’aprés les résultats obtenus, on
constate que 1’augmentation du temps de chauffage de t=60 min a t=300 min provoque une
augmentation de la différence du coefficient de transfert de chaleur entre le condenseur a forme
hélicoidale et a forme conique. Par ailleurs, ’augmentation du temps de chauffage réduit le
coefficient du transfert de chaleur entre la paroi du condenseur et I’eau comme 1’indique les
résultats obtenus. Au debut du fonctionnement, le coefficient de transfert de chaleur est égal a
700.38W/m2.K™. Puis, il diminue progressivement jusqu'a atteindre une valeur égale a 70.43
W/m=2.K? aprés une période de t=300min. Ce fait peut étre expliqué par la diminution du
transfert de chaleur entre le condenseur et I’eau qui est due a 1’augmentation de la température
de I’eau a I’intérieur du réservoir. On note également que le condenseur a forme conique assure
un transfert de chaleur plus élevé que I’autre a forme cylindrique. Les résultats de I’étude
numérique indiguent que la géométrie du condenseur est un parameétre principal qui affecte le

coefficient du transfert de chaleur.

—4 - Condenseur cylindrique —+— Condenseur conique

180

r 600
L 400

- E
=3

I ~ 200

1 1 J O 1 1 1 J
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600
& 400 |
£
=3
> 200 |
0 1 1 1 J
0 75 150 225 300
t (min)
(c) t=300 min
Figure 4. 32. Variation du coefficient de transfert de chaleur en fonction de la géométrie du
condenseur

2.3.2.4 Champ des vitesses

La figure 4.33 présente la distribution de la vitesse de 1’eau dans le réservoir pour différents
temps de chauffage. Pour examiner I’influence de ce paramétre, nous étudions deux
condenseurs avec deux géométries différentes avec forme cylindrique simple et forme conique.
D’apres les résultats obtenus, il convient de noter que le condenseur a forme conique entraine
une augmentation de la vitesse pour les trois temps de chauffage par rapport a celui du
condenseur & forme conique. Ce fait est di & I’augmentation de la vitesse de 1’eau ainsi que de
flux thermique fourni par le condenseur a forme conique dans la partie basse du réservoir. La
comparaison des champs des vitesses de I’eau met en évidence I’influence de la géométrie du
condenseur sur les performances thermiques du réfrigérateur domestique couplé avec un

chauffe-eau.
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Figure 4. 33. Distribution de la vitesse
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2.3.2.5 Champ des températures

L’impact de la géométrie du condenseur sur la variation de la température de 1’eau est illustré

sur la figure 4.34. D’apres les résultats obtenus, le phénoméne de stratification est clair dans le

réservoir. Aprés la premiére période de chauffage t=60 min, on constate qu’il existe deux parties

qu’une partie supérieure homogene apparait sous une température de 26 °C. Par contre, la partie

inférieure se rechauffe a 20.73 °C par rapport a la température initiale. Par ailleurs, les résultats

montrent que lorsque le temps de chauffage augmente de t=60 min a t=300 min, la température

augmente. Pour la méme période de chauffage, I’augmentation de la température de 1’eau est

importante pour un condenseur a forme conique. Ainsi, il est évident de noter que le condenseur

a forme conique peut améliorer considérablement la stratification de la température dans le

réservoir. Ce fait est d0 principalement au transfert de chaleur cédée par la plus grande surface

du condenseur dans la partie basse du réservoir par rapport a celle en partie haute.
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[°C]

(a) Condenseur cylindrique . (b) Condenseur conique

t=300 min
Figure 4. 34. Distribution de la température

2.3.2.6 Champ des pressions

Sur la figure 4.35 est présentée la distribution de la pression pour un condenseur a forme
cylindrique et un autre a forme conique pour différents temps de chauffage. Pareil a ce qui a été
mentionné pour le cas des températures, 1’augmentation de la pression est importante pour un

condenseur a forme conique.
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Figure 4. 35. Contours de pression

2.3.3 Comparaison des performances entre condenseur a forme conique, condenseur a

diameétre constant et condenseur a pas variable

2.3.3.1 Profil de la température

La figure 4.36 montre la variation de la température de 1’eau avec différentes géométries du
condenseur a savoir le condenseur a diamétre constant, le condenseur a forme conique et le
condenseur hélicoidal & pas variables. Dans ce cas, les spires sont trés resserrées entre elles dans
la partie basse du condenseur. D’aprés les résultats obtenus, il convient de noter que les profils
des températures suivent la méme tendance pour t=60 min, t=180 min et t=300 min. Grace a
cette étude numérique, on constate qu’il existe un facteur principal qui impacte la variation de
la température de I’cau dans le réservoir durant les trois différentes périodes de chauffage. Ce
fait a pour consequence la réduction du phénomene de stratification en plus de
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I’homogénéisation de la température dans le réservoir. Par ailleurs, on constate que I’impact est
encore plus prononcé pour un temps de chauffage plus élevé. Ces résultats montrent ainsi que
la distribution de la température est plus importante pour le condenseur hélicoidal & pas

variable.
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Figure 4. 36. Variation de la température de I’eau en fonction de la géométrie du condenseur
2.3.3.2 Profil de coefficient du transfert de la chaleur
La variation du coefficient de transfert de la chaleur en fonction de la geométrie du condenseur
pour différents temps de chauffage est présentée sur la figure 4.37. D’apreés ces résultats, on

constate que le condenseur hélicoidal a pas variable assure une production du flux thermique
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plus élevée que les deux geomeétries pour la méme période de chauffage. En effet, la faible
distance entre les spires du condenseur dans la partie basse du réservoir a un effet direct sur ces
résultats. Ceci nous aide a mieux concevoir un condenseur hélicoidal afin d’assurer le meilleur

transfert de chaleur entre la paroi du condenseur et le fluide a chauffer.

— + Condenseur cylindrique —+— Condenseur conique ----»--- Condenseur cylindrique a pas variable
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Figure 4. 37. Variation de coefficient de transfert de chaleur en fonction de la géométrie du
condenseur
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2.3.3.3 Champ des vitesses

Pour essayer de mieux maitriser la géométrie, on a introduit de nouvelles formes pour les
condenseurs a forme hélicoidale, a forme conique et hélicoidal a pas variable. Sur la figure 4.38
est présentée la variation de la vitesse de 1’eau en fonctions de la géométrie qui a pour but de
mettre en évidence l’influence de ce paramétre sur le comportement thermique d’un
réfrigérateur domestique couplé avec un chauffe-eau. Les résultats obtenus montrent que pour
t=60 min, la vitesse de 1’eau augmente et atteint une valeur maximale de 0.016 m/s quand on
utilise un condenseur a pas variable. Avec I’augmentation du temps de chauffage de t=60 min
a t=300 min, la vitesse augmente et la différence entre les résultats devient plus claire.
Cependant, avec I’utilisation d’un condenseur hélicoidal a pas variable, nous constatons une
évolution environ 2 fois plus rapide que les deux autres géométries. Par conséquent, il est

intéressant de voir 1’effet de ce parameétre sur la variation de la vitesse.
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Figure 4. 38. Distribution de la vitesse

2.3.3.4 Champ des températures

Afin de généraliser 1’étude a toutes les géométries du condenseur, nous avons effectué une étude
numérique sur un condenseur totalement immergé dans un réservoir d’eau de 50 litres. Pour les
mémes conditions opérationnelles, nous avons présenté la distribution de la température de
I’eau pour différentes géométries du condenseur comme c’est indiqué dans la figure 4.39. Avec
le changement de la géomeétrie, les résultats obtenus montrent un accroissement trés important
de la température dans la partie inférieure du réservoir ; ce qui entraine une réduction du
phénomeéne de stratification. Pour un condenseur hélicoidal a pas variable, on atteint le
maximum de température et le minimum de stratification dans le réservoir. Ce fait est d0 a la
présence d’un condenseur a pas variable dans un réservoir d’eau. Dans ces conditions, le

transfert de chaleur entre le fluide froid et la paroi chaude présente une amélioration assez nette.
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2.4  Analyse de performance du réfrigérateur domestique pour différentes géométries

La figure 4.40 présente la variation du coefficient de performance d’un réfrigérateur a
condenseur hélicoidal sous deux types de géométries définis par un condenseur hélicoidal a pas
variables et un condenseur hélicoidal a pas constantes. Suite aux résultats trouvés, on constate
que les performances du réfrigérateur domestique couplé avec une unité de production d’eau
chaude sanitaire diminuent avec I’augmentation du temps de chauffage. Ce fait est di a
I’augmentation de la température de I’eau dans le réservoir de stockage qui a contribué¢ a
I’augmentation de la consommation d’énergie électrique par le compresseur. Par ailleurs, on
peut facilement noter que les performances du réfrigérateur avec un condenseur a pas constants
et un condenseur a pas variables sont respectivement de 4.8 et 5 au début du fonctionnement et
de 1.6 et 2 apres 300 minutes de fonctionnement. En outre, ces résultats indiquent que les
performances du systéme décroissent lorsque la température de 1’eau augmente. Il faut aussi
mentionner que I’efficacité du compresseur sera affectée. Lorsque la température de 1’eau dans
le réservoir est trop élevée, la perte de chaleur augmente, le COP diminue et le fonctionnement
normal du compresseur est affecté. D’aprés ces résultats, on remarque que les coefficients de
performance moyens du condenseur a pas constant et du condenseur a pas variable sont
respectivement égaux a 3.03 et 3.52. Par conséquent, le coefficient de performance moyen est
amélioré de 16.17% avec 1’utilisation d’un condenseur hélicoidal a pas variable. En raison de
cette amélioration, le coefficient du transfert de chaleur par convection augmente avec
I’utilisation d’un condenseur a pas variable. En conséquence, la nouvelle configuration avec
condenseur hélicoidal a pas variable conduit a accélérer le transfert de chaleur dans la partie
basse du réservoir provoquant I’amélioration du COP. Comme c’est déja mentionné, le
condenseur a pas variable a une bonne répartition du transfert de chaleur dans 1’eau, ce qui rend
le COP du réfrigérateur avec un condenseur a pas variable supérieur a celui d’un condenseur a
pas constant. Ainsi, on peut confirmer que les performances du system couplé sont améliorées

de maniere importante avec ’utilisation d’un condenseur a pas variable.
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Figure 4. 40. Evolution du coefficient de performance au cours du temps

3 Partie dessalement de I’eau

Dans cette partie, nous étudions expérimentalement un climatiseur qui assure la distillation de
I’eau saumatre. Cette étude présente les résultats expérimentaux pour chaque dispositif tels que
le profil des températures des différents composants du climatiseur ainsi que la production d'eau
distillée au cours du temps. Une étude sur les performances du systéme est par la suite élaborée
pour un climatiseur couplé avec une unité de dessalement de 1’eau. L'objectif de cette partie est
d'évaluer expérimentalement les performances du climatiseur couplé avec une unité de

distillation de I’eau.

3.1 Distillateur
Des essais expérimentaux pour un climatiseur couplé avec une unité de distillation de 1’eau

saumatre ont été réalisés le 06 Mars 2018.

3.2 Conditions environnementales

L'étude expérimentale est menée en Mars et en Avril dans différentes conditions ambiantes pour
le méme paramétre géométrique du climatiseur et du distillateur. La température ambiante est
aux alentours de 20 °C a 21 °C.
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3.3 Profil de la température

La variation de la température de I’eau dans le bain de chauffage et la température de
I'évaporateur est illustrée sur la figure 4.41. Gréce au haut flux thermique cédé par le condenseur
du climatiseur, la température du bain et celle de I'eau émergée qui s'échauffe dans le bain
augmentent. Par ailleurs, on remarque que la température de l'eau s'accroit jusqu'a ce qu'elle
atteigne 57°C entre 8 h et 10 h. Dans ces conditions, la température maximale du vitre est de
I'ordre de 34°C. Cette valeur est inférieure a celle de I'eau ce qui permet la condensation de la
vapeur d'eau. Les résultats obtenus montrent également que la température de 1’eau évolue
proportionnellement avec 1’augmentation du temps de chauffage. Bien que la température de

I’eau et le débit récupéré augmentent, la température de 1’évaporateur n’est pas affectée et varie

entre 19°C et 20.5°C.
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Figure 4. 41. Evolution de la température d’eau et d’évaporateur au cours du temps

3.4 Débit d'eau récupéree

Le débit horaire d'eau récupérée lors de notre étude expérimentale est présenté sur la figure
4.42. D’apres les résultats obtenus, une augmentation remarquable de la production commence
a partir de 4 h. L'eau distillée est récupérée suite a la condensation de la vapeur d'eau au niveau
de la vitre. Par ailleurs, on constate que la variation de la production de I’eau distillée est dle a
plusieurs facteurs comme le flux thermique, la température ambiante, le volume d’eau et
I'épaisseur de la saumure. En outre, ce résultat indique que la production maximale est de 180

ml/h pour la journée du 06 Mars 2019. En effet, l'augmentation de la masse de I'eau du bain
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dans des conditions environmentales similaires réduit la temperature de I'eau, ainsi que la

production d’eau potable diminue.
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Figure 4. 42. Débit d'eau horaire récupérée

3.5 Performance du climatiseur

Comme le montre la figure 4.43, le coefficient de performance globale maximale pour un
climatiseur couplé a une unité de distillation de I’eau saumatre est de I'ordre de COP = 6.11.
D'apreés les résultats obtenus, on remarque que le coefficient des performances croit jusqu'a ce
qu'il atteigne 6 entre 11 h et 13 h. Ensuite, elle décroit avec la baisse du transfert de chaleur
entre la paroi du condenseur et I’eau. La baisse de COP aprés une période de fonctionnement

s’explique principalement par I’augmentation de la température de 1’eau dans le bain.
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Figure 4. 43. Evolution du coefficient de performance au cours du temps

4 Conclusion

Ce chapitre regroupe les différents résultats théoriques et expérimentaux obtenus lors de
I’analyse d’un réfrigérateur domestique couplé avec un chauffe-eau et un climatiseur qui assure
la distillation de 1’eau saumatre. Pour atteindre nos objectifs, nous avons structuré ce dernier en

deux parties qui représentent les principaux axes de cette recherche.

Dans une premicre partie, une analyse sur le comportement thermique d’un réfrigérateur couplé
au chauffe-eau a été présentée. Nous avons illustré les différents résultats théoriques des
modeles mathématiques développés pour évaluer les performances d’un réfrigérateur
domestique couplé avec une unité de production d’eau chaude sanitaire. En effet, une étude
paramétrique a été effectuée pour améliorer le comportement thermique du condenseur
hélicoidal totalement immergé dans un réservoir d’eau. Nous avons fait ainsi une analyse
qualitative pour plusieurs parameétres constructifs du condenseur a savoir le diamétre du tube,
le pas du condenseur et les nombres des spires. Les résultats de simulation numériques obtenus
ont permis de visualiser la distribution de la vitesse, de la pression et de la température. Aussi,
les profils des coefficients du transfert de chaleur, de la température et de la vitesse ont éeté
tracés afin de mettre en évidence I’impact de la géométrie externe du condenseur sur le

comportement thermique.

Dans une deuxiéme partie, nous nous sommes intéressés a 1’é¢tude du climatiseur qui assure la
distillation de 1’eau. Les expériences réalisées montrent que la production de I’eau potable

dépend de plusieurs paramétres comme la température ambiante, le temps de fonctionnement
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et le volume d'eau. Les expériences montrent aussi que la production de 1’eau potable est

proportionnelle a la température de I’eau et tendent a augmenter au fur et a mesure que le temps

de fonctionnement augmente.
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Conclusions Générales et Perspectives

La production d’eau chaude sanitaire et le procédé de dessalement de I’eau saumatre sont des
processus fondamentaux qui permettent d’augmenter la consommation d’¢lectricité dans les
secteurs résidentiels et engendre une augmentation des émissions de gaz a effet de serre. Par
conséquent, les méthodes conventionnelles pour répondre a ces besoins sont considérées
comme méthodes trés énergivores. Avec la demande de réduction des émissions de CO> et la
consommation d’énergie fossile, un systéme de réfrigération couplé a une constitue d’une
machine frigorifique-unité de chauffage et/ou de dessalement de I’cau est considéré comme
solution prometteuse et économique pour la diminution de la consommation d’électricité et des
émissions de dioxyde de carbone. Ce fait, explique le recours a I’utilisation des machines
frigorifiques couplées qui connaissent un développement remarquable durant ces dernieres

années.

Dans ce contexte, I’objectif de cette thése constitue une étude d’un réfrigérateur qui chauffe
I’eau sanitaire et d’un climatiseur qui assure la distillation de I’eau saumatre. Il s’agit de mieux
comprendre le phénomeéne du transfert de la chaleur par la valorisation du rejet thermique des
machines frigorifiques couplées afin d’optimiser la quantité d’eau a chauffer quotidiennement.
Par conséquent, il faut poursuivre 1’étude en se concentrant sur la modélisation du
fonctionnement et du couplage du réfrigérateur au chauffe-eau, pour contribuer au
développement d’une unité du chauffage de I’eau domestique économique, performante et qui

n’a aucune incidence néfaste envers 1’environnement.

Dans ce travail, un modele décrivant le fonctionnement et le couplage du réfrigérateur au
chauffe-eau a été établi en utilisant la méthode des volumes finis. La résolution des systémes
d'équations différentielles formant ce modele a été réalisee au moyen du logiciel ANSYS
Fluent. Le calcul des transferts thermiques par convection est effectué dans un domaine
bidimensionnel (2D) Axisymétrique avec un maillage raffiné prés du tube du condenseur et la
paroi du réservoir. Les résultats obtenus par ce modele numériques ont été comparés a ceux
obtenus expérimentalement. Le modele mathématique étant validé a fait 1’objet d’une

publication dans une revue de renommeée internationale.

164



Les résultats obtenus pour les différents parametres d'étude et pour les deux réfrigérateurs et le

climatiseur ont été présentés. Ces résultats obtenus montrent également que :

" Le réfrigérateur domestique peut étre utilisé pour la production d'eau chaude sans altérer

a son role principal dans le processus de refroidissement.

. Lorsque la température de 1’eau augmente, le coefficient d’échange convectif diminue

afin d’atteindre une valeur minimale de 68.64 W.m2.K™* aprés 300 min de chauffage.

. L’eau chaude s’écoule continuellement vers le haut et s’accumule dans la partie
supérieure du réservoir pour former une zone a haute température. Nous avons également
observé que la température de 1’eau dans la partie supérieure du réservoir est évidemment plus

élevée gque dans la partie inférieure.

" La distance entre les spires du condenseur est un facteur important qui influe les
performances thermiques d’une machine frigorifique destiné a la production de 1’eau chaude

sanitaire.

. La géométrie du condenseur est le parameétre principal affectant la température de 1’eau

a I’intérieur du réservoir.

. L’augmentation du pas du condenseur permet de réduire le coefficient de transfert de la

chaleur entre la paroi du tube et I’cau. Ainsi, les pertes de chaleur augmentent.

. Le diameétre du tube du condenseur est le paramétre principal affectant la vitesse de
I’eau.
. Le diamétre du tube est un facteur principal affectant la performance thermique du

réfrigérateur domestique couplé a un chauffe-eau.

. La diminution du nombre des spires et en méme temps l'augmentation du diameétre du
condenseur permettent aussi une bonne turbulence dans la partie supérieure du réservoir et donc

un bon transfert de chaleur par convection naturelle.

. L’utilisation d’un condenseur hélicoidal avec N=11 spires s’avere donc bénéfique pour

I’amélioration de I’échange thermique entre les parois du condenseur et 1’eau.

. La comparaison entre les résultats confirme que la forme extérieure du condenseur

hélicoidal a un effet direct sur la distribution de la vitesse de 1’eau.
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. Le condenseur a pas variable permet d’améliorer le coefficient du transfert convectif

entre I’eau dans le réservoir et le fluide frigorigéne dans le condenseur.

" La variation de la pression statique de 1’ecau est proportionnelle a la géométrie du
condenseur.
. L’utilisation d’un condenseur a forme conique pour chauffer I’eau s’avére donc

bénéfique pour I’amélioration du phénomene de transfert de la chaleur entre la paroi du tube et

I’eau a son extérieur.

Une perspective de cette thése serait de travailler sur 1’amélioration des performances
thermiques des machines frigorifiques destinées a la production de I'eau chaude sanitaire a
travers les rejets thermiques cédés par le condenseur. En particulier, nous proposons de modifier
les formes géométriques du condenseur et faire le couplage entre un condenseur a pas variable

et un condenseur a diamétre variable.
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Annexe 1

Le code de variable flux thermique en fonction du temps pour la fonction UDF (User Defined

Function) est défini comme suit :

#include "udf.h"

DEFINE_PROFILE (ramp_heat,thread,position)
{

float t,heat;

face tf;

t=RP_Get_Real ("flow-time");

heat= q(t); = A.t3+ Bt*>+ C.t+D ;
begin_f _loop (f,thread)

{

F_PROFILE (f,thread,position) =heat;

ky

end_f_loop (f,thread)
}
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