N

N

Optimisation énergétique d’un groupe frigorifique au
CO2 transcritique

Ana Maria Paez Alvarez

» To cite this version:

Ana Maria Paez Alvarez. Optimisation énergétique d'un groupe frigorifique au CO2 transcritique.
Thermique [physics.class-ph]. INSA de Lyon, 2023. Francais. NNT: 2023ISAL0121 . tel-04689443

HAL Id: tel-04689443
https://theses.hal.science/tel-04689443v1

Submitted on 5 Sep 2024

HAL is a multi-disciplinary open access L’archive ouverte pluridisciplinaire HAL, est
archive for the deposit and dissemination of sci- destinée au dépot et a la diffusion de documents
entific research documents, whether they are pub- scientifiques de niveau recherche, publiés ou non,
lished or not. The documents may come from émanant des établissements d’enseignement et de
teaching and research institutions in France or recherche francais ou étrangers, des laboratoires
abroad, or from public or private research centers. publics ou privés.


https://theses.hal.science/tel-04689443v1
https://hal.archives-ouvertes.fr

UNIVERSITE
DELYON

INSA

THESE de DOCTORAT DE L'INSA LYON,
membre de I'Université de Lyon

ElR

N°d’ordre NNT : 2023ISAL0121

Ecole Doctorale N° 182
Mécanique, Energétique, Génie Civil, Acoustique

Spécialité/ discipline de doctorat : Thermique et énergétique

Soutenue publiguement le 07/12/2023, par :
Ana Maria PAEZ ALVAREZ

Optimisation énergétique d'un groupe
frigorifique au CO: transcritique

Devant le jury composé de :

Le Pierres, Nolwenn Professeure / Université Savoie Mont Blanc Présidente
Grosu, Lavinia Maitre de Conférences HDR / Université Paris Nanterre Rapporteuse
Lemort, Vincent Professeur / Université de Liege Rapporteur
Ballot-Miguet, Bénédicte Docteure / EDF R&D Examinatrice
Michel, Benoit Docteur / INSA Lyon Examinateur
Tauveron, Nicolas Directeur de recherche/ CEA Grenoble Examinateur
Revellin, Rémi Professeur / INSA Lyon Directeur de thése
Tobaly, Pascal Professeur émérite / Université Sorbonne Paris Co-Directeur de
Nord, Lafset CNAM thése

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



Département de la Formation par la Recherche

INSTITUT NATIONAL z
‘ DES SCIENCES et des Etudes Doctorales (FEDORA)

APPLIQUEES

LYON

fedora@insa-lyon.fr

Référence : TH1043_PAEZ Ana

L'INSA Lyon a mis en place une procédure de controle systématique via un outil de
détection de similitudes (logiciel Compilatio). Aprés le dép6t du manuscrit de thése,
celui-ci est analysé par |'outil. Pour tout taux de similarité supérieur a 10%, le manuscrit
est vérifié par I'équipe de FEDORA. Il s'agit notamment d’exclure les auto-citations, a
condition qu’elles soient correctement référencées avec citation expresse dans le
manuscrit.

Par ce document, il est attesté que ce manuscrit, dans la forme communiquée par la
personne doctorante a I'INSA Lyon, satisfait aux exigences de I’'Etablissement concernant
le taux maximal de similitude admissible.

INSA LYON BN TE

Campus LyonTech La Doua
20, avenue Albert Einstein - 69621 Villeurbanne cedex - France Membre de  mm—

Tél. +33 (0)4 72 43 83 83 - Fax +33 (0)4 72 43 85 00 "U”

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-Iyovﬁ'#%ﬂfﬁi'c':‘é‘%fﬁlzomISAL0121/these.pdf

© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés


mailto:fedora@insa-lyon.fr

Département FEDORA — INSA Lyon - Ecoles Doctorales

SIGLE ECOLE DOCTORALE NOM ET COORDONNEES DU RESPONSABLE
CHIMIE DE LYON M. Stéphane DANIELE
ED 206 https://wva.edchimie-lyon.fr ggtﬁig:f ;-.:(%'tl BUPI\g2757265
CHIMIE EZ:' é:l?::i:;cl\zfl-;‘:gage 43 Boulevard du 11 novembre 1918
) X e 69616 Villeurbanne
secretariat@edchimie-lyon.fr directeur@edchimie-lyon.fr
EVOLUTION, ECOSYSTEME, MICROBIOLOGIE, MODELISATION | Mme Sandrine CHARLES
. . Université Claude Bernard Lyon 1
ED 341 http://(?erg.umversne-lyon.fr UFR Biosciences
Sfic. : Bf.znedlcte LANZA Batiment Mendel
E2M2 B?t' Atrium, UCB Lyon 1 43, boulevard du 11 Novembre 1918
Tél:04.72.44.83.62 69622 Villeurbanne CEDEX
secretariat.e2m2@univ-lyond.fr e2m2.codir@listes.univ-lyonl.fr
INTERDISCIPLINAIRE SCIENCES-SANTE Mme Sylvie RICARD-BLUM
. X i Laboratoire ICBMS - UMR 5246 CNRS - Université Lyon 1
ED 205 http://t'ed|lss..un|ver5|te-lyon.fr Batiment Raulin - 2eme étage Nord
S?C' : B?nEd'Cte LANZA 43 Boulevard du 11 novembre 1918
EDISS B?t' Atrium, UCB Lyon 1 69622 Villeurbanne Cedex
Tél:04.72.44.83.62 Tél: +33(0)4 72 44 82 32
secretariat.ediss@univ-lyonl.fr sylvie.ricard-blum@univ-lyon1.fr
MATERIAUX DE LYON M. Stéphane BENAYOUN
o Ecole Centrale de Lyon
ED 34 http://ed34.universite-lyon.fr Laboratoire LTDS
Sec. : Yann DE ORDENANA 36 avenue Guy de Collongue
EDML €1:04.72.18.62.44 69134 Ecully CEDEX
yann.de-ordenana@ec-lyon.fr Tél:04.72.18.64.37
stephane.benayoun@ec-lyon.fr
ELECTRONIQUE, ELECTROTECHNIQUE, AUTOMATIQUE M. Philippe DELACHARTRE
https://edeea.universite-lyon.fr INSA LYON
ED 160 Sec. : Philomeéne TRECOURT Laboratoire CREATIS
Batiment Direction INSA Lyon Batiment Blaise Pascal, 7 avenue Jean Capelle
EEA Tél : 04.72.43.71.70 69621 Villeurbanne CEDEX
. . Tél:04.72.43.88.63
secretariat.edeea@insa-lyon.fr philippe.delachartre@insa-lyon.fr
INFORMATIQUE ET MATHEMATIQUES M. Hamamache KHEDDOUCI
i . . Université Claude Bernard Lyon 1
ED 512 http://ed|lnfomaths.unlver5|te-lyon.fr Bat. Nautibus
Sec. : Renee EL MELHEM 43, Boulevard du 11 novembre 1918
INFOMATHs | Bat. Blaise PASCAL, 3e étage 69 622 Villeurbanne Cedex France
infomaths@univ-lyon1.fr direction.infomaths@listes.univ-lyon1.fr
MECANIQUE, ENERGETIQUE, GENIE CIVIL, ACOUSTIQUE M. Jocelyn BONJOUR
. . INSA Lyon
ED 162 http://eﬁme‘ga.umversnte-lyon.fr Laboratoire CETHIL
S(?C. : Philoméne TRECOURT Batiment Sadi-Carnot
MEGA T(fl .: 04.72.1'13.7%.70 9, rue de la Physique
Batlmen.t Direction INSA Lyon 69621 Villeurbanne CEDEX
mega@insa-lyon.fr jocelyn.bonjour@insa-lyon.fr
ScSo? M. Bruno MILLY (INSA : J.Y. TOUSSAINT)
ED 483 https://’et?lsciencessociaIes.universite-lyon.fr ggl\gulg/iocr}:ugaenl;zr:al?;jrges du Rhone
seso e ;)';”;g”:;;‘;’;;o” 69365 LYON CEDEX 07
R Bureau BEL 319
melina.faveton@univ-lyon2.fr bruno.milly@univ-lyon2.fr

—Cette-theseestaccessibteatadresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
1 sedh:Midtarz AbwyiaghiE2XAbnlNS kY QLRSI ORSHEIEYRS Science politique, Sociologie, Anthropologie



mailto:secretariat@edchimie-lyon.fr
mailto:directeur@edchimie-lyon.fr
mailto:secretariat.e2m2@univ-lyon1.fr
mailto:e2m2.codir@listes.univ-lyon1.fr
mailto:secretariat.ediss@univ-lyon1.fr
mailto:sylvie.ricard-blum@univ-lyon1.fr
mailto:yann.de-ordenana@ec-lyon.fr
mailto:stephane.benayoun@ec-lyon.fr
mailto:secretariat.edeea@insa-lyon.fr
mailto:philippe.delachartre@insa-lyon.fr
mailto:infomaths@univ-lyon1.fr
mailto:direction.infomaths@listes.univ-lyon1.fr
mailto:mega@insa-lyon.fr
mailto:jocelyn.bonjour@insa-lyon.fr
mailto:melina.faveton@univ-lyon2.fr
mailto:bruno.milly@univ-lyon2.fr

A mis padres German y Mary,
y mi hermano Juan

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



Remerciements iv

Remerciements

Je tiens a exprimer ma profonde gratitude envers toutes les personnes qui ont contribué a
la réalisation de ce projet de thése.

Je voudrais remercier mon directeur de thése Rémi Revellin, mon co-directeur de thése
Pascal Tobaly, ma tutrice de thése & EDF R&D Bénédicte Ballot-Miguet et mon encadrant
Benoit Michel pour leur accompagnement tout au long de cette aventure académique.

Je voudrais spécialement remercier Rémi Revellin pour nos discussions scientifiques sur
les différents systémes frigorifiques et pour sa réactivité lorsque j'avais des questions
techniques.

Pascal Tobaly a été d'une grande aide pour mes travaux sur lexergie et la
thermodynamique des composants, qu'il en soit ici remercié. Sa connaissance des

comportements des mélanges de fluides m'a été précieuse.

Je remercie Benoit Michel tout particuliérement pour nos fructueux échanges sur les

incertitudes de mesures et les échangeurs de chaleur.

Je voudrais remercier particulierement ma tutrice Bénédicte Ballot-Miguet qui a su
m’accompagner techniquement et moralement pendant ce processus. Elle m’a présentée a la
société frangaise du froid ainsi qu’a différents experts internationaux dans le domaine, ce que
j’al beaucoup apprécié. Ses encouragements m'ont été d'un grand réconfort dans les
moments difficiles de ma thése, et j'ai énormément appris d'elle sur l'industrie du froid.

Je voudrais remercier également mon jury de thése Vincent Lemort, Nolwenn Le Pierres,
Lavinia Grosu, et Nicolas Tauveron qui ont porté un intérét & mon projet de recherche.

Je voudrais remercier spécialement la cheffe de département de TREE a EDF R&D,
Isabelle Hita, le chef de département délégué Louis Quinchon, et mes différents chefs de
groupe Emmanuel Chabut, Pierre De Gavriloff et Arnaud Barthet de m’avoir fait confiance
depuis le début de ma thése et d'avoir permis de faire cette thése dans des conditions

matérielles exceptionnelles avec un banc d'essais bien instrumenté.

Je tiens & remercier profondément ce que j'ai affectueusement appelé la ‘Team CO2’ : elle
est composée de Nicolas Wadoux, Olivier Pateau et Bénédicte Ballot-Miguet. Sans cette
Team COa2, ces travaux de recherche n’auraient pas pu étre réalisés. Ils ont toujours été 1a
pour écouter mes idées et m’aider & résoudre les différents problémes rencontrés autour du
banc d’essai. Chacune et chacun, avec ses compétences professionnelles et personnelles, font

de cette équipe une équipe extraordinaire.

Je voudrais remercier profondément Phillippe Haberschill pour toutes nos discussions
techniques trés enrichissantes et pour avoir partagé avec moi sa passion sur les systémes
frigorifiques.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



Remerciements v

Un grand merci aux équipes E3I et E3B d’EDF R&D, qui ont fait partie de mon
quotidien dans les différentes étapes de ma thése. Nos discussions techniques, nos moments
de convivialité, nos sorties de groupe ont rendu cette expérience & EDF véritablement
unique. Je tiens tout particuliérement & remercier 1'équipe Climatron, qui a toujours été la
pour m'encourager et me réconforter dans les moments difficiles de la thése.

N

Je tiens a remercier Baptiste Jarnac de 1'équipe E3S pour ses précieux conseils en
Python. Je voudrais également remercier Yannick Beucher pour nos riches discussions
thermodynamiques et pour avoir pris le temps de m'écouter lorsque j'avais des questions
techniques. Je tiens également & remercier Frédéric Chaput pour toute son expertise en
métrologie, qui m'a été d'une grande aide dans ma thése.

Enfin, je souhaite adresser ma gratitude a tous mes amis et a ma famille qui m'ont
accompagnée tout au long de ces années de thése. Votre soutien a été inestimable.

Encore une fois, un grand merci a tous pour avoir rendu cette expérience de thése

enrichissante et mémorable.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



Résumé vi

Résumé

Le dioxyde de carbone (CO2, R744) est une alternative prometteuse pour les systémes de
réfrigération car il ne contribue pas a l'appauvrissement de la couche d'ozone et a trés peu
d'impact sur le réchauffement climatique par rapport aux autres fluides frigorigénes
conventionnels tels que les HFC et les HFO. De plus, contrairement & certains fluides
naturels, il n'est ni toxique, ni inflammable, ni corrosif. Toutefois, les systémes de
réfrigération au CO2 ont des performances limitées en raison de leur basse température
critique (31,1 °C) qui peut étre inférieure a la température extérieure. De plus, la pression
critique du CO2 est trés élevée, comparée a celle des autres fluides frigorigénes. Pour ces
deux raisons, les systémes thermodynamiques au CO2 fonctionnent souvent en régime
transcritique d’une part, et a trés haute pression (supérieure a 73,7 bar) d’autre part.

Cette thése a pour objectif d’étudier différentes solutions d'amélioration des performances
des systémes de réfrigération mono-étagés (une seule étape d’évaporation) au CO2 dans la
production de froid positif pour les vitrines réfrigérées des supermarchés ou pour des
applications de climatisation. Elle se focalise sur des solutions d’amélioration liées a
I’architecture de l'installation frigorifique, c’est-a-dire 'utilisation d’organes spécifiques tels
que des échangeurs de chaleur internes, des éjecteurs, des compresseurs paralléles, etc.

Dans un premier temps, une étude bibliographique a été menée sur les différentes
configurations proposées dans la littérature, ainsi qu'une étude expérimentale de la
performance des différents agencements (y compris 1'ajout d'échangeurs de chaleur, d’un
compresseur parallele et d'un multi-éjecteur liquide) installés sur un banc d'essai régulé de
taille industrielle (40 kW froid).

Les résultats expérimentaux ont mis en évidence l'intérét de travailler avec une
surchauffe réduite (1,8 °C) plutot qu'avec une surchauffe positive (8 °C). Une différence
significative de performance est observée entre l'utilisation d'un compresseur paralléle et
celle d'une vanne flash gaz. L'utilisation d'une vanne flash gaz en complément d’autres
organes tels qu’un éjecteur ou un économiseur permet une amélioration du coefficient de
performance (COP), en régime transcritique et avec une surchauffe de 8 °C, d'environ 6 %,
par rapport & un systéme avec vanne flash gaz seule. Un compresseur paralléle utilisé en
complément d’autres organes, quant a lui, offre une amélioration d'environ 16 %. Avec une

surchauffe réduite, ces améliorations sont d’environ 10 % et 18 % respectivement.

Bien que l'ajout d'un sous-refroidisseur, d'un économiseur, de deux échangeurs de chaleur
interne ou d'un éjecteur monophasique montrent tous une amélioration par rapport au
systéme de référence, ils ne présentent pas de différence significative entre eux en ce qui
concerne la performance de l'installation.

La thése montre également que le choix des équipements doit tenir compte des zones
climatiques dans lesquelles la machine sera installée. A partir des données expérimentales,
une corrélation du COP en fonction du COP de Carnot et de la charge frigorifique a été
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développée pour chaque configuration afin de faire une étude de performances annuelles.
Quatre villes de France, avec des profils de températures différents, ont été choisies pour
cette étude : Nancy, Marseille, Paris et Brest. En choisissant la configuration la plus
performante pour chaque ville, il est possible d’améliorer la performance énergétique annuelle
de l'installation frigorifique d'environ 7,5 %.

Dans un deuxiéme temps, des modéles de simulations dynamiques ont été développés
sous Dymola (Modelica 4.0) et wvalidés avec les résultats expérimentaux obtenus
précédemment. Les écarts entre la simulation et l'expérimentation sont trés satisfaisants,
étant toujours inférieurs a 10 %. A partir d’une analyse exergétique du systéme, une étude
paramétrique technico-économique a été proposée pour aider au choix du dimensionnement

des échangeurs de chaleur.

Dans un troisiéme temps, des pistes d’amélioration ont été proposées et leurs
performances énergétiques ont été évaluées par simulation. Différentes configurations du
cycle frigorifique ont été étudiées. La configuration montrant le plus d’intérét utilise un sous-
refroidisseur alimenté par le fluide basse pression provenant de I’évaporateur et de la vanne
flash gaz. Elle montre une augmentation maximale du coefficient de performance (COP) de
18 %. Enfin, une étude énergétique et d'inflammabilité a été réalisée sur l'utilisation des
mélanges CO:/propane comme alternative au CO2 pur pour optimiser le COP d'une
installation transcritique au COa.
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Abstract

Carbon dioxide (CO2, R744) is a promising alternative for refrigeration systems, as it
does not contribute to ozone depletion and has little impact on global warming compared
with other conventional refrigerants such as HFCs and HFOs. In addition, it is neither
toxic, flammable nor corrosive. However, CO2 refrigeration systems have limited
performance due to their low critical temperature (31.1°C), which can be lower than the
outside temperature. In addition, CO2 critical pressure is very high compared with that of
other refrigerants. For these two reasons, the CO2 thermodynamic systems often work in
transcritical conditions and at very high pressure (over 73 bar).

The aim of this thesis is to study different solutions for improving the performance of
single-stage CO2 refrigeration systems (one single evaporation stage) in the production of
positive cold for supermarket refrigerated display cases or for air-conditioning applications.
It focuses on improvements related to the architecture of the refrigeration system, which
means the use of specific components such as internal heat exchangers, ejectors, parallel
compressors, etc.

First, a literature review was conducted on various configurations proposed in existing
literature. This was followed by an experimental study to assess the performance of these
configurations, including the addition of heat exchangers, a parallel compressor, and a
liquid multi-ejector. These components were tested on an industrial-scale controlled test
bench with a cooling capacity of 40 kW.

The experimental results highlighted the advantages of operating with reduced
superheat (1.8 °C) rather than positive superheat (8 °C). Notably, there was a significant
performance difference between using a parallel compressor and a flash gas valve. The use
of a flash gas valve resulted in an increase in the Coefficient of Performance (COP) of
approximately 6 % during transcritical operation with an 8 °C superheat. Conversely, a
parallel compressor provided an improvement of approximately 16 %. With reduced
superheat, these improvements were approximately 10 % and 18 %, respectively.

Furthermore, the addition of a subcooler, an economizer, two internal heat exchangers,
or a single-phase ejector all exhibited improvements compared to the reference system.

However, there were no significant performance differences among these modifications.

The thesis also shows that the choice of equipment must consider the climatic
conditions in which the machine will be installed. Based on experimental data, a
correlation of COP as a function of Carnot COP and cooling load was developed for each
configuration in order to carry out an annual performance study. Four French cities with
different temperature profiles were chosen for the study: Nancy, Marseille, Paris and Brest.
By choosing the most efficient configuration for each city, it is possible to improve the
annual energy performance of the refrigeration plant by around 7.5 %.
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Secondly, dynamic simulation models were developed using Dymola (Modelica 4.0) and
validated against the experimental results obtained previously. The deviations between the
simulation and experimental data were highly satisfactory, consistently remaining under
10 %. Subsequently, an exergy analysis of the system was conducted, and a parametric
technical-economic study was proposed to aid in determining the appropriate heat
exchanger sizing.

In a third stage, potential enhancements were suggested, and their energy performance
was assessed by simulation. Different refrigeration cycle configurations were studied,
showing a maximum increase in coefficient of performance (COP) of 18 %. Finally, an
energy and flammability study was carried out on the use of CO2/propane mixtures as an
alternative to pure CO2 to optimize the COP of a CO2 transcritical plant.
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Resumen 1ii

Resumen

El dioxido de carbono (CO2, R744) es una alternativa prometedora para los sistemas de
refrigeracion porque no contribuye al agotamiento de la capa de ozono y no tiene un alto
impacto en el calentamiento global en comparacién con otros refrigerantes convencionales
como los HFC y los HFO. Adicionalmente no es toxico, inflamable ni corrosivo. Sin
embargo, los sistemas de refrigeracion de COaz tienen un rendimiento limitado debido a su
baja temperatura critica (31,1°C), que puede ser inferior a la temperatura exterior.
Ademas, la presion critica del CO2 es muy elevada en comparaciéon con la de otros
refrigerantes. Por estas dos razones, los sistemas termodinamicos de CO2 operan a menudo
en régimen transcritico y a altas presiones (méas de 73 bar).

El objetivo de esta tesis es estudiar diferentes soluciones para mejorar el rendimiento de
los sistemas de refrigeraciéon de CO2 de una sola etapa de evaporacioén en la producciéon de
refrigeracion positiva para vitrinas de supermercados o para aplicaciones de aire
acondicionado. Esta tesis se centra en soluciones de mejora vinculadas a la arquitectura de
la instalacion frigorifica, es decir, al uso de componentes especificos como intercambiadores

de calor internos, eyectores, compresores paralelos, etc.

Inicialmente, se realizd6 un estudio bibliografico sobre las distintas configuraciones
propuestas en la literatura, asi como un estudio experimental del rendimiento de los
distintos arreglos (incluyendo la adicién de intercambiadores de calor, un compresor en
paralelo y un multi-eyector liquido) instalados en un banco de pruebas regulado de tamaiio
industrial (40 kW de refrigeracion).

Los resultados experimentales pusieron de manifiesto las ventajas de trabajar con bajo
recalentamiento (1.8 °C) en lugar de recalentamiento positivo (8 °C). Se observé una
diferencia significativa de rendimiento entre el uso de un compresor en paralelo y el de una
valvula llamada flash gas. El uso de la véalvula flash gas proporciona una mejora del
coeficiente de rendimiento (COP), en el régimen transcritico y con un recalentamiento de 8
°C, de alrededor del 6%, mientras que un compresor en paralelo proporciona una mejora de
alrededor del 16%; con recalentamiento reducido, esta mejora es de alrededor del 10% y el
18% respectivamente. Aunque la adicion de un subenfriador, un economizador, dos
intercambiadores de calor internos o un eyector monofasico muestran una mejora con
respecto al sistema de referencia, no difieren significativamente entre si en términos del

rendimiento del sistema.

La tesis muestra también que la eleccion de los equipos debe tener en cuenta las
condiciones climéaticas en las que se instalard la maquina. A partir de los datos
experimentales, se ha desarrollado para cada configuraciéon una correlacion de COP en
funcion de COP de Carnot y de la carga de refrigeracion, con el fin de realizar un estudio
de rendimiento anual. Para el estudio se eligieron cuatro ciudades francesas con diferentes
perfiles de temperatura: Nancy, Marsella, Paris y Brest. La eleccién de la configuracion
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Resumen iv

més eficiente para cada ciudad permite mejorar el rendimiento energético anual de la
instalacion de refrigeracion en un 7.5 % aproximadamente.

En segundo lugar, se desarrollaron modelos dindmicos de simulacién en Dymola
(Modelica 4.0) y se validaron frente a los resultados experimentales obtenidos previamente.
Las diferencias entre la simulacion y la experimentacion fueron muy satisfactorias, siendo
inferiores al 10 %. Posteriormente, se llevd a cabo un analisis de exergia del sistema y se
propuso un estudio técnico-econémico para ayudar a determinar el dimensionamiento
adecuado de los intercambiadores de calor.

En tercer lugar, se propuso diferentes mejoras y se evaludé su rendimiento energético
usando la simulacién. Se estudiaron las diferentes configuraciones del ciclo de refrigeracion,
y mostraron un incremento méaximo de COP del 18 %. Por tltimo, se realizé un estudio
energético y de inflamabilidad sobre el uso de mezclas COz/propano como alternativa al
CO2 puro para optimizar el COP de una instalacion de refrigeracion utilizando COq

transcritico.
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Introduction générale

Les besoins croissants de la population mondiale et les activités humaines entrainent
une augmentation significative de la consommation d'énergie [1]. Cette demande
croissante a conduit & un déséquilibre entre la production de biens et la disponibilité des
ressources naturelles. Parmi les conséquences de cette forte demande, on compte la
surproduction de gaz & effet de serre et de déchets qui entrainent divers impacts
environnementaux, tels que le changement climatique 2] et I'appauvrissement de la couche
d'ozone [3]. Afin d’atténuer ces effets, un certain nombre de politiques sont mises en place
a partir de protocoles mondiaux, comme les protocoles de Montréal et de Kyoto et des
directives européennes de maitrise de 1'énergie, pour encourager la production d'énergie
renouvelable et de technologies performantes permettant de réduire la consommation
d'énergie.

Le secteur de la production du froid représente 7,8 % du total des émissions mondiales
de gaz a effet de serre [4]. Ces émissions se divisent en deux catégories : les émissions
directes (37 %), liées aux fuites potentielles de fluides frigorigeénes utilisés dans le processus
de réfrigération, et les émissions indirectes (63 %), résultant de la consommation d'énergie
des installations frigorifiques [4].

Une installation frigorifique est un systéme thermodynamique qui permet de transférer
la chaleur d'une source froide vers une source chaude en utilisant, la plupart du temps, un
travail mécanique. Conformément au deuxiéme principe de la thermodynamique, et plus
précisément au principe de Clausius, il est impossible pour une machine thermique de
transférer la chaleur d'un corps froid vers un corps chaud sans avoir un apport d'énergie
extérieure. Les machines frigorifiques & compression ont été développées pour accomplir
cette fonction.

Ces systémes, qui consomment de 1’électricité a travers le compresseur de vapeur,
utilisent des fluides frigorigénes pour transférer la chaleur de la source froide vers la source
chaude. Ils absorbent la chaleur & basse température et basse pression, puis la libérent a
une température et une pression plus élevées, entrainant une transition de phase de vapeur

a liquide et vice versa. Les principaux frigorigénes utilisés sont classés comme ceci :

e Chlorofluorocarbones (CFC) : ce sont des fluides qui contiennent du chlore. Ils
ont été utilisés dans les applications de réfrigération pendant des décennies
jusqu'a ce qu'ils soient interdits dans de nombreux pays en raison de leur
pouvoir de destruction de la couche d'ozone. De plus ce sont des fluides qui
contribuent de fagon considérable au réchauffement climatique (Figure 1). Les
fluides R11, R12 et R13 sont des exemples de CFC.

e Hydrochlorofluorocarbones (HCFC) : il s'agit de substituts provisoires aux CFCs
car ils contiennent moins de chlore et ont donc un potentiel d'appauvrissement
de la couche d'ozone (ODP pour Ozone Depletion Potential) plus faible. De plus
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leur potentiel de réchauffement climatique est plus faible que celui des fluides
CFC. IIs sont aujourd’hui interdits en Europe. Le principal HCFC connu est le
R22.

e Hydrofluorocarbones (HFC) : ce sont des fluides qui ne contiennent pas de
chlore et sont inoffensifs pour la couche d'ozone car leur ODP est nul. Mais leur
potentiel de réchauffement global (PRG) est trés élevé, jusqu'a plusieurs milliers
de fois supérieur a celui du CO2 (voir Figure 1)[5]. Leur utilisation est
aujourd’hui réglementée, et les restrictions de production et d’utilisation vont
prochainement se durcir [6], [7]. Le R123, le R134a et le R407C sont quelques
exemples de ces fluides.

e Hydrofluoroléfines (HFO) : ces fluides sont une alternative aux HFC plus
respectueuse de l'environnement car ils ont un faible PRG et la plupart ont un
ODP nul. Néanmoins, ils sont aussi concernés par l’évolution de certaines
réglementations (F-gaz [8] et REACH [9]). Il s'agit de composés organiques
insaturés, dont le R1234yf, R1234ze et R1233zd sont des exemples.

o Naturels : ils n'ont pas ou peu d'impact direct sur le réchauffement climatique et
ont un ODP nul. Les cinq principaux frigorigénes dit naturels sont le dioxyde de
carbone (R744), 'ammoniac (R717), les hydrocarbures (R290, R600a...), l'eau
(R718) et l'air.

La Figure 1 met en évidence l'ordre de grandeur du potentiel de réchauffement global
de certains fluides frigorigénes conventionnels par rapport au COas.

[ Conventional Refrigerants ]

CO, R32 Ri134a R22 R410A R404A R11 R12 R23
(HFC) (HFC) (HCFC) (HFC) (HFC) (CFC) (CFC) HFC)

Figure 1. PRG de certains fluides frigorigenes. Comparaison avec le CO, [10].

Afin de réduire les émissions directes de gaz & effet de serre, le choix d'un fluide
frigorigéne approprié est essentiel. Les fluides dits naturels représentent une solution
prometteuse car ils ne contribuent pas directement ou peu au changement climatique ni a
Iappauvrissement de la couche d'ozone. Cependant, ils peuvent présenter d'autres
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inconvénients tels que leur toxicité ou leur inflammabilité. Dans ce contexte, le CO2 s'avére
étre une option attrayante pour les systémes de réfrigération, car il est non toxique,
ininflammable et, utilisé comme fluide frigorigéne, a wun impact minimal sur le
réchauffement climatique (PRG = 1).

Cependant, 1'utilisation du CO2 comme fluide frigorigéne n'est pas sans poser quelques
défis. Son point critique, caractérisé par une pression élevée et une température basse
(73,7 bar, 31,1 °C), limite ses performances dans des conditions de températures extérieures
élevées. Lorsque la température extérieure dépasse la température critique du COa,
I’installation opére en conditions transcritiques, ce qui entraine une dégradation de son
efficacité et une augmentation de la consommation d'énergie, induisant des émissions de

gaz a effet de serre indirectes plus élevées.

Ainsi, 1'un des principaux défis de l'utilisation du CO2 dans les systémes de
réfrigération réside dans la réduction de la consommation d'énergie de ces machines. Cette
thése se concentre précisément sur l'amélioration de la performance des installations

frigorifiques au CO2 transcritique.

Objectifs de la these

Différentes solutions ont été proposées dans la littérature pour améliorer les
performances des systémes de réfrigération au COsz transcritique. Certaines d'entre elles
consistent a ajouter des équipements dans le cycle, par exemple un échangeur de chaleur
interne [11]-[17], un sous-refroidisseur mécanique [13|, [18]—[20], un compresseur paralléle
[21], [22], un éjecteur [23]-[28], un multi-¢jecteur [10], [18], [29]-[32] ou un éjecteur avec un
échangeur de chaleur interne [33]-[36].

Une approche complémentaire consiste a utiliser une surchauffe réduite ou nulle. Cela
permet de réduire la différence de température entre le fluide frigorigéne et le fluide
caloporteur dans 1'évaporateur et d’augmenter les coefficients de transfert de chaleur. Par
conséquent, l'efficacité de 1'évaporateur est ameéliorée [37]. De plus la pression de
I’évaporateur est plus élevée ce que réduite le travail du compresseur et améliore la
performance du systéme. Cependant, travailler avec une surchauffe réduite implique
d'ajouter des équipements pour empécher tout liquide d'atteindre le ou les compresseurs.
Pour gérer ce probléme, diverses solutions ont été proposées, comme l'ajout d'un éjecteur
monophasique [10], [31], [37], [38], d'une pompe [39] ou la réalisation d’une évaporation a
deux mniveaux [40]. Toutefois, ces solutions nécessitent un systéme de controle
supplémentaire, ce qui entraine des cotits d'investissement supplémentaires et complexifie

la manipulation de I'installation.

N

Une autre fagon d'améliorer la performance de la machine consiste & modifier les
propriétés thermodynamiques du fluide frigorigéne. Pour cela, il est possible de mélanger le
CO2 & d'autres substances comme les hydrocarbures, tout en maintenant la concentration
des hydrocarbures inférieure a celle du CO2, afin de conserver les avantages de celui-ci.
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Cela permet de modifier le point critique du frigorigéne et de basculer, sous certaines
conditions, d’'un fonctionnement transcritique & un fonctionnement subcritique.

I est important de noter que la plupart des propositions d'amélioration des
performances faites dans la littérature a été réalisée & une échelle de laboratoire (puissance
frigorifique inférieures & 10 kW) ou par des modéles numériques qui n'ont pas toujours été
validés. Les résultats obtenus dans une installation de laboratoire peuvent masquer
certains problémes qui pourraient apparaitre dans l'utilisation de ces systémes dans une
installation de terrain. De plus, il est difficile de comparer les travaux sur ces différentes
configurations car les conditions d'essais différent d’un auteur ou d’un laboratoire & I'autre.

Récemment, des études ont été faites dans la littérature sur des installations de
puissance plus élevée (plus de 40 kW) [10], [32], [41], [42]. Cependant, la plupart de ces
études ont été réalisées sur des installations a deux étages d'évaporation [22], [39], [43]-
[45]. La distribution d'énergie différe considérablement de celle d'une installation & un seul
étage d'évaporation pour une configuration donnée. Par exemple, 'ajout d'un échangeur de
chaleur interne entre la sortie du refroidisseur de gaz et la sortie de I'évaporateur
(évaporateur de moyenne température dans le cas d’une installation bi-étagée) a un impact
différent sur la puissance absorbée par les compresseurs en raison des variations des
conditions d'aspiration entre systémes mono-étagé et bi-étagé.

L'objectif principal de cette thése est donc de comparer différentes solutions
d’amélioration des performances d’un systéme frigorifique & un seul étage d’évaporation
utilisant le CO2, dans les mémes conditions de travail et dans une large plage de
fonctionnement. Pour cela un dispositif expérimental de taille significative (40 kW froid) a
été utilisé. Des modéles numériques ont également été développés et validés & partir de
données expérimentales. Enfin, de nouvelles configurations seront proposées pour un
systéme de réfrigération & un seul étage d'évaporation. De plus, l'amélioration des
propriétés thermodynamiques du fluide frigorigéne en utilisant un mélange a base de CO2 a
été évaluée.

Structure de la these

Le contenu de la thése est organisé de la maniére suivante :

e Le Chapitre 1 présente un état de l'art des différentes configurations permettant
d’améliorer la performance d’une installation frigorifique au CO2 Il met en
évidence les verrous scientifiques sur lesquels cette thése a travaillé.

o Le Chapitre 2 décrit de maniére détaillée le banc d’essai et les conditions de
travail utilisées tout au long de la thése.

e Le Chapitre 3 montre les résultats expérimentaux obtenus avec le banc d’essais
pour différentes configurations. Les performances de ces configurations y sont
comparées les unes aux autres et discutées. De plus, une étude de performances
annuelles pour quatre villes de France est présentée.
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Le Chapitre 4 présente les modéles numériques et leur validation avec les
résultats expérimentaux du chapitre précédent. De plus, une analyse exergétique
et une étude paramétrique technico-économique a été réalisée pour différentes
configurations du systéme de réfrigération. Elles permettent de proposer une
optimisation du dimensionnement des échangeurs de chaleur du banc d’essais.

Le Chapitre 5 présente 1’étude d’autres pistes d’améliorations différentes de
celles du banc d’essais. Les performances énergétiques de ces pistes sont
calculées et discutées.

Contributions de cette thése

Mise en service et amélioration des fonctionnalités d’un banc d’essai avec
compresseur paralléle, éjecteur monophasique, sous-refroidisseur et économiseur.

Implémentation d’un contréle commande adaptatif du multi éjecteur
monophasique selon le régime de fonctionnement de I'installation.

Implémentation d’un contréle avancé et optimal de la haute pression de
I'installation et de la température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz.

Réalisation d’essais en laboratoire sur banc d’essais de 40 kW frigorifique.
Propositions d’améliorations de la performance de I'installation.

Etude comparative théorique entre éjecteurs monophasique et diphasique.
Réalisation d’une interface d’acquisition des données sous LabVIEW.

Conception et réalisation d’un outil automatisé de traitement de données pour
les différentes configurations du banc d’essais.

Modélisation numérique du banc d’essais.
Validation des modéles numériques avec les données expérimentales.
Analyse des résultats d’essais de performances du mélange CO2/propane.

Analyse d’inflammabilité théorique du mélange CO2/ propane.
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1.1 Introduction

Ce premier chapitre de thése présente 1’évolution des fluides frigorigénes dans le domaine
de la réfrigération. Il conduit au choix du CO2 comme fluide frigorigéne en tant

qu’alternative respectueuse de ’environnement.

Tout d’abord les différentes réglementations des fluides frigorigénes, notamment pour la
sécurité et leur impact environnemental sont présentées. Ensuite, les particularités et les
contraintes du CO2, ainsi que ses propriétés thermodynamiques et de transport sont
exposées, en mettant en évidence l'importance de réévaluer le systéme de réfrigération au
COg2. Enfin, un état de 'art est dressé sur les différentes modifications apportées au cycle
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thermodynamique classique, permettant ainsi une compréhension approfondie de ces
systémes et de leur potentiel d'optimisation.

1.2 Une breve histoire des fluides frigorigenes

Le premier systéme de réfrigération a été conceptualisé par Oliver Evans en 1805 en
utilisant de 1'éther. Il a décrit un systéme ou l'éther était évaporé sous vide, puis la vapeur
était pompée vers un échangeur de chaleur pour étre condensée, recommencgant ainsi un
nouveau cycle. Jacob Perkin a mis en ceuvre l'idée d'Oliver Evans en 1834 en inventant la
premiére machine & compression de vapeur [46]. Aprés lui, certains chercheurs ont essayé la
machine de réfrigération avec différents fluides frigorigénes. Les fluides les plus utilisés a
I'époque étaient le pétrole (années 1860), l'ammoniac (NH3z - 1873), le dioxyde de carbone
(CO2 - 1886) et le dioxyde de soufre (SO2 - années 1890) [47]. De 1830 a 1930, d'autres
fluides tels que H20, CCly, HCOOCH3, ainsi que des composés appartenant aux familles des
hydrofluorocarbures (HFC) ont également été utilisés. Cependant, la plupart d'entre eux
étaient toxiques, inflammables et réactifs.

En 1928, Midgley et al. [48], en s’appuyant sur le tableau périodique des éléments, ont
commencé a chercher un frigorigéne qui n’était ni inflammable ni toxique et ayant une
grande stabilité. Ils ont rapidement éliminé tous les gaz inertes (car ce sont des éléments
instables) et les éléments dont le point d’ébullition était faible. Ils ont également supprimé
les éléments toxiques. Ne restaient plus que huit éléments de la table périodique : le carbone,
I'azote, 1'oxygeéne, le soufre, 1'hydrogéne, le fluor, le chlore et le brome. Ils ont constaté une
influence du point d'ébullition, de l'inflammabilité et de la toxicité en faisant varier la
chloration et la fluoration des hydrocarbures. C'est ainsi que les chlorofluorocarbures (CFC)
sont nés en 1930 et ont été rapidement adoptés par l'industrie comme frigorigénes,
remplacant 1'utilisation du NHs et éliminant progressivement le CO2 dans les années 1950
[47]. A la méme époque, les hydrochlorofluorocarbures (HCFC) ont commencé a s'imposer
dans les climatiseurs et les pompes & chaleur résidentiels et commerciaux. A cette époque, les
fluides CFC et HCFC étaient considérés comme une solution aux fluides potentiellement
dangereux pour 'homme.

Cependant, les scientifiques ont observé que les CFC et les HCFC contribuaient a la
dégradation de la couche d'ozone stratosphérique. Ainsi, afin de préserver la couche d’ozone,
les hydrofluorocarbures (HFC) ont été considérés comme une alternative non nocive car ils
ne contiennent pas de chlore. Cependant, il a été constaté que les HFC, tout comme les
HCFC, avaient un fort potentiel de réchauffement climatique.

Pour remédier a cela, différentes réglementations ont été mises en place pour éliminer
progressivement 1'utilisation de ces types de fluides dans les systémes & compression
mécanique de vapeur. Une explication plus détaillée de ces réglementations sera fournie dans
la section 1.3.2. Ces réglementations ont encouragé l'utilisation de fluides frigorigénes
naturels tels que 1'eau, l'air, I'ammoniac, 1'éthanol, le méthane et le dioxyde de carbone.
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1.3 Reglementation des fluides frigorigenes

1.3.1 Classification de sécurité

La classification des propriétés liées & la sécurité des personnes utilisant des frigorigénes
sont établies par 1'American Society of Heating, Refrigerating and Air Conditioning
(ASHRAE) [49]. 11 s'agit d'une association américaine qui fournit différentes normes et lignes
directrices pour des pratiques stires dans la conception et l'installation d'équipements dans
les industries. La norme ASHRAE-34, qui concerne la désignation et la classification de
sécurité des frigorigénes, fournit des orientations essentielles aux fabricants, aux ingénieurs
concepteurs et aux opérateurs. Elle établit une classification de sécurité uniforme et des
limites de concentration dans l'air des fluides frigorigénes en fonction de leur inflammabilité
et de leur toxicité. La classification se compose de deux caractéres alphanumériques, le
premier étant une lettre majuscule qui indique la toxicité du fluide frigorigéne, et le second
étant un caractére numérique qui représente l'inflammabilité du fluide.

La classification de la toxicité est attribuée aux classes A ou B. La classe A regroupe les
frigorigénes dont la toxicité n'a pas été identifiée & des concentrations dans l’air inférieures
ou égales a 400 ppm en volume. La classe B regroupe les fluides frigorigénes dont la toxicité

a été démontrée a des concentrations en air inférieures & 400 ppm en volume.

La classification de l'inflammabilité est basée sur la limite inférieure d'inflammabilité
(LFL), la chaleur de combustion, la propagation de la flamme et la vitesse de combustion
[50]. Elle peut prendre la valeur d’un & trois en fonction des conditions mentionnées ci-
dessous.

e C(Classe 1 : Il n’y a pas de propagation de la flamme lors d'essais a 60 °C et
101,3 kPa.

e C(lasse 2L : Inflammabilité réduite. Propagation de la flamme & 60 °C et
101,3 kPa, LFL > 0,10 kg/m3, chaleur de combustion (HOC) < 19000 kJ/kg et
vitesse de combustion < 10 cm/s & 23 °C et 101,3 kPa dans de l'air sec.

e (lasse 2 : Inflammable. Présente une propagation de flamme lorsqu'il est testé a
60 °C et 101,3 kPa, a une LFL > 0,10 kg/m? et a une chaleur de combustion <
19000 kJ/kg.

o C(lasse 3 : Inflammabilité élevée. Propagation de la flamme & 60 °C et 101,3 kPa,
LFL < 0,10 kg/m? ou chaleur de combustion > 19000 kJ /kg.

Un résumé de ces propriétés est illustré dans la Figure 1.1. Voici un exemple de fluide
appartenant a chaque catégorie : CO2 (A1), R32 ou R454A (A2L), R152a (A2), R290 (A3),
R514A (B1), Ammoniac (B2L), R40 (B2).
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Figure 1.1. ASHRAE classification [51]

1.3.2 Reglementation des équipements sous pression

Les équipements installés dans une machine frigorifique sont soumis a des pressions
élevées, en particulier avec l'utilisation du CO2 qui peut atteindre des niveaux de pression
trés élevés, dépassant les 100 bar. Afin d'assurer la sécurité des personnes travaillant avec
ces équipements et de prévenir les accidents, une réglementation européenne a été établie
pour fixer des limites acceptables pour tout équipement fonctionnant sous pression & une
pression maximale admissible supérieure & 0,5 bar.

La réglementation DESP (Directive Européenne des Equipements Sous Pression)
2014/68/UE a pour objectif principal de garantir que ces équipements sont équipés de
soupapes de sécurité et de dispositifs de protection appropriés.

1.3.3 Reglementations environnementales

Les systémes de refroidissement par compression contribuent de deux fagons au
réchauffement climatique : par les émissions directes, qui se produisent lorsqu’il y a des
fuites de fluide dont le potentiel de réchauffement global (PRG) n’est pas nul, ou des
émissions indirectes dues aux émissions de gaz & effet de serre lors de la production de
I'énergie utilisée pour faire fonctionner le systéme. Les premiéres émissions peuvent étre
réduites en minimisant le taux de fuite et en utilisant un frigorigéne a faible PRG. Les
deuxiémes émissions, les émissions indirectes, peuvent étre réduites en optimisant l'efficacité

énergétique du systéme [52].

Certains types de fluides frigorigénes contribuent a I'appauvrissement de la couche
d’ozone ; certains types contribuent au réchauffement climatique et certains types

contribuent aux deux phénoménes.

Pour réduire les émissions directes des fluides frigorigénes, ceux-ci doivent respecter les
réglementations décrites ci-dessous.
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1.3.31 Reglementation pour la protection de la couche d’ozone

La dégradation de la couche d’ozone se produit dans la stratosphére, ot le chlore agit en
tant que catalyseur, décomposant les molécules d'ozone (O3) en molécules d'oxygéne (O2). Le
chlore n'est pas consommé dans la réaction, il continue & convertir davantage d'ozone en
oxygéne, détruisant ainsi la couche d'ozone [53]. Ce phénomeéne a suscité une préoccupation
mondiale et a conduit & ['établissement d'un protocole international, le Protocole de
Montréal. En Europe, ce protocole a été suivi par la mise en place du réglement RE
1005,/20009.

13.3.11 Protocole de Montréal

Le protocole de Montréal est un accord international dont 1'objectif est de protéger la
couche d'ozone de la planéte Terre en éliminant de maniére progressive la production et
I'utilisation de substances qui appauvrissent cette derniére, autrement dit, tous les fluides
frigorigénes contenant du chlore, comme les CFC et HCFC. Il a été signé en 1987 et est
entré en vigueur en 1989 [54|. Depuis, différentes réunions ont été organisées par les parties
prenantes au protocole afin d'établir six amendements, qui ont ajouté de nouvelles
substances a la liste initiale. L'amendement le plus récent est celui de Kigali en 2016, qui
prévoit la réduction progressive des hydrofluorocarbures (HFC) a différentes échéances selon
le pays [55].

1.33.1.2 RE1005/2009

Ce réglement européen [56| adopte les mesures établies par le protocole international de
Montréal. La production, l'importation, l’exportation, 1’utilisation, la récupération, la
régénération et la recharge des installations avec des substances qui appauvrissent la couche
d’ozone sont aujourd’hui interdits. La France a été particuliérement impactée par ce
réglement sur les fluides frigorigénes car grande utilisatrice du R22 (HCFC). En effet, les
contraintes de sécurité liées a 1'utilisation de l'ammoniac ont conduit & une utilisation
importante du R22 dans différents secteurs en France, contrairement & d'autres pays
européens. Cette situation a entrainé des ajustements significatifs pour se conformer aux
nouvelles réglementations et réduire progressivement l'utilisation du R22. Les autres pays
d’Furope, ayant une utilisation moindre du R22, ont été moins impactés par ce réglement.

1.3.3.2 Réglementation pour la réduction de Ieffet de serre

L'effet de serre est un phénoméne naturel qui permet de maintenir la chaleur dans
I'atmosphére de la Terre, favorisant ainsi la vie telle que nous la connaissons. Cependant,
I'activité humaine, dont la réfrigération, a entrainé une augmentation significative des gaz a
effet de serre (GES) dans l'atmosphére, ce qui entraine un déséquilibre et un réchauffement

excessif de la planéte.

Pour faire face a ce probléme, le Protocole de Kyoto a été établi pour controler ces
émissions a 1'échelle mondiale, tandis que le réglement européen F-Gaz est adressé
spécifiquement a 1'utilisation des gaz fluorés, des GES puissants.
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13321 Protocole de Kyoto

Il s'agit d'une convention internationale sur le changement climatique qui a été adoptée a
Kyoto en 1997 et qui est entrée en vigueur en 2005. L'objectif de ce protocole est de limiter
la quantité des substances qui contribuent au changement climatique. II établit des
engagements de réduction des émissions en fixant une quantité maximale admissible
d'émissions (mesurée en équivalent de dioxyde de carbone) pour six principaux gaz ou
famille de gaz a effet de serre : le dioxyde de carbone (CO2), le méthane (CHi), 'oxyde
nitreux (N20), les hydrofluorocarbures (HFC), les perfluorocarbures (PFC) et 1'hexafluorure
de soufre (SFg). Le protocole de Kyoto distingue les pays développés et les pays en
développement. Il considére que les pays développés sont largement responsables des niveaux
élevés actuels d'émissions de gaz & effet de serre. Il a donc fixé des objectifs de réduction
contraignants spécifiquement pour les pays développés, tandis que les pays en développement
étaient encouragés a prendre des mesures volontaires.

13322 F-gaz

Dans le cadre de la mise en ceuvre du protocole de Kyoto, le réglement sur les gaz fluorés
(F-Gaz) a été adopté par la Commission européenne en 2006. Il a pour objectif de réduire
I'utilisation des frigorigénes contenant du fluor tels que les HFC, PFC et SF6, et
d’encourager 1'utilisation de gaz alternatifs moins nocifs pour l'environnement du point de
vue du réchauffement climatique.

Le réglement (CE) n® 842/2006, dit réglement F-Gaz I, fixe des limites pour la réduction
des émissions de gaz fluorés en Europe et établit des obligations pour les acteurs du marché
tels que les producteurs, les importateurs et les utilisateurs de ces gaz. Une modification a ce
réglement a été apportée en 2014 avec le nom de Réglement (CE) n° 517/2014 (dit F-Gaz
IT). Le réglement F-gaz II a renforcé les dispositions de la réglementation F-gaz I en fixant
des objectifs plus ambitieux de réduction des émissions de gaz fluorés et en élargissant le
champ d'applications du réglement pour inclure des mesures supplémentaires de controle et
de surveillance des émissions. De plus, il met en place des exigences plus strictes en matiére
de formation et de certification pour les personnes manipulant des équipements contenant

des gaz fluorés.

Depuis le 1% janvier 2020, la réglementation européenne interdit 1'utilisation de fluides
frigorigénes HFC ayant un potentiel de réchauffement globale (PRG) supérieur ou égal a
2 500 dans le domaine de la réfrigération commerciale, pour les installations neuves
hermétiques et en réfrigération industrielle. Depuis le 1% janvier 2022, le réglement F-Gaz 11
restreint 'utilisation des fluides HFC dont le PRG est supérieur ou égal a 150 dans les
applications de froid commercial, et pour toutes les machines (hermétiques et déportées).
Cela s’applique également a tous les équipements de réfrigération centralisée multi postes

d’une puissance frigorifique supérieure a 40 kW |[8].

La réglementation F-Gaz II est en cours de révision ; la F-gaz III sera publiée fin 2023 ou
début 2024. Au 5 Octobre 2023, le trilogue européen (Parlement, Commission et Conseil) a
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adopté une version prévoyant l'interdiction totale de mise sur le marché d’ici 2050 et une
diminution drastique (15 %) a 2036. Les restrictions en maintenance et sur les équipements
neufs ne sont pas connues du public au jour de la cloture de rédaction du présent manuscrit.
Néanmoins, la version approuvée par le trilogue est une version trés contraignante, qui
conforte l'intérét de cette thése au bénéfice du secteur.

La recherche de fluides frigorigénes adaptés aux différentes applications a été une
préoccupation constante depuis le début des systémes a compression de vapeur. Cependant,
il est difficile de trouver un fluide qui réponde parfaitement aux critéres de sécurité pour
I'homme et l'environnement, tout en offrant d'excellentes performances énergétiques dans
toutes les conditions climatiques et d'applications. Cette thése a décidé d’investir ces efforts
dans I’étude du CO2 comme fluide frigorigéne car il semble étre une solution prometteuse au
remplacement des frigorigénes actuels.

1.3.3.3 Réglementation sur les produits chimiques : REACH

REACH est un réglement européen (réglement n°1907/2006) entré en vigueur en 2007
pour sécuriser la fabrication et ['utilisation des substances chimiques dans l’industrie
européenne.

Il s’agit de recenser, d’évaluer et de controler les substances chimiques fabriquées,
importées, mises sur le marché européen.

Un projet de mise & jour est en cours depuis plusieurs mois. Ce projet impliquerait des
restrictions sur la fabrication, la mise sur le marché et 1'utilisation des substances Per — et
Polyfluoroalkylées (PFAS). Parmi les PFAS, on compte les HFC et les HFO.

1.4 Le CO2comme fluide frigorigéne

Le frigorigéne naturel CO2 est une alternative aux frigorigénes synthétiques car il a un
trés faible potentiel de réchauffement global (PRG=1, pris comme fluide de référence) et il
ne contribue pas a l'appauvrissement de la couche d'ozone. En outre, il présente certains
avantages par rapport & d'autres frigorigénes naturels : il est non toxique, non inflammable
et non corrosif et peut fonctionner dans un cycle de compression de vapeur sur une large

gamme de températures [57].

L'utilisation du CO2 comme fluide frigorigéne a attiré l'attention et l'intérét de nombreux
chercheurs aprés 1'étude présentée par Lorentzen en 1994 qui a relancé 1'idée d'utiliser le
CO2 en régime transcritique [58]. Il le présente comme un fluide prometteur et montre qu’en
améliorant ses conditions de travail, il est possible d’obtenir un bon coefficient de

performance.

1.4.1 Particularités du CO,
Le CO2 a un comportement différent de celui des autres frigorigénes conventionnels,
principalement en raison de son point critique et de son point triple. La température et la
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pression critiques du CO2 sont de 31,1 °C et 73,7 bar respectivement. Le point triple se situe

a -56,6 °C et 5,2 bar. Cela signifie qu'a la pression atmosphérique et & trés basse
température, le CO2 peut se solidifier rapidement en neige carbonique.

Lorsque la température extérieure est supérieure a 31 °C, la condensation du CO2 n’est
plus possible. A ces températures et dans une installation utilisant le dioxyde de carbone
comme fluide frigorigéne le condenseur s’appelle refroidisseur de gaz.

Il est donc important de distinguer deux régimes essentiels : le régime subcritique et le
régime transcritique, en ce qui concerne le fonctionnement du COsz. Dans le régime
subcritique, le CO2 se comporte comme tout autre fluide, avec une étape de condensation.
En revanche, dans le régime transcritique, la réjection de chaleur se produit au-dessus du
point critique, ot la pression n'a pas de corrélation directe avec la température.

Dans le régime transcritique, il est essentiel d'ajouter un organe de controle pour réguler
la haute pression, afin de travailler & une pression optimale qui permet d'obtenir le COP le
plus élevé. Il est également important de noter que les propriétés thermodynamiques du CO2
subissent un changement drastique autour du point critique (voire section 1.4.2).

Pour faciliter une transition en douceur entre le régime subcritique et le régime
transcritique, il est nécessaire de définir un régime ou zone de transition. Cette zone de
transition joue un role crucial dans la loi de commande de la haute pression de l'installation.
Dans le cadre de cette thése, la zone de transition est définie entre 61 bar et 83 bar, ce qui
correspond & des températures de sortie du CO2 du refroidisseur de gaz entre 20 °C et 31 °C.

Cette approche garantit le bon fonctionnement du systéme pour toutes les températures
extérieures. La Figure 1.2 illustre les trois principaux régimes de travail du COg:
subcritique, de transition et transcritique.
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Figure 1.2. Trois conditions de travail avec le CO; : subcritique, de transition et
transcritique.

1.4.2 Propriétés thermodynamiques du CO;

Le CO2 posséde des propriétés thermodynamiques intéressantes, en particulier autour du
point critique et des points pseudo critiques (température a laquelle la chaleur spécifique
devient maximale pour une pression donnée).

La capacité thermique massique est une propriété thermodynamique importante car elle
mesure la capacité a absorber et a restituer la chaleur lorsque le fluide est chauffé ou refroidi.
Plus précisément, elle mesure la quantité d’énergie nécessaire pour élever la température
d’un Kelvin. Cette propriété peut avoir un impact important sur les coefficients de transfert
de chaleur.

La Figure 1.3 montre (a) la capacité thermique massique, (b) la masse volumique et (c)
le coefficient de convection thermique, d’aprés Yamaguchi et al. [59], du CO2 en fonction de
la température & une pression donnée. La capacité thermique massique augmente avec la
pression et présente son maximum dans les températures pseudo critiques. La capacité
thermique massique de la vapeur doit étre élevée pour réduire la surchauffe de la zone
monophasique de vapeur. En revanche, la capacité thermique massique du liquide doit étre
la plus faible possible pour augmenter le sous-refroidissement dans la zone liquide [57], [60].

Le rapport entre les masses volumiques liquide et vapeur du CO2 est plus petit en
comparaison de celui des autres fluides frigorigénes conventionnels. Pendant 1'évaporation et
a un débit donné, le faible rapport des masses volumiques liquide/vapeur permet des
variations de vitesse plus petites et un nombre de Reynolds plus faible dans la zone

diphasique, par rapport aux autres fluides frigorigénes [61]. Cela favorise une distribution
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homogéne du CO2 a l'intérieur des échangeurs de chaleur, ce qui améliore le transfert de
chaleur dans les échangeurs de chaleur.
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Figure 1.3. Propriétés de CO; en fonction de la température et pour différentes pressions.

1.4.3 Propriétés de transport

Le nombre de Prandtl a une influence sur les coefficients de transfert de chaleur. Il
compare la rapidité des phénoménes thermiques dans le fluide. Il est directement
proportionnel & la capacité thermique massique et & la viscosité mais indirectement
proportionnel a la conductivité thermique. La Figure 1.4 illustre la forte variation de (a) la
conductivité thermique, (b) la viscosité et (c) du nombre de Prandtl autour de la
température critique & une pression donnée, cela rend difficile le calcul précis du transfert de
chaleur dans cette zone.

La tension superficielle du CO> est inférieure a celle des autres fluides frigorigénes [57].
Cette caractéristique favorise la formation de bulles et réduit la surchauffe nécessaire a la
nucléation, permettant ainsi une ébullition nucléée plus élevée & faible titre en vapeur en
comparaison des autres frigorigénes [61]. En conséquence, les transferts de chaleur sont
améliorés grace & une augmentation de la surface de transfert thermique disponible.
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La viscosité impacte le comportement de 1’écoulement, la convection et les
caractéristiques de séparation des phases. La viscosité liquide du CO2 est plus faible que celle
des autres fluides frigorigénes, ce qui se traduit par une perte de charge réduite dans les
échangeurs de chaleur par rapport a ces derniers. Il y a moins de résistance a 1’écoulement,
donc moins de pertes de pressions a U'intérieur des échangeurs de chaleur [61].
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Figure 1.4. Propriétés de transport du CO; en fonction de la température et pour différentes
pressions.

1.4.4 Meélanges a base de CO»

L’intérét de mélanger le CO2 avec une autre substance est d’augmenter la température
critique de ce mélange et de diminuer sa pression critique (principal inconvénient du COz).
Bouteiller [62] a étudié différentes substances & mélanger au CO:z afin d’améliorer ses
propriétés thermodynamiques. Le Tableau 1-1 présente les substances étudiées avec leurs
points critiques, températures d’ébullition, PRG et les principaux inconvénients par rapport

A l'inflammabilité ou la toxicité.

Tableau 1-1. Hydrocarbures susceptibles d’étre mélangés au CO, [62]

Températures Pressions T
Familles Substances critiques eni fiqtles; ébullition GWP Inconvénients
chimiques chimiques [Kelvin] el [bar] a [10 gt]m potentiels
Butane 425.13 151.98 37.96 -0.49 3 Inflanunable
Propane 369.9 96.75 42.5 -42.11 20 Inflammable
Hydrocarbures Ethane 305.32 32.17 48.72 -88.58 Inflammable
Isobutane 407.81 134.66 36.29 -11.75 4 Inflammable
Propéne 364.21 91.06 45.55 -17.62 Inflammable
. . Toxique,
v, 2l 2 A 2z
Alcools Meéthanol 512.6 239.45 §1.04 64.48 Faible Inflammable
Ethanol 514 240,85 61.4 78.24 Faible Inflammable
Ethers Dimethyle |55 35 | 12723 53.37 2478 <1 Toxique.
éther Inflammable
Methyle o Irritant,
. 506. 23345 47.5 57-5
Esters acetate 06.6 34 4 37-38 Inflanunable
Acétone 508.1 234.95 47 56.01
.. | Ammoniac 405.4 132.25 113.33 -33.33 Toxique. corrosif
norgamques co, 30413 | 3008 73.77 78 467 1
HFO R-1234vyf 367.85 94.7 33.82 -29.45 Inflammable
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La température d’ébullition est un bon indicateur de la volatilité de la substance. Plus
elle est basse, plus elle est volatile. De plus, elle donne un indice sur la variation de
température lors des changements de phase : plus elle est proche de celles du CO2, et moins
il y a de glissements de températures. Ainsi, les substances les plus prometteuses sont le
propane, le propéne, le R-1234yf et le diméthyle-éther [62].

Sanchez et al. [63] ont également comparé différentes substances pour les mélanger avec
le CO2 & une concentration spécifique. La concentration choisie a été la concentration
maximale pour laquelle le mélange peut rester classé A2 selon la classification de TASHRAE
[50]. Ils ont comparé le potentiel de réchauffement, la pression et la température critique du
mélange et le glissement total avec un titre en vapeur de 0,5 (Tableau 1-2). GWP1q (5th)
fait référence au potentiel de réchauffement global d’apreés le cinquiéme rapport du GIEC.

Tableau 1-2. Mélanges avec CO, Extrait de Sanchez er al [63]

Blend % CO: % Flammable | GWPi0 | Porit Terit Total Glide (K)

(in mass) Gas (in mass) (5 (bar) | (°C) | (-10°C,x=0.5)
CO; +R152a 79.5% 20.5% 138.0 81.39 | 51.88 23.72
CO, +R161 86.9% 13.1% 1.4 79.37 | 46.41 14.78

CO, +R32 56.1% 43.9% 297.6 - - -

CO, +R32 78.0% 22.0% 149.7 75.81 | 43.24 6.49
CO, +R41 79.6% 20.4% 24.5 71.54 | 34.50 1.12
CO; + R600a 92.2% 7.8% 1.2 74.97 | 37.78 12.23
CO; + R290 92.2% 7.8% 1.2 69.80 | 31.68 2.20
CO; + R1270 92 1% 7.6% 1.1 76.17 | 36.95 3.37
CO2 +R1234yf 44.6% 55.4% 43 78.30 | 73.77 33.90

Les mélanges proposés précédemment avec le CO2 sont des mélanges zéotropiques, c¢’est-
a-dire que la phase vapeur et la phase liquide n’ont pas la méme composition & température
et pression données. Ceci crée un glissement de température dans les échangeurs de chaleur &
pression constante. Ce glissement est un parameétre important & prendre en compte car s’il
est trés élevé, le composant le moins volatile risque de rester « piégé » en phase liquide dans
I’évaporateur, laissant le deuxiéme composant circuler seul dans la machine. Il y a donc une
composition variable & l'intérieur de l'installation, ce qui dégrade la performance de la
machine. Plus les températures de changement de phase des deux composants sont éloignées,
plus les glissements de température auront tendance & étre importants lors des changements
d’état du mélange. Cependant, travailler avec un mélange zéotropique dans un échangeur est
avantageux car cela permet de réduire les pincements de température entre le fluide
secondaire et le frigorigéne. Il s’ensuit une réduction de la production d’entropie dans les

échangeurs de chaleur [64].

Parmi les composants étudiés par Sanchez et al. [52]| et Bouteiller [62], [63]le mélange du
CO2 avec du propane semble étre une alternative prometteuse car il affiche un faible
glissement et il permet d’améliorer les propriétés thermodynamiques du CO2 pur en
basculant, sous certaines conditions de pression et température, du régime transcritique au

régime subcritique.
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Kim et al. [64] ont fait une étude comparative de la performance d’une installation entre
un mélange CO»/propane a différentes concentrations et le COz pur. Ils ont trouvé que les
mélanges CO:/propane permettent de réduire la pression dans le refroidisseur de
gaz/condenseur. Cette réduction est proportionnelle & la proportion de propane dans le
mélange. Pour les concentrations massiques de CO2/propane de 85/15, 75/25 et 60/40 ils ont
trouvé une réduction de pression de 11,8 %, 22,7 % et 37,9 % respectivement en comparaison
avec le COz pur.

L’analyse énergétique de ce mélange en régime subcritique et transcritique devient donc
intéressante a étudier. Cette thése analysera cette piste d’amélioration dans le chapitre 5.

1.5 Systeme de réfrigération

La réfrigération joue un role important dans notre société et notre vie quotidienne. Elle
est utilisée dans différentes applications telles que l'alimentation, les produits
pharmaceutiques, les entrepots frigorifiques, le transport, le confort thermique, etc. Elle
représente environ 15 % de toute 1'électricité consommée dans le monde [65], ce qui souligne
I'importance d'améliorer 'efficacité des systémes frigorifiques pour réduire la consommation

électrique globale.

1.5.1 Cycle thermodynamique classique

Un systéme de réfrigération classique fonctionnant au COa2, avec réjection de chaleur sur
lair extérieur, est généralement transcritique. Il est composé d’un compresseur (CP), d'un
refroidisseur de gaz (RG), d’un détendeur (EEV pour Electronic Expansion Valve) et d’un
évaporateur (HX pour Heat eXchanger) (Figure 1.5).

Dans un cycle transcritique (lorsque la pression dans le refroidisseur de gaz dépasse la
pression critique) (Figure 1.5), le titre en vapeur du CO:2 & l'entrée de I’évaporateur est
considérablement plus élevé, a température extérieure donnée, que celui d'un cycle
subcritique obtenu avec des frigorigénes tel que les HFC. Cela entraine une diminution de la
différence d'enthalpie entre l'entrée et la sortie de 1'évaporateur. En conséquence, un débit
massique plus élevé doit étre utilisé, ce qui augmente la charge de travail du compresseur et
dégrade les performances de la machine.
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Figure 1.5. Systéme de réfrigération transcritique classique

1.5.2 Performance d’un systeme de réfrigération

Le coefficient de performance (COP) est un indicateur communément utilisé pour évaluer
la performance d'un systéme de réfrigération. Il est défini comme le rapport de 1'énergie
récupérée (ou la puissance de la source a refroidir) et de l'énergie consommée par le
compresseur (ou la puissance de celui-ci) (équation (1.1)).

COP = Qevap (1.])

elec
En raison des particularités du CO2 mentionnées précédemment, principalement pour sa
faible température critique, le coefficient de performance des systémes frigorifiques utilisant
le CO2 est généralement plus faible & des températures extérieures élevées que celui d'autres
fluides frigorigénes. Ce faible rendement contribue & augmenter les émissions indirectes de
gaz a effet de serre [52]. Différentes modifications du cycle thermodynamique classique ont
été proposées par des chercheurs afin d’améliorer sa performance énergétique.

1.5.3 Modifications du cycle thermodynamique classique pour le CO»

1.5.31 Systeme de réfrigération avec détente intermédiaire

Une solution pour augmenter la plage d’enthalpie et diminuer le titre en vapeur du CO2
a lentrée de I’évaporateur est d’ajouter une bouteille séparatrice (BRL pour Bouteille
Receveuse de Liquide), une vanne haute pression (HPV pour High Pressure Valve) et une
vanne flash gaz (FGV pour Flash Gas Valve), au circuit (Figure 1.6). Par ailleurs, une
diminution du titre en vapeur a l’entrée de I’évaporateur permet d’améliorer les coefficients
de transfert de chaleur, diminuer le débit et par conséquent réduire la perte de charge a
I'intérieur de celui-ci [66]-[68]. Yu et al. [69] ont conclu qu’il est possible d’améliorer la
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performance du systéme autour de 7 % avec cette configuration. C’est la configuration la
plus fréquemment utilisée avec le CO2 transcritique.
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Figure 1.6. Systéme avec détente intermédiaire

1.5.3.2 Systeme de réfrigération avec échangeur de chaleur interne

L'ajout d'un échangeur de chaleur interne (IHX pour Internal Heat eXchanger) au cycle
thermodynamique apporte des améliorations & la performance du systéme de réfrigération au
COz et ce d’autant plus que 'on se trouve en régime transcritique [14], [17], [57], [69]-[71].
L’échangeur permet de transférer la chaleur d’une partie du cycle & une autre en générant
différents effets thermodynamiques. Différents emplacements de ’échangeur de chaleur dans
le cycle ont été proposés dans la littérature :

e L’échangeur de chaleur interne peut se placer entre la sortie du refroidisseur
de gaz (Figure 1.7, point 3) et la sortie de I'évaporateur (Figure 1.7, point 6)
[14], [17], [69], [72]-[80]. Cet emplacement entraine, d'un coté, une augmentation
de la différence d’enthalpie entre l’entrée et la sortie de 1’évaporateur (points 5-6),
donc de la puissance frigorifique & débit constant, mais d’un autre coté, une
diminution de la masse volumique & l'entrée du compresseur (point 1), ce qui
augmente le travail de ce dernier [80]. La combinaison de ces deux effets peut
améliorer ou dégrader le COP de 'installation.

L’ajout de cet échangeur de chaleur interne assure également une évaporation
totale de 1'excés de liquide sortant de I'évaporateur afin de protéger le
compresseur [74]. Rigola et al. [14] et Elbel et al. [33] ont montré respectivement
une ameélioration de COP de 23 % pour une température d’évaporation de -10 °C
et de 9 % avec une température d’évaporation de 5 °C. Kim et al. [77] et Cho et
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al. |76] ont identifié une légére réduction dans la pression du refroidisseur de gaz
lorsque I’échangeur de chaleur interne est utilisé. Zhang et al. [36] ont montré
avec des résultats de simulation, une amélioration de 6,9 % avec une température
d’évaporation de 0 °C et une température extérieure de 40 °C.

Nakagawa et al. [34] ont fait varier la longueur de 'IHX de 30 & 60 cm et ils ont
trouvé une amélioration maximale du COP par rapport au systéme de référence
de 17 % avec un IHX de 60 cm au lieu de 30 cm, pour une température extérieure
de 42 °C et une température d’évaporation de 0 °C.
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Figure 1.7. Systéme avec échangeur de chaleur interne

o Il est possible d’ajouter un échangeur de chaleur interne entre la sortie du
refroidisseur de gaz et l'entrée du compresseur dans le systéme décrit dans la
section 1.5.3.1 (Figure 1.8). Cela permet de diminuer le titre en vapeur a l’entrée
de la bouteille BRL et celui de 'entrée de I'évaporateur. L’ajout de cet échangeur
de chaleur interne augmente la température d’aspiration du compresseur.
Cependant dans cette configuration, la température d’aspiration du compresseur
est réduite grace au fluide diphasique sortant de la vanne flash gaz. Shengchun et
al. [12] ont trouvé une amélioration du COP de 6,4 % avec cette configuration
pour une température ambiante de 40 °C.
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Figure 1.8. Systéme avec échangeur de chaleur interne et détente intermédiaire

o Il est possible d’ajouter un échangeur de chaleur interne au systéme avec une
bouteille séparatrice (Figure 1.9) mais sans avoir forcément une séparation de
liquide-vapeur [15], [17], [70]. Cela permet d’avoir un contrdle de la surchauffe a
la sortie de I’évaporateur indépendamment du contréle de la haute pression, grace
aux vannes EEV et HPV [17]|, ce qui est trés intéressant dans les systémes
frigorifiques au CO2 en régime transcritique. Il est possible d’ajuster la surchauffe
et la pression dans le refroidisseur de gaz adaptées aux conditions de
fonctionnement de la machine. Aprea et Maiorino [70] rapportent une
amélioration de COP de 8,1 % et 10,5 % pour une température extérieure de
40 °C et 25 °C, respectivement. Sanchez et al. [15] rapportent une amélioration
du COP autour de 10,6 % pour une température d’entrée du fluide secondaire a
I’évaporateur de 5 °C, une surchauffe de 5 K et une température extérieure de

35 °C. Tous ces résultats sont basés sur des données expérimentales.
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Figure 1.9. Systéme avec échangeur de chaleur interne et bouteille séparatrice

o [’échangeur de chaleur interne peut se positionner entre la sortie du départ
liquide de la bouteille séparatrice et la sortie de 1’évaporateur (Figure 1.10). Cet
arrangement permet d’augmenter la plage de refroidissement dans ’évaporateur
en réduisant le titre en vapeur & l'entrée de l’évaporateur. La différence de
températures de part et d’autre de I'IHX est réduite par rapport a celle des
configurations précédentes. Sanchez et al. [15] rapportent une amélioration
maximale de COP de 6,2 % a des températures extérieures de 25 °C et 35 °C et a
des températures d’entrée du fluide secondaire & 1’évaporateur entre 5 °C et

15 °C.
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Figure 1.10. Autre configuration avec échangeur de chaleur interne
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e Il est possible d’ajouter deux échangeurs de chaleur internes au cycle
thermodynamique avec une bouteille séparatrice (Figure 1.11). De la méme
maniére que dans les systémes précédents, l'ajout de la vanne HPV et de la
bouteille séparatrice intermédiaire permet d’avoir une haute pression optimale et
une surchauffe réduite. De plus, cette configuration permet de réduire encore plus
le titre en vapeur a l’entrée de ’évaporateur en comparaison de la configuration
précédente (Figure 1.10). Cela est da au refroidissement & la sortie du
refroidisseur de gaz et a la sortie de la bouteille liquide. Cependant, 1'ajout de ces
deux échangeurs de chaleur augmente le volume massique a l’entrée du
compresseur, ce qui augmente le travail de compression. Sanchez et al. [15] ont
observé une amélioration du COP allant jusqu'a 13 %. Cette amélioration
s'explique par l'augmentation de la différence d'enthalpie dans 1'évaporateur plus
importante que celle du travail de compression (induite par la surchauffe obtenue
grace aux deux échangeurs de chaleur internes).

90
g 70
BRL g
J 7 50
n
IHX o
=) & 450
(=) i
EEV
10
150 217 283 350 417 483 550
N/
8 [Ox 7 Enthalpie spécifique [kJ/kg
a) Schéma du systéme b) Représentation du cycle dans un

diagramme de Mollier

Figure 1L.11. Systeme avec deux échangeurs de chaleur internes

Indépendamment de la position de I’échangeur de chaleur interne, son dimensionnement
joue un role important sur la performance de la machine. Kim et al. [77] et Cho et al. [76]
ont fait respectivement une étude mathématique et une étude expérimentale. Ils affirment
qu’il existe une longueur optimale du IHX permettant d’obtenir le meilleur COP. Cette
longueur dépend des conditions de fonctionnement et de la charge en fluide frigorigéne dans
I'installation.

1.5.3.3 Systeme avec sous-refroidisseur mécanique
Un autre systéme étudié dans la littérature est 'ajout d'un sous-refroidisseur mécanique,
qui peut étre intégré dans le cycle ou externe au cycle :

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
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e Le systéme avec sous-refroidisseur mécanique intégré au cycle [20], [81]-[83] est
illustré dans la Figure 1.12. Aprés le sous-refroidisseur et la détente par la vanne
HPV, une fraction du débit de CO2 moyenne pression est envoyée au sous-
refroidisseur de gaz pour récupérer la chaleur du fluide haute pression. Ensuite, le
CO2 détendu est comprimé a l'aide d'un compresseur parallele avant d'étre
réintégré dans le cycle principal. Cette configuration permet de réduire la pression
dans le refroidisseur de gaz. Cecchinato et al. [84] ont comparé cette configuration
avec le cycle classique a une température extérieure de 30 °C et une température
d’évaporation de 4 °C, - 10 °C et - 30 °C et ils ont trouvé une amélioration de
16,3 %, 17,3 % et 25,5 % respectivement. Nebot-Andrés et al. [20], [82] ont trouvé
une amélioration du COP de 9.5 % a 35 °C, 7,2 % a 30 °C et 4,1 % a 25 °C en
comparaison avec un systéme avec compresseur paralléle. Gullo et Cortella [85]
ont comparé également la performance du systéme avec un systéme avec
compresseur parallele & une température extérieure de 30 °C et 42 °C pour une
température d’évaporation de - 10 °C et ils ont trouvé une amélioration de 2,8 %

et 5,5 % respectivement.
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Figure 1.12. Systéme avec un sous-refroidisseur intégré

e Le systéme avec sous-refroidisseur externe [20], [82], [83] est illustré dans la
Figure 1.13. Le fluide sortant du refroidisseur de gaz est refroidi grace a un sous-
refroidisseur qui est connecté a un autre circuit utilisant R152a. Cela permet de
réduire la pression dans le refroidisseur de gaz et d’augmenter la puissance
frigorifique d’apres les différentes auteurs [20], [82], [83]. Nebot-Andrés et al. [82]
ont comparé cette configuration avec celle utilisant un compresseur paralléle et ils
ont trouvé une amélioration du COP de 17,5 % a 35 °C, 13,7 % a 30 °C et 7,8 %
a 25 °C.
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Figure 1.13. Systéme avec un sous-refroidisseur externe

1.5.3.4 Systeme de réfrigération avec éjecteur

Un éjecteur est un systéme de compression gratuite (sans consommation électrique) sans
piéces mobiles. 11 utilise 'énergie du fluide primaire (provenant du refroidisseur de gaz) pour
comprimer le fluide secondaire (provenant de I’évaporateur ou d’une bouteille séparatrice,
selon le type d’éjecteur) et réduire le rapport de pressions dans le compresseur. Par
conséquent la puissance électrique consommeée par ce dernier est réduite.

La Figure 1.14 illustre les piéces de 1'éjecteur, dont les plus importantes sont soulignées
en orange. L’éjecteur comporte deux d'entrées et une sortie. Il se compose principalement
d'une entrée primaire (buse motrice), d'une entrée secondaire (buse d'aspiration), d'une
section de mélange et d'une sortie (diffuseur). Le CO2 provenant du refroidisseur de gaz,
appelé fluide primaire, rentre & haute pression dans la buse motrice de 1'éjecteur. Ce fluide
subit une accélération due a la réduction de la section de passage au col qui provoque une
baisse de pression. Cette baisse de pression permet d’aspirer le fluide secondaire provenant
de 1'évaporateur via la buse d'aspiration. Les deux flux sont mélangés dans la section de
mélange. Ensuite, le fluide subit une perte d’énergie cinétique due & I’augmentation de la
section de passage dans le diffuseur, ce qui diminue la vitesse du fluide conduisant & une
augmentation de sa pression. Finalement le fluide sort de 1’éjecteur a une pression
intermédiaire [86].
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Figure 1.14. Description de I’éjecteur

L'éjecteur est un équipement qui permet d’améliorer les performances d’un systéme de
réfrigération, il est donc fondamental de connaitre ses principaux paramétres de

performance : le taux de compression, le taux d'entrainement et son efficacité.

Le taux de compression ([]) est le rapport de la pression de sortie de 1'é¢jecteur (moyenne
pression, P, ;;z) et de la pression d'aspiration de I'¢jecteur (pression de l'évaporateur,
P,,qp) (équation (1.2)), autrement dit, c’est le taux de compression qui est économisé par le
compresseur. Il dépend des paramétres géométriques de I’éjecteur tels que la longueur de la
section de mélange et 1'angle du divergent [87], [88].

P pr
[[=—F 1.2
P(%'uap ( )

Le taux d'entrainement est le rapport entre le débit massique aspiré (fluide secondaire,
my) et le débit massique de la buse motrice (fluide primaire, m,,) comme le définit 1'équation
(1.3). 1l existe un transfert de quantité de mouvement a l'intérieur de 1'éjecteur, plus le taux
d’entrainement est grand, moins il y a de quantité de mouvement disponible pour augmenter
la pression a la sortie de 1'¢jecteur et plus le travail du compresseur augmente [23].
Nakagawa et al. [34] affirment que le taux d’entrainement peut varier en fonction de la
surface de la section de mélange.

(1.3)

Enfin, Defficacité globale de I'éjecteur peut se définir par le rapport entre 1'énergie nette
minimale récupérée et 1'énergie nette maximale disponible, équation (1.4). he est l'enthalpie
du fluide qui serait & la sortie de ’éjecteur & la méme entropie qu’a la sortie de ’évaporateur
(point C, Figure 1.15). hp est l'enthalpie du fluide a la sortie de 1’évaporateur (point D,
Figure 1.15). hy est l'enthalpie du fluide & la sortie du refroidisseur de gaz (point A, Figure
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1.15). hp est l'enthalpie du fluide & la pression de sortie de I'éjecteur & la méme entropie
qu’en sortie du refroidisseur de gaz (point B, Figure 1.15).
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Figure 1.15. Efficacité globale de l'éjecteur selon Elbel et Hrnjak [89]

Un éjecteur peut étre classé en fonction de la position de la buse, de la géométrie de la
buse et de I’état du fluide aux entrées de l'éjecteur (Figure 1.16). Selon la position de la
buse, il peut s'agir d'un mélange a pression constante, en anglais « constant pressure
mixing », (CPM), dans lequel la sortie de la buse motrice est placée dans la buse
d'aspiration ; il peut s’agir aussi d'un mélange a section constante, en anglais « constant
area mixing », (CAM), dans lequel la sortie de la buse motrice est placée a l'intérieur de la

section de mélange (Figure 1.17).
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Figure 1.16. Classification des éjecteurs
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Besagni et al. [90] et Tashtoush et al. [91] mentionnent que les éjecteurs CPM sont
principalement utilisés pour travailler avec un écart plus important de pression entre la
pression de ’évaporateur et la moyenne pression du systéme, tandis que les éjecteurs CAM
sont utilisés pour aspirer des débits massiques plus élevés dans la buse d’aspiration.
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Figure 1.17. Deux types d’éjecteurs : a gauche une représentation d’¢jecteurs CPM et a droite
une représentation d’éjecteurs CAM [9]]

La géométrie de la buse motrice affecte les performances de 1'éjecteur. Elle détermine la
relation entre les flux primaire et secondaire (taux d'entrainement) et le taux de
compression [91|. La géométrie de la buse motrice peut étre convergente ou convergente-
divergente. Dans le premier cas, le fluide primaire atteint une vitesse sonique ou subsonique
a la sortie de la buse primaire, tandis qu'il peut atteindre une vitesse supersonique & la sortie
avec la deuxiéme géométrie. Le flux primaire présente une chute de pression plus importante
lorsque la vitesse supersonique est atteinte, ce qui augmente la quantité de fluide secondaire
aspiré dans 1'éjecteur [90], [92].

L’état des flux primaire et secondaire aux entrées de 1’éjecteur est une autre fagon de
classer les éjecteurs. [90]. Dans un éjecteur monophasique, le fluide primaire et le fluide
secondaire sont dans le méme état (liquide-liquide ou gaz-vapeur). Dans un éjecteur
diphasique les deux fluides sont dans des états différents (liquide et vapeur).

15341 Systeme avec un éjecteur diphasique

La Figure 1.18 montre le systéme avec un éjecteur diphasique. Ce systéme remplace la
vanne haute pression et la vanne flash gaz par un éjecteur diphasique. La buse motrice de
l'éjecteur est connectée a la sortie du refroidisseur de gaz (point 3), et la buse d'aspiration de
I'éjecteur est connectée a la sortie de l'évaporateur (point 8). La sortie de ’éjecteur est
connectée a une bouteille séparatrice (point 5) ou la vapeur est séparée du liquide. Le liquide
est détendu par le détendeur (EEV) (point 7), il traverse ’évaporateur et il revient a
l'éjecteur par la buse d'aspiration (point 8). La vapeur sortant de la bouteille séparatrice est
comprimée directement par le compresseur de la moyenne pression (point 1) a la haute
pression (point 2). Dans ce systéme, le débit massique comprimé par le compresseur est
généralement différent du débit qui traverse I’évaporateur grace a la recirculation créée par

1'éjecteur.
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Le taux de compression produit par cet éjecteur dépend de différents facteurs : la section
de passage au col a la sortie de la buse motrice (point 3’), la pression de ’évaporateur, la
pression au refroidisseur de gaz, la masse volumique du fluide & la sortie de ’évaporateur et
la puissance frigorifique demandée. Deng et al. 23], Elbel et al. [89], Fangtian et al. [24],
Ksayer et al. [25], Pardinas et al. [44], [45], Fabris et al. [93]et Li et al. [26] ont étudié
I'amélioration du COP des systémes de réfrigération au CO2 a 1'aide d'un éjecteur diphasique
dans différentes conditions environnementales et pour plusieurs puissances frigorifiques. Ils
ont rapporté une amélioration du COP pouvant étre supérieure a 16 %.
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Figure 1.18. Systeme avec éjecteur diphasique

153.42 Systéme avec &ecteur monophasique

La Figure 1.19 illustre le systéme avec un éjecteur monophasique (EJR) et son cycle
thermodynamique. Une deuxiéme bouteille séparatrice est ajoutée aux sorties de
I'évaporateur (HX) et de la vanne flash gaz (FGV) (points 9 et 6). Cette bouteille est
appelée « bouteille anti-coup de liquide (ACL) ». Sa sortie en phase vapeur est connectée au
compresseur (point 1) et la sortie en phase liquide est connectée a la buse d’aspiration de
I'éjecteur (point 10). Dans ce systéme, le débit massique provenant du refroidisseur de gaz
(RG) est divisé en deux. L'un des deux passe par la vanne de détente « haute pression »
vers la bouteille séparatrice et l'autre passe par la buse motrice de 1'éjecteur. La vapeur
sortant de la bouteille BRL (point 5) est détendue & basse pression par la vanne flash gaz
(point 6) pour entrer dans la bouteille ACL. Le liquide provenant de la bouteille séparatrice
(point 7) est détendu a basse pression et circule dans l'évaporateur. L’excés du liquide
provenant de I’évaporateur, qui fonctionne en régime noyé, est stocké dans la bouteille ACL.
Une vanne placée a lentrée primaire de 1'éjecteur permet d'activer ou de désactiver
I'éjecteur. Lorsque le liquide dans cette bouteille atteint un niveau spécifique, la vanne
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s’ouvre et 1'éjecteur démarre, le liquide traverse 1'éjecteur pour se stocker dans la bouteille
BRL. Une fois que la bouteille ACL est vide, la vanne se ferme et 1'é¢jecteur s'éteint. Ce
fonctionnement intermittent de 1'éjecteur rend la machine plus instable que tout autre
systéme modifiant le cycle classique, son pilotage est donc également plus complexe.

Ce systéme est dimensionné pour fonctionner avec un évaporateur noyé, ce qui sera
expliqué en détail dans la section 1.5.3.6.

Bien que le compresseur comprime de la basse pression & la haute pression, Minneto et
al. |37] ont trouvé une amélioration de COP, en utilisant ce systéme, de 13 % due a
I'utilisation d’un évaporateur noyé que permet l'augmentation de la pression de
I’évaporateur. L’éjecteur n’était utilisé que pour envoyer le liquide stocké dans la bouteille
ACL vers la bouteille BRL, en évitant toute entrée de liquide dans le compresseur.
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Figure 1.19. Systéme avec éjecteur monophasique

15343 Systemes multi-éjecteur

Cette technologie est 'une des plus étudiées récemment car elle présente une bonne
amélioration de la performance des installations au COa. Ces systémes bénéficient des
avantages des éjecteurs diphasique et monophasique au méme temps [18], [29], [30], [32], [38],
[94]-[96]. Gullo et al.[38] présente une amélioration de la performance entre 15,6 % et
27,3 %. Liu et al. [18] ont montré avec des résultats de simulation une amélioration de COP
entre 33,5 % et 40 %.

Cette technologie est utilisée en systémes frigorifiques bi-étagés, raison pour laquelle une
étude de cette configuration n’est pas réalisée dans cette thése qui se focalise sur les systémes
mono-étageés.
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1.53.4.4 Systemes avec éjecteur diphasique et échangeur de chaleur interne

Cette configuration (Figure 1.20) utilise le méme arrangement que la configuration avec
éjecteur diphasique (EJR) et ajoute un échangeur de chaleur interne (IHX) entre la sortie du
refroidisseur de gaz (RG) (point 3) et I'entrée du compresseur (CP) (point 1). Cet échangeur
de chaleur interne permet de refroidir le fluide sortant du refroidisseur de gaz, autrement dit,
Penthalpie du CO2 a ’entrée de la buse motrice de I’éjecteur est réduite. Cela implique que
Penthalpie du CO2 a la sortie de I’éjecteur est également réduite, par conséquent le titre en
vapeur qui rentre dans la bouteille séparatrice est moindre en comparaison avec le systéme a
éjecteur diphasique et sans échangeur (section 1.5.3.4.1). Par conséquent, le débit traversant
le compresseur est également plus faible, & puissance frigorifique égale, que dans le systéme &
évaporateur diphasique seul. [33].

Ce phénoméne a plusieurs impacts sur le cycle de réfrigération. D’une part, le débit
massique de vapeur qui traverse le compresseur diminue ainsi que la consommation
électrique de ce dernier et d’autre part, l'efficacité de ’éjecteur et le taux d'entrainement
augmentent tandis que le taux de compression de 1’éjecteur diminue, ce qui augmente le taux
de compression dans le compresseur et donc sa consommation électrique [33], [35], [36], [89],
[97]. Afin d’ameéliorer la performance de 'installation, il existe un compromis & trouver entre
le taux de compression de 1’éjecteur et le débit massique traversant le compresseur.

Xu et al. [35], Lee et al. [98], Zhang et al. [36], Elbel et Hrnjak [89], Nakagawa et al. [88]
ont étudié cette configuration théoriquement et expérimentalement. Ils confirment que
I’ajout d’'un échangeur de chaleur interne au cycle de réfrigération avec éjecteur diphasique
réduit le taux de compression de I’éjecteur, mais augmente la puissance frigorifique. Deux
phénomeénes contradictoires qui rendent difficile I'identification du comportement du COP.
Zhang et al. |36] et Elbel et al. [89] ont fait varier les efficacités de ’échangeur de chaleur
interne et de I’éjecteur. Ils concluent qu’il existe une valeur optimale pour ces deux
paramétres afin que la performance du systéme devienne intéressante. L’efficacité de
I'échangeur de chaleur interne doit étre, selon ces auteurs, de 80 % [36], [89] et lefficacité de
Iéjecteur doit étre inférieure a 40 % pour que les performances de ce systéme soient
supérieures a celles du systéme avec éjecteur diphasique seul [36]. Nakagawa et al. [97] ont
fait varier la longueur de I’échangeur de chaleur interne et ils ont trouvé que 'THX permet

d’améliorer la performance de la machine avec éjecteur diphasique quelle que soit la longueur
de 'THX.
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Figure 1.20. Systeme avec &jecteur diphasique et échangeur de chaleur interne

1.5.3.5 Systémes avec un compresseur parallele

Une solution d’amélioration des performances du cycle au CO2 consiste & utiliser un
compresseur dit ‘paralléle’ ou ‘auxiliaire’ (CP aux) a la place d’une vanne flash gaz (FGV)
(Figure 1.21). La vapeur sortante de la bouteille séparatrice est comprimée par le
compresseur paralléle, passant ainsi de la moyenne pression a la haute pression. Seule la
fraction liquide de la bouteille continue le cycle. Cela permet de réduire le débit qui traverse
les compresseurs principaux. Gullo et al. [39] ont fait une étude théorique et ils ont trouvé
une réduction de la consommation annuelle d’énergie d’environ 5 %. Sarkar et al. [99] ont
évalué cette configuration a différentes températures d’évaporation et en régime
transcritique. Ils ont conclu que ce systéme est plus performant aux trés faibles températures
d’évaporation en obtenant une amélioration maximale de 47,3 % en comparaison du cycle
classique. Tsamos et al. [43] ont fait une étude avec une installation a deux étages
d’évaporation et ont trouvé une amélioration de COP de 5 %. Chesi et al. [21] ont fait une
étude expérimentale et théorique a différentes conditions. Ils ont trouvé une amélioration du
COP de 7 % a 30 %, selon les conditions. L'écart observé entre les améliorations constatées
lors de l'expérimentation et celles prédites par la théorie s'explique, selon ces auteurs, par les
différentes hypothéses prises dans le modéle de simulation, par exemple, négliger la chute de
pression dans le systéme et négliger efficacité du séparateur. Enfin, Sacasas et al. [22] ont
trouvé une amélioration du COP de 11 %, 15 % et 16 % pour les régimes subcritique,

transcritique et supercritique, respectivement.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre 1 :Etat de l’art 29

RG

90

70

Pression [bar]
@

30

9

10

150 217 283 350 417 483 550

Enthalpie spécifique [kJ/kg

a) Schéma du systéme b) Représentation du cycle dans un
diagramme de Mollier

Figure 1.21. Systéme avec compresseur parallele

1.5.3.6 Systemes de réfrigération avec un évaporateur noyé

Le mot « noyé » fait référence aux conditions de fonctionnement de ’évaporateur. Il ne
se référe pas & un type spécifique d’évaporateur. Un évaporateur noyé est un évaporateur qui
fonctionne avec une surchauffe nulle ou quasiment nulle [10]. Par conséquent, la différence
de température entre le CO2 & la sortie de 1'évaporateur et du fluide secondaire & l'entrée de
I'évaporateur est plus faible que dans le cas d'un évaporateur & surchauffe séche. Cela
permet une augmentation de la pression d’évaporation, une diminution du taux de

compression et donc de la consommation d’électricité [100].

Une surchauffe nulle implique l'envoi d'une quantité plus importante du fluide vers
I'évaporateur & une surface donnée. La zone d'asséchement est plus grande, ce qui entraine
une amélioration des coefficients de transfert de chaleur. Cela se traduit par une meilleure
efficacité de 1'évaporateur [10], [37], [79]. La surface de I’évaporateur est optimisée car il n’y
a plus besoin d’une surface dans I’évaporateur dédiée & surchauffer la vapeur de COo.

Le contraire d’un évaporateur noyé est un évaporateur & surchauffe positive ou séche,
dont la surchauffe est généralement comprise entre 8 et 15 °C.

La Figure 1.22 met en évidence 'augmentation de la pression d’évaporation grace a une
surchauffe nulle.
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Figure 1.22. Comparaison entre le fonctionnement d’un évaporateur a surchauffe positive
(seche) et un évaporateur noyeé.

L'excés de COz liquide sortant de 1’évaporateur ne doit pas atteindre les compresseurs
car cela peut les endommager. Pour éviter ce probléme, différentes solutions ont été
proposées dans la littérature, comme présenté ci-apreés.

1.53.61  Systeéme avec évaporateur noyé et échangeur de chaleur interne

Cette solution a été décrite précédemment dans la section 1.5.3.1. Un échangeur de
chaleur interne peut se positionner & la sortie de I’évaporateur noyé afin d’évaporer le
surplus de liquide et ne pas l'envoyer au compresseur.

1.53.6.2 Systéme avec évaporateur noyé et pompe

Gullo et al. [39] ont évalué la possibilité d’ajouter une pompe a la sortie de la bouteille
anti-coup de liquide (ACL), afin d’envoyer le liquide stocké provenant des évaporateurs
noyés, dans la bouteille séparatrice. Le travail de la pompe (indiquée par PMP sur la Figure
1.23), inclus dans le calcul des performances de l'installation, peut étre négligeable d’aprés
ces auteurs [39]. Enfin, ils ont analysé cette configuration dans trois villes différentes et ils

ont conclu que cette configuration permet de réduire la consommation d’énergie d’environ

7,2 %.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre 1 :Etat de l’art 31

90
g 70
2 50
n
,Q" i
0] A
odlrs 2 J
10 ~ '
150 217 283 350
Enthalpie spécifique [kJ/kg
a) Schéma du systéme b) Représentation du cycle dans un

diagramme de Mollier

Figure 1.23. Systeme avec évaporateur noyé et pompe

1.53.6.3  Systeme avec évaporateur noyé et un éjecteur monophasique

Cette solution a été décrite dans la section 1.5.3.4.2.

1.53.6.4 Systeme a deux étages d’évaporation avec une bouteille secondaire

Cette solution a été brevetée par EPTA [101]. Elle s’applique exclusivement a des
systémes frigorifiques a deux étages d’évaporation. Le liquide sortant de I’évaporateur de
moyenne température (HX MT) est stocké dans la bouteille ACL, une fois que le liquide
atteint un certain niveau, il est envoyé vers ’évaporateur de faible température (HX LT),
cet évaporateur utilise une surchauffe positive afin de ne pas envoyer du liquide vers le
compresseur basse température (CP LT pour Low Temperature). La Figure 1.24 montre (a)

le schéma de ce systéme et (b) le systéme sur un diagramme de pression enthalpie.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



1.5 Systéme de réfrigération 32

33— .=
\=}‘
@CP (MT) Mo s

HPV 0 .
BRL
s 1o

50

Pression |bar|

30

B

10+ -
150 217 283 350 1y 183 550

HX (LT) Enthalpie spécifique [kJ/kg]

a) Schéma du systéme b) Représentation du cycle dans un
diagramme de Mollier

Figure 1.24. Systéeme a deux étages d’évaporation avec une bouteille secondaire

1.5.4 Reécapitulatif des configurations proposées dans la littérature
Le Tableau 1-3 montre un résumé des modifications proposées dans la littérature pour
améliorer les performances énergétiques d’'un systéme frigorifique au COa.

La plupart des modifications proposées dans la littérature utilisent une puissance
frigorifique inférieure & 10 kW ou ont été réalisées avec des modéles numériques qui n'ont
pas toujours été validés. Les résultats obtenus dans des installations de laboratoire peuvent
masquer certains problémes qui pourraient survenir lors de l'utilisation de ces systémes en

conditions réelles sur le terrain.

Plus récemment, des études ont été menées dans la littérature sur des installations de
plus grande puissance, dépassant les 40 kW [10], [32], [41], [42]. Cependant, la plupart de ces
études ont été réalisées sur des installations & deux étages d'évaporation. La distribution de
I'énergie différe considérablement de celle d'une installation & un seul étage d'évaporation
pour une configuration donnée. Par exemple, 'impact de 1'ajout d'un échangeur de chaleur
interne (section 1.5.3.2) sur la puissance absorbée par les compresseurs est différent entre un
systéme & un seul étage [15] et un systéme a deux étages [11], [12] en raison des variations

des conditions d'aspiration entre ces deux systémes.

La wvariation des conditions d’essais, des dimensionnements des composants, des
puissances frigorifiques et des méthodes (numériques ou expérimentales), font qu'il est
difficile de quantifier le gain exact entre les différentes configurations proposées dans la
littérature. Cette thése permet de comparer plusieurs configurations dans des conditions
uniformes et sur une large gamme de fonctionnement. De plus des nouvelles propositions ont
été faites pour améliorer la performance d’une installation frigorifique utilisant le CO2
comme fluide frigorigéne.
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Tableau 1-3. Résumé des alternatives proposées dans la littérature pour améliorer les performances des systémes frigorifiques au CO».
(sur plusieurs pages)

Auteurs Type Systéme de Proposition de Tevap / Tre  COP aprés Amélioration du Puissance
d’étude référence systéme [Tsec_in] (°C) amélioration COP frigorifique
("C) (kW)
Rigola et T, E Systéme classique Systéme avec -10 °C 35 °C 1,1 +23% <1
al. |14] (Figure 1.5) échangeur de
mono-étagé chaleur interne
(Figure 1.7)
Elbel et al. T Systéme classique Systéme avec 5°C 35 °C 2 +9% < 12,5
[33] (Figure 1.5) échangeur de
bi-étagé chaleur interne
(Figure 1.7)
Zhang et T Systéme classique Systéme avec 0 °C, 40 °C, +6,9 % -
al. [36] (Figure 1.5) échangeur de 5°C, 45 °C,
mono-étagé chaleur interne 10 °C 50 °C
(Figure 1.7)
Cho et al. E Systéme classique Systéme avec - 24 °C 2,6 + 9% a 40 Hz < 2,4
[76] (Figure 1.5) échange.)ur de 7% A 60 Hz
mono-étagé chaleur interne
(Figure 1.7)
Cecchinato T Systéme classique Systéme avec 4 °C 30 °C 3,72 16,3 %, 17,3 %, -
et al. [84] (Figure 1.5) sous-refroidisseur -10 °C 2,37 25,5 %
bi-étagé intégré (Figure -30 °C 1,33
1.12)
Nebot- E Systéme avec Systéme avec [3,8 °C|] 25 °C, 2,13 4.1 %, <9
Andrés et compresseur sous-refroidisseur 30 °C, 1,82 7,2 %,
al. |20], parallele (Figure intégré (Figure 35 °C 1,58 9,5 %
[82] 1.21) 1.12)
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Auteurs Type Systéme de Proposition de Tevap / Tre  COP aprés Amélioration du Puissance
d’étude référence systéme [Tsec_in] (°C) amélioration COP frigorifique
(*C) (kW)
mono-étageé
Gullo et T Systéme avec Systéme avec -10°C 30 °C, 28 %
Cortella compresseur sous-refroidisseur 42 °C 5,5 %
[85] parallele (Figure intégré (Figure
1.21) 1.12)
mono-étageé
Nebot- E Systéme avec Systéme avec [3,8 °C|] 25 °C, 2,21 7.8 %, <9
Andrés et compresseur sous-refroidisseur 30 °C, 1,93 13,7 %,
al. [20], paralléele (Figure externe (Figure 35 °C 1,69 17,5 %
82 1.21) 1.13)
mono-étagé
Sanchez et E Systéme classique Systéme avec [5,15 °C| 25,30, 1,44a35°C + 10,6 % a 35 °C et <9
al. [15] (Figure 1.5) + échangeur de 35 °C T evap de 5 °C
bouteille chaleur interne
séparatrice (Figure 1.9)
mono-étageé
Aprea et E Systéme classique Systéme avec 5°C 25°C 2,114 25°C + 10,5 % a 25 °C <4,5
maiorino (Figure 15) + échange.)ur de - 40 1,20 4 40 °C 481440 °C
[70] bouteille chaleur interne °C
séparatrice (Figure 1.9)
mono-étageé
Sanchez et E Systéme classique Systéme avec [5,15 °C| 25, 1,384 35 °C + 6.17 % <9
al. [15] (Figure 1.5) + échangeur de 30,
bouteille chaleur interne 35 °C
séparatrice (Figure 1.10)
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Auteurs Type Systéme de Proposition de Tevap / Tre  COP aprés Amélioration du Puissance
d’étude référence systéme [Tsec_in] (°C) amélioration COP frigorifique
("C) (kW)
Sanchez et E Systéme classique Systéme avec [5,15 °C| 25, 1,47 a 35 °C +13% <9
al. [15] (Figure 1.5) + deux échangeurs 30,
bouteille de chaleur 35 °C
séparatrice internes (Figure
mono-étagé 1.11)
Zhang et T Systéme classique Systéme avec 0° C, 40 °C, +35 % avec une -
al. [36] (Figure 1.5) éjecteur 5°C, 45 °C, efficacité de ’éjecteur
mono-étagé diphasique (Figure 10 °C 50 °C de 0,72
1.18) +8,3 % avec une
efficacité de I’éjecteur
de 0,2
Deng et al. T Systéme classique Systéme avec 0 °C, 36 °C 3,9 + 22 % a Tevap = -
[23] (Figure 1.5) éjecteur 5°C, 5°C
mono-étagé diphasique (Figure 10 °C
1.18)
Elbel et al. T Systéme classique Systéme avec 5°C 35 °C 2,1 +15% < 12,5
[33] (Figure 1.5) éjecteur
bi-étagé diphasique (Figure
1.18)
Fabris et E - Systéme avec -5 °C, 15 °C, Max 1,92 MT =<5
al. [93] éjecteur -10 °C, 25 °C, LT =2
diphasique (Figure -15°C, 35°C
1.18) 25 °C,
bi-étagé
Pardinas E Systéme classique Systéme avec -2 °C, 35 °C 2 + 30 % MT = 30
et al. [44] (Figure 1.5) + éjecteur -5°C 35 °C 1,9 + 28 % LT =6

bouteille

diphasique (Figure
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Auteurs Type Systéme de Proposition de Tevap / Tre  COP aprés Amélioration du Puissance
d’étude référence systéme [Tsec_in] (°C) amélioration COP frigorifique
("C) (kW)
séparatrice 1.18)
bi-étagé bi-étagé
Zhang et T Systéme avec Systéme avec 0 °C, 40 °C, +17 % avec une -
al. [36] échangeur de éjecteur 5 °C, 45 °C, efficacité de 'éjecteur
chaleur interne diphasique et THX 10 °C 50 °C de 0,72
(Flgure’) 1.7? (Figure 1.20) 5.6 % avec une
mono-etage efficacité de ’éjecteur
de 0,2
Zhang et T Systéme avec Systéme avec 0 °C, 40 °C, +3,6 % avec une -
al. [36] éjecteur éjecteur 5 °C, 45 °C, efficacité de I’éjecteur
diphasique (Figure diphasique et THX 10 °C 50 °C de 0,2.
1.15?) , (Figure 1.20) _5 % avec une
mono-etage efficacité de ’éjecteur
de 0,72.
Deng et al. T Systéme avec Systéme avec 0 °C, 36 °C 3,5 + 18,6 % a Tevap = -
[23] échangeur de éjecteur 5 °C, 5°C
chaleur interne diphasique et THX 10 °C
(Figure 1.7) (Figure 1.20)
mono-étageé
Elbel et al. E Systéme avec Systéme avec 0°C 27 °C 1,17 + 7% < 5,2

[39]

échangeur de
chaleur interne
(Figure 1.7)

mono-étageé

éjecteur
diphasique et IHX
(Figure 1.20)
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Auteurs Type Systéme de Proposition de Tevap / Tre  COP aprés Amélioration du Puissance
d’étude référence systéme [Tsec_in] (°C) amélioration COP frigorifique
("C) (kW)
Nakagawa E Systéme avec Systéme avec 0°C 42 °C 1,8 + 27 % <3,5
et al. [88], échangeur de éjecteur
[97] chaleur interne  diphasique (Figure
(Figure 1.7) 1.20)
mono-étageé
Minneto et E Systéme avec Systéme avec [0 °C] 16 °C - +13 % <6
al. [37] détente éjecteur
intermédiaire monophasique
(Figure 1.6) (Figure 1.19)
mono-étageé
Gullo et T Systéme avec Systéme avec -10 °C 28 — - - 72 % de MT = 120
al. [39] détente évaporateur noyé 40 °C consommation LT =25
intermédiaire et une pompe d’énergie
(Figure 1.6) (Figure 1.23)
bi-étagé
Chesi et T Systéme avec Systéme avec -15°C 29 — - + 30 % (max) < 30
al. [21] détente compresseur 40 °C
intermédiaire paralléle (Figure
(Figure 1.6) 1.21)
mono-étageé
Chesi et E Systéme avec Systéme avec -10°C 32,37 1,144 37 °C + 7% < 30
al. [21] détente compresseur et
intermédiaire parallele (Figure 40 °C
(Figure 1.6) 1.21)
mono-étageé
Tsamos et T Systéme avec Systéme avec -8°C -9 — +5% MT = 100
al.[43] détente compresseur /-32°C 40 °C LT = 30
intermédiaire paralléle (Figure
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Auteurs Type Systéme de Proposition de Tevap / Tre  COP aprés Amélioration du Puissance
d’étude référence systéme [Tsec_in] (°C) amélioration COP frigorifique
(°C) (kW)
bi-étagé
Sacasas et T Systéme avec Systéme avec -7°C 0- 2,52 a +11% MT =
al. |22] détente compresseur 36 °C 10 °C (subcritique) 130
intermédiaire parallele (Figure +15 % (transcriti LT = 30
(Figure 1.6) 1.21) 1436 °C que)
bi-étagé + 16 %
(supercritique)

T = Théorique, E= Expérimental, Trg- Température extérieure au refroidisseur de gaz, Tsec in = Température d’entrée du

fluide secondaire, Tevap = Température d’évaporation.
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1.6 Conclusion du chapitre

Ce premier chapitre de thése a montré que le CO2 est une alternative prometteuse aux
fluides conventionnels en termes de réglementation. Il a également montré que de nombreux
travaux de recherche d’amélioration des systémes de réfrigération au CO2 ont été réalisés
dans le but d'optimiser leurs performances. Ces travaux sont trés encourageants puisque la
grande majorité d’entre eux montre une amélioration du COP. Cependant, la variation des
conditions d’essais, des dimensionnements des composants, des puissances frigorifiques et des
méthodes (numériques ou expérimentales) présentés dans la littérature font qu'il est difficile
de quantifier le gain exact entre les différentes configurations proposées.

Ce chapitre encourage a ’étude des différentes pistes d'amélioration comme 1'utilisation
de mélanges de COz/propane pour améliorer les propriétés thermodynamiques du CO2 pur et
réduire le principal inconvénient que représente son point critique (température critique
faible et pression critique élevée), ainsi que la mise en place de modifications dans le cycle
thermodynamique pour optimiser les performances du systéme.

Cette thése se concentre donc sur I'étude et la comparaison expérimentale et numérique
des performances énergétiques d’un systéme de réfrigération mono-étagé au CO2
transcritique d’une puissance maximale de 40 kW utilisé en réfrigération commerciale. Un
banc d’essais fonctionnant au CO2 et équipé de deux échangeurs de chaleur internes, un
éjecteur liquide et un compresseur paralléle a été utilisé. Au total, 11 configurations ont été
étudiées. De plus, cette thése étudie la différence d’utilisation entre une vanne flash gaz et
un compresseur paralléle utilisés en compléments d’autres organes (échangeurs, éjecteurs)
pour traiter la vapeur sortant de la bouteille intermédiaire. Enfin, fort du travail réalisé sur
le banc d’essais utilisé durant cette thése, d’autres idées d’améliorations que celles étudiées
dans la littérature et disponibles sur le banc d’essais sont proposées et analysées dans le
Chapitre 2 :et Chapitre 3 :.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



2.1 Introduction 40

Chapitre 2: Banc d’essais

Chapitre 2 : Banc d’eSSaiS ...coovviiiiiiiiiiiiiiiiieeceeeeeaa 40
2.1 Introduction .....ooiiiii i 40
2.2 Description du banc d’essaisS .....ccoovviiiiiiiiiiiiiiiii e 41

2.2.1  Circuit de réjection de chaleur (A) .....occoooiiiiiiiiiiiiiii e 42

2.2.2  Circuit de simulation du besoin de froid (B) ......cccccoveeniiiniiiiiiiiiinieneenn 43

2.2.3  Groupe de production de froid au CO2 (C) ...ccoovveviiiiiiiiiiiiiiice 44

2.2.3.1 Systéme de TEfETENCE ......eveiiiiiiiiiiiiiiii i 46

2.2.3.2 Configurations du banc d’eSSais .........ccccovviiiiiiiiiiiiniiiiieeeieeeen 47

2.2.3.3 Dimensions des COMPOSANTS. ...cieieieeeieeeaeaaea e ee e e ae e ae e e e aa s 53

2.3 Conditions d’eSSAIS «.uvuiuininiii i 55
2.3.1  CONFIGUIATIONS ...eviiiieiiiiiiiiii ittt ee s 55

2.3.2  COMSHANEES 1o ettt 55

2.3.3  Température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz .........cccceevvvvurreeeeenns. 59

2.3.4 Haute et mOyeNNe PresSiOnS ......oooeeieieiiiiiiiiieie e, 55

2.3.5 SUrChauffe....oeveiiiiiiiii e 56

2.4 Ameéliorations au pilotage du groupe froid au CO; (C)...... 57
2.4.1  Controdle de la basse pression, de la moyenne pression et de la surchauffe57

2.4.2  Controle de la pression au refroidisseur de az ........occcvvveieieiinnninnneeneen. 58

2.4.3  Controle des EJECTEUTS .....uuiiiiiiiiiiiiiiiiiie et 59

2.4.3.1 Programme de pilotage des éjecteurs en régime subcritique .................. 59

2.4.3.2 Programme de pilotage des éjecteurs en régime transcritique................ 60

2.4.3.3 Programme d’arrét des éJeCteurs ........ccoovmiiiiiiiiiiiiiniiiiiiieieeeiieeeen 60

2.5 Instrumentation ........o.ooiiiiiiiiiiiii 60
2.5.1  Capteurs de MESUTE .......ueiiiiieee ittt ee e e ettt e e et e e e e e e iineeeeeeeeas 60

2.5.2  Incertitude des CAPLEUTS ...oeeeeeie i 61

2.5.3  Incertitude COMPOSEE......ccoeiiieieieieieee e 64

2.6 Acquisition et traitement des données .................ooceiiininnl. 65
2.7 Validation du banc d’essais .....c.coceiiiiiiiiiiiiii 67
2.8 Conclusions du chapitre ........c.oooi 73

2.1 Introduction

La partie expérimentale de ce projet de recherche a été réalisée sur le banc d’essais
installé dans le laboratoire d’EDF Renardiéres. Ce banc est constitué de plusieurs
composants qui peuvent étre contournés individuellement : deux échangeurs de chaleur
internes, un éjecteur liquide, un compresseur paralléle et deux bouteilles séparatrices, en plus
des éléments basiques d’un systéme de réfrigération. Cette thése désigne par le terme
"configurations" les différentes maniéres d'utiliser un ou plusieurs de ces composants.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
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Le chapitre 2 décrit le banc d’essais et met en évidence la modularité de I'installation qui
permet de travailler avec les différentes configurations.

La mise en service de l'installation a consisté en l'identification des capteurs, la mise en
place de la communication entre les différents automates de pilotage présents sur le banc
d’essais et le développement de l'acquisition de données sous LabVIEW. Une vérification a
été réalisée afin de valider la cohérence des mesures récupérées par les capteurs de
température, pression et débit. Cette étape a également permis d’améliorer le controle et la
stabilité de 'installation.

Une série d’essais a été réalisée avec toutes les configurations et conditions de
fonctionnement possibles, permettant de valider les bilans énergétiques du banc d’essais.

Afin de s’assurer et de garantir la fiabilité des résultats obtenus, une étude d’incertitudes
a été effectuée pour la chaine de mesure de chaque capteur. Enfin, un code en langage
Python a été développé pour le traitement des données.

De nombreuses améliorations ont été apportées au banc d’essais au cours de la thése :
circuit de réjection de chaleur, pilotage de la vanne haute pression, contréle d’activation des
éjecteurs, controle de l'injection d’huile aux compresseurs et configuration des variateurs de
fréquences des compresseurs. Ce chapitre 2 décrit le banc tel qu’il est aprés ces améliorations
et lors de la réalisation des essais présentés dans le Chapitre 3 :. Les modifications faites sur
le banc d’essais, qui peuvent présenter un intérét pour la communauté du froid, sont décrites
dans I'annexe A.

2.2 Description du banc d’essais

Le banc d’essais représenté sur la Figure 2.1 est composé de trois circuits : un circuit de
réjection de chaleur (A), un circuit de simulation du besoin de froid d’un supermarché (B) et
un groupe de production de froid (C) au COgz transférant la chaleur du circuit B au circuit
A. Chaque circuit est instrumenté avec des capteurs de température, de pression et de débit.
Des organes de pilotage, tels que des moteurs de vannes et des variateurs de fréquence sur
les compresseurs, sont utilisés pour controler et réguler les paramétres souhaités. L’ensemble
des informations est récupéré par deux automates programmables et envoyé au programme

d’acquisition et d’enregistrement développé sous LabVIEW.
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Figure 2.1. Banc d'essais avec les trois circuits : le circuit de réjection de chaleur (A), le
circuit de simulation du besoin de froid (B) et le groupe de production de froid au CO>(C).

2.2.1 Circuit de réjection de chaleur (A)
Un circuit utilisant I’eau de Seine absorbe la chaleur rejetée par le refroidisseur de gaz du
groupe froid. Ce circuit permet de simuler les différentes températures ambiantes auxquelles

une installation frigorifique commerciale est soumise.

Ce circuit (Figure 2.2) est instrumenté et isolé thermiquement. Il est principalement
composé de deux pompes, d'un débitmeétre, d'une vanne motorisée et d’un échangeur de
chaleur (refroidisseur de gaz) (Figure 2.3).

L’eau de Seine est traitée et filtrée en amont du laboratoire avant I’entrée dans ce circuit,
elle passe ensuite par le refroidisseur de gaz et récupére la chaleur rejetée par le COs. A la
sortie de cet échangeur de chaleur, I'eau, dont la température a augmenté, peut étre
mélangée & leau fraiche de Seine afin de modifier la température de l'eau a lentrée du

refroidisseur de gaz. La régulation de cette température est assurée par la vanne motorisée.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
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Figure 2.2. Photo du circuit d'eau de réjection de chaleur (A).
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Figure 2.3. Schéma simplifié du réseau d'eau. T et P sont respectivement des capteurs de
température et de pression. M représente une vanne motorisée. Le refroidisseur de gaz est

V3V

FAN

CO:

représenté par RG.

2.2.2 Circuit de simulation du besoin de froid (B)
Un circuit de monoéthyléne glycol (MEG) relie I’évaporateur du groupe frigorifique a des

résistances électriques. Celles-ci sont utilisées pour simuler une demande de froid dans un

supermarché et compenser la puissance frigorifique fournie par l’installation au COa2. Ce

circuit est principalement composé d'une pompe, de deux débitmeétres, des résistances

électriques d’une puissance totale de 50 kW et de capteurs de pression et de température

comme l'illustre la Figure 2.4. Les ordres des grandeurs de la température du fluide dans le
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circuit sont présentés dans la Figure 2.4 (a). La pompe permet de réguler le débit de MEG
en fonction de la température d’eau de Seine désirée a ’entrée du refroidisseur de gaz.

12° N .
CO: 12C O ® -4°C
SR \
\T/ \T) ~— Co.
8°C

HX

> Sens de circulation
du fluide

® G
41\‘/_9‘ -4°C
#C [Lo o ®

s—m Résistances
électriques

a) Schéma simplifié du circuit b) Photo du circuit

Figure 2.4. Circuit de simulation de demande de froid. T et P sont respectivement des
capteurs de température et pression. M représente une vanne motorisée. [’évaporateur est
présenté par HX. Des ordres de grandeur pour les valeurs de températures sont affichés.

2.2.3 Groupe de production de froid au CO2(C)

Le groupe de production de froid fonctionnant au CO: (Figure 2.5) est un prototype
construit pour quantifier et comparer la consommation énergétique de différentes
configurations. Le groupe est équipé des composants typiques a toute installation au CO2
transcritique (cet ensemble constitue le systéme de référence) : trois compresseurs a pistons
montés en parallele (CP), un refroidisseur de gaz (RG), une bouteille séparatrice de liquide-
vapeur (BRL), un évaporateur (HX), un réservoir d’huile (RH) et trois détendeurs (HPV
« High Pressure Valve» pour vanne haute pression, EEV « Electronic Expansion Valve »
pour vanne électronique d’évaporation et FGV « Flash Gas Valve » pour vanne flash-gaz).
D’autres configurations sont possibles grace a l'ajout de composants tels qu'un sous-
refroidisseur (SR), un économiseur (EC), un compresseur paralléle auxiliaire (CP aux), une

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
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bouteille anti-coup de liquide (ACL) et un éjecteur monophasique (EJR). L’ensemble de
I'installation est trés bien isolé avec du Armaflex.

L’installation a été dimensionnée pour basculer facilement entre une configuration et une
autre grace a des vannes qui permettent de court-circuiter (bypasser) les équipements
souhaités. Systéme de référence et configurations sont décrits précisément ci-apreés.

Wa (e

Figure 2.5. Groupe de production de froid au CO, (A)

Les compresseurs installés sur le banc d’essais sont des compresseurs semi-hermetiques a
quatre pistons de la marque Dorin. Les trois compresseurs principaux sont de type
CD4 90-7,3H et le compresseur paralléle auxiliaire est de type CD 380H.

Les échangeurs de chaleur sont de la marque Alfa Laval, la référence du refroidisseur de
gaz est AXP52-90H-F, celle de I’évaporateur est CBXP112-60MDS et celle de ’économiseur
est CBXP27-20M-F.

Les vannes de détente sont de la marque Danfoss, la vanne haute pression et la vanne
flash gaz sont de type CCMT4 et la vanne de détente EEV est de type CCMTS.

L’éjecteur est de la marque Danfoss CTM2 LE 600.

La Figure 2.6 présente un schéma du groupe frigorifique au CO2 ot les trois niveaux de
pression sont différenciés par différentes couleurs : rouge, orange et bleue pour la haute, la
moyenne et la basse pression, respectivement.
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Figure 2.6. Schéma du groupe frigorifique au CO»

2.2.31 Systeme de référence

Le systéme de référence (Figure 2.7) permet de comparer les performances énergétiques
des différentes configurations du banc d’essais au COsz. Ce systéme est déja optimisé en
comparaison du systéme frigorifique classique au COz2 pour les raisons suivantes :

v La bouteille séparatrice liquide (qui permet la séparation liquide-vapeur) installée a
un niveau de moyenne pression permet de réduire le titre en vapeur & l'entrée de
I'évaporateur. Cela se traduit par une augmentation de la différence d’enthalpie
spécifique dans ’évaporateur. De plus, une diminution du titre en vapeur a l’entrée
de I'évaporateur permet d’améliorer les coefficients du transfert de chaleur.

Le systéme fonctionne & une haute pression optimale adaptative (voir section 2.4.2)

v La surchauffe est modérée (8 °C). Cette valeur est plus faible que celle couramment
utilisée dans les grandes surfaces alimentaires (environ 15 °C).

v" Le systéme fonctionne avec deux variateurs de fréquences installés sur deux des trois

compresseurs principaux pour maintenir la pression souhaitée dans 1'évaporateur.

Dans ce systéme de référence, le CO2 est comprimé par les compresseurs (CP) de la basse
pression (1) & la haute pression (2). Ensuite il est refroidi par le refroidisseur de gaz (5) puis
détendu par la vanne haute pression (HPV) (9). Le fluide diphasique rentre dans la bouteille
séparatrice de liquide (BRL) ou la vapeur et le liquide sont séparés afin de diminuer le titre
en vapeur a l'entrée de I’évaporateur. La vapeur de la BRL est détendue par la vanne flash
gaz (FGV) (10) afin de réduire sa pression de la moyenne pression (MP) & la basse pression

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
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(BP), égale a la pression d’évaporation, afin que le compresseur puisse l'aspirer. Le liquide
est envoyé a la vanne de détente (EEV) (13) pour étre détendu et ensuite injecté dans
I'évaporateur (HX) (18). La vapeur en sortie de I’évaporateur (19) est a I'état surchauffé ;
elle se mélange avec le fluide provenant de la vanne flash gaz (12). Ce mélange est ensuite
envoyé dans le compresseur (1).

water 100
| 5 90
ﬂcﬁ 80
RG ER
HeV > = |
= 60
10 cp g
750
1 7]
[
. [BRL <
y fo £ 40
> 12 30
a0 A8 S _ ‘
13 EEV HX i i IRINAAAAA
e M 150 217 283 350 41T 483 550
' 19 Enthalpie spécifique [kJ/kg
MEG
a) Schéma du systéme b) Représentation du cycle dans un diagramme

de Mollier

Figure 2.7. Systéme de référence

2.2.3.2 Configurations du banc d’essais

Les principales configurations sont décrites ci-aprés. Ces configurations, & I'exception de
la configuration avec éjecteur monophasique, peuvent fonctionner avec un évaporateur en
conditions noyées ou séches. Ces deux termes ont été expliqués dans la section 1.5.3.6 du
chapitre 1.

22321 Configuration avec sous-refroidisseur (SR)

La différence entre cette configuration (Figure 2.8) et le systéme de référence est 1'ajout
d'un échangeur de chaleur interne en tant que sous-refroidisseur (SR) aprés le refroidisseur
de gaz. Ainsi, aprés son passage par le refroidisseur de gaz (5), le CO2 traverse le sous-
refroidisseur, ce qui diminue sa température et son enthalpie & l'entrée de la vanne haute
pression (6). La vapeur saturée (10) est utilisée pour récupérer la chaleur rejetée par le sous-
refroidisseur (11) puis elle est détendue a travers la vanne flash gaz. Le liquide de la bouteille
séparatrice (13) est détendu & travers la vanne de détente (EEV) et passe a travers

'évaporateur (18 & 19) pour étre ensuite comprimé par les compresseurs (1-2).

Cette configuration différe de l'utilisation la plus courante des échangeurs de chaleur
internes proposée dans la littérature [14], [70], [74], [102] qui consiste & récupérer la chaleur
rejetée par le sous-refroidisseur avec le CO2 sortant de I’évaporateur.
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L’ajoute d’un sous-refroidisseur au cycle thermodynamique du CO2 permet de réduire le
titre en vapeur a l'entrée du séparateur de liquide. Cela réduit le débit massique du gaz qui
passe dans la vanne flash gaz, gaz inutile pour le systéme de réfrigération [10].
Contrairement au systéme de référence, la vapeur & l'entrée de la vanne flash gaz est
chauffée dans le sous-refroidisseur, par conséquent le fluide a la sortie de cette vanne est a
I’état de vapeur surchauffée au lieu d’étre diphasique. La vapeur surchauffée a la sortie de la
vanne flash gaz est mélangée avec le fluide sortant de 1'évaporateur, augmentant ainsi la
température d'aspiration des compresseurs.

Ce phénoméne est utile et souhaité lorsqu'une faible surchauffe est utilisée dans
I’évaporateur. Cela permet d’évaporer 1’éventuel liquide résiduel sortant de 1'évaporateur,

garantissant ainsi la durée de vie et le bon fonctionnement du compresseur.
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Figure 2.8. Systeme avec sous-refroidisseur

22322 Configuration avec économiseur (EC)

Dans cette configuration, un échangeur de chaleur (appelé économiseur (EC)) est ajouté
entre la sortie de ’évaporateur et la sortie liquide de la bouteille séparatrice. L'économiseur
est utilisé d'une part pour réduire le titre en vapeur a l'entrée de 1'évaporateur (18) et
d'autre part pour évaporer l'excés de liquide a la sortie de 'évaporateur (19) lorsque celui-ci
est utilisé en conditions noyées.

N

Le CO2 suit un comportement similaire a celui décrit dans la section 2.2.3.1 pour le
systéme de référence avec une légére modification due & I'ajout d’un économiseur (Figure
2.9). Contrairement au cas du systéme de référence, le liquide sortant de la bouteille
séparatrice (13) n'entre pas dans 1'évaporateur mais dans l'économiseur, cela permet de
diminuer son enthalpie spécifique & 'entrée de I'évaporateur (18). La chaleur rejetée par le
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CO2 entre les points 13 et 14 est absorbée par le CO2 qui sort de l'évaporateur (19) en
augmentant sa température. Le fluide sortant de 1’économiseur & basse pression (21) est
mélangé au fluide sortant de la vanne flash gaz (12). Ce mélange est ensuite comprimé par
les compresseurs (1-2).

Eau

|1 S 100

90
80
2 ERL
=60
1 :
iy
o
30
20
10 : / * A ALALE.
150 217 283 350 17 183 550
Enthalpie spécifique [kJ/kg]
== REF g EC
MEG
a) Schéma du systéme b) Représentation du cycle dans un diagramme

de Mollier

Figure 2.9. Systéme avec économiseur

22323 Configuration avec sous-refroidisseur et économiseur (SR_EC)

Cette configuration (Figure 2.10) utilise les deux échangeurs de chaleur internes
mentionnés dans les sections précédentes 0 et 2.2.3.2.2. Il profite des avantages apportés par
chaque échangeur mais combine aussi leurs inconvénients. Comme avantages, cette
configuration permet de réduire le titre en vapeur a lentrée du séparateur de liquide (9) et
de I'évaporateur (18) grace au sous-refroidisseur et a I’économiseur respectivement. Comme
inconvénients, le fluide a la sortie de I’évaporateur (19) est réchauffé deux fois, une premiére
fois en passant par I’économiseur et une deuxiéme fois avec la vapeur surchauffée qui sort de
la détente de la vanne flash gaz. Une surchauffe importante & ’entrée du compresseur n’est
pas souhaitable car cela implique une augmentation de la température de refoulement du

compresseur.
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Figure 2.10. Systéme avec économiseur et sous-refroidisseur

22324 Configuration avec éecteur monophasique

Cette configuration (Figure 2.11) utilise obligatoirement 1'évaporateur en conditions
noyées, c’est-a-dire que le CO2 a la sortie de I'évaporateur est a I’état diphasique. Une
bouteille anti-coup de liquide est ainsi obligatoire pour ne pas envoyer de liquide aux

compresseurs.

Le CO2 suit le méme chemin que celui décrit dans la section 2.2.3.1 (systéme de
référence) et utilise un éjecteur qui transfére le liquide de la bouteille anti-coup de liquide
(ACL) a la bouteille séparatrice de liquide (BLR). Le fonctionnement de 1'éjecteur est
intermittent. L'entrée primaire de 1'éjecteur (5) est placée entre le refroidisseur de gaz et la
vanne haute pression. Lorsque 1'éjecteur fonctionne, une fraction du débit a haute
température et haute pression provenant du refroidisseur de gaz traverse 1'éjecteur pour
transférer une partie de sa quantité de mouvement au liquide provenant de la bouteille ACL
qui entre par l'entrée secondaire de 1'¢jecteur (23) a faible température et basse pression. Ce
deuxiéme fluide aspiré est comprimé et retourne au séparateur (BLR).

L’éjecteur installé sur le banc d’essais est un multi éjecteur liquide. Il est composé de
deux éjecteurs monophasiques. Chaque éjecteur est précédé d’une vanne solénoide placée
avant lentrée primaire. Selon le besoin (voir paragraphe2.4.3), la vanne s’ouvre et se ferme,
permettant entrée du fluide haute pression, qui elle-méme entraine celle du fluide basse
pression. L’éjecteur est passif, c’est la vanne solénoide qui permet son alimentation. Par
facilité, on parlera de l’activation ou de l'ouverture de I’éjecteur, mais c’est en réalité la
vanne qui s’ouvre. La bouteille ACL est équipée de trois capteurs de niveau de liquide.
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[’automate du banc d’essais gére ces trois niveaux : bas, moyen, haut. Au fil du remplissage
de la bouteille ACL, le premier éjecteur de liquide s’active lorsque le liquide atteint le niveau
bas dans la bouteille anti-coup liquide (ACL). Une minute plus tard, le deuxiéme éjecteur
s’active. Les deux éjecteurs s'arrétent lorsque le liquide est en dessous du niveau bas. Le

programme de 1’éjecteur est expliqué dans la section 2.4.3.
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Figure 2.11. Systéme avec éjecteur monophasique

22325 Configuration avec compresseur paralléle (CPaux)

Cette configuration (Figure 2.13) utilise un compresseur parallele (CPaux) a la place de
la vanne flash gaz. Le compresseur paralléle aspire la vapeur sortant de la bouteille
séparatrice (BRL) pour la comprimer de la moyenne pression a la haute pression. Cela
permet de diminuer le débit aspiré par les compresseurs principaux. Dans les configurations
précédentes, la pression dans la bouteille séparatrice était controlée par la vanne flash gaz.
Dans cette configuration, la pression dans la bouteille séparatrice est controlée par le
compresseur paralléle. Par conséquent, 1'ajout d'un variateur de fréquence au compresseur

paralléle est nécessaire.

La consommation électrique par les compresseurs principaux est réduite en raison de la
diminution du débit qui les traverse. Cependant, le calcul de performance (équation (2.4)) de
cette configuration prend également en compte la consommation électrique du compresseur

paralléle.
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Figure 2.12. Systéme avec compresseur parallele

22326 Autres Configurations

D’autres configurations que les 5 décrites ci-dessus sont possibles. Elles s’obtiennent
notamment en combinant les différents composants entre eux. Néanmoins, les essais ont
montré que toutes les combinaisons ne sont pas pertinentes. Par exemple, la configuration
SR_EC_EJR est inutile car la bouteille ACL ne se remplit jamais, et donc 1'éjecteur ne se
met jamais en fonctionnent ; cette configuration est équivalente a la configuration SR_EC
en conditions noyées. Seules les configurations pertinentes sont traitées dans la suite de la
these (voir Tableau 2-1).

Tableau 2-1. Configurations pertinentes faisant Pobjet d’essais

. . Sous- . . Ejecteur Compresseur
Configuration ... Economiseur . R
refroidisseur monophasique  paralléle
REF
SR X
EC X
SR_EC X X
EJR X
CPaux X
SR CPaux X X
EC_CPaux X X
EJR CPaux X X
SR_EC_ CPaux X X X
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2.2.3.3 Dimensions des composants
22331 Echangeurs de chaleur a plaques

Le refroidisseur de gaz, I’évaporateur et I’économiseur sont des échangeurs & plaques. Les
détails de chacun de ces échangeurs sont présentés dans le Tableau 2-2.

Tableau 2-2. Dimensions du refroidisseur de gaz, de I'évaporateur et de I’économiseur de la
machine frigorifique au CO, d'EDF Renardiéres

Caractéristique Refroidisseur de gaz Evaporateur Economiseur
Volume par canal (L) 0,095 0,18 0,05
Nombre de plaques 90 60 20
Volume total (L) 4,275 5,4 0,5
Largeur (m) 0,05 0,092 0,05
Longueur (m) 0,466 0,519 0,25
Hauteur (m) 0,0005 0,0005 0,0005
Facteur d'expansion 2,189 2,347 2,00
Longueur d'onde (m) 0,004440971 0,00376 0,0049

f f
Surface de transfert de 4,49 6,5 0,45
chaleur (m?)

i 1
Section tljansversa e 0,000203863 0,00035 0,0002
hydraulique (m?)

2.233.2 Sous-refroidisseur

Le sous-refroidisseur est un échangeur & tubes et calandre. Ces caractéristiques sont
présentées dans le Tableau 2-3.
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Tableau 2-3. Dimensions du sous-refroidisseur tubes et calandre de la machine frigorifique

au CO; d'EDF Renardiéres
Caractéristique Refroidisseur de gaz
Superficie total transversale (m?) 0,185
Nombre de tubes 10
Diameétre interne de tubes (mm) 8
Diameétre externe de tubes (mm) 10
Epaisseur de la paroi des tubes (mm) 1
Longueur des tubes (m) 1
Longueur de la calandre (mm) 735
Diameétre interne de la calandre
60,3
(mm)
Diameétre externe de la calandre
68,12
(mm)
Epaisseur de la paroi de la calandre
3,91
(mm)
Surface de transfert de chaleur (ms) 0,23

22333 Compresseurs

Les trois compresseurs principaux sont de marque Dorin (CD4 90-7,3H) a 4 pistons, avec
un volume balayé de 4,16 x 10° m3. Deux de ces compresseurs ont un variateur de vitesse

pour réguler la fréquence du moteur du compresseur entre 30 Hz et 60 Hz.

Le compresseur paralléle auxiliaire est le CD380H de Dorin. Il a deux pistons et un
volume balayé¢ de 1,66 x 10 m3. Un variateur de vitesse permet de réguler la fréquence de

son moteur entre 30 Hz et 60 Hz.

22334 Ejecteur monophasique

L’éjecteur monophasique est de marque Danfoss, modéle CTM2 LE 600. Il est constitué
de deux éjecteurs, types CTM ELE 200 et CTM ELE 400, d’une capacité maximale de
200 kg/h et 400 kg/h respectivement.
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2.3 Conditions d’essais

2.31 Configurations
Les configurations traitées dans la suite de la thése ont été indiquées dans le tableau
(Tableau 2-1).

2.3.2 Constantes
Le débit massique du circuit de réjection de chaleur (A) est fixé a 2,1 kg/s pour tous les
essais, valeur pour laquelle le refroidisseur de gaz a été dimensionné.

La température de MEG & I'entrée de I’évaporateur a été fixée a — 4 °C.

2.3.3 Température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz

Afin d'analyser le comportement de chaque configuration dans les trois régimes de
fonctionnement, c’est & dire subcritique, transitoire et transcritique (Figure 1.2), des essais
ont été menés en variant la température d'entrée de l'eau dans le refroidisseur de gaz de
15 °C a 38 °C.

2.3.4 Puissance frigorifique

Les expériences ont été réalisées a trois puissances frigorifiques : 20 kW, 30 kW et
40 kW. Pour chacune de ces puissances, le débit de MEG a été adapté afin de garantir un
delta de température constant de 4 °C entre 'entrée et la sortie de I’évaporateur. Pour la
puissance de 20 kW, le débit massique du MEG est fixé a 1,5 kg/s, pour 30 kW un débit de
2,3 kg/s, et pour 40 kW un débit de 3,09 kg/s.

2.3.5 Haute et moyenne pressions

L’impact de la pression dans le refroidisseur de gaz (haute pression) et la pression dans la
bouteille séparatrice (moyenne pression) sur les performances du systéme ont été étudiés. Ces
deux facteurs ont été testés de maniére indépendante. Pour une température d’entrée d’eau
au refroidisseur de gaz de 25 °C, la variation de la pression dans le refroidisseur de gaz oscille
entre 70 et 77 bar et la moyenne pression entre 31 et 45 bar. De la méme maniére, pour une
température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz de 30 °C, la variation de la pression dans
le refroidisseur de gaz oscille entre 77 et 87 bar et la moyenne pression entre 31 et 45 bar.

Comme la Figure 2.13 lillustre, la variation de la moyenne pression n’a pas d’impact
significatif sur la performance du systéme, tandis que la haute pression a un impact notable.
Il a donc été décidé de travailler avec une moyenne pression constante de 38 bar, ce qui était
recommandé par le fournisseur de la machine. Il a été également opté de travailler avec une

haute pression variable afin de fonctionner dans les conditions optimales.
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Figure 2.13. Comparaison de I'impact de la haute et de la moyenne pressions sur le COP

2.3.6 Basse pression

La basse pression de l'installation est fixée manuellement en fonction de la température
de sortie de MEG de I'évaporateur et de la surchauffe dans 1’évaporateur. Etant donné que
le delta de température du circuit de MEG et la température d’entrée & I’évaporateur sont
constants (section 2.3.2), la basse pression ne varie qu’avec la surchauffe.

Dans le cas d’une surchauffe de 8 °C, la basse pression a été fixée & 25 bar. Pour une

surchauffe de 1,8 °C la basse pression a été fixée a 26,3 bar.

Le pincement dans I’évaporateur est réduit avec la diminution de la surchauffe.

2.3.7 Surchauffe

Il est important de rappeler que la surchauffe est définie comme la différence entre la
température du frigorigéne en sortie de 1'évaporateur et la température de saturation a la
pression d'évaporation. Une consigne de surchauffe de 8 °C a été utilisée pour le systéme de
référence. Les autres configurations ont été utilisées soit avec une consigne de surchauffe de
1-2 °C (évaporateur noyé), soit avec une consigne de surchauffe normale de 8 °C.

Les essais ont montré que les conditions noyées sont obtenues avec une surchauffe
apparente de 1,8 °C, car l'incertitude des capteurs et la régulation du systéme empéchent
d’avoir une valeur exacte et constante comme il est observé dans la théorie. Ceci est
confirmé par Minetto et al. [37] et Singh et al. [10] qui affirment que les conditions noyées
sont atteintes avec une surchauffe positive. La surchauffe & la sortie de l'évaporateur est
controlée avec la vanne électronique EEV.

Les raisons pour lesquelles les conditions noyées sont atteintes avec une surchauffe

positive sont :
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o Les sondes de température utilisées a la sortie de 1'évaporateur sont des sondes de
contact, ce qui crée un gradient de température entre le fluide a l'intérieur de la
conduite et celui qui est en contact avec la paroi.

e La mesure de la surchauffe est basée sur la température de saturation, elle varie
en fonction de la régulation des compresseurs.

o Le temps de réponse est le décalage temporel entre une commande et la
réalisation de celle-ci. Bien que la vanne électronique soit trés réactive, le temps
de réponse thermodynamique, tel que la température de sortie de 1'évaporateur,
est relativement lent, ce qui introduit un certain retard dans le systéme.

Les fournisseurs des controleurs sont conscients de ces phénoménes et limitent leurs
controleurs & une surchauffe minimale de 1,8 °C. Cette surchauffe garantit qu'un excés de
liquide est présent a la sortie de 1'évaporateur. Le titre en vapeur d’environ 0,97 est observé.

Si le controleur est modifié pour fonctionner avec une valeur de surchauffe de 0 °C, la
quantité de liquide & la sortie de l’évaporateur est trés élevée, ce qui indique une perte
potentielle de transfert de chaleur.

2.4 Améliorations du pilotage du groupe froid au CO>

Une premiére partie du travail expérimental a consisté a rendre 'installation totalement
opérationnelle en apportant des améliorations cruciales, principalement liées a son pilotage.
Ces problémes ont été traités avec succés pendant la premiére année de thése. Les
améliorations faites sur le groupe froid sont décrites dans 'annexe A. La présente section
présente 1’état final du pilotage du banc d’essais sur lequel ’ensemble des essais a été réalisé.

2.4.1 Controle de la basse pression, de la moyenne pression et de la

surchauffe
La pression d’évaporation, ou basse pression, est controlée par les trois compresseurs
principaux installées dans la machine. Le temps de fonctionnement est réparti entre les 3

compresseurs afin qu’ils aient la méme usure.

La régulation de la puissance des compresseurs pour atteindre un point de consigne en
basse pression est influencée par deux facteurs : la régulation de la vitesse de moteur des
compresseurs et une zone neutre. La vitesse des compresseurs est controlée par deux
régulateurs de vitesse installés sur deux des trois compresseurs. La zone neutre, également
appelée bande morte, est une plage autour du point de consigne ou il n'y a pas de variation
de la demande de puissance. Cela assure la stabilité du systéme. La bande morte est fixée a
0,5 bar (valeur qui a montré une meilleure stabilité).

La pression intermédiaire, ou moyenne pression, est controlée par la vanne motorisée
appelée vanne flash gaz (FGV) ou par le variateur de vitesse du compresseur paralléle dans
les configurations avec compresseur paralléle.
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La surchauffe de 1'évaporateur est controlée par la vanne électronique EEV.

2.4.2 Controle de la pression au refroidisseur de gaz

La vanne HPV (High Pressure Valve) controle la haute pression du systéme en fonction
de la température de sortie de CO2 du refroidisseur de gaz. La pression au refroidisseur de
gaz, c’est-a-dire la haute pression du circuit frigorifique, est un sujet important a traiter dans
une installation au COsz car les pressions utilisées sont trés élevées et parfois proches de la
limite fixée par la pression maximale de service, ce qui peut déclencher rapidement un arrét
des compresseurs et de la production de froid. De plus, elle joue un role important dans la
performance du systéme [79], [103], [104]. Il est conseillé d’adapter cette pression aux
conditions de fonctionnement.

Le banc d’essais utilise un refroidisseur de gaz & eau, les échanges thermiques se font un
peu plus rapidement que dans un échangeur de chaleur & air tel qu'utilisé dans la plupart des
installations commerciales. Le régime subcritique du banc d’essais est défini pour toute
valeur de la haute pression inférieure & 61 bar, le régime de transition ou transitoire pour
une haute pression entre 61 bar et 83 bar et le régime transcritique pour une haute pression
supérieure a 83 bar.

La consigne de haute pression est calculée par une équation polynomiale fonction de la
température du CO2 en sortie du refroidisseur de gaz (Figure 2.14). Les coefficients de la
fonction polynomiale sont présentés dans le Tableau 2-4. T_s_CO,_RG est la température de
sortie du CO2 du refroidisseur de gaz. Un sous-refroidissement de 2 °C est fixé en régime
subcritique. La zone de transition correspond a des températures de sortie du CO2 du
refroidisseur de gaz comprises entre 21 °C et 30 °C. Le controle de la pression dans le
refroidisseur de gaz est assuré par une loi de commande avancée développée par EDF R&D
[105]-[107].

%0 Transcritique

7 . ° .. .-, .
70 Point cnthue Transition

50 Subcritique

Pression Ilml'|

30

10
150 225 300 375 150 525 600

Enthalpie spécifique [kJ /kg|

Figure 2.14. Pression optimale dans les trois régimes de fonctionement : subcritique,
transitoire et transcritique. La ligne rouge designe I’évolution de la pression optimale.
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Tableau 2-4. Configuration de la haute pression de l'installation

Conditions Equations
Subcritique ( T_s_CO,_RG (°C) < 21 ° C) HP (bar,) = T_s_C0, RG (°C) x 1,21 + 34,89
Transitoire (T_s_C0O,_RG (°C) > 21 °C et < 30 °C) HP (bar,) = T_s_CO,_RG (°C) x2,1 +17,2
Transcritique ( T_s_CO,_RG (°C) > 30 ° C) HP (bar,) = T_s_CO,_RG (°C) X 2,5 +4,5

2.4.3 Controle des éjecteurs

Le banc d’essais est muni d’un multi-éjecteur liquide. Cet éjecteur permet de transférer le
liquide de la bouteille anti-coup de liquide (ACL) au séparateur de liquide de moyenne
pression (BRL). Il fonctionne de fagon intermittente selon le niveau de liquide de la bouteille
ACL. Cette bouteille a trois niveaux d’indicateur de liquide. Comme mentionné dans la
section (chapitre 1, section 1.5.3.4.2), I'éjecteur préléve une partie du débit a haute pression
et haute température pour aspirer le liquide de la bouteille ACL. Il existe une relation entre
la pression du refroidisseur de gaz, la pression dans la bouteille séparatrice et la pression
dans l’évaporateur, qui doit étre respectée pour permettre le bon fonctionnement de
I’éjecteur. Si la pression du refroidisseur de gaz n’est pas assez élevée et s’il y a plus de 5 bar
entre la pression de I’évaporateur et celle de la bouteille séparatrice, 1’éjecteur n’aspirera pas
le liquide de la bouteille ACL.

Afin que D'éjecteur aspire dans tous les régimes de fonctionnement, une régulation en
fonction de la température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz a été développée. Cette
régulation se compose de deux programmes : un programme en régime subcritique et un

autre en régime transcritique.

Le programme en régime subcritique est utilisé quand la température d’entrée d’eau au
refroidisseur de gaz est inférieure ou égale a 20 °C, et celui en régime transcritique est utilisé
quand la température d’entrée d’eau est supérieure a 20 °C. Les deux programmes
fonctionnent de maniére similaire et ne différent que par les valeurs des seuils de

déclenchement des éjecteurs comme précisé ci-dessous.

2431 Programme de pilotage des éjecteurs en régime subcritique

Un débitmeétre a 'entrée secondaire de 1'éjecteur récupére non seulement les informations
relatives au débit, mais aussi la masse volumique du fluide. Cela permet de connaitre ’état
du fluide & I'entrée de I’éjecteur.

Ce programme consiste & démarrer le premier éjecteur 10 secondes aprés avoir atteint le
premier niveau (niveau bas) de liquide dans la bouteille ACL. Si le premier éjecteur est
toujours actif, si la masse volumique & 'aspiration de I'éjecteur indique la présence de liquide
et si I'indicateur de premier niveau de la bouteille est allumé, le deuxiéme éjecteur se met en
route 1 minute aprés avoir atteint toutes ces conditions. En effet, cela signifie que le premier
éjecteur n’arrive pas a vider complément la bouteille.
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Si au bout de 3 minutes avec les deux éjecteurs activés, le niveau de liquide & l'intérieur
de la bouteille n’est pas redescendu au-dessous du premier niveau, la moyenne pression
diminue a 33 bar relatifs afin d’augmenter le débit secondaire aspiré par 1’éjecteur sans
générer trop d’impact sur la stabilité de la machine. Si malgré cette diminution de moyenne
pression, le liquide atteint le deuxiéme niveau de la bouteille, la haute pression augmente
doucement jusqu’a 65 bar relatifs afin d’augmenter I’énergie potentielle du fluide primaire de
I’éjecteur. Si malgré toutes ces modifications le troisiétme niveau de la bouteille est atteint,
les compresseurs s’arrétent.

2.4.3.2 Programme de pilotage des &jecteurs en régime transcritique

La pression du refroidisseur de gaz est ici plus élevée que dans le régime subcritique. Le
débit de I’éjecteur est donc plus grand, ce qui permet de vider la bouteille plus rapidement.
Si au bout de 15 minutes avec ces conditions le niveau de liquide a I'intérieur de la bouteille
n’est pas encore descendu sous le premier niveau, la moyenne pression diminue a 35 bar
relatifs. Si malgré cette modification, le niveau du liquide continue & augmenter & l'intérieur
de la bouteille et qu’il atteint le deuxiéme niveau, la haute pression augmente doucement
jusqu’a 95 bar. Enfin, si le troisiéme niveau est atteint, les compresseurs s’arrétent.

2.4.3.3 Programme d’arrét des éjecteurs

Les conditions d’arrét des éjecteurs sont identiques pour les deux programmes,
subcritique et transcritique. Lorsque le niveau de liquide descend au-dessous du premier
niveau de la bouteille ACL, le deuxiéme éjecteur s’arréte. Le premier éjecteur continue &
aspirer jusqu'a ce que la masse volumique bascule de liquide a gaz, cela assure la vidange
compléte de la bouteille ACL.

En plus de ce pilotage automatique, une option de pilotage manuel des deux éjecteurs a
été ajoutée ; cela donne une flexibilité importante a la machine.

2.5 Instrumentation

2.5.1 Capteurs de mesure
Le banc d’essais est équipé de 37 capteurs de température, 19 de pression et 7 de débit.
Ils sont distribués dans le banc d’essais de la maniére suivante (Tableau 2-5) :

Tableau 2-5. Distribution des capteurs dans le banc d'essais

Cireuit Nombre de capteurs de Nombre de capteurs de  Nombre de capteurs de

température pression débit
A 4 4 2
B 5 5 1
C 28 10 4
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La centrale d’acquisition récupére d’autres informations, telles que les puissances
électriques des compresseurs et des résistances, les fréquences de chaque compresseur, les
indicateurs de niveau des bouteilles, les alarmes et bien d’autres paramétres pertinents pour
I’analyse du comportement de ’installation.

La Figure 2.15 montre la position des principaux capteurs de pression, température et de
débit situés dans le groupe de production de froid (C).

Ci‘) Eau Seine ;
K= % o

(1 SR —1) =
o

EEV D HX D
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Figure 2.15. Principaux capteurs du groupe froid (C). T, P et D représentent les capteurs de
température, pression et débit respectivement.

Les mesures de température sont obtenues avec des capteurs de température a résistance,
en anglais « Resistance Temperature Detector », RTD. Les sondes de température installées
dans les circuits (A) et (B) sont des PT100. Les sondes de température installées dans le
circuit (C) sont des PT1000.

Les mesures de pression sont obtenues principalement avec des capteurs de pression
piézoélectriques et certaines avec des capteurs de pression ratiométriques.

Les mesures de débit dans le circuit (C) sont obtenues avec des débitmétres qui utilisent
le principe Coriolis. Les mesures de débit dans le circuit (A) et le circuit (B) sont obtenues
avec des débitmétres électromagnétiques.

2.5.2 Incertitude des capteurs
Il est important de noter que la valeur obtenue pour une donnée expérimentale est
affectée par plusieurs facteurs : la valeur mesurée elle-méme, ’environnement dans lequel la
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mesure a été faite, 'erreur propre du capteur, 'erreur dans le canal de transport des données
et celui de la centrale d’acquisition. Ces trois derniéres erreurs peuvent étre rassemblées dans
I'incertitude de la chaine de mesure.

D’une maniére générale, il existe deux types d’évaluation de l'incertitude : l'incertitude
de type A et celle de type B. La premiére est une analyse statistique d’une succession de
mesures ; elle est utilisée quand le capteur est isolé. Plusieurs répétitions d’une méme mesure
sont alors réalisées. Le type B est l'incertitude obtenue avec des informations données par le
fabricant, par exemple, le certificat d’étalonnage, la classe de l'instrument ou l'analyse du
procédé de mesurage. Les incertitudes de type B sont utilisées quand il n'est pas possible de
faire plusieurs répétitions.

Les résultats expérimentaux du banc d’essais sont obtenus & partir des capteurs qui
étaient déja en place dans l'installation au début de la thése ; la détermination de
Pincertitude de capteurs par type A n’a pas été faite. L’incertitude de la chaine de mesure de
chaque type de capteur est calculée avec 'incertitude de type B.

Le calcul de l’incertitude globale de la chaine de mesure est représenté dans 1’équation
(2.1).

uG? (1) = ) u(x)? (2.1)

L'incertitude d’un mesurage s’exprime en incertitude élargie (8(x;)) (équation (2.2)).
Cette incertitude prend en compte lintervalle de confiance dans lequel un certain
pourcentage des mesures se situe, généralement on utilise un intervalle de confiance de 95 %.
Cela représente un facteur d'élargissement de 2.

8(x) = ug(x,) x2 (2.2)

Il est important de rappeler que l'incertitude donnée par le fabricant est une incertitude
élargie. Pour le calcul de l'incertitude globale, I’équation (2.1) prend en compte lincertitude
sans facteur d’élargissement.

L’incertitude élargie pour chaque type de capteur de l'installation est présentée dans le
Tableau 2-6.
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Tableau 2-6. Incertitude élargie des capteurs dans les trois circuits : le circuit de réjection de
chaleur (A), le circuit de simulation du besoin de froid (B) et le groupe de production de froid

au CO,(C).
Capteur Fournisseur Modele Type Plage Incertitude
Capteurs installés dans le circuit de réjection de chaleur (A)
Pression (bar) Gems - - [0 ; 16] + 0,046
Température 1/10
RTD (°C) TCSA PT100 DIN + 0,073
Degggre Krohne OPTIFLUX . 05 2,95] + 0,0059

Capteurs installés dans circuit de simulation du besoin de froid (B)

Pression (bar) Gems - - [0 ; 16] + 0,046
Température 1/10
(°C) TCSA PT100 DIN + 0,070
Deébitmetre g 1 s+ Hauser L 400 - 1,5 ; 2,95] + 0,015
(kg/s)
Wattmeétre au
thermoplongeur Diris + 0,15
(kW)

Capteurs installés dans le groupe de production de froid au CO> (C)
Pression (HP)

Carel SPKT00D8CO [0 ; 150] + 0,85
(bar)
Pression (MP) Danfoss AKS 32 -1 ; 59] +0,31
(bar)
Pression (BP) Carel SPKT00G1C0 [0 ; 60] + 0,25
(bar)
Basse PT1000
Danfi B -20;1 +
température (°C) oSS AKSI11 [-20'5 10} 0,37
Haute PT1000
température (°C) Danfoss AKS11 B [10 ; 140] + 0,71
Débitmeétre OPTIMASS
(ke/s) Krohne 6000 - S 15 Max : 0,3 + 0,0011
Wattmeétres aux
compresseurs Diris + 0,10
(kW)
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2.5.3 Incertitude composée

Lorsque des calculs impliquent au moins deux valeurs récupérées par des capteurs, il est
nécessaire de calculer l'incertitude composée. La méthode utilisée pour la calculer est la
méthode de GUM (Guide to the Expression of Uncertainty in Measurement) [108], [109]
basée sur les séries de Taylor du premier ordre [110]. La méthode est définie par I’équation

a . . . . . .
(2.3) ont a_;]:- est la dérivée partielle de la fonction f par rapport aux variables impliquées dans
L

le calcul de y et §(xi) est l'incertitude élargie de chaque variable impliquée dans le calcul de
y.

wm=i€93%w 23)
i=1 t

A titre d’exemple, le développement du calcul d’incertitude du COP du systéme est
présenté dans la suite. Ainsi 1'équation (2.4) représente l'incertitude sur ce paramétre, ou
Pelec_thermoplongeur €5t 1a puissance frigorifique compensée par les résistances électriques et
Pejec_cp €st la consommation électrique du compresseur.

COP = Pelec_thermoplongeur (2.4)

P elec_cp
L’incertitude du COP (équation (2.5)) est calculée a 'aide de I’équation (2.3).

6COP

dCoP 2 , ( acop \? ,
= oP 6Pelec_thermoplongeur + oP 6Pelec_cp
elec_thermoplongeur elec_cp

(2.5)

Les dérivées partielles de cette équation sont décrites dans les équations (2.6) et (2.7).

dCoP _ 1 (2.6)

aPelec_tfhermoplongeur Pelec_cp

oCoP _ Pelec_thermoplongeur (2.7)

- 2
aPelec_cp Pelec_cp

L’application numérique des équations ci-dessus au calcul de I'incertitude du COP dans
le systéme de référence avec une température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz de 25 °C
est détaillée ci-apres. Les incertitudes pour Peiec thermoplongeur €t Peiec sont les incertitudes
présentées dans le Tableau 2-6 divisée par leur facteur d’élargissement (k=2).
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1 2 p 2
_ 2 elec_thermoplongeur 2
6COP = < ) 6Pelec_thermoplongeur + (_ 2 5Pelec
elec_cp PEIEC_CP

5007 = |(ciss) 00757 + (~ o) 0057
— J\13,90/ 13,902)

6COP = 0,01

Pour le calcul d’incertitudes des propriétés thermodynamiques telles que ’enthalpie et la
capacité calorifique, la méthode développée par Moffat et al. [111] a été adoptée. Cette
méthode consiste principalement & calculer numériquement l’'incertitude d’une fonction en
utilisant la contribution a l'incertitude de chaque variable de la fonction mesurée (équations
(2.8), (2.9) et (2.10))

oH oH 2
— el 2 _ 2.8
o= (8 sr) (2 ¢ ) o9
OH h — her
OH _ N+ o1y (T - 8T) (29)
aT 26T
OH _ hp+spy— hep-sp)
9P 26P (2.10)
A titre d’exemple, Iincertitude de 'enthalpie mesurée a la sortie de 1’évaporateur est
calculée :
OH 446,803 — 445,838
— = = 1,30
oT 2x0,37
0H 445,839 — 446,800
— = = —1,92
oP 2x0,25

§H = /(1,30 x 0,37) 2+ (—1,92 x 0,25)% = 0,68

6H est l'incertitude de ’enthalpie, T est la température, P est la pression, 6T et 6P sont
les incertitudes de la température et de la pression respectivement.

2.6 Acquisition et traitement des données

Le Logiciel LABVIEW a été utilisé pour 'acquisition des résultats. Il rassemble toutes les
données récupérées par l'acquisition dans un fichier au format .csv; le traitement des
données se fait ensuite & ’aide d’'un code Python. Les propriétés thermodynamiques sont

calculées avec Coolprop.

Une fois la configuration et les conditions d’essais configurées dans l'installation,
I’enregistrement des données démarre en récupérant I'information des capteurs toutes les 10
secondes. Il est possible de lancer un programme évolutif de changement de température
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d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz pour voir le comportement d’une configuration a
températures extérieures différentes. La température initiale, finale et le pas de changement
de consigne en degrés Celsius sont choisis par l'utilisateur. Chaque consigne de la
température d’entrée du refroidisseur de gaz est maintenue au minimum 60 minutes. A la fin
de lessai, un fichier au format .csv est généré, contenant les informations de tous les

capteurs.

Il est important de noter qu’a chaque changement de consigne, un laps de temps est
nécessaire pour atteindre un nouveau régime permanent. Par conséquent, il est crucial
d'identifier et de sélectionner les périodes stables & exploiter. Ensuite, les moyennes de

I’ensemble des données sélectionnées dans chaque période sont calculées.

La température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz a été la seule variable qui a été
modifiée lors de chaque acquisition de données. Elle est donc le critére de sélection pour

déterminer les régimes stables.

Un code Python a été développé afin d’identifier et d’isoler les périodes des données a
exploiter. La Figure 2.16 illustre l'algorithme automatique de sélection en fonction d’une
variable : la température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz. Les zones de couleurs rose
contiennent les données & exploiter et les zones en couleur bleue sont les données a
supprimer car elles correspondent aux périodes de transition entre les consignes.

Température
d’eau (°C)
(%]
o

0 60 120 180 240
Temps (min)

Figure 2.16. Exemple d’identification des périodes stables a exploiter : le code python
permet d’isoler automatiquement les données (régime stable) qui seront exploitées.

Avec la valeur moyenne des résultats par configuration et par condition, une analyse
compléte de la machine frigorifique est faite par le code en obtenant des fichiers résumés. Ces

fichiers contiennent les informations suivantes :
- Une analyse énergétique par composant (en utilisant les équations de (2.11) a (2.19))
- Une analyse exergétique par composant (Chapitre 4, section 4.4)

- Un tableau résumé avec les points du cycle thermodynamique (pression, enthalpie,
température, débit)

- Un dessin du cycle thermodynamique dans le diagramme de Mollier (enthalpie-
pression )
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- Les performances (COP) de la machine pour chaque condition testée

- Une distribution statistique de certaines variables (au choix de I'utilisateur)

Ce programme permet, en outre, de faire 'analyse de plusieurs fichiers de résultats en

méme temps.

De plus, ce code génére des graphiques dynamiques avec l’ensemble des données qui
permettent une observation facile du comportement des variables en régime dynamique.

2.7 Validation du banc d’essais

Le banc d’essais a été validé a l'aide de différents bilans énergétiques pour chaque
configuration dans les trois régimes de fonctionnement : subcritique, transitoire et
transcritique. Dans les équations suivantes, Q est la puissance transférée, m est le débit
massique, RG est le refroidisseur de gaz, evap est ’évaporateur, AT et Ah sont la différence

de température et d’enthalpie respectivement.

Les équations (2.11) et (2.12) sont utilisées pour le bilan énergétique dans le refroidisseur

de gaz :
Qrau_re = Qco, ra (2.11)
MEau RG CPEau_rG ATEau_re = Mco, re Ahco, re (212)
Les équations (2.13) et (2.14) sont utilisées pour le bilan énergétique dans 1'évaporateur :
QMEG_evap = QCOZ_euap = FLelec_thermoplongeur (2.13)
MuMEG_evap CPMEG_evap DTMEG evap = Mo, evap ANco, evap = Petec_thermoplongeur (214)

Les équations (2.15) et (2.16) sont utilisées pour le bilan énergétique dans le sous-

refroidisseur :

QCOZ(HP)_SR = QCOZ(MP)_SR (2.15)
mCOZ(HP)_SR AhCOZ(HP)_SR = mCOZ(MP)_SR AhCOZ(MP)_SR (2.16)

Les équations (2.17) et (2.18) sont utilisées pour le bilan énergétique dans 1’économiseur :
QCOZ(MP)_EC = QECCOZ(BP) (2.17)

Mco,mpy_ec Dhco,mpy_ec = Mco,BP)_Ec Dhco,BP) EC (2.18)

L’équation (2.19) est utilisée pour le bilan énergétique global de l'installation :

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



2.7 Validation du banc d’essais 68

Qevap + Peleccp = QRG (2.19)

Les Tableau 2-7, Tableau 2-8, Tableau 2-9 et le Tableau 2-10 montrent les résultats de
ces bilans pour le refroidisseur de gaz, 1’évaporateur, le sous-refroidisseur et 1’économiseur,
respectivement. Une analyse globale de l'installation a également été faite (Tableau 2-11).

Tableau 2-7. Bilan énergétique du refroidisseur de gaz

Configuration Régime Qco, rc (kW) QEau rG Différence  Différence
(£ 1,48) (kW) (kW) (%)
(+ 0,64)

SR _EC Subcritique -38,82 39,1 0,28 0,71
SR _EC Transitoire -43,35 43,16 0,2 0,45
SR _EC Transcritique -50,06 50,01 0,05 0,1
SR Subcritique -39,01 39,22 0,22 0,55
SR Transitoire -44,26 44,34 0,08 0,17
SR Transcritique -51,2 51,25 0,05 0,09
REF Subcritique -39,02 39,54 0,52 1,32
REF Transitoire -43,61 43,6 0,01 0,01
REF Transcritique -51,53 51,57 0,04 0,07
EC Subcritique -39,17 39,49 0,32 0,81
EC Transitoire -44.41 44,28 -0,13 0,29
EC Transcritique -52,15 52,09 -0,06 0,12
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Tableau 2-8. Bilan énergétique de 'évaporateur
Configu  Régime Qco, evap QmEG evap Pelecther Diffé-  Diffé-  Diffe- Diffé-
-ration (kW) (kW) (kW) rence rence rence  rence élec
(£ 1,65) (£0,59) (£0,15)  MEG élec MEG (%)
kW) &W) (%)
SR_EC Sub. 29,94 -29,45 29,66 0,49 0,28 1,67 0,94
SR_EC  Trans. 30,28 -30,21 29,99 0,07 0,29 0,25 0,98
SR_EC  Trans. 30,35 -30,27 30,1 0,08 0,25 0,28 0,84
SR Sub. 2941 -29,62 29,8 021 039 0,72 1,31
SR Trans. 31 -30,92 30,68 008 032 026 1,04
SR Trans. 30,94  -30,73 30,54 0,21 0,4 0,69 1,31
REF Sub. 29,93 -29,57 29,72 0,36 0,21 1,23 0,7
REF Trans. 29,94 -29,51 29,69 0,43 0,25 1,46 0,85
REF Trans. 29,9 -29,38 29,55 0,52 0,35 1,77 1,17
EC Sub. 30,05 -29,56 29,74 0,49 0,31 1,65 1,05
EC Trans. 30,83 -30,76 30,54 0,07 0,29 0,24 0,94
EC Trans. 30,92 -30,78 30,6 0,14 0,32 0,46 1,04
Tableau 2-9. Bilan énergétique du sous-refroidisseur
Configuration Régime Qco,py sk Qco,mpysg Différence Différence
(kW) W) W) (%)
(£1,01)  (+0,16)
SR _EC Subcritique -0,63 0,57 0,06 9,84
SR _EC Transitoire -0,94 0,89 0,05 5,37
SR _EC Transcritique -1,91 1,84 0,07 3,76
SR Subcritique -0,7 0,64 0,06 8,95
SR Transitoire -1 0,95 0,05 4,94
SR Transcritique -1,99 1,92 0,08 3,77
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Tableau 2-10. Bilan énergétique de ’économiseur
Configuration Régime Qco,mp) Ec  Qco,mp) ¢ Différence  Différence
(kW) kW) W) (%)
(£ 0,24) (+ 0,16)

SR_EC Subcritique -0,68 0,86 0,18 26,93

SR_EC Transitoire -0,66 0,85 0,19 28,31

SR_EC Transcritique -0,59 0,78 0,19 32,67

EC Subcritique -0,67 0,85 0,18 27,56

EC Transitoire -0,66 0,84 0,18 26,82

EC Transcritique -0,66 0,85 0,19 28,54

Tableau 2-11. Bilan énergétique global de I'installation
Configuration Régime Qevap (kW) Pejec,, Qrc Différence Différence

(kW) (kW) (kW) (%)
SR _EC Subcritique 29,66 9,70 39,10 0,27 0,68
SR _EC Transitoire 29,99 13,68 43,16 0,51 1,18
SR _EC Transcritique 30,1 21,32 50,01 1,41 2,81
SR Subcritique 29,8 9,80 39,22 0,37 0,95
SR Transitoire 30,68 14,06 44,34 0,41 0,92
SR Transcritique 30,54 21,97 51,25 1,26 2,46
REF Subcritique 29,72 9,97 39,54 0,15 0,37
REF Transitoire 30,03 13,89 43,60 0,31 0,72
REF Transcritique 30,04 22,24 51,57 0,72 1,39
EC Subcritique 29,74 9,80 39,49 0,05 0,12
EC Transitoire 30,54 14,05 44,28 0,31 0,71
EC Transcritique 30,6 22,43 52,09 0,95 1,82

Les différences obtenues dans les bilans du refroidisseur de gaz, de I’évaporateur et
I’analyse globale de l’installation sont trés satisfaisantes avec une différence maximale de
2,81 %. Cette valeur se situe dans la marge d'incertitude des mesures. Ces résultats

confirment la fiabilité des mesures réalisées sur 1l'installation.

Une différence plus significative est observée dans le bilan énergétique des deux
échangeurs de chaleur internes. Pour le sous-refroidisseur, la différence maximale atteint
9,84 %, tandis que pour 1'économiseur, elle est de 32,67 %. Bien que ces valeurs puissent
sembler élevées, il convient de noter que les écarts absolus en termes de puissance sont de
seulement 0,06 kW pour le sous-refroidisseur et de 0,19 kW pour 1'économiseur. Ces valeurs
se situent dans la plage de l'incertitude des mesures, qui est de 0,16 kW et 0,24 kW
respectivement.
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Afin d’assurer la reproductibilité des résultats, un méme essai a été reproduit cing fois
dans des conditions identiques pour le systéme de référence. La Figure 2.17 présente la
valeur mesurée de trois variables : (a) la température du CO2 a la sortie du refroidisseur de
gaz, (b) la pression dans le refroidisseur de gaz et (c) le débit traversant les compresseurs.
On observe que les valeurs obtenues dans les répétitions sont comprises dans I'incertitude du
capteur.
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Figure 2.17. Reproductibilité des résultats
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2.8 Conclusions du chapitre

Ce deuxiéme chapitre présente le banc d’essais utilisé au cours de la thése, sur lequel a
été fait un grand nombre d’expériences. Il montre la modularité de la machine, et
notamment les différentes configurations possibles dont les performances énergétiques seront
comparées.

Il présente en détail les différentes configurations et conditions qui seront utilisées lors
des tests expérimentaux, ainsi que le pilotage de l'installation. De plus, I'instrumentation du
banc d’essai est mise en évidence.

Enfin, des bilans énergétiques sur le refroidisseur de gaz, [’évaporateur, le sous-
refroidisseur, I’économiseur et du systéme en général ont permis de valider les mesures
effectuées sur le banc d’essais. Ceci nous améne au chapitre suivant ou les résultats
expérimentaux obtenus avec différentes configurations et conditions seront présentés.
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3.1 Introduction

Ce troisiéme chapitre de thése présente les analyses et les résultats expérimentaux
obtenus a l'aide du banc d'essai décrit dans le chapitre précédent (Chapitre 2 :). Une
description détaillée des mesures effectuées tout au long de la thése est proposée, puis les
résultats obtenus pour chaque configuration du banc d'essai sont présentés. Enfin, une
comparaison entre ces configurations est réalisée. L'effet des conditions d'évaporation seéches
ou noyées est également évalué.

Des calculs sont menés pour évaluer les performances annuelles des différentes
configurations dans différentes villes de France, en prenant en compte des conditions
météorologiques variées. Ainsi, les résultats expérimentaux permettent de sélectionner la
solution optimale pour chaque région.

3.2 Conditions expérimentales

3.2.1 Description des essais

Les conditions d’essais et les différentes configurations étudiées ont été décrites dans le
chapitre précédent (section 2.3). Le Tableau 3-1 présente de maniére exhaustive les essais
réalisés dans le cadre de la thése. Il est organisé selon les configurations, les puissances
frigorifiques, les surchauffes et les températures d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz. Les
valeurs de la derniére colonne sont exprimées par des valeurs discrétisées (séparées par des
virgules) ou par plage de température avec un pas de 1 °C (valeurs encadrées).
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Tableau 3-1. Essais effectués

Configuration Puissance frigorifique Surchauffe Température d’entrée d’eau
(kW) (°C) au refroidisseur de gaz (°C)
REF 40 8 23, 25, 27, 30, 35, 38
SR _EC 40 8 [22 ; 3§]
SR 40 8 25, 27, 30, 35, 38
SR Cpaux 40 8 27, 29, 31, 33, 35
SR_EC 40 1,8 21 ; 23]
SR 40 1,8 25, 27, 30, 33, 35, 38
EJR 40 1,8 21, 25, 27, 30, 35
EC_Cpaux 40 1,8 27, 29, 31, 33, 35, 37, 38
REF 30 8 [13 ; 38|
SR _EC 30 8 [13 ; 38|
SR 30 8 [13 ; 38|
SR_EC_Cpaux 30 8 [27 ; 38|
EC 30 8 [13 ; 3§]
SR_ Cpaux 30 8 [27 ; 38|
Cpaux 30 8 27, 29, 31, 33, 35, 38
SR 30 4 [10 ; 35]
REF 30 4 [11 ; 35]
SR _EC 30 1,8 [10 ; 35], 38
SR 30 1,8 [13 ; 38|
EJR 30 1,8 [15 ; 38|
Cpaux_EJR 30 1,8 27, 29, 31, 33, 35, 38
SR_EC_ Cpaux 30 1.8 [27 ; 38|
EC 30 1,8 [10 ; 35], 38
SR_Cpaux_EJR 30 1.8 [27 ; 38|
EC_Cpaux 30 1,8 27, 30, 33, 35, 38
REF 20 8 [10 ; 35]
SR 20 8 [21 ; 39]
EC 20 8 [23 ; 3§]
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Configuration Puissance frigorifique Surchauffe Température d’entrée d’eau
(kW) (°C) au refroidisseur de gaz (°C)
SR Cpaux 20 8 29, 35, 37, 38, 39
SR _EC 20 1,8 [10 ; 35]
SR 20 1,8 [10 ; 18]
EC 20 1,8 [10 ;30]
EC _Cpaux 20 1,8 [30 ;36]

3.2.2 Oscillations de certains résultats d’essais

En trois ans de theése, la boucle d'essais a subi des améliorations, principalement sur le
controle de l'installation, alors que certains essais avaient déja été réalisés. Les résultats
d’essais avant améliorations présentent une oscillation importante aux hautes températures
d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz. Une amélioration a été faite en ajoutant un variateur
de vitesse sur le deuxiéme compresseur. Une partie des essais de la thése a été réalisée alors
qu’un seul compresseur sur les trois compresseurs principaux qui équipent le banc d’essais
était équipé d'un variateur de vitesse. Une autre partie des essais a été réalisée alors que
deux compresseurs sur les trois étaient équipés de variateurs de vitesse.

Il est important de rappeler que la variation de vitesse des compresseurs permet de
réguler la basse pression (voir chapitre 2, section 2.4.1). La régulation de la basse pression
influence directement la température de sortie du fluide secondaire (MEG) de 1'évaporateur.

La Figure 3.1 met en évidence qu'au cours des premiéres 13 000 secondes, le variateur de
vitesse contribue & atteindre le niveau de consigne souhaité. A mesure que la température
d’entrée d'eau augmente, la demande en puissance électrique des compresseurs augmente
également, nécessitant ainsi l'activation d'un autre compresseur. Cependant, du fait de
I'absence de variation de vitesse dans le compresseur récemment activé, la puissance

demandée excéde les besoins, entrainant une chute significative de la température de sortie
du MEG.

Ensuite, le variateur de vitesse tente de compenser cette augmentation due au nouveau
compresseur en réduisant la vitesse au minimum. Cependant, méme avec la vitesse minimale,
la puissance fournie reste bien au-dela de la demande de la machine. Pour remédier a cela, le
systéme de controle coupe un compresseur, ce qui entraine une puissance inférieure & la
puissance requise et la remontée de la température du MEG. Le cycle se répéte ainsi

indéfiniment.

Il est clairement observable sur les Figure 3.1 et Figure 3.2 que 'ajout d’un variateur de
vitesse améliore la stabilité de la température du MEG. La Figure 3.1 montre les résultats
d’un essai réalisé avec un seul variateur. De fortes oscillations aux hautes températures
d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz sont observées.
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Figure 3.1. Oscillations observables sous certaines conditions (températures d’entrée d’eau
au refroidisseur de gaz supérieures a 33 °C)

La Figure 3.2 montre les résultats d’un essai réalisé avec les mémes conditions utilisées
pour produire la Figure 3.1, mais avec deux variateurs de vitesse aux compresseurs. Les
résultats ont été obtenus sur toute la plage de températures sans présenter d'oscillations
significatives (oscillations inférieures a la valeur d'incertitude du capteur).
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Figure 3.2. Résultats sans oscillations obtenus avec les mémes conditions que la Figure 3.1

Par manque de temps, tous les essais réalisés avec un seul variateur n’ont pas pu étre

reconduits avec deux variateurs de vitesse. Plusieurs cas de figure se présentent :

e Dans le cas des essais ayant pu étre répétés, seuls ceux sans oscillations ont été
conserves.

e En cas d’essais avec oscillations et n’ayant pas pu étre répétés avec deux
variateurs de vitesse, les résultats avec oscillations ont été conservés. I est
important de rappeler que les résultats présentés dans cette thése correspondent a
des moyennes des valeurs mesurées pendant les régimes stationnaires, comme
expliqué dans le Chapitre 2, section 2.6. A conditions d’essais identiques, sauf
nombre de variateurs de vitesse, les moyennes des variables mesurées lors des
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essais sans oscillations ont été comparées aux moyennes de celles mesurées lors
des essais avec oscillations. La différence observée entre ces deux moyennes est
inférieure a l'incertitude de mesure. Ceci justifie la conservation des résultats avec
zones oscillantes.

Les graphiques présentés ci-dessous contiennent & la fois des points et des croix. Les
points représentent les valeurs moyennes correspondant a des essais sans oscillations, tandis
que les croix représentent les essais avec oscillations.

3.3 Analyse des résultats par configuration

3.3.1 Systéme de référence

3.311 Cycle thermodynamique

Le systéme de référence (décrit dans la section 2.2.3.1) a été évalué a différentes
puissances frigorifiques. La Figure 3.3 illustre le comportement de ce systéme en régime
transcritique (lignes pointillées) et dans la zone de transition (lignes continues) pour 20 kW,
30 kW et 40 kW. Une température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz a été sélectionnée
pour représenter chacune de ces deux régimes : 23 °C pour la zone de transition et 35 °C
pour la zone transcritique. Ces cycles sont tracés a partir des résultats expérimentaux.

Les deux seules variables qui ont changé dans ces essais sont la puissance des résistances
électriques et le débit du circuit de monoéthyléne glycol (circuit B). La modification du débit
permet de maintenir une différence de température constante de 4 °C entre l'entrée et la
sortie du MEG. Toutes les autres variables paramétrables comme la surchauffe, la pression
dans I’évaporateur et la moyenne pression de 'installation sont maintenues constantes.
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Figure 3.3. Cycle de référence représenté sur le diagramme de Mollier (pression-
enthalpie) pour trois puissances frigorifiques différentes : 20 kW, 30 kW et 40 kW pour les
régimes de transition (traits pleins) et transcritique (traits pointillés). Surchauffe de 8 °C.
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La Figure 3.3 met en évidence trois phénomeénes intéressants & analyser :

1. La haute pression de linstallation en zone de transition augmente avec la
puissance frigorifique.

2. La haute pression de l'installation en régime transcritique varie beaucoup moins
en fonction de la puissance frigorifique que dans la zone de transition.

3. En régime de transition les trois pentes (pour les trois puissances) de Iétape de
compression différent. De plus, cette différence ne s’observe pas en régime
transcritique.

Ces phénomeénes peuvent s’expliquer de la maniére suivante :

1. La modification de la puissance frigorifique induit une modification du débit de
CO: dans l'ensemble du circuit frigorifique. A une température donnée d’entrée
d’eau au refroidisseur de gaz (23 °C), représentative de la zone de transition, une
modification du débit de CO2 modifie les échanges thermiques dans le
refroidisseur de gaz et modifie le pincement entre les deux fluides, eau et COa.
Plus le débit de CO2 augmente, plus le refroidissement du COa2 est faible, et plus
la température du CO2 en sortie du refroidisseur de gaz est élevée.

Etant donné que les polynomes utilisés pour calculer la haute pression de
Pinstallation sont fonctions de la température du CO2 a la sortie du refroidisseur
de gaz, une augmentation de ce dernier paramétre induit une augmentation de la
haute pression. La relation entre ces deux variables est observable sur la Figure
3.4.

La Figure 3.4 illustre la température du CO> & la sortie du refroidisseur de gaz et
la haute pression du systéme de référence pour les trois puissances frigorifiques
(20 kW (vert), 30 kW (bleu) et 40 kW (rouge)) pour différentes températures
d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz. Pour une température donnée d’entrée
d’eau, plus la température du CO2 en sortie du refroidisseur de gaz est élevée,
plus la haute pression de l'installation est élevée.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



3.3 Analyse des résultats par configuration

81
)
< . 100
2 351 g5 e .
3 . & 901 L%
[} 3 . x
£ 301 x % i .5 y % *
3 et 2 80 Coxsl
3 251 g, o *
g 2 701
2 20/ E e
3 40 kW 60 L. * L. o 40KkW
g* 30 kW e . 30kW
£15~ x 20 kW x* . 20kW
15 20 25 30 35 15 20 25 30 35
Température d'entrée d'eau (°C) Température d'entrée d'eau (°C)
a) Température du CO2 en sortie b) Haute pression

du RG

Figure 3.4. Température du CO; en sortie du refroidisseur de gaz et haute
pression en fonction de la température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz pour
différentes puissances frigorifiques et avec une surchauffe de 8 °C. Points = résultats
sans oscillations. Croix = résultats avec oscillations.

2. Les propriétés thermodynamiques ont un comportement différent en état
supercritique qu’en état subcritique. Autour des points pseudo critiques (dans la
zone supercritique) la capacité thermique et le coefficient de transfert de chaleur
sont trés élevés (voir le chapitre 1, section 1.4.2), ce qui améliore le transfert de
chaleur dans le refroidisseur de gaz et pourrait expliquer pourquoi la température
de sortie de cet échangeur de chaleur est presque la méme pour les trois
puissances frigorifiques (voir Figure 3.4). Le pincement entre I'eau et le CO2 est
presque nul dans la zone supercritique, la température de sortie du CO2 du
refroidisseur de gaz est presque identique a la température d’entrée d’eau. Des
informations détaillées sur les échanges thermiques, le coefficient de transfert de
chaleur et D'effet de la pression et du débit dans le refroidisseur de gaz se trouvent
dans les articles de Zendehboudi et al. [112] et Cabeza et al. [113].

La faible variation de la haute pression en régime transcritique s’explique donc
par 'amélioration du transfert thermique dans le refroidisseur, qui n’entraine pas
une variation significative de la température de sortie du CO2 du refroidisseur de
gaz pour les trois puissances frigorifiques.

3. Le troisidme phénoméne observé est relatif au rendement du compresseur. La
Figure 3.5 montre le rendement isentropique des compresseurs pour des
puissances frigorifiques de 20 kW, 30 kW et 40 kW & différentes températures
d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz. On observe, d’une part, pour une puissance
frigorifique donnée, que le rendement isentropique se dégrade avec 'augmentation
de la température d’entrée d’eau. D’autre part, pour une température donnée
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d’entrée d’eau, que le rendement isentropique est différent pour chaque puissance
frigorifique.

La dégradation du rendement du compresseur & des températures d'entrée d'eau
élevées peut s'expliquer par les propriétés thermodynamiques du COs. L'entropie
est une fonction de la température, et & mesure que la température augmente
dans un fluide, I'entropie générée augmente également. Dans le régime
transcritique, le CO2 éléve considérablement sa température lorsqu'il est
comprimé, s'éloignant ainsi du comportement idéal d'une compression
isentropique. En d'autres termes, le rendement isentropique du compresseur se
détériore dans de telles conditions.

En régime subcritique et de transition on a observé que pour une température
donnée d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz, la haute pression de I'installation
est différente (Figure 3.4 (b)). Cette différence de pression explique une partie de
la dégradation du rendement du compresseur. Etant donné que la différence de
pression est plus importante & faibles températures d’entrée d’eau qu’aux hautes
températures, la différence de la pente dans l’étape de compression est plus
remarquable & faibles températures d’entrée d’eau (régime de transition et
subcritique (ce dernier n’est pas représenté dans la Figure 3.3). Une autre partie
de la dégradation du rendement du compresseur est liée aux conditions du CO2 &
I'entrée du compresseur. Comme le montre l'équation (3.1), le rendement
volumétrique du compresseur dépend du débit (), du volume massique (Vqgp),
fréquence de vitesse (N), et du volume balayé V,. A mesure que le volume
massique et le débit augmentent, le rendement du compresseur se dégrade [12],
[15], [70], [72].

_ M Vasp (1)
r]UOl N . Vb
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Figure 3.5. Rendement isentropique des compresseurs en fonction de la
température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz et a différentes puissances
frigorifiques

3.3.1.2 Performances

La Figure 3.6 illustre les performances du systéme de référence pour trois puissances
frigorifiques différentes : 20 kW, 30 kW et 40 kW. Dans tous les scénarios, une surchauffe de
8 °C est utilisée. La Figure 3.6 (a) montre le COP a ces trois puissances pour toutes les
températures d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz, tandis que la Figure 3.6 (b) montre un
COP représentatif de chaque régime : subcritique, transition et transcritique. Une
température d’entrée d’eau a été sélectionnée pour représenter ces régimes, 15 °C pour le
régime subcritique, 25 °C pour la zone de transition et 35 °C pour le régime transcritique.
Pour manque du temps, les essais & 40 kW pour le régime subcritique n’ont pas été réalisés.
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Figure 3.6. Coefficient de performance en fonction de la température d'entrée d'eau du
refroidisseur de gaz pour trois puissances frigorifiques (20 kW, 30 kW et 40 kW).
Surchauffe fixe de 8 °C.

On observe que la performance de la machine se dégrade lorsque la puissance frigorifique
augmente. La différence de performance est plus élevée en régime subcritique et de transition

qu’en régime transcritique.

Ce dernier résultat est cohérent avec ce qui a été observé dans la section 3.3.1.1. A
mesure que la puissance frigorifique augmente, le débit circulant de l'installation augment
également. Une augmentation de ce débit a un impact sur la haute pression de I'installation
comme cela a été expliqué dans les observations 1 et 2 de la Figure 3.3. Autrement dit, pour
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une température d’entrée d’eau donnée au refroidisseur de gaz, la haute pression de
Iinstallation est plus élevée avec une puissance frigorifique plus élevée, ce qui dégrade la
performance du systéme car les compresseurs consomment plus d’électricité pour atteindre

une haute pression plus élevée.

3.3.2 Configuration avec sous-refroidisseur

3.3.21 Cycle thermodynamique

La configuration avec sous-refroidisseur a été décrite dans la section 2.2.3.2.1. La Figure
3.7 illustre le comportement de cette configuration dans un diagramme de Mollier en régime
transcritique, transition et subcritique pour une surchauffe de 8 °C (lignes pointillées) et
1,8 °C (lignes continues). Une température d’entrée d’eau a été sélectionnée pour représenter
chaque régime, 15 °C pour subcritique, 25 °C pour la zone de transition et 35 °C pour
transcritique. Ces cycles sont tracés a partir des résultats expérimentaux.

On rappelle que I'ajout d’un sous-refroidisseur au systéme de référence (cf. Figure 3.3)
permet de réduire la surchauffe & la sortie de I’évaporateur sans risque d’envoyer du liquide
aux compresseurs. La vapeur surchauffée sortant de la vanne flash gaz évapore 1’éventuel
liquide sortant de I’évaporateur avant d’étre comprimée par les compresseurs.
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Figure 3.7. Cycle avec sous-refroidisseur représenté sur le diagramme de Mollier (pression-
enthalpie) pour trois régimes : subcritique (bleu), transition (orange) et transcritique (rouge).

N

La Figure 3.7 met en évidence deux phénoménes intéressants a analyser dans cette

configuration :

1. Une augmentation de la basse pression lors du passage de la surchauffe de 8 °C a
1,8 °C.
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2. La différence d’enthalpie & haute pression au sous-refroidisseur (points 5-6) et a
moyenne pression (points 10-11) augmente avec l'augmentation de la température
d'entrée d'eau au refroidisseur de gaz. L’augmentation d’enthalpie est plus
importante en moyenne pression qu’en haute pression.

Des explications de ces phénoménes sont proposées ci-dessous.

1. Réduire la surchauffe de 6,2 °C permet d’augmenter la basse pression car le CO2
liquide a un coefficient de transfert de chaleur plus élevé que le CO2 gazeux. Par
conséquent, plus la fraction de liquide dans I’évaporateur est importante, meilleurs
sont les échanges thermiques. En conséquence, la surface de ’évaporateur est
optimisée car il n’y a plus besoin d’une surface dans I’évaporateur dédiée a

surchauffer la vapeur de COa.

2. La Figure 3.8 illustre les puissances mesurées de chaque coté du sous-refroidisseur,
celle & haute pression (bleu) et celle & moyenne pression (rouge), pour une puissance
frigorifique de 30 kW et une surchauffe de 8 °C. La différence observable entre les
deux puissances est comprise dans I'incertitude combinée de la mesure. Afin de ne
pas surcharger la figure, seules trois barres d’erreurs apparaissent dans la figure en
guise d’exemple. Cette figure valide 1’équilibre des puissances au sous-refroidisseur.
Les mesures montrent que les puissances transférées en conditions noyées (surchauffe
de 1,8 °C) et en surchauffe séche (8 °C) sont identiques (non représenté ici), car les
puissances transférées ne dépendent que des échanges thermiques entre la haute et la
moyenne pressions et non pas de la basse pression, elle-méme influencée par la
modification de la surchauffe.

Cette figure montre également une augmentation de la puissance transférée au sous-
refroidisseur avec la température d’entrée d’eau du refroidisseur de gaz. Les
explications qui suivent portent sur les débits et les écarts d’enthalpie.

A mesure que la température d’entrée d’eau augmente, la quantité de vapeur entrant
dans la bouteille séparatrice augmente proportionnellement, entrainant ainsi une

augmentation de la puissance transférée dans le sous-refroidisseur.

Le débit traversant le sous-refroidisseur en haute pression correspond au débit total
de l'installation, tandis que le débit traversant le sous-refroidisseur en moyenne
pression ne constitue qu'une petite fraction du débit total. Il s'agit en fait de la
fraction de vapeur résultant de la détente de la haute pression & la moyenne pression.

Le fluide sortant du refroidisseur de gaz (fluide d’entrée au sous-refroidisseur en
haute pression) est sous forme liquide dans la zone subcritique et sous forme de
liquide supercritique dans la zone supercritique. En revanche, le fluide sortant du
séparateur de liquide (fluide d’entrée au sous-refroidisseur en moyenne pression) est a
I'état de vapeur saturée. La capacité thermique de la vapeur est inférieure & celle du
liquide. Autrement dit, la vapeur présente des augmentations de température rapides
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avec une petite quantité de chaleur fournie, contrairement au liquide, qui peut
absorber plus de chaleur avec un changement de température minimal.

En résumé, le c6té haute pression du sous-refroidisseur gére un débit massique total
plus important et posséde une capacité thermique spécifique plus élevée, ce qui se
traduit par une différence de température moins importante pour une méme
puissance transférée. En revanche, du c6té moyenne pression, le débit massique
traversant le sous-refroidisseur est plus faible et la capacité calorifique spécifique est

plus basse, ce qui entraine une différence de température plus importante pour une
méme puissance transférée.
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Figure 3.8. Puissance transférée dans le sous-refroidisseur en fonction de la
température d’entrée d’eau a une puissance frigorifique de 30 kW et une surchauffe
de 8°C.

Il convient de noter que les essais réalisés en laboratoire se déroulent dans des
conditions contrélées et stables. Cependant, dans une installation sur le terrain
(industrie ou grande surface alimentaire), des changements rapides peuvent survenir,
tels qu'une chute de la demande de puissance frigorifique. Cela peut entrainer une
augmentation de la quantité de liquide sortant de l'évaporateur, ce qui peut rendre
difficile son évaporation avec la vapeur surchauffée sortant de la vanne flash gaz en
régime subcritique. Toutefois, en régimes de transition et transcritique, ce risque est
réduit car le sous-refroidisseur échange une plus grande quantité de chaleur et il a été
vu ci-dessus que le fluide & la sortie de la vanne flash gaz a une température plus
élevée. Il est déconseillé d'utiliser des conditions noyées avec cette configuration lors
de températures extérieures inférieures a 25 °C.
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3.3.2.2 Performances

La Figure 3.9 montre le COP pour cette configuration a trois surchauffes différentes,
1,8 °C, 4 °C et 8 °C. La Figure 3.9 (a) montre les résultats obtenus dans toute la plage de
températures d’entrée d’eau du refroidisseur de gaz pour ces trois surchauffes, tandis que la
Figure 3.9 (b) montre un COP représentatif de chaque régime : subcritique, de transition et
transcritique. Une température d’entrée d’eau a été sélectionnée pour représenter chaque
régime, 15 °C pour subcritique, 25 °C pour la zone de transition et 35 °C pour transcritique.

A températures d’entrée d’eau inférieures a 15 °C, il n’est pas possible de réduire la
surchauffe de ’évaporateur car le débit qui traverse la vanne flash gaz est trop faible et il ne

parvient pas a évaporer ’excés de liquide sortant de ’évaporateur.

On observe que la différence de performance obtenue avec les différentes surchauffes
étudiées est moins importante & haute température d'entrée d'eau qu’a plus faible

température.

Cette différence de performance peut s’expliquer par le taux de compression, soit le
rapport entre la haute pression (HP) et la basse pression (BP). Plus la température d’entrée

d’eau augmente, plus la haute pression augmente.

La performance du systéme dépend de la puissance frigorifique produite a 1I’évaporateur
et de la puissance fournie aux compresseurs. Comme le montre I’équation (3.2), la puissance
du compresseur varie en fonction de I’écart d’enthalpie. Ce dernier varie en fonction des
conditions thermodynamiques & I'entrée et a la sortie du compresseur. Plus la haute pression
augmente, plus l'enthalpie de sortie augmente et donc la différence des enthalpies augmente
également.

mAh _ 1h(h, — hy)
ngl ngl

(.2)

elec —

L'augmentation de la pression dans l'évaporateur due aux conditions noyées est
indépendante de la température d’entrée d’eau, mais la haute pression dépend de la
température d’entrée d’eau. Par conséquent, le taux de compression dépend de la
température d’entrée d’eau. Ainsi, dans un régime subcritique ot le taux de compression est
faible, l'augmentation de la basse pression a un impact important sur les performances.
Cependant, lorsque la température d’entrée d’eau est élevée (régime transcritique), le taux
de compression étant élevé, l'amélioration obtenue en augmentant la pression dans

I'évaporateur a un impact moins important sur les performances du systéme.
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Figure 3.9. Coefficient de performance en fonction de la température d'entrée d'eau du
refroidisseur de gaz pour trois surchauffes différentes : 1,8 °C, 4 °C, 8 °C a une puissance
frigorifique de 30 kW.

La Figure 3.10 illustre les performances de la configuration avec sous-refroidisseur pour
trois puissances frigorifiques différentes : 20 kW, 30 kW et 40 kW et avec (a) une surchauffe
de 8 °C et (b) une surchauffe de 1,8 °C. Pour des raisons de clarté, la figure présente
uniquement trois barres d'erreurs a titre d'exemple.
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Figure 3.10. COP de la configuration avec sous-refroidisseur a différentes températures
d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz pour trois puissances frigorifiques (20 kW, 30 kW et 40
kW). Points = résultats sans oscillations. Croix = résultats avec oscillations.

La différence de performance du systéme entre les différentes puissances frigorifiques est
plus marquée en régime subcritique et de transition qu’en régime transcritique. Cela est
principalement da & la différence de la haute pression en fonction de la puissance frigorifique
et du régime de fonctionnement, pour une température d’entrée d’eau donnée. Voir
explication du systéme de référence (section 3.3.1), plus précisément explication 1 (régime de

transition) et 2 (régime transcritique) de la Figure 3.3.

3.3.3 Configuration avec économiseur

3.3.31 Cycle thermodynamique

La configuration avec économiseur a été décrite dans la section 2.2.3.2.2. La Figure 3.11
présente la configuration avec économiseur sur le diagramme de Mollier pour les deux
surchauffes, 8 °C (lignes pointillées) et 1,8 °C (lignes continues) pour une puissance
frigorifique de 30 kW. La numérotation sur le diagramme correspond & la numérotation
présentée dans le cycle (Figure 2.9). Une température d’entrée d’eau a été sélectionnée pour
représenter chaque régime, 15 °C pour subcritique, 25 °C pour la zone de transition et 35 °C
pour transcritique. Ces cycles sont tracés & partir des résultats expérimentaux.

Cette figure met en évidence que la différence d’enthalpie dans 1'économiseur coté
moyenne pression (points 13-14) ne dépend pas directement de la température d’entrée
d’eau, mais plutot de la réduction de la surchauffe & la sortie de 1'évaporateur. Cela est di
aux échanges thermiques dans 1’économiseur qui seront expliqués dans la section 3.3.3.2.
Coté basse pression, la chaleur dans I’économiseur est schématisée par les points 19-21.

En outre, on observe que dans les deux cas de surchauffes, 8 °C ou réduite, & mesure que
la température d’entrée d’eau augmente, 'enthalpie & l'entrée des compresseurs (point 1)
diminue, bien que la sortie de ’économiseur (point 21) soit constante. Cela s’explique par le
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bilan énergétique & l'aspiration du compresseur (équation (3.3)). Les numéros de ’équation
correspondent aux numéros présentés dans la Figure 3.7. Le CO2 sortant de 1’économiseur
est mélangé au CO2 provenant de la vanne flash gaz qui est en état diphasique et a une
température plus faible. Le débit traversant la vanne flash gaz (m,,) augment avec la
température d’entrée d’eau, mais le débit m,, reste constant, car la puissance frigorifique de
I'installation est constante. Cela veut dire qu’d températures d’entrée d’eau élevées, le
refroidissement du CO2 sortant de I’économiseur, grace au débit sortant de la vanne flash
gaz, est trés important et qu’il existe un risque qu'une partie de la vapeur du CO2 se
condense et atteigne le compresseur. Il est déconseillé d'utiliser des conditions noyées ou une
surchauffe faible avec cette configuration dans le régime transcritique.

My1hyy + Myyhy, = mighy (3.3)
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Figure 3.11. Cycle avec économiseur représenté sur le diagramme de Mollier (pression-
enthalpie) pour trois régimes : subcritique (bleu), transition (orange) et transcritique (rouge).

3.3.3.2 Echanges thermiques dans ’économiseur

La Figure 3.12 présente la puissance transférée dans 1’économiseur & une surchauffe de
8 °C (noir) et 1,8 °C (vert). La puissance en basse pression est représentée avec des carrés et
celle en haute pression avec des diamants. La puissance transférée dans 1'économiseur est
calculée en utilisant la différence d'enthalpie entre 1'entrée et la sortie de 1'économiseur, ainsi
que le débit mesuré qui le traverse. Cette mesure est effectuée sur le CO2 & moyenne et basse
pression traversant l’économiseur, comme l'illustre l'équation (2.17) du chapitre 2. Les
résultats de ces mesures sont présentés sur la Figure 3.12, accompagnés de quelques barres
d'erreur & titre d'exemple. Cette figure illustre bien la constance de la puissance échangée
dans ’économiseur & des températures d’entrée d’eau du refroidisseur de gaz variables.
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Dans les mémes conditions, on constate une puissance transférée plus importante lors de
'utilisation des conditions noyées. Cette observation s'explique par le fait que le CO2 sortant
de l'évaporateur est a I’état diphasique et & une température plus basse lorsque 'on utilise
une surchauffe réduite (1,8 °C) par rapport & une surchauffe plus élevée (8 °C). Avoir une
température plus basse & la sortie de 1'évaporateur et une fraction de liquide permet
d'améliorer le transfert de chaleur et de diminuer la température & la sortie de 1'économiseur
du coté de la moyenne pression (point 14, Figure 3.11).

On rappelle que la puissance transférée dans 1'économiseur ne dépend pas de la
température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz. Cette observation différe de celle de la
puissance transférée dans le sous-refroidisseur, ot la température d’entrée d’eau avait un
impact significatif.

Bien que la puissance transférée dans 1'économiseur ne varie pas avec la température
d’entrée d’eau et que cette puissance soit suffisante pour évaporer tout l'excés de liquide
provenant de 1'évaporateur, cela n’assure pas qu'il n'y aura pas de liquide dans la ligne
d'aspiration en conditions noyées & haute température d’entrée d’eau, car le CO2 sortant de
I’économiseur est mélangé au CO2 sortant de la vanne flash gaz avant d’entrer dans les

compresseurs.
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Figure 3.12. Puissance transférée dans I’économiseur en fonction de la température
d’entrée d’eau pour deux surchauffes : 8 °C et 1,8 “C a une puissance frigorifique de 30 kW

3.3.3.3 Performances

La Figure 3.13 illustre le COP pour cette configuration avec deux surchauffes différentes,
1,8 °C (rouge) et 8 °C (bleu) pour une puissance frigorifique de 30 kW. Quelques barres
d'erreurs sont tracées a titre d'exemple.
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Il convient de noter que l'ajout d'un économiseur au systéme de référence (Figure 2.7)

permet de réduire la surchauffe & la sortie de 1'évaporateur sans risque d'envoyer du liquide

aux compresseurs a faibles températures d’entrée d’eau. Il existe une différence plus marquée

du COP entre ces deux surchauffes en régime subcritique qu’en régime transcritique, ce qui

s'explique par le rapport des pressions BP et HP précédemment expliqué dans la section

3.3.2.2.
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Figure 3.13. Coefficient de performance en fonction de la température d'entrée d'eau du
refroidisseur de gaz pour deux surchauffes : 8 °C et 1,8 °C a une puissance frigorifique de 30
kW. Points = résultats sans oscillations. Croix = résultats avec oscillations.

La Figure 3.14 illustre les performances de la configuration avec économiseur pour trois
puissances frigorifiques différentes : 20 kW (vert), 30 kW (bleu) et 40 kW (rouge) et avec (a)
une surchauffe de 8 °C et (b) une surchauffe de 1,8 °C. Pour des raisons de clarté, la figure

présente uniquement quelques barres d'erreurs a titre d'exemple.
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Figure 3.14. COP de la configuration avec économiseur a différentes températures d’entrée
d’eau au refroidisseur de gaz pour trois puissances frigorifiques (20 kW, 30 kW et 40 kW).
Points = résultats sans oscillations. Croix = résultats avec oscillations.

La différence de performance du systéme entre les différentes puissances frigorifiques est
plus marquée en régime subcritique et de transition qu’en régime transcritique. Ce résultat
est cohérent avec ce qui a été observé dans le systéme de référence (3.3.1.2) et dans la
configuration avec sous-refroidisseur (3.3.2.2). A mesure que la puissance frigorifique
augmente, le débit circulant de I'installation augmente également. Une augmentation de ce
débit a un impact sur la haute pression de 'installation comme cela a été expliqué dans les
observations 1 et 2 de la Figure 3.3. Autrement dit, pour une température d’entrée d’eau
donnée au refroidisseur de gaz, la haute pression de l'installation est plus élevée avec une
puissance frigorifique élevée, ce qui dégrade la performance du systéme car les compresseurs
consomment plus d’électricité pour atteindre une haute pression plus élevée.

3.3.4 Configuration avec sous-refroidisseur et économiseur

3.3.41 Cycle thermodynamique

Cette configuration a été décrite dans la section 2.2.3.2.3. La Figure 3.15 présente le cycle
thermodynamique de cette configuration sur le diagramme de Mollier pour une puissance
frigorifique de 30 kW avec une surchauffe de 1,8 °C (lignes continues) et une surchauffe de
8 °C (lignes pointillées). L’influence du sous-refroidisseur (points 5 et 6) et de I’économiseur
(points 13 et 14) dans le cycle est observée.

A basse température extérieure (température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz),
I'évaporation de l'excés de liquide est assurée par 1'économiseur, tandis qu'ad température
élevée, le sous-refroidisseur garantit une vapeur surchauffée & la sortie de la vanne flash gaz,
évitant le refroidissement du CO2 gazeux basse pression provenant de 1'économiseur,
autrement dit, en garantissant la surchauffe de la vapeur a I’entrée des compresseurs.
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A faibles températures extérieures, le débit traversant la vanne flash gaz est faible et la
puissance transférée dans le sous-refroidisseur est faible, comme vu dans la Figure 3.8. Le
faible effet du sous-refroidisseur est donc compensé par ’économiseur qu’assure ’évaporation
totale de 'excés du liquide & ’entrée du compresseur.

A des températures extérieures élevées, le CO2 & la sortie de Pévaporateur est chauffé
deux fois, d’abord par I’économiseur, puis par l'effet du sous-refroidisseur sur le fluide
sortant de la vanne flash gaz. Il n’y a donc pas de liquide atteignant les compresseurs. La
température d’aspiration est plus élevée qu’avec un seul échangeur de chaleur interne.

Ce systéme est recommandé pour fonctionner dans des zones climatiques ot les
températures sont trés variables car il garantit ’absence de liquide dans les compresseurs
lorsque les conditions noyées sont utilisées. Ces conditions permettent d'obtenir une
augmentation du coefficient de performance (COP) tout au long de 1'année.
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Figure 3.15. Cycle avec sous-refroidisseur et économiseur représenté sur le diagramme de
Mollier (pression-enthalpie) pour trois régimes : subcritique (bleu), transition (orange) et
transcritique (rouge).

3.3.4.2 Performances

La Figure 3.16 présente 1’évolution de la performance de cette configuration en fonction
de la température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz, avec une surchauffe de 8 °C (bleu)
et 1,8 °C (rouge) et pour une puissance frigorifique de 30 kW. Une amélioration du COP est
observée avec la réduction de la surchauffe, indépendamment de la température d’entrée
d’eau. Cependant, on constate une différence plus significative de performance entre ces deux
surchauffes en régime subcritique qu'en régime transcritique. Cela s'explique par la part
relative de 1'augmentation de la pression d'évaporation par rapport au taux de compression
des compresseurs, comme expliqué dans la section 3.3.2.
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Figure 3.16. Coefficient de performance en fonction de la température d’entrée d’eau a
deux surchauffes différentes : 8 °C et 1,8 °C. Puissance frigorifique de 30 kW. Points =
résultats sans oscillations. Croix = résultats avec oscillations.

La Figure 3.17 illustre la performance de cette configuration & différentes puissances
frigorifiques et surchauffes : (a) 20 kW, 30 kW et 40 kW pour une surchauffe de 1,8 °C et
(b) 30 kW et 40 kW pour une surchauffe de 8 °C. Par manque du temps, les essais a 20 kW
A une surchauffe de 8 °C n’ont pas été faits.

Les essais 4 40 kW & une surchauffe de 1,8 °C ont montré des oscillations trés
importantes, et malheureusement, ils n'ont pas pu étre répétés. Cependant, si on observe le
COP des essais stables & 20 kW et 30 kW avec une surchauffe de 1,8 °C, ainsi que les essais
non oscillants a 30 kW et 40 kW avec une surchauffe de 8 °C, on constate qu'ils suivent le
méme comportement que celui observé dans le systéme de référence pour différentes
puissances frigorifiques (section 3.3.1).

La différence de performance du systéme entre les différentes puissances frigorifiques est
plus marquée en régime subcritique et de transition qu’en régime transcritique. Cela est
principalement da & la différence de la haute pression en fonction de la puissance frigorifique
et du régime de fonctionnement, pour une température d’entrée d’eau donnée. Voir
explication du systéme de référence (section 3.3.1), plus précisément explication 1 (régime de
transition) et 2 (régime transcritique) de la Figure 3.3.
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Figure 3.17. Coefficient de performance en fonction de la température d'entrée d'eau pour
deux puissances frigorifiques différentes et deux surchauffes. Points = résultats sans
oscillations. Croix = résultats avec oscillations.

3.3.5 Configuration avec EJR

Cette configuration est décrite dans la section 2.2.3.2.4. 1l est important de rappeler que
I’éjecteur fonctionne de maniére intermittente en fonction du niveau du liquide stocké dans
la bouteille anti-coup liquide. Lorsqu’il ne fonctionne pas, le circuit fonctionne de maniére
trés similaire au systéme de référence. La seule différence est que cette configuration permet
de réduire la surchauffe dans 1’évaporateur sans envoyer du liquide aux compresseurs, ce qui

améliore la performance du systéme.

La bouteille anti-coup liquide est utilisée pour stocker 1'excés de liquide provenant de
I'évaporateur, ainsi que la fraction liquide générée lors de la détente de la vanne flash gaz. Le
volume de liquide provenant de la vanne flash gaz est directement lié a la température
d’entrée d’eau. En effet une augmentation de celle-ci entraine une augmentation du débit
traversant la vanne flash gaz. C'est pourquoi 1'éjecteur est plus fréquemment utilisé a des

températures élevées, comme la Figure 3.18 le montre.

La Figure 3.18 illustre le débit du fluide secondaire (liquide sortant de la bouteille ACL)
traversant 1’éjecteur (en noir sur l'axe des ordonnées de gauche) et la température d’entrée

d’eau au refroidisseur de gaz (en rouge sur l’axe des ordonnées de droite).
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Figure 3.18. Fonctionnement de I’éjecteur.

Etant donné que l'utilisation d'une surchauffe séche ne permet pas le fonctionnement de
I’éjecteur, la comparaison entre les conditions noyées et séches n'a pas été faite. La
performance de cette configuration est présentée sur la Figure 3.19 et elle sera comparée aux
performances des autres configurations ainsi qu'au systéme de référence dans la section 3.4
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Figure 3.19. Coefficient de performance en fonction de la température d'entrée d'eau pour
la configuration avec éjecteur et avec une puissance frigorifique de 30 kW.

3.3.6 Configuration avec compresseur parallele seul
Cette configuration est décrite dans la section 2.2.3.2.5. Le compresseur paralléle ne
s’active pas avant que la température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz n’atteigne 27 °C.
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Cela est dii au fait que le débit qui traverse la vanne flash gaz est insuffisant pour démarrer
le compresseur, méme avec une fréquence de vitesse minimale.

On rappelle que le débit aspiré par le compresseur dépend de la taille de celui-ci, comme
le montre I’équation (3.4). De plus, la puissance du compresseur dépend également du taux
de compression comme le montre ’équation (3.5), ot m est le débit massique, Vp4; le volume
balayé, N la fréquence, pg5, la masse volumique & I'aspiration, 7., le rendement
volumétrique, AH la différence de enthalpies entre I'entrée et la sortie du compresseur et g
le rendement global du compresseur. Le fait d'avoir un compresseur plus grand ou plus petit
signifie qu'il peut aspirer plus ou moins de débit et avec un taux de compression différent.

m= Vbaleaspnvol (3‘4)

_ Ak (35)
ngl

La limite de température de 27 °C est donc liée au dimensionnement du compresseur

elec

paralléle. Peut-étre qu’avec un compresseur plus petit, il serait possible de I'utiliser avec une
température d’entrée d’eau plus réduite mais il serait alors peut-étre trop petit pour I'utiliser
aux températures d’entrée d’eau trés élevés, car il aurait un taux de compression et un débit
beaucoup plus important & comprimer.

Si on force le démarrage du compresseur paralléle de notre banc d’essai & une
température d’entrée d’eau plus faible que 27 °C, la moyenne pression descend jusqu'a la

valeur de la basse pression, ce qui entraine l'arrét des compresseurs principaux.

La Figure 3.20 montre 1’évolution du COP en fonction de la moyenne pression avec une
température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz de 30 °C. Cette figure a été obtenue avec
la configuration « compresseur paralléle et sous-refroidisseur » (CPaux + SR) et non
« compresseur paralléle seul ». En effet, I'essai a été réalisé en début de thése, alors que le
banc d’essais était mal maitrisé, et que le fabricant nous avait alors recommandé de ne pas

faire fonctionner le compresseur paralléle seul.

Les essais expérimentaux montrent une variation du COP avec la moyenne pression
lorsque le compresseur paralléle est utilisé, ce qui n’est pas le cas avec la vanne flash gaz
(voir variation de la moyenne pression avec la vanne flash gaz Figure 2.13). Il est décidé
d’utiliser le programme d’optimisation de la moyenne pression préinstallée dans la machine

par le constructeur pour le compresseur paralléle (voir annexe B).
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Figure 3.20. COP en fonction de la moyenne pression pour la configuration avec
compresseur parallele et sous-refroidisseur avec une puissance frigorifique de 30 kW et une
température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz de 30 °C.

La Figure 3.21 illustre le cycle de cette configuration dans un diagramme de Mollier pour
une surchauffe de 8 °C et une puissance frigorifique de 30 kW. La compression de la vapeur
dans le compresseur paralléle est représentée par la ligne entre les points 10 et 3.
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Figure 3.21. Cycle avec compresseur parallele représenté sur le diagramme de Mollier
(pression-enthalpie) pour deux régimes : transition et transcritique a une surchauffe de 8 °C
et une puissance frigorifique de 30 KW.

Il n'est pas possible d'utiliser des conditions noyées avec cette configuration car il n'y a
pas d'équipement permettant d'empécher 1l'excés de liquide provenant de 1'évaporateur
d'atteindre les compresseurs. Les performances de cette configuration sont présentées dans la
Figure 3.23 et seront comparées aux autres configurations dans la section 3.4.
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Figure 3.22. Cycle avec compresseur paralléle représenté sur le diagramme de Mollier
(pression-enthalpie) pour deux régimes : transition et transcritique a une surchauffe de 8 °C
et une puissance frigorifique de 30 KW.

3.3.7 Autres configurations utilisant le compresseur parallele

Les configurations présentées ici sont celles utilisant le compresseur paralléle (A la place
d’une vanne flash gaz) pour traiter la vapeur sortant de la bouteille séparatrice, en plus des
divers échangeurs :

e Compresseur paralléle avec un sous-refroidisseur

e Compresseur paralléle avec un économiseur

e Compresseur paralléle avec un sous-refroidisseur et un économiseur

e Compresseur paralléle avec un éjecteur liquide

o Compresseur paralléle avec un sous-refroidisseur et un éjecteur liquide

Une explication des différents phénomeénes thermodynamiques & I'intérieur du cycle grace
a Pajout des équipements tels qu'un sous-refroidisseur, un économiseur, un sous-refroidisseur
et économiseur, un éjecteur et un compresseur parallele ont été expliqués dans les sections
3.3.2 & 3.3.6 ci-dessus. La combinaison de ces équipements dans un cycle unique influence la
performance globale du systéme. Une comparaison détaillée de la performance de toutes ces

configurations sera présentée dans la section suivante.

La configuration avec compresseur paralléle et économiseur et la configuration avec
compresseur paralléle et éjecteur liquide peuvent utiliser I’évaporateur en conditions noyées
sans risque d’envoyer de liquide aux compresseurs.

Contrairement a la configuration du sous-refroidisseur avec vanne flash gaz (3.3.2), la
configuration avec compresseur paralléle et sous-refroidisseur ne permet pas d'utiliser
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I'évaporateur en conditions noyées. Cela est di au fait que le fluide sortant du sous-
refroidisseur n’étant pas détendu par la vanne flash gaz ni mélangé au fluide sortant de
I'évaporateur, 'excés de liquide n'est pas évaporé.

3.4 Comparaison des configurations

La section 3.3 a mis en évidence que 1'utilisation de conditions noyées dans 1'évaporateur
permet d'obtenir de meilleures performances. Ces conditions peuvent étre utilisées pour
toutes les configurations, 4 l'exception du systéme de référence, de la configuration avec
compresseur paralléle seul et de celle avec sous-refroidisseur et compresseur paralléle, ou il
n'est pas possible de réduire la surchauffe sans risquer d'endommager les compresseurs. Dans
cette section, la performance du systéme de référence est comparée a celle de chaque
configuration utilisant des conditions noyées.

L’équation (3.6) est utilisée pour calculer la différence de performances entre les
configurations et le systéme de référence.

COPcony — COPggp

3.6
COPgrgr (36)

Amélioration_COP =

3.4.1 Configurations utilisant la vanne flash gaz

La Figure 3.23 illustre la performance de cing systémes de réfrigération différents et
utilisant tous une vanne flash gaz, pour une puissance frigorifique de 30 kW : systéme de
référence (bleu), configuration avec sous-refroidisseur (orange), configuration avec
économiseur (vert), configuration avec sous-refroidisseur et économiseur (rouge) et
configuration avec éjecteur (bleu clair). Le systéme de référence utilise une surchauffe séche
de 8 °C et les autres configurations utilisent une surchauffe réduite de 1,8 °C.

Une amélioration de la performance pour toutes les températures d’entrée d’eau au
refroidisseur de gaz est observée entre le systéme de référence et toutes les autres
configurations. Cela est principalement dt & l'utilisation des conditions noyées, comme

expliqué précédemment pour chaque configuration.
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Figure 3.23. COP en fonction de la température d’entrée d’eau pour cing configurations
(REF, SR, EC, SR+EC, EJR) a une puissance frigorifique de 30 kW. Toutes les configurations
utilisent une surchauffe de 1,8 °C. Le systeme de référence utilise une surchauffe de 8 °C.
Points = résultats sans oscillations. Croix = résultats avec oscillations. Cercles vides =
surchauffe 8 °C.

La Figure 3.24 illustre 1'amélioration de la performance obtenue avec une (a) surchauffe
de 8 °C et (b) surchauffe de 1,8 °C, avec chaque configuration par rapport au systéme de
référence, en utilisant la vanne flash gaz et pour chaque régime. Pour présenter ces
améliorations, une température d’entrée d’eau a été choisie a titre d'exemple pour chaque
régime. Ainsi, pour le régime subcritique, une température de 15 °C a été utilisée, pour le
régime de transition, une température de 25 °C, et pour le régime transcritique, une

température de 35 °C. L'incertitude combinée associée a 1'amélioration du COP est de + 2 %.

L’amélioration du COP avec une surchauffe de 1,8 °C varie de 4,5 a 11,4 %, tandis
qu’avec une surchauffe de 8 °C, elle varie de 1,1 & 7 ,6 %. Il est plus intéressant d‘utiliser une
surchauffe réduite qu’une surchauffe séche dans toutes les configurations.

Les conditions noyées permettent d'obtenir une amélioration d’environ 3,5 % de la
performance en comparaison des conditions séches. De plus, on observe qu’il est possible
d'utiliser des conditions noyées sans nécessairement utiliser un éjecteur monophasique pour

empécher le liquide d'atteindre les compresseurs.

La Figure 3.24 (b) montre une amélioration significative du COP en régime transcritique,
ce qui est intéressant dans la mesure ol l'on sait que c’est ce régime qui dévalorise le CO2
aux yeux des frigoristes et des utilisateurs. On observe qu’il n’y a pas de différence
significative dans l'amélioration de la performance, pour un régime donné, entre les
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configurations, en raison de I'incertitude de mesure. Cependant, dans les sections précédentes
on a vu que certaines configurations présentent plus de risque d’envoyer du liquide aux
compresseurs que d’autres sous certaines conditions. Il existe donc un choix prudent & faire
en fonction des conditions climatiques ot la machine sera installée (voir section 3.5).

Cependant, on peut déja conclure qu’il n’est pas intéressant d’investir dans un éjecteur
liquide car ce composant complexifie le controle de l'installation, I'installation et rend la
machine instable, ce qui peut dégrader le COP, sans toutefois montrer d’amélioration
significative de celui-ci par rapport aux autres configurations.

25 25
= SR = SR
& | =3 EC & | =3 EC
% =1 SR+EC g =1 SR+EC
&) &) [ EJR
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kS o
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Figure 3.24. Amélioration du COP : le COP de chaque configuration est comparé au COP
du systeme de référence. Toutes les configurations et le systeme de référence fonctionnent
avec la vanne flash gaz. Puissance frigorifique 30 kW.

3.4.2 Configurations utilisant le compresseur parallele

La Figure 3.25 illustre les performances des configurations avec un compresseur paralléle
et celle du systéme de référence dans toute la plage de température d’entrée d’eau au
refroidisseur de gaz. Rappelons que le compresseur paralléle ne s’active pas avant que la
température d’eau n’atteigne 27 °C, c’est pour cette raison que les essais avec compresseur
paralléle ont été démarrés a partir de 27 °C. Le systéme de référence est présenté en bleu, les
configurations avec compresseur paralléle sans ajout d'autres composants sont en violet. Les
configurations avec l'ajout d'un sous-refroidisseur sont indiquées en orange, celles avec
I'ajout d'un économiseur sont en vert, celles avec l'ajout d'un sous-refroidisseur et d'un

économiseur sont en rouge, et celles avec I'ajout d'un éjecteur sont en bleu clair.

Les valeurs de COP présentées sur cette figure sont calculées en utilisant un évaporateur
en conditions noyées, ce qui permet d'obtenir de meilleures performances pour chaque
configuration. Cependant, il est important de rappeler que l'utilisation d'un évaporateur
noyé n'est pas possible dans le cas de la configuration avec le systéme de référence, ni avec
un compresseur paralléle seul ou accompagné d’un sous-refroidisseur car 1l'excés de liquide
sortant de l'évaporateur risquerait d'endommager les compresseurs. Pour cette raison ces
trois configurations utilisent une surchauffe de 8 °C.
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Figure 3.25. Comparaison du COP en fonction de la température d’entrée d’eau pour des
configurations avec compresseur paralléle (CP//), pour une puissance frigorifique de 30 kW.
Toutes les configurations utilisent une surchauffe de 1,8 °C a I’exception de CP //, SR+CP// et

du systeme de référence. Points = résultats sans oscillations. Croix = résultats avec
oscillations. Cercles vides = surchauffe 8 °C.

La Figure 3.26 illustre 'amélioration du COP obtenue dans les régimes de transition et
transcritique pour les différentes configurations par rapport au systéme de référence. Le
régime subcritique n’est pas montré car le compresseur paralléle ne fonctionne pas dans cette
plage de températures extérieures. Pour le régime transcritique, une température d’entrée
d’eau de 35 °C a été sélectionnée et pour la zone de transition, une température de 27 °C.

L’amélioration du COP en utilisant le compresseur paralléle avec une surchauffe de
1,8 °C varie de 6,8 a 19,7 %, tandis qu’avec une surchauffe de 8 °C, elle varie de 2,4 a
16,7 %. 11 est plus intéressante d‘utiliser une surchauffe réduite qu'une surchauffe séche dans
toutes les configurations. Utiliser une surchauffe réduite permet d’avoir une amélioration
supplémentaire moyenne du COP de 3,5 %.

On observe qu’il n’y a pas de différence significative entre les configurations. Cependant,
on peut déduire qu’il ne vaut pas la peine d’investir dans un éjecteur liquide car cela
complexifie beaucoup le controle de l'installation et ne permet pas d’avoir une amélioration

beaucoup plus importante qu’avec les autres configurations.

Il est préférable d'opter pour une surchauffe seéche dans la configuration du compresseur
paralléle avec sous-refroidisseur plutdot que d'ajouter un éjecteur liquide pour travailler avec
une surchauffe réduite. L'ajout de I'éjecteur liquide entraine des cotits supplémentaires
d'installation et complique le contrbéle de la machine, pour finalement n'apporter qu'une
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amélioration supplémentaire de 2 %. Le méme raisonnement peut étre utilisé pour la
configuration avec compresseur paralléle seul.

Cette faible amélioration est comprise dans I'incertitude de mesure. De plus, comme cela
a été expliqué dans la section 3.3.2.2, 'amélioration du COP due a la surchauffe est plus
faible & hautes températures d’entrée d’eau qu’a faibles températures. Cela est

principalement d@ a la relation entre I'augmentation de la basse pression et le taux de
compression de I'installation.
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Figure 3.26. Amélioration du COP avec compresseur paralléle avec une puissance
frigorifique de 30 kW

3.4.3 Configurations avec vanne flash gaz ou compresseur parallele

La Figure 3.27 présente une comparaison de ’amélioration du COP par rapport au
systéme de référence avec les différentes configurations en utilisant la vanne flash gaz (barres
hachées) ou le compresseur paralléle (barres pleines) pour les trois régimes : subcritique,
transition et transcritique. Dans chaque régime, une température d’entrée d’eau a été choisie
pour représenter les conditions de fonctionnement. Les températures choisies pour chaque
régime sont les suivantes : 15 °C pour le régime subcritique, 27 °C pour le régime de
transition et 35 °C pour le régime transcritique. L'incertitude combinée associée au calcul de
I'amélioration du COP est de +2 %, et elle est représentée également sur la figure. Une
surchauffe de 8 °C et une puissance frigorifique de 30 kW ont été utilisées.

L'utilisation d'une vanne flash gaz permet une amélioration du COP d'environ 6 %,
tandis qu'un compresseur paralléle offre une amélioration d'environ 15,6 % en régime
transcritique.
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Figure 3.27. Comparaison de 'amélioration du COP avec les différentes configurations en
utilisant la vanne flash gaz (barres hachées) et le compresseur paralléle (barres pleines), pour
une surchauffe de 8 °C et une puissance frigorifique de 30 kW, par rapport au systeme de
référence

La Figure 3.28 illustre la comparaison de 'amélioration du COP par rapport au systéme
de référence avec les différentes configurations en conditions noyées et en utilisant la vanne
flash gaz (barres hachées) ou le compresseur paralléle (barres pleines) pour les trois régimes :
subcritique, transition et transcritique. La configuration avec un compresseur paralléle seul
et celle avec compresseur paralléle accompagné d’un sous-refroidisseur ne sont pas
représentées dans la figure car elles ne permettent pas de travailler en conditions noyées.

L'utilisation d'une vanne flash gaz permet une amélioration du COP d'environ 10 %,
tandis qu'un compresseur paralléle offre une amélioration d'environ 18 % en régime
transcritique et en utilisant une surchauffe réduite. Cette différence est donc plus importante
que dans le cas d’une surchauffe séche de 8 °C (Figure 3.27). Ceci confirme qu’il est
beaucoup plus intéressant d’utiliser une surchauffe réduite lorsque les conditions le
permettent.
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Figure 3.28. Amélioration du COP avec les différentes configurations en utilisant la vanne
flash gaz (barres hachées) ou le compresseur parallele (barres pleines) a une surchauffe de 1,8
°C et une puissance frigorifique de 30 kW par rapport au systéme de référence.

3.4.4 Conclusions générales des configurations

Les conditions noyées permettent d'obtenir une amélioration d’environ 3,5 %

de la performance en comparaison des conditions séches.

Il est possible d'utiliser des conditions noyées sans nécessairement utiliser un
éjecteur monophasique pour empécher le liquide d'atteindre les compresseurs.

En régimes de transition et transcritique, il est plus avantageux sur le plan
énergétique d'utiliser un compresseur paralléle avec un échangeur de chaleur
interne (amélioration du COP d’environ de 7 % en régime de transition et de
18 % en régime transcritique) plutot que la vanne flash gaz avec un
échangeur de chaleur interne (une amélioration du COP d’environ de 4 % en

régime de transition et de 10 % en régime transcritique).

L'ajout d'un sous-refroidisseur, d'un économiseur, d'un sous-refroidisseur et
d'un économiseur dans le méme cycle, ou d'un éjecteur liquide (utilisant soit
la vanne flash gaz soit le compresseur paralléle) ne présente pas de différence
significative en termes de performances. Cependant, le choix entre ces
configurations dépendra de la zone climatique a laquelle la machine sera

soumise.

Il n’est pas possible d’utiliser un sous-refroidisseur avec compresseur paralléle
en conditions noyées, il faut ajouter un autre composant comme un
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économiseur ou un éjecteur liquide, ce qui complexifie le controle de
I’installation.

e En général, il est déconseillé d'utiliser la configuration avec économiseur et
vanne flash gaz en conditions noyées lorsque la température d’entrée d’eau
(température extérieure) est élevée. Cela est dii au débit important qui
traverse la vanne flash gaz et qui sort sous forme diphasique, ce qui peut
entrainer un refroidissement significatif du fluide entrant dans les
compresseurs et la formation de gouttelettes indésirables. Par conséquent, il
est préférable d'éviter cette configuration dans de telles conditions.

e De méme, a des faibles températures d’entrée d’eau (températures
extérieures), l'utilisation de la configuration avec un sous-refroidisseur et avec
une vanne flash gaz est déconseillée. Cela est di au débit trop faible
traversant la vanne flash gaz, qui ne permet pas une évaporation compléte du
liquide sortant de I’évaporateur.

o Le systéeme de controle de l'installation devient considérablement plus
complexe lors de l'utilisation d'un éjecteur liquide ou d'un compresseur
paralléle, ce qui nécessite du personnel formé pour manipuler ces équipements
de maniére adéquate.

3.5 Choix des configurations

Il a été observé que les conditions noyées présentent une amélioration plus importante
que les conditions avec surchauffe séche, quelle que soit la configuration utilisée. Il n’existe
aucune différence significative entre les différentes configurations dans chaque groupe formé
par les conditions noyées et a surchauffe réduite (Figure 3.24). Cependant il y a un choix a
faire en fonction de la température extérieure de chaque zone et du risque d’envoi de liquide
au compresseur. De maniére générale, 1'ajout d'un sous-refroidisseur est a privilégier aux
températures extérieures élevées, tandis que 1l'ajout d'un économiseur est a privilégier aux

faibles températures extérieures.

L'ajout d'un éjecteur liquide ne se justifie pas, car il est possible d'améliorer les
performances du systéme en utilisant des conditions noyées, sans recourir a un éjecteur
liquide. De plus, dans les configurations ou la réduction de la surchauffe présente des risques
d'envoi de liquide aux compresseurs (comme la configuration avec un compresseur paralléle
seul et la configuration avec un compresseur paralléle et un sous-refroidisseur), 1'ajout d'un
éjecteur liquide pour travailler avec des conditions noyées n'est pas justifié non plus. En
effet, le compresseur paralléle fonctionne uniquement & haute température d'entrée d'eau,
mais 1'amélioration due a la surchauffe est moins significative & des températures élevées
qu'a des faibles températures (voir explication de la section 3.3.2.2). Ainsi, aucune des

solutions étudiées dans cette thése ne justifie I'utilisation de 1'éjecteur liquide.
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Le Tableau 3-2 montre les recommandations de configurations & utiliser pour les
différents régimes. Il est important de souligner que cette proposition est basée sur les
résultats expérimentaux obtenus et les explications précédentes.

Pour des conditions climatiques ot la température extérieure reste principalement élevée
pendant la majeure partie de 1'année, il est recommandé d'opter pour la configuration avec
sous-refroidisseur. Lorsque la température extérieure dépasse les 25 °C, il est préférable de
privilégier 1'utilisation de conditions noyées. En revanche, lorsque la température extérieure
est inférieure & cette valeur, il est conseillé de travailler avec une surchauffe séche afin de
prévenir tout risque d'endommagement des compresseurs en raison de l'éventuelle présence
de liquide atteignant ces derniers. Afin d’améliorer davantage la performance en régimes de
transition et transcritique, il est possible d’ajouter un compresseur paralléle en utilisant une

surchauffe séche.

Pour des conditions climatiques ou la température extérieure reste principalement faible
pendant la majeure partie de 1'année, il est recommandé d'opter pour la configuration avec
économiseur. Il est préférable de privilégier 1'utilisation de conditions noyées lorsque la
température extérieure est inférieure a 27 °C. Lorsque la température extérieure dépasse
cette valeur, il est conseillé de travailler avec une surchauffe séche afin de prévenir tout
risque d'endommagement des compresseurs. Il est possible également d’ajouter un
compresseur paralléle utilisant des conditions noyées en régime de transition et transcritique.

Enfin, dans des conditions climatiques caractérisées par une variation significative des
températures extérieures tout au long de l'année, il est recommandé d'adopter la
configuration avec un sous-refroidisseur et un économiseur en utilisant des conditions noyées
pour optimiser les performances de l'installation. Il est possible également d’ajouter un
compresseur paralléle utilisant des conditions noyées en régimes de transition et

transcritique.

Notre recommandation pour optimiser le COP de [linstallation dans différentes
conditions climatiques a été donnée ci-dessus. L'ajout d'un compresseur paralléle est présenté
en tant qu'option supplémentaire, car il entraine des colts importants en termes
d'investissement. Le choix de cette option revient au client. Dans la section 3.6, une analyse
du COP annuel pour chaque profil type de chaque condition climatique est présentée pour
faciliter la prise de décision.
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Tableau 3-2. Recommandation de cette these pour utiliser les différentes configurations

Conditions noyées Surchauffe séche
g = = = g =
: : S -
Régime / Conf. = B 5 = 5 5
I} = % O = &
e ) =| et ) =
A 3 = 3 3 =
i = @ =
REF
SR Vv si T> 25 °C v v
EC v v si T< 27 °C v
SR_EC v v v
EJR
Cpaux
SR CPaux J
EC CPaux 4
SR_EC_ CPaux V4
EJR Cpaux

Il est important de clarifier qu’il est tout a fait possible d'utiliser les autres configurations
présentées dans cette thése dans différents régimes en tenant compte de toutes les
considérations évoquées dans ce chapitre, notamment pour éviter d'envoyer du liquide aux
compresseurs. Le Tableau 3-3 présente un récapitulatif des performances obtenues pour les
différentes configurations et régimes qui peuvent étre utilisés pour une prise de décision
différente & la recommandation précédente. Ces performances sont obtenues avec le
dimensionnement des composants installés dans le banc d’essais, ces valeurs peuvent varier si

on modifie le dimensionnement des composants.
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Tableau 3-3. Performances des différentes configurations avec une puissance frigorifique de

30 kW
Conditions noyées Surchauffe séche

. ) g . 3} 3
Regme/ | Zo 2o o | fo Zo  Ev
Configuration. g 0 % s é 12 g 0 % N é 12
REF - - - 2,96 1,96 1,32
SR 3,15 2,05 1,45 3,02 1,99 1,41
EC 3,18 2,05 1,45 3,02 1,98 1,39
SR _EC 3,17 2,05 1,47 2,99 1,99 1,41

EJR 3,12 2,03 1,42 - - -
Cpaux - - - - 2,05 1,52
SR _CPaux - - - - 2,03 1,54

SR _CPaux_EJR - 2,10 1,56 - - -
EC_CPaux - 2,11 1,55 - 2,03 1,51
SR_EC_CPaux - 2,10 1,58 - 2,01 1,54

EJR_Cpaux - 2,11 1,53 - - -

3.6 Cas d’étude de la performance annuelle

Cette thése a choisi la France comme cas d'étude pour illustrer les configurations
adaptées aux différentes conditions climatiques. Cependant, les résultats et les conclusions

peuvent étre extrapolés & d'autres pays présentant des conditions climatiques similaires.

La France présente une diversité de climats en fonction de la localisation géographique.
La réglementation thermique 2012 (RT12) a défini trois grandes zones en se basant sur les
températures en périodes hivernales. Les villes ayant les températures hivernales les plus
froides sont regroupées dans la zone HI1, tandis que les villes aux températures hivernales
plus chaudes sont classées dans la zone H2. Les régions situées prés de la mer Méditerranée

sont quant & elles regroupées dans la zone H3.

Dans le cadre de cette thése, une ville est sélectionnée pour représenter le comportement
climatique moyen de chaque zone : la zone H1 est représentée par Nancy, H2 par Brest et
H3 par Marseille. L’étude est également faite pour Paris, zone H1.
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Afin d'évaluer la performance des configurations sélectionnées pour chaque ville tout au
long de l'année, une corrélation du COP a été développée en fonction du COP de Carnot et
de la charge frigorifique pour chaque configuration. Le COP de Carnot permet d’avoir une
relation entre les deux températures de sources (chaude et froide) et la charge frigorifique
permet d’extrapoler les résultats a toute puissance frigorifique. Ces corrélations ont été
établies en se basant sur les données expérimentales de cette thése. Dans une premiére
approche, les échanges thermodynamiques dans le refroidisseur de gaz a eau sont considérés
comme égaux & ceux d’un refroidisseur de gaz a air. Ces corrélations permettent de prédire le
COP instantané en fonction des conditions climatiques spécifiques & chaque ville, ainsi que

de la charge frigorifique.

Dans les installations industrielles et commerciales, la pression minimale dans le
refroidisseur de gaz est généralement limitée pour que l'installation puisse fonctionner méme
lorsque la température extérieure est trés basse. Cette étude a également pris en compte ce
facteur, et afin de ne pas obtenir des résultats incohérents avec le calcul de COP de Carnot,
la température extérieure a été limitée a 13 °C.

Ces corrélations ont été établies en utilisant la méthode de moindres carrés avec une
régression polynomiale par configuration avec tous les résultats obtenus pour différentes
températures d’entrée d’eau, puissances frigorifiques et surchauffes. Les corrélations obtenues
pour chaque configuration suivent la forme exposée dans I’équation (3.7) et ses coefficients
sont affichés dans le Tableau 3-4. COPc est le COP de Carnot et Charge est la charge
frigorifique. Les coefficients de corrélation (R?) sont trés satisfaisants.

COP = a COP. + B COP.? +y Charge + 6 Charge® + € COP. - Charge + ¢ 3.7)

Les corrélations ont été développées uniquement pour les configurations que cette thése
considére comme les plus pertinentes parmi les différentes configurations testées
expérimentalement (voir section 3.5).

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
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Tableau 3-4. Corrélations pour déterminer le COP
Configurations

SR EC

Coeff. REF SR SR*N EC EC*N CPaux
CPaux x

N
a 0,9035 0,8670 1,0480 0,9054 0,8660 0,9570 2,2290
B -0,0209 -0,0251 -0,0175 -0,0253 -0,0162 -0,0633 -0,1529
y 1,5903 -0,1519 8,2972 1,2976 1,8957 -2,2414 -2,9986
1) 0,1546 0,5853 -2,7456 -0,2213 -0,1253 -0,0290 0,0016
€ -0,2882 -0,1477 -0,5401 -0,1875 -0,3112 0,3458 0,4072
7 -3,3290 -2,5134 -6,5006 -3,2257 -3,1869 -1,8146 -6,0164

R? 0,998 0,999 0,998 0,998 0,999 0,994 0,991

*N = en conditions noyées

La Figure 3.29 constitue une représentation graphique pour (a) la meilleure (EC*N) et
pour (b) la moins bonne (EC CPaux*N) régressions obtenues. Les données expérimentales
sont illustrées par les points violets, et un code couleur est utilisé pour indiquer les valeurs

du COP.
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b) Configuration avec économiseur et compresseur paralléle en conditions noyées

Figure 3.29. Représentation graphique des régressions polynomiales de la meilleure et de la
moins bonne approximation obtenues
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3.6.1 Charge frigorifique

Afin d’évaluer la performance annuelle des différentes configurations dans chaque ville
choisie, une charge frigorifique a été sélectionnée pour ce cas d’étude. Cette charge
frigorifique correspond & la charge typique d’un supermarché en France tout au long de
I’année. Elle varie en fonction de plusieurs paramétres, tels que l'affluence dans le magasin,
sa localisation, le jour de la semaine, la période de 1'année, entre autres facteurs.

La charge frigorifique a été calculée avec I’équation (3.8), ou la puissance frigorifique
maximale, en froid positif, pour ce supermarché spécifique est d’environ de 196 kW.

Puissance frigorifique instantanée

Ch = .
arge Puissance frigorifique maximale G8)

Malgré une charge frigorifique variable d'une ville & 1'autre, 1'étude a utilisé une charge
frigorifique identique et normée (en pourcentage de la charge maximale) pour toutes les villes
en raison du manque de données disponibles pour chacune des localités choisies.

La Figure 3.30 montre la charge frigorifique en pourcentage pour chaque jour pendant
toute l'année. Cette courbe a été obtenue & partir de mesures sur site réel. Néanmoins,
certaines mesures n’ayant pas pu étre récupérées, certaines semaines ont été dupliquées afin
de constituer une courbe compléte annuelle.
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Figure 3.30. Représentation graphique de la charge frigorifique typique d'un supermarché en
France

3.6.2 Température extérieure

La bibliotheque de Python Meteostat [114] a été utilisée pour récupérer les données des
températures extérieures pour chaque ville en France. Les valeurs présentées dans cette thése
correspondent & ’année 2021.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
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3.6.3 Meéthodologie

Le COP annuel pour chaque ville est déterminé de la fagon suivante :

1. Récupération de données météorologiques pour chaque heure pour toute ’année 2021.

2. Récupération des données de la demande de puissance frigorifique d’'un supermarché
en France et calcul de la charge frigorifique avec 1’équation (3.8).

3. Calcul du COP par heure (COP;) sur la base de l'’équation (3.7) en utilisant les
coefficients présentés dans le Tableau 3-4 selon la configuration & tester. Ce calcul
prend en compte, heure par heure, la température extérieure et la charge frigorifique
du supermarché.

4. Calcul de la puissance électrique instantanée moyenne par heure (équation (3.9)) avec
les valeurs de puissance frigorifique (P t) récupérées du supermarché en France
(Figure 3.30). t correspond & une durée d’une heure.

Pr . (kW)
ft
Pelec_t (kW) = COP, (3.9)
5. Calcul du COP annuel, équation (3.10)
SiZ8O0P,
COPannuel = <i=g7605 (3.10)
tho P elec_t

6. Calcul de la consommation annuelle d’électricité (Pejec 4pny0;)> €duation (3.11), égale a

la somme des puissances électriques instantanée moyenne par heure sur I’année.
t=8760
Pelecannuel(kWh) = Z Pejec (3.11)
t=0

7. Calcul des économies annuelles d’énergie (EEgunuer), équation (3.12). Clest la
différence entre la consommation annuelle d’électricité de la configuration & étudier
(Petec gnmyer (€ONS-)) et celle du systeme de référence (Peiec gppye; (REF))-

EEannuer = Pelecannuel(conf-) - Pelecannuel(REF) (312)

8. Calcul de 'amélioration du COP annuel (A_COPy,pyer), équation (3.13).

COP, conf.) — COP, REF
A_COPannuel — annuel( f ) annuel ( ) -100 (3-13)
COPannuel (REF)
3.6.4 Nancy

La Figure 3.31 illustre la température par heure de Nancy tout au long de 'année (en

vert) et la température moyenne par jour (en noir). Une ligne horizontale symbolise le début

de la zone de transition du cycle au COa2, correspondant a une température extérieure de

18 °C. La section 3.5 a montré qu’il existe deux températures importantes & prendre en

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre 3 :Résultats expérimentaux 118

compte pour choisir les conditions de fonctionnement (noyées ou séches) d’un systéme, 25 °C
et 27 °C. La zone grise de la figure souligne le moment de 'année ou la température est
supérieure a 25 °C pendant plus de deux heures consécutives.

Nancy

35
30
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Temperature (°C)

. —— Température par heure
-10 —— Température moyenne par jour

-15

Jan Fév Mars Avril Mai Juin Juillet Aot Sept Oct Nov Déc
Temps (mois)

Figure 3.31. Températures extérieures a Nancy en 2021. La zone grise correspond aux
températures les plus élevées. Le début de la zone transition est marqué par la ligne pointillée
grise

La Figure 3.32 représente le nombre d'heures par an pour chaque température, ainsi que
le nombre d’heures par an de chaque régime de fonctionnement.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
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Figure 3.32. Distribution du nombre d’heures pour chaque température a Nancy

D’aprés le résumé dans le Tableau 3-2, et dans la mesure ot le temps de fonctionnement
en régime transcritique est extrémement faible pour la ville de Nancy, la configuration
conseillée pour ce profil de températures (81,7 % du temps en régime subcritique et 17,8 %
en régime de transition) est la configuration avec I'ajout d’un économiseur (Figure 2.9 du
chapitre 2). Les conditions noyées sont utilisées en dehors de la zone grise, sans risque
d'envoyer du liquide aux compresseurs, car la température extérieure est inférieure a 27 °C.

Dans la zone grise, et en configuration « Economiseur », il est conseillé d'augmenter la
surchauffe afin d'éviter tout risque d'endommagement des compresseurs di au liquide
provenant de la sortie de la vanne flash gaz. Afin d’obtenir une meilleure performance a
hautes températures, il est possible d’utiliser également un compresseur paralléle avec
I’économiseur. Cependant, il ne fonctionnerait qu'a des températures extérieures supérieures

a 27 °C, ce qui représente seulement 112 heures par an, équivalent a 1,28 % du temps.

La configuration avec sous-refroidisseur et économiseur en conditions noyées peut étre
également utilisée dans cette ville car cette configuration est adaptée a toutes les conditions
climatiques. Cette configuration présente l'avantage de pouvoir é&tre utilisée toute 1'année
dans des conditions noyées, ce qui pourrait améliorer le COP annuel.

La Figure 3.33 montre le COP annuel de la ville de Nancy pour le systéme de référence
(bleu) et trois configurations différentes : avec économiseur (orange), avec économiseur et
compresseur paralléle (vert), et avec sous-refroidisseur et économiseur (rouge). Pour éviter de
surcharger le graphique et d'assurer une meilleure lisibilité du comportement du COP, le
COP présenté sur la figure correspond & la moyenne du COP sur la journée. Un zoom a été
effectué pour une journée froide et une journée chaude afin d’observer plus en détails la
performance des systémes par heure au cours d’une journée.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
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Plusieurs remarques peuvent étre faites sur ce graphique :

5.5

5.0

4.51

1.5

Une amélioration plus importante est observable dans les périodes plus froides de
I’année que dans les périodes chaudes de I'année.

Dans les périodes chaudes de l'année on observe les quatre configurations
différentes mais en périodes froides seules trois sont visibles.

Sur le « zoom jour froid », les options numéro 2 (vert) et numéro 3 (rouge) sont
similaires aux heures les plus chaudes de la journée. En revanche, sur le « zoom
jour chaud », elles différent aux mémes heures.

Le zoom des deux journées montrent que le COP diminue vers midi.

Nancy
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Figure 3.33. Coefficient de performance annuel pour la ville de Nancy pour le systeme de
référence et trois configurations différentes : avec économiseur (Opt_l), avec économiseur et
compresseur parallele (Opt_2), et avec sous-refroidisseur et économiseur (Opt_3).

Chacune de ces observations peut s’expliquer comme suit :

A faibles températures extérieures les configurations proposées peuvent travailler
en conditions noyées sans risque d’envoyer de liquide vers les compresseurs. Il a
été montré précédemment que les conditions noyées permettent une amélioration
du COP plus importante que les conditions séches par rapport au systéme de
référence.

A températures extérieures beaucoup plus élevées, seules les options 2 et 3
permettent de réduire la surchauffe. Pour cette raison elles montrent toujours une
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amélioration du COP par rapport au systéme de référence. Par contre, 1'option
avec un économiseur seul (option 1) doit utiliser une surchauffe séche afin d’éviter
de casser les compresseurs. Comme cela a été observé précédemment,
Iamélioration du COP en utilisant 1’économiseur avec un surchauffe de 8 °C est
beaucoup plus réduite.

e La différence entre 'option 1 et I'option 2 est 'ajout d’un compresseur paralléle.
Le compresseur paralléle s’allume seulement & hautes températures extérieures. A
températures extérieures faibles, I'option 2 travaille de la méme fagon que l'option
1, en utilisant I’économiseur avec une surchauffe réduite. Pour une journée froide,
Ioption 2 cache l'option 1 et pour une journée chaude toutes les configurations
peuvent étre appréciées.

e Bien que les options 2 et 3 utilisent toute 'année une surchauffe réduite, ’option
2 montre une meilleure amélioration du COP lors d’une journée chaude car elle
utilise un compresseur paralléle. Lors d’une journée froide, le compresseur
paralléle n’est pas allumé.

e Dans la section 3.3, on a constaté que le COP diminue avec 'augmentation de la
puissance frigorifique de Dlinstallation (3.3.1.2). Vers midi, la demande en
puissance frigorifique dans le magasin augmente considérablement. En outre, la
température extérieure a augmenté par rapport au matin, ce qui entraine une
baisse du COP du systéme.

La Figure 3.34 illustre le COP de la ville de Nancy pour une semaine en été pour le
systéme de référence (bleu) et trois configurations différentes : avec économiseur (orange),
avec économiseur et compresseur paralléle (vert), et avec sous-refroidisseur et économiseur

(rouge). Les jours indiqués sur I'axe des abscisses se trouvent & la moitié de la journée (12
h).

De la méme maniére qu’on 1’a observé dans le zoom par journée, on observe, dans cette
figure du COP par semaine, les différents creux correspondants a la diminution du COP vers
midi.

De plus, il est intéressant de noter que le COP commence & se stabiliser aprés-midi le
dimanche. Cette stabilisation est due au fait que le supermarché est fermé le dimanche

aprés-midi.
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Figure 3.34. Performances calculées d’une installation frigorifique au CO, transcritique,
pour la ville de Nancy, pour une semaine en été, pour le systeme de référence et trois
configurations différentes : avec économiseur (Opt_l), avec économiseur et compresseur
parallele (Opt_2), et avec sous-refroidisseur et économiseur (Opt_3).

Les graphiques de la puissance électrique par an et par semaine se trouvent en

annexes C.

La consommation annuelle d'électricité pour ce type de caractéristiques avec le systéme
de référence est de 246 224 kWh. En mettant en ceuvre les améliorations proposées, il est
possible de réduire cette consommation de 9 799 kWh en ajoutant un seul économiseur, de
16 870 kWh en ajoutant un économiseur et un compresseur paralléle et de 17 393 kWh en
utilisant la configuration avec sous-refroidisseur et économiseur. De plus, cela permet
d’obtenir une amélioration annuelle du COP de 4,1 % pour la premiére option, de 7,3 %
pour la deuxiéme option et de 7,6 % pour la troisiéme option mentionnée par rapport au
systéme de référence.

Une amélioration plus importante est observée avec les deux derniéres propositions, avec
un économiseur et un compresseur paralléle et avec les deux échangeurs de chaleur. Cela est
principalement dia & I'utilisation des conditions noyées pendant tout I’année.

La configuration avec un seul économiseur peut fonctionner en conditions noyées & des
températures inférieures & 27 °C en toute sécurité mais nécessiterait de passer en surchauffe
séche au-dela de 27°C. Cependant, il serait peu pratique de modifier en temps réel la
consigne de surchauffe en fonction de la température de la journée, ce qui conduit & proposer
d’utiliser une surchauffe séche sur toute la période des hautes températures extérieures (zone
grise). Bien que l'idée d’automatiser la surchauffe pour l'adapter aux conditions puisse
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sembler intéressante, il est essentiel de le faire avec prudence, car des changements brusques

pourraient déstabiliser la machine et entrainer une perte de performance.

3.6.5 Brest

La Figure 3.35 illustre la température horaire de Brest sur l'année 2021 (en vert) et la
température moyenne par jour (en noir). Une ligne horizontale symbolise le début de la zone
de transition du cycle au COs, correspondant a une température extérieure de 18 °C. La

section 3.5 a montré qu’il existe deux températures importantes & prendre en compte pour
choisir les conditions de fonctionnement (noyées ou séches) d’un systéme, 25 °C et 27 °C. La

zone grise de la figure souligne le moment de 'année ot la température est supérieure a 25

°C pendant plus de deux heures consécutives.

Brest

Temperature (°C)

—— Température par heure
—— Température moyenne par jour
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Temps (mois)
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Figure 3.35. Températures extérieures a Brest en 2021. Le début de la zone transition est
marqué par la ligne pointillée grise. Les bandes grises correspondent aux températures les plus

élevées.

La Figure 3.32 représente le nombre d’heures par an pour chaque température, ainsi que

le nombre d’heures par an de chaque régime de fonctionnement.

Ce profil est assez

intéressant car il montre qu'un quart du temps (25,4 % de l'année) la température oscille

entre 10 et 13 °C (2 223 heures).
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Figure 3.36. Distribution de nombre d’heures pour chaque température par an a Brest

D’apreés le Tableau 3-2, la configuration conseillée pour ce profil de températures (89,9 %
du temps en régime subcritique et 10 % en régime de transition) est la configuration avec
lajout d’un économiseur (Figure 2.9 du chapitre 2). La configuration avec économiseur en
conditions noyées peut fonctionner presque tout I’année a l’exception de quelques heures en
juillet et & la fin d’aott. L’ajout d’'un compresseur paralléle ne se justifie pas car il n’y a que
57 heures par an (0,65 % de Pannée) ou la température extérieure dépasse 27 °C.

La configuration avec sous-refroidisseur et économiseur en conditions noyées peut étre
utilisée tout au long de I’année pour cette ville.

La Figure 3.33 montre le COP annuel de la ville de Brest pour le systéme de référence et
deux configurations différentes : avec économiseur (orange), et avec sous-refroidisseur et
économiseur (vert). Pour éviter de surcharger le graphique et d'assurer une meilleure
lisibilité du comportement du COP, le COP présenté sur la figure correspond a la moyenne
du COP sur la journée. Un zoom a été effectué pour une journée froide et une journée
chaude afin d’observer plus en détails la performance des systémes par heure au cours d’une
journée.

Plusieurs remarques peuvent étre faites sur ce graphique :

e [’amélioration du COP est plutdt constante tout au long de 'année, a 1’exception
de deux parties correspondantes aux zones grises.

e Lorsque I'on observe le zoom d’une journée froide et celui d’une journée chaude,
on observe que les COP des deux options sont similaires sur une grande partie de
la journée froide, mais ce n’est pas le cas pour une journée chaude.

e Le zoom des deux journées montrent que le COP diminue vers 16h.
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Figure 3.37. Coefficient de performance annuel pour la ville de Brest pour le systéeme de
référence et deux configurations différentes : avec économiseur (Opt_l), avec et avec sous-
refroidisseur et économiseur (Opt_3).

Chacune de ces observations peut s’expliquer comme suit :

e L’option 3 utilise des conditions noyées pendant tout l’année et l'option 1
pendant presque toute 'année & l'exception des zones grises ou il est pertinent
d’augmenter la surchauffe afin de ne pas abimer les compresseurs. C’est pour
cette raison que 1’on observe une amélioration similaire pendant toute I’année.

o Cette observation est due au fait que la journée chaude se trouve dans la zone
grise ot l'option 1 utilise une surchauffe de 8 °C, raison pour laquelle sa
performance est plus proche de celle obtenue avec le systéme de référence. Dans
la journée froide, les deux options utilisent des conditions noyées.

o Cela a été expliqué dans la section 3.6.4 pour la ville de Nancy.

La Figure 3.34 illustre le COP pour la ville de Brest pour une semaine en été pour le
systéme de référence (bleu) et deux configurations différentes : avec économiseur (orange), et
avec sous-refroidisseur et économiseur (vert). Les jours indiqués sur l'axe des abscisses se

trouvent a la moitié de la journée (12 h).

De la méme maniére qu’on 1’a observé dans le zoom par journée, on observe, dans cette
figure du COP par semaine, les différents creux correspondants & la diminution du COP vers
16h.
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De plus, il est intéressant de noter que le COP commence & se stabiliser aprés midi le
dimanche. Cette stabilisation est due au fait que le supermarché est fermé le dimanche

aprés-midi.
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Figure 3.38. Performances calculées d’une installation frigorifique au CO; transcritique,
pour la ville de Brest pour une semaine en été pour le systeme de référence et trois
configurations différentes : avec économiseur (Opt_l), avec économiseur et compresseur
parallele (Opt_2), et avec sous-refroidisseur et économiseur (Opt_3).

Les graphiques de la puissance électrique par an et par semaine se trouvent en annexe C.

La consommation annuelle d’électricité pour ce type de caractéristiques avec le systéme
de référence est de 235 223 kWh. En mettant en ceuvre I’amélioration proposée, ’ajout d’un
économiseur en utilisant des conditions noyées, il est possible de réduire la consommation
électrique de 15 757 kWh et d’obtenir une amélioration du COP annuel de 7,2 %. Avec
I’ajout d’un sous-refroidisseur et d’'un économiseur, l'amélioration du COP annuel est de
7,9 %. L’amélioration entre ces deux configurations est presque identique, raison pour
laquelle cette thése ne trouve pas un vrai intérét a ajouter deux échangeurs de chaleur pour
ce profil de températures.

3.6.6 Marseille

La Figure 3.39 illustre la température horaire de Marseille sur 'année 2021 (en vert) et la
température moyenne par jour (en noir). Une ligne horizontale symbolise le début de la zone
de transition du cycle au COa2, correspondant & une température extérieure de 18 °C. La
section 3.5 a montré qu’il existe deux températures importantes & prendre en compte pour
choisir les conditions de fonctionnement (noyées ou séches) d’un systéme, 25 °C et 27 °C. La
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zone grise de la figure souligne le moment de ’année ou la température est supérieure a 25
°C pendant plus de deux heures consécutives.
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Figure 3.39. Températures extérieures a Marseille en 2021. La zone grise correspond aux
températures les plus élevées. Le début de la zone transition est marqué par la ligne pointillée
grise

La Figure 3.40 représente le nombre d’heures par an pour chaque température, ainsi que
le nombre d’heures par an de chaque régime de fonctionnement.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre 3 :Résultats expérimentaux 128

500 Marseille
Régime # heures %
Subcritique 5305 60,6
Transitoire 3138 35,8
400 Transcritique 317 3,6
S
0
(<))
5 300
3] m L
= —
o]
o -
= 200 L
Q
£
[®)
Z
100

-12-10-8 -6 -4 -2 0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38
Température (°C)

Figure 3.40. Distribution de nombre d’heures de chaque température par an a Marseille

La configuration la plus adaptée pour ce profil de températures (60,6 % du temps en
régime subcritique, 35,8 % en régime de transition et 3,6 % en régime transcritique) est celle
avec un sous-refroidisseur. En régime subcritique, il est recommandé d’utiliser une surchauffe
séche afin d’éviter tout dommage aux compresseurs. Pour les températures extérieures
élevées, dans la zone grise, il est possible d’utiliser les conditions noyées pour améliorer les
performances sans risque d’envoyer du liquide aux compresseurs. Il est également
envisageable d’utiliser un compresseur paralléle avec une surchauffe séche pour améliorer la
performance du systéme. Cette configuration fonctionnera pendant 734 heures par an
(8,4 %), période pendant laquelle la température extérieure est supérieure a 27 °C.

La configuration avec sous-refroidisseur et économiseur en conditions noyées peut étre
également utilisée dans cette ville car cette configuration est adaptée a toutes les conditions
climatiques, et est plus robuste.

La Figure 3.41 montre le COP annuel pour la ville de Marseille pour le systéme de
référence et trois configurations différentes : avec sous-refroidisseur (Opt_ 1), avec sous-
refroidisseur et compresseur paralléle (Opt 2), et avec sous-refroidisseur et économiseur
(Opt_3). Pour éviter de surcharger le graphique et d'assurer une meilleure lisibilité du
comportement du COP, le COP présenté sur la figure correspond & la moyenne du COP sur
la journée. Un zoom a été effectué pour une journée froide et une journée chaude afin

d’observer plus en détail la performance des systémes par heure au cours d’une journée.
Plusieurs remarques peuvent étre faites sur ce graphique :

e La configuration avec sous-refroidisseur et compresseur parallele (option 3)
montre un COP plus faible que le systéme de référence dans les périodes froides,
mais dans les périodes chaudes, elle montre une meilleure performance.
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Dans les périodes chaudes de l'année on observe les quatre configurations
différentes mais en périodes froides seules trois configurations sont visibles.

Le zoom des deux journées montrent que le COP diminue vers 13h.
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Figure 3.41. Coefficient de performance annuel pour la ville de Marseille pour le systeme de
référence et trois configurations différentes : avec sous-refroidisseur (Opt_l1), avec sous-
refroidisseur et compresseur parallele (Opt_2), et avec sous-refroidisseur et économiseur

(Opt_3).

Chacune de ces observations peut s’expliquer comme suit :

L’option 2 utilise une surchauffe séche en périodes froides de 'année afin d’éviter
tout risque d’endommager les compresseurs avec un coup de liquide. De plus, le
compresseur paralléle ne fonctionne pas & ces températures. La section 3.4.3 a
montré que la différence de la performance entre cette configuration a conditions
séches et le systéme de référence est trés faible. Le COP calculé est issu des
polyndmes présentés dans ’équation (3.7). Or, les coefficients de ces polyndmes
présentent eux-mémes une incertitude, puisqu’issus de régressions. Ceci peut
expliquer pourquoi on n’observe pas une amélioration avec cette option pour la

ville de Marseille.

Le compresseur paralléle fonctionne en périodes chaudes, ce qui explique pourquoi
on observe une amélioration plus importante dans cette période de 'année, méme
lors de l'utilisation d'une surchauffe séche.
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o La différence entre 'option 1 et I'option 2 est I’ajout d’un compresseur paralléle.
Le compresseur paralléle s’allume seulement & hautes températures extérieures. A
températures extérieures faibles, 'option 2 travaille de la méme fagon que 'option
1, en utilisant un sous-refroidisseur avec une surchauffe séche. Pour une journée
froide, l'option 2 cache l'option 1 et pour une journée chaude toutes les
configurations peuvent étre appréciées.

e Voir explication dans la section 3.6.4.

La Figure 3.42 illustre le COP de la ville de Marseille pour une semaine en été pour le
systéme de référence (bleu) et trois configurations différentes : avec sous-refroidisseur
(orange), avec sous-refroidisseur et compresseur paralléle (vert), et avec sous-refroidisseur et
économiseur (rouge). Les jours indiqués sur 'axe des abscisses se trouvent a la moitié de la
journée (12 h).

De la méme maniére qu’'on l'a observé dans le zoom par journée, on observe, dans la
figure du COP par semaine, les différents creux correspondants & la diminution du COP vers
13h.

De plus, il est intéressant de noter que le COP commence & se stabiliser aprés midi le
dimanche. Cette stabilisation est due au fait que le supermarché est fermé le dimanche

aprés-midi.
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Figure 3.42. Performances calculées d’une installation frigorifique au CO; transcritique,
pour la ville de Marseille pour une semaine en été pour le systeme de référence (bleu) et trois
configurations différentes : avec sous-refroidisseur (Opt_l), avec sous-refroidisseur et
compresseur parallele (Opt_2), et avec sous-refroidisseur et économiseur (Opt_3).

Les graphiques de la puissance électrique par an et par semaine se trouvent en annexe C.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



3.6 Cas d’étude de la performance annuelle
131

La consommation annuelle d’électricité pour ce type de caractéristiques avec le systéme
de référence est de 285 469 kWh. En mettant en ceuvre les améliorations proposées, il est
possible de réduire cette consommation de 647 kWh en ajoutant un sous-refroidisseur et un
compresseur paralléle et de 18 599 kWh en utilisant la configuration avec sous-refroidisseur
et économiseur. De plus, cela permet d’obtenir une amélioration annuelle du COP de 0,2 %
pour la deuxiéme option et de 7 % pour la troisiéme option mentionnée.

La premiére option (ajout d’un sous-refroidisseur) ne permet pas d’amélioration du COP
annuel. En effet, le COP est détérioré de 1,9 %.

Contrairement a ce qui a été observé sur la ville de Nancy, I'ajout, dans le cas de la ville
de Marseille, d’'un compresseur paralléle au systéme n’est pas aussi avantageux que d’utiliser
les deux échangeurs de chaleur (sous-refroidisseur et économiseur). Cela est principalement
di au fait qu’il n’est pas possible d’utiliser des conditions noyées avec la configuration de
sous-refroidisseur et compresseur paralléle car il n’y a pas d’organe pour évaporer 'excés de
liquide sortant de 1’évaporateur. La ville de Nancy utilise une configuration avec
économiseur, ce que permet d’ajouter un compresseur paralléle en conditions noyées sans
risque d’envoyer de liquide aux compresseurs.

3.6.7 Paris

La Figure 3.43 illustre la température par heure de Paris sur 'année 2021 (en vert) et la
température moyenne par jour (en noir). Une ligne horizontale symbolise le début de la zone
de transition du cycle au COg, correspondant & une température extérieure de 18 °C. La
section 3.5 a montré qu’il existe deux températures importantes & prendre en compte pour
choisir les conditions de fonctionnement (noyées ou séches) d’un systéme, 25 °C et 27 °C. La
zone grise de la figure souligne le moment de 'année ou la température est supérieure a 25
°C pendant plus de deux heures consécutives.
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Figure 3.43. Températures extérieures a Paris en 2021. Les zones grises correspondent aux
températures les plus élevées. Le début de la zone transition est marqué par la ligne pointillée
grise

La Figure 3.44 représente le nombre d'heures par an pour chaque température, ainsi que
le nombre d’heures par an de chaque régime de fonctionnement.
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Figure 3.44. Distribution de nombre d’heures de chaque température par an a Paris

La configuration avec économiseur et vanne flash gaz est conseillée dans ce profil de
températures (82,8 % du temps en régime subcritique et 17,1 % en régime de transition). Il
est possible de fonctionner en conditions noyées presque toute I'année & I’exception des zones
grises ou il est préférable de basculer sur une surchauffe séche. De plus, il est possible
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d’utiliser un compresseur paralléle avec ’économiseur. Cependant, il ne fonctionnerait qu'a
des températures extérieures supérieures a 27 °C, ce qui représente seulement 83 heures par
an, équivalent & 0,95 % du temps.

La configuration avec sous-refroidisseur et économiseur en conditions noyées peut étre
également utilisée dans cette ville. Cette configuration présente l'avantage de pouvoir étre
utilisée toute 1'année dans des conditions noyées, ce qui améliore le COP annuel.

La Figure 3.45 montre le COP annuel de la ville de Paris pour le systéme de référence
(bleu) et trois configurations différentes : avec économiseur (orange), avec économiseur et
compresseur paralléle (vert), et avec sous-refroidisseur et économiseur (rouge). Pour éviter de
surcharger le graphique et d'assurer une meilleure lisibilité du comportement du COP, le
COP présenté sur la figure correspond a la moyenne du COP sur la journée. Un zoom a été
effectué pour une journée froide et une journée chaude afin d’observer plus en détails la
performance des systémes par heure au cours d’une journée.

Les résultats obtenus pour cette ville sont trés similaires & ceux observés pour la ville de
Nancy, car elles partagent des profils de températures trés similaires, appartenant toutes
deux a la méme zone climatique, H1. L’analyse de cette figure et celle du COP par semaine

est présentée dans la section 3.6.4.
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Figure 3.45. Coefficient de performance annuel pour la ville de Paris pour le systeme de
référence et trois configurations différentes : avec économiseur (Opt_l), avec économiseur et
compresseur parallele (Opt_2), et avec sous-refroidisseur et économiseur (Opt_3).

La Figure 3.34 illustre le COP de la ville de Paris pour une semaine en été pour le
systéme de référence (bleu) et trois configurations différentes : avec économiseur (orange),
avec économiseur et compresseur paralléle (vert), et avec sous-refroidisseur et économiseur

(rouge). Les jours indiqués sur I'axe des abscisses se trouvent & la moitié de la journée (12
h).
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Figure 3.46. Performances calculées d’une installation frigorifique au CO, transcritique,
pour la ville de Paris pour une semaine en été pour le systeme de référence et trois
configurations différentes : avec économiseur (Opt_l), avec économiseur et compresseur
parallele (Opt_2), et avec sous-refroidisseur et économiseur (Opt_3).

Les graphiques de la puissance électrique par an et par semaine se trouvent en annexe C.

La consommation annuelle d'électricité pour ce type de caractéristiques avec le systéme
de référence est de 243 755 kWh. En mettant en ceuvre les améliorations proposées, il est
possible de réduire cette consommation de 11 311 kWh en ajoutant un seul économiseur, de
16 710 kWh en ajoutant un économiseur et un compresseur paralléle et de 17 252 kWh en
utilisant la configuration avec sous-refroidisseur et économiseur. De plus, cela permet
d'obtenir une amélioration annuelle du COP de 4,9 % pour la premiére option, de 7,4 %
pour la deuxiéme option et de 7,6 % pour la troisiéme option mentionnée.

3.6.8 Résumé des 4 villes

Pour résumer, les configurations les plus adaptées pour chaque ville, en tenant compte
uniquement de la température extérieure comme paramétre de sélection (voir
recommandation Tableau 3-2), sont présentées dans le Tableau 3-5. Le Tableau 3-6 montre
Pamélioration du COP pour chaque ville et chaque proposition.
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Tableau 3-5. Sélection de configurations en fonction des zones climatiques

Ville COP_REF Proposition COP Proposition =~ COP  Proposition  COP

#1 annuel #2 annuel #3 annuel
# 1 #2 #3
Nancy 3,23 EC avec 3,36 EC avec 3,46 SR _EC2K 3,47
FGV 2K et CP// 2K
8 K
Brest 3,38 EC avec 3,63 - - SR_EC2K 3,65
FGV 2K et
8 K
Marseille 2,78 SR avec 2,73 SR avec 2,79 SR _EC2K 2,98
FGV 2K et CP// 8K
8 K
Paris 3,26 EC avec 3,42 EC avec 3,5 SR_EC 2K 3,51
FGV 2K et CP// 2K
8K

Tableau 3-6. Amélioration du COP annuel en percentage par ville et par proposition

Ville  Proposition # 1 (%) Proposition #2 (%) Proposition #3 (%)

Nancy 4.1 7,3 7,6
Brest 7,5 - 7,9
Marseille -1,9 0,28 7
Paris 4,8 7,3 7,6

Pour les villes de Nancy et Paris, qui présentent le méme profil de températures, il y a
peu de différence entre d’une part, ajouter un sous-refroidisseur au systéme avec

économiseur, et d’autre part, ajouter un compresseur paralléle au méme systéme.

Pour la ville de Brest, il ne se justifie pas d’ajouter un sous-refroidisseur et un
économiseur au systéme de référence car on obtient la méme amélioration annuelle de COP

avec un seul échangeur de chaleur interne (un économiseur).

La meilleure option pour la ville de Marseille est d’utiliser les deux échangeurs de
chaleur, un sous-refroidisseur et un économiseur au méme temps. Cela permet d’utiliser les

conditions noyées pendant toute ’année.
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3.7 Conclusions du chapitre

L'objectif de ce chapitre a été de présenter de maniére détaillée les résultats, les analyses,
et les recommandations issus de l'expérimentation réalisée avec le banc d'essai, en mettant
en évidence les aspects clés et les différences observées entre les différentes configurations.

Ce chapitre met en évidence la différence entre 1'utilisation d'une vanne flash gaz et d'un
compresseur paralléle pour traiter la vapeur sortant de la bouteille séparatrice avec différents
arrangements des échangeurs de chaleur internes et d’un éjecteur monophasique.

Les conditions noyées présentent une ameélioration plus significative (d’environ 3,5 %)
que les conditions avec surchauffe séche, quelle que soit la configuration utilisée. L'ajout d'un
sous-refroidisseur est privilégié aux températures extérieures élevées (supérieures a 25 °C),
tandis que I'ajout d'un économiseur est privilégié aux températures extérieures plus faibles
(inférieures a 27 °C). Ceci afin d’utiliser les conditions noyées.

Un compresseur parallele améliore considérablement les performances de l'installation,
cependant, il fonctionne uniquement & des températures trés élevées (supérieures a 27 °C), en

régime transcritique.

Etant donné le cott d’un compresseur paralléle, son installation n’est pas recommandée
dans les régions froides. Cependant, en régimes de transition et transcritique, il est plus
avantageux sur le plan énergétique d'utiliser un compresseur paralléle avec un échangeur de
chaleur interne (amélioration d’environ de 7 % en régime de transition et de 18 % en régime
transcritique) plutot qu’une vanne flash gaz avec un échangeur de chaleur interne (une
amélioration d’environ 4 % en régime de transition et de 10 % en régime transcritique).

Un éjecteur liquide est un composant difficile a controler et il ne présente pas
d'amélioration significative des performances par rapport & ’ajout d’un échangeur de chaleur
interne.

Une étude sur la performance annuelle du systéme de réfrigération a été menée pour
quatre villes en France (Nancy, Marseille, Paris et Brest) pour la configuration de référence
et la configuration la plus pertinente pour chaque ville parmi les configurations testées sur le
banc d’essais. Cette étude de performance a été réalisée avec des données météorologiques
réelles et une courbe de charge du besoin frigorifique type d’un supermarché en France.

Pour les faibles températures ayant un profil représentatif de la ville de Brest, la
configuration optimale est celle avec un économiseur en conditions noyées. Pour des profils
de températures extérieures avec une grande variation de température sur l’année, profils
types de Nancy et Paris, la configuration la plus pertinente est celle avec deux échangeurs de
chaleur en utilisant des conditions noyées. Finalement pour des températures extérieures plus
élevées, comme la ville de Marseille, la configuration optimale est également celle avec deux
échangeurs de chaleur supplémentaires. La configuration optimale pour chaque ville permet
d’avoir une ameélioration moyenne du COP annuel de 7,5 % en comparaison au systéme de
référence.
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4.1 Introduction

L'objectif principal de la modélisation est d'évaluer les performances de différentes
configurations de systémes de réfrigération en utilisant des modéles numériques. Une fois le
modéle développé et validé, cette approche offre 'avantage de fournir rapidement des
résultats fiables dans différentes conditions opérationnelles, permettant ainsi d'analyser le
comportement des systémes de réfrigération de maniére efficace sans avoir recours a des

essais longs et cotiteux.

L'utilisation de modeéles numériques permet également de proposer des nouvelles
configurations et de les évaluer rapidement sans avoir les contraintes de temps et de coft
d'un prototype.

Ce quatriéme chapitre de thése est dédié a la modélisation sous Dymola de l'installation
frigorifique au CO2 présentée dans le chapitre 2. Une description détaillée du modéle utilisé
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pour chaque composant est présentée, suivie de 1'assemblage de ces modéles pour réaliser la
simulation compléte des différentes configurations vues précédemment.

Une fois les différentes configurations du banc d'essais modélisées, des simulations sont
réalisées, qui permettent de calculer les différents points de fonctionnement de l'installation
(pressions, températures et enthalpies) et les différentes grandeurs (puissance transférée par
chaque échangeur de chaleur, puissance fournie aux compresseurs, COP, etc.) en fonction des
conditions d’entrée (températures du MEG et de I'eau au refroidisseur de gaz, surchauffe et
consigne de moyenne pression). Une validation du modeéle est effectuée en comparant les
résultats des simulations aux données expérimentales obtenues dans le chapitre 3. Cette
étape permet de vérifier la fiabilité des modéles et la précision des simulations par rapport
aux mesures réelles.

Une étude technico-économique est ensuite réalisée afin d’évaluer 'influence des surfaces
du refroidisseur de gaz et de I’évaporateur sur le COP annuel, sur le colit d’investissement et
sur le cotit annuel d’exploitation de I'installation. Cette étude montre le meilleur compromis
entre minimiser le coiit et maximiser le COP.

4.2 Développement des modeles

Les modeéles sont développés sous Dymola 2021x & 1'aide de TIL, une bibliothéque de
composants thermiques développée par TLK-GmbH [115]. TIL permet la modularité des
composants et les équations peuvent étre utilisées pour des simulations stationnaires ou
transitoires.

Pour le développement des différents modéles, cette thése considére les hypothéses

suivantes :

e Les pertes de chaleur dans l'environnement & travers les tuyaux et les composants
sont négligées

e Les pertes de charge dans les échangeurs de chaleur et les tuyaux sont négligées

e L'impact de ’huile dans le circuit est négligé

e Les bouteilles séparatrices (bouteille anti-coup de liquide et bouteille
intermédiaire séparatrice de liquide vapeur) sont considérées comme parfaites.
Ainsi la modélisation considére une sortie en liquide saturé pur (x=0) et une

sortie en vapeur saturée pure (x=1).

4.2.1 Compresseurs

Les trois compresseurs installés sur le banc d'essai sont des compresseurs semi-
hermétiques & quatre pistons de Dorin. Deux d'entre eux sont équipés d'un variateur de
fréquence de 60 % a 120 % de la fréquence nominale de 50 Hz, soit de 30 & 60 Hz.

La bibliothéque TIL propose un modéle de compresseur basé sur trois rendements fixes :
le rendement volumétrique, le rendement isentropique et le rendement global. Tous trois
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sont utilisés pour calculer le débit massique (r1), l'enthalpie de refoulement (h,.f) et la

puissance électrique consommeée (Pg.), comme le montrent les équations (4.1), (4.2) et (4.3)

respectivement.
m = 7717olVbalN,Dasp (in) (4.1)
href _ hisenref + hasp (in) (nisen - 1) (4.2)
Nisen
m (hisenref - hasp (in)) (4'3)
Pelec = Mol
g

Nyor Teprésente le rendement volumétrique, Vpq; le volume balayé du compresseur, N la
fréquence du moteur, pagp (in) la masse volumique a l'aspiration du compresseur, higen,, y
I’enthalpie du fluide & la pression de sortie du compresseur a la méme entropie qu’en entrée
du compresseur, hggp, (in) 'enthalpie a I'aspiration, 7., le rendement isentropique et 71y,
représente le rendement global.

Afin d’améliorer le modéle du compresseur, le calcul du débit massique et de la puissance
électrique a rendement fixe de la bibliothéque TIL ont été remplacés par un polynéme & 10
coefficients donné par le logiciel Dorin [116]. Le Tableau 4-1 montre les coefficients des
compresseurs principaux de référence CD4 90-7,3H, tandis que le Tableau 4-2 montre les
coefficients du compresseur paralléle de référence CD 380H. Les rendements volumétrique et
global ne sont plus constants, ce qui se rapproche du comportement réel des compresseurs.
Ce polynéme est basé sur la température d'évaporation (T,uqp) et la pression dans le
refroidisseur de gaz (HP), comme le montre 1'équation (4.4).

T OU Pyioe = (C1+ €2+ Topgp + C3-HP + C4-T2q + C5+HP - Toygy + C6 (4.4)
“HP% + C7Tgyap + C8-HP Tl + C9 - Topap - HP? 4+ C10
- HP3) -+ facteur de correction
Un facteur de correction (équation (4.5)) obtenu avec la fiche technique des compresseurs

de Dorin, a été ajouté pour prendre en compte la fréquence du moteur (N).

facteur de correction = 0,0194 x N + 0,02 (4.5)
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Tableau 4-1. Coefficients des compresseurs Dorin [116], modele CD4 90-7,3H

Coefficients m[kg/s] Porec[W]
C1 0,18748422 - 8558,30792
C2 0,00519652 - 321,083191
C3 - 0,00069203 347,549046
C4 4,9102 x 10°® - 3,6703399
C5 - 4,0404 x 10 4,65139342
C6 1,9442 x 10-06 - 2,30530131
Cc7 0 - 0,01147088
C8 0 0,01256873
9 0 - 0,01214222
C10 0 0,00646208

Tableau 4-2. Coefficients du compresseur paralléle Dorin [116], modele CD 380H

Coefficients m [kg/s] Poiec[W]
C1 0,084356029 -3929,0786
C2 0,002385953 -156,06729
C3 -0,00039481 162,77111
C4 2,26064 x 10 -1,9856607
Ch5 -3,1736 x 106 2,3980341
C6 1,03439 x 10°¢ -1,1032511
Cr 0 -0,008225962
C8 0 0,009256556
C9 0 -0,006301817
C10 0 0,002907113

Afin de simplifier le modéle numérique, le rendement isentropique a été délibérément fixé

a 0,67, valeur moyenne obtenue a partir de tests expérimentaux obtenus dans le chapitre 3.

De plus une fonction d’arrét et démarrage a été ajoutée.

4.2.2 Vanne de détente

Les vannes de détente permettent de controler le débit massique du fluide qui les traverse
en ajustant leur section de passage. Le modéle proposé par TIL utilise le principe de la
conservation de l'énergie (équation (4.6)) et la formule de Bernoulli pour un fluide
incompressible comme le montre I’équation (4.7). La section de passage est régulée avec un
controleur proportionnel intégral (PI).

hin = hout (4.6)
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m= Aeff\/Z Pin(Pin — Pout) (4.7)

Aerr Teprésente la section de passage efficace régulée par un controleur PI, p;, la masse
volumique du fluide & l'entrée de la vanne, P, et P,,; sont respectivement les pressions
d'entrée et de sortie.

4.2.3 Echangeurs de chaleur

Les propriétés thermodynamiques du CO2 varient rapidement avec la température prés
du point critique. Il est donc recommandé, pour modéliser les échangeurs de chaleur utilisant
le CO2, de privilégier un modéle discrétisé a un modéle global de transfert de chaleur comme
la méthode DTLM, qui suppose une capacité thermique constante [112]. Le choix a été fait
d’utiliser un modéle par volumes finis.

La bibliotheque TIL propose des modeéles d'échangeurs de chaleur & plaques. Elle utilise
un modéle discrétisé en n cellules suivant 'approche des volumes finis. Les équations de
bilan de masse, de quantité de mouvement et d'énergie sont prises en compte dans chaque

cellule.

L’équation (4.8) est utilisée pour le bilan de masse. my représente le débit massique a
I’entrée de la cellule, mg le débit massique & la sortie de la cellule, V le volume de la cellule
et dp la variation du volume massique du fluide dans le temps.

dp o

Le bilan d’énergie, quant a lui, utilise des corrélations pour calculer les coefficients de
transfert de chaleur (expliqué ci-dessous) et des données concernant la géométrie de
I’échangeur de chaleur. Les paramétres géométriques utilisés dans la simulation pour
Pévaporateur, le refroidisseur de gaz et 1’économiseur se trouvent dans le Tableau 4-3.
Certaines informations proviennent de la documentation technique du fournisseur et d'autres
ont été calculées en utilisant les équations (4.9), (4.10) et (4.11), ou les variables 4, @, X,
W, L, Np, b et p représentent respectivement la surface de transfert de chaleur, le facteur
d'expansion, le nombre d'ondes, la largeur, la longueur, le nombre de plaques, deux fois
I'amplitude du motif, et la longueur d'onde du motif. Le facteur d'expansion se définit
comme le rapport entre la surface de la plaque ondulée et sa projection plane [117].

A= QWL (N, — 2)

(4.9)
4.10
VTR b a1+ (4.10)
0=
6
P (4.11)
p
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Tableau 4-3. Parametres des échangeurs de chaleur a plaques : refroidisseur de gaz,
évaporateur et économiseur

Refroidisseur de gaz Evaporateur Economiseur

Volume par canal (m?) 0,095 0,18 0,05
Nombre de plaques 90 60 20
Largeur (m) 0,05 0,092 0,05
Longueur (m) 0,466 0,519 0,25

Hauteur (m) 5,0 x 10 5,0 x 10 5,0 x 10

Amplitude du motif (m) 2,04 x 1073 1,88 x 103 2,0 x 103
Facteur d'expansion 2,19 2,35 2,00

Longueur d'onde du 4,44 x 107 3,76 x 10 4,92 x 107

motif (m)

Superficie (m?) 4,49 6,5 0,45

Les coefficients de transfert de chaleur convectif (h.yn,) dépendent du nombre de Nusselt
comme le montre 'équation (4.12). L. est la longueur caractéristique et A la conductivité
thermique.

Nu = _hw;”Lc (412)

Il existe différentes corrélations pour calculer le nombre de Nusselt dans la littérature en
fonction de plusieurs paramétres, tels que la géométrie de I’échangeur de chaleur et le fluide
utilisé.

Les corrélations développées par Longo et al. [118], [119] sont des corrélations bien
adaptées pour les échangeurs de chaleur a plaques. Ces auteurs ont également testé ces
corrélations en utilisant le CO2 comme fluide frigorigéne dans le cas de la condensation. Elles
sont pertinentes pour des fluides avec des nombres de Reynolds entre 724 & 24 317 et des
géométries d'échangeurs de chaleur & plaques brasées avec une largeur comprise entre 0,072
m et 0,486 m et une longueur entre 0,278 m et 0,872 m. Les nombres de Reynolds obtenus
expérimentalement dans le banc d’essais de la thése pour le refroidisseur de gaz et
I'évaporateur sont d'environ 2 600 et 2 900, respectivement.

Bien que la longueur de 1’économiseur ne se trouve pas dans la plage établie dans la
littérature, on a décidé d’utiliser ces corrélations qui ont montré une bonne approximation
entre les résultats de simulation et ceux du banc d’essais.
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Les corrélations de transfert de chaleur de Longo utilisées pour les échanges thermiques
en monophasique sont exposées dans 1'équation (4.13) pour la vapeur surchauffée et dans
I’équation (4.14) pour le liquide.

— 0,766 1/3

Nu = 0,277 Re prt/ (413)
— 0,631 1/3

Nu = 0,2267 Re%631pr 1/ (414)

Pour les échanges thermiques en régime diphasique lors de 1'évaporation, le coefficient de
transfert de chaleur est déterminé en fonction du nombre d'ébullition (Bo) et du paramétre
de Lockhart Martinelli (). Lorsque le produit de Bo et y dépasse la valeur de 0,00015, le
coefficient de transfert de chaleur correspond & celui calculé pour la convection nucléée
définie dans les travaux de Longo [118|. En revanche, s'il est inférieur a cette valeur
(0,00015), le coefficient de transfert de chaleur sera basé sur le comportement convectif [118].
Le coefficient de transfert de chaleur lors de la condensation est calculé & partir des
équations de convection forcée et naturelle décrites dans I’article de Longo [119].

4.2.4 Sous-refroidisseur

Le sous-refroidisseur du banc d’essais est un échangeur a tubes et calandre. Le modéle
d'échangeur de chaleur & tubes et calandre de la bibliothéque TIL utilise également
I’approche des volumes finis. Le coefficient de transfert de chaleur en monophasique est
calculé a l'aide de la corrélation de Gnielinski, qui est adaptée pour les nombres de Reynolds
situés entre 2 300 et 10 000. En diphasique, la corrélation de Steiner est utilisée, elle est
adaptée pour un diamétre intérieur des tubes entre 6 mm et 25 mm. La surface de transfert
de chaleur de 1'échangeur de chaleur interne dans l'installation d'essais est de 0,2309 m? et
est composée de 10 tubes, avec des diamétres intérieurs et extérieurs respectifs de 8 mm et
10 mm.

4.2.5 FEjecteur liquide
La bibliothéque TIL propose un modéle de I’éjecteur basé sur la section de passage au col
et Defficacité globale de I’éjecteur.

Les données relatives a la section de passage au col ainsi que l'efficacité globale de chaque
éjecteur ont été extraites de l'article de Banasiak et al. [94]. Dans cet article, un modéle
semblable a celui du multi-éjecteur de Danfoss, installé dans la machine, a été caractérisé et
ses parameétres géométriques ont été présentés.

La section de passage au col a donc été fixée a 7,85 x 107 et 2,346 x 10 pour le premier

et deuxiéme éjecteurs respectivement.

Il est important de rappeler que efficacité de I’éjecteur varie en fonction des conditions
de fonctionnement. Toutefois, dans le cadre du modéle numérique, cette valeur a été
délibérément fixée & 0,15 en raison du manque d'informations disponibles.
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Le débit massique du fluide primaire (fluide sortant du refroidisseur de gaz) est calculé
avec I'équation (4.15). p.o; représente la densité au col, c’est a dire la densité isentropique a
I’entrée primaire de 1’éjecteur et & la pression au col, A, la section de passage mentionnée

précédemment, v,,; la vitesse du fluide au col.
My = Peot Veot Acot (4.15)

La vitesse du fluide au col est calculée avec le premier principe de la thermodynamique
(4.16) en négligeant 1’énergie cinétique du fluide primaire & l'entrée de l'éjecteur et en
supposant le systéme adiabatique, on obtient 1’équation (4.17), avec h,, l'enthalpie du fluide
primaire et h., ’enthalpie au col.

2 2

_ v _ v .
My (hy, + 7) + Mo (heor + CTOI) =0Q (4'16)
Veor = +/ 2(hm — heot) (4.17)

Le débit massique du fluide aspiré (fluide secondaire (my)) est calculé avec I’équation
globale de l'éjecteur (4.18). 1y, et hy, représentent le débit massique et enthalpie du fluide
primaire, mg et hg le débit massique et ’enthalpie du fluide secondaire, h,, ;s I'enthalpie & la
pression de sortie de I’éjecteur et pour 'entropie du fluide primaire a 'entrée de 1’éjecteur.
hs ;s représente I'enthalpie & la pression de sortie de I'éjecteur et pour ’entropie a 'entrée du
fluide secondaire.

(hm - hm_is) (4.18)

Ms = Mm Aeje = = " hy)

Le bilan de masse permet de calculer le débit a la sortie de 1’éjecteur :
My + Mg = Mg (4.19)

Le bilan d’énergie (4.20) permet de calculer l'enthalpie & la sortie de l'é¢jecteur (hgyis).

Mmyis est le débit massique a la sortie de 1’éjecteur.
My + Mshs = Mashais (4.20)

La pression de sortie de I’éjecteur liquide est la pression dans le séparateur de liquide
(BRL). Cette pression est régulée par l'ouverture et la fermeture de la vanne flash gaz en

fonction du point de consigne donné pour la valeur de la moyenne pression.

Comme mentionné précédemment dans la section 2.2.3.2.4 du chapitre 2, ’éjecteur
installé sur le banc d’essai est un multi éjecteur composé de deux éjecteurs de tailles
différentes. Afin de simuler le comportement de ces deux éjecteurs, le modéle proposé par
TIL a été légérement modifié dans le cadre de cette thése. Une option d’arrét démarrage a
été ajoutée au modéle, ainsi qu'un bloc de controle pour gérer les deux éjecteurs de la méme
maniére que sur le banc d'essai (chapitre 2, section 2.4.3).
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4.2.6 Systemes de controle
Cing controleurs & loi de commande proportionnelle-intégrale (PI) sont mis en ceuvre
dans la simulation pour réguler une haute pression optimale, la pression du réservoir, la

surchauffe de 1'évaporateur et la température du fluide secondaire & la sortie de
I'évaporateur.

Le controle est effectué en ajustant la section de passage de trois vannes de détente et les
fréquences de deux compresseurs.

4.2.7 Assemblage du systeme de référence

Une fois toutes les équations mises en place dans chaque composant, il est possible de
faire ’assemblage des composants pour simuler 'ensemble d’un systéme frigorifique. A titre
d’exemple le modéle du systéme de référence est présenté dans la Figure 4.1.

Figure 4.1. Modéle du systeme de référence sous Dymola en utilisant la bibliotheque TIL

4.3 Validation des modeéles numériques

Afin de valider le modeéle de chaque configuration, une comparaison a été effectuée entre
les résultats issus des simulations et ceux obtenus par l'expérimentation, lesquels ont été
présentés dans le chapitre 3. Les simulations ont pour résultats des paramétres tels que
I'enthalpie, la pression, la température et les débits massiques aux points d'entrée et de
sortie de chaque composant. De plus, la puissance électrique instantanée et le COP sont
également des variables calculées par le modéle.
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La validation des résultats est faite en régimes stationnaire et dynamique. Le régime
dynamique permet d’observer le comportement des variables au fil du temps. Cela permet
également d’observer comment le systéme réagit aux changements de consignes.

4.3.1 Régime stationnaire

A titre d’exemple, la Figure 4.2 présente les résultats expérimentaux et de simulations
pour comparaison en régime stationnaire. Ces résultats sont placés sur un diagramme de
Mollier pour le systéme de référence et pour trois températures d'entrée d'eau : 15 °C
(subcritique), 25 °C (transition) et 35 °C (transcritique). La validation des modéles
numériques des autres configurations est présentée dans ’annexe D. Les lignes en pointillé
représentent les résultats de la simulation et les lignes pleines sont celles des expériences.
Pour l'ensemble des points du cycle, la différence entre la pression simulée et la pression
expérimentale est inférieure a 1,1 %.

) ’I\r;il'lscritjlique 5 _— _., 2
90 ‘
—_— Transitoire o
< I.U : 77 =
e , <4s !
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Figure 4.2. Comparaison des résultats expérimentaux et de simulation du systéme de
référence dans un diagramme de Mollier a trois températures d'entrée d’eau du refroidisseur
de gaz:20°C,30 ‘Cet 35°C.

La Figure 4.3 présente, pour le systéme de référence, la différence entre les coefficients de
performance obtenus par simulation et par expérimentation & différentes températures
d’entrée d’eau. La ligne en pointillé représente 1'absence de différence entre les résultats. Les
lignes grises pleines représentent une différence entre la simulation et les résultats
expérimentaux de + 3,5 % et les lignes en gris foncé représentent une différence de + 7 %.

L'écart maximal entre le COP expérimental et le COP simulé pour le systéme de
référence est de 5 % dans la plage de températures d’entrée d’eau du refroidisseur de gaz
étudiée. Les barres horizontales sur la Figure 4.3 illustrent les incertitudes issues des données

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre 4 :Modélisation 148

expérimentales. Pour des raisons de lisibilité, seules trois barres sont affichées, mais celles-ci
reflétent de maniére représentative les incertitudes de I’ensemble des résultats expérimentaux
présentés.

En outre, le pourcentage moyen d'erreur, en anglais « mean percentage error » (MPE)
(équation (4.21)) et le pourcentage moyen d'erreur absolue, « mean absolute percentage
error » (MAPE) (équation (4.22)) ont été calculés. Ny est le nombre de points mesurés. Ces
valeurs s'établissent respectivement & -2,6 % et 2,78 % pour le systéme de référence, ce qui
indique une bonne précision compte tenu des incertitudes associées aux capteurs.

MPE =-2,6 % -~ .
3,21 MAPE =2,78%
Temp_amb= 13~35 °C

— 7%
+3,5%
-3,5%

15 18 20 22 25 28 30 32
COP (exp)

Figure 4.3. Coefficient de performance expérimental et simulé pour différentes
températures d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz, comprises entre 13 °C et 35 °C.

Nt
MPE % = 100 % Z COPexp,i - COPsim,i (4.21)
T o COPexp,i
i=1
100 % <= [COP, COP
MAPE % = —— expi st (4.22)
T COPexp,i

i=1

4.3.2 Régime dynamique

Les modéles numériques développés peuvent également étre utilisés en régime dynamique.
Dans le banc d’essais, le fluide utilisé dans le refroidisseur de gaz est l'eau. Il est donc
possible d’imposer un profil de températures & cette eau, profil dont on controle les étapes
(durée et température). Afin d'évaluer le modéle en régime dynamique, quatre températures
d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz ont été délibérément sélectionnées et le comportement
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du modéle au changement de consigne a été observé. La Figure 4.4 illustre les résultats
obtenus pour (a) le coefficient de performance (ligne noire pour le résultat issu de la
simulation et ligne en pointillé jaune pour le résultat expérimental) et la puissance électrique
consommeée par les compresseurs (ligne verte pour le résultat issu de la simulation et ligne en
pointillé rouge pour le résultat expérimental) et (b) la pression dans le refroidisseur de gaz
(ligne noire pour le résultat issu de la simulation et ligne en pointillé jaune pour le résultat
expérimental) et dans I’évaporateur (ligne verte pour le résultat issu de la simulation et ligne
en pointillé rouge pour le résultat expérimental).

Le modéle numérique reproduit correctement le comportement de la machine, y compris
lors des changements de consigne. Ceci renforce l'idée que le modéle est une bonne
représentation des résultats observés dans la machine réelle.
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(b) Pression dans le refroidisseur de gaz et dans 1’évaporateur
Figure 4.4. Comparaison entre les résultats issus de simulation et les résultats

expérimentaux lors de changement de consigne de la température d’eau en entrée du
refroidisseur de gaz.
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La configuration avec éjecteur monophasique (Chapitre 2, section 2.2.3.3.4) peut
également faire ’objet d’une validation en régime dynamique, comme expliqué ci-dessous.

Comme expliqué précédemment dans le chapitre 1, section 1.5.3.4.2; 1'éjecteur liquide
fonctionne de maniére intermittente selon la quantité de liquide stocké dans la bouteille anti-
coup de liquide (ACL). Ce fonctionnement intermittent de 1'éjecteur offre la possibilité

d’évaluer des variables distinctes de celles présentées précédemment.

Il est important de rappeler que lorsque 1'éjecteur est mis en marche, une partie du fluide
sortant du refroidisseur de gaz est prélevée, ce qui crée une perturbation sur la haute
pression. La vanne chargée de controler cette haute pression (HPV) doit rapidement adapter

sa section de passage pour maintenir le régime de fonctionnement.

La Figure 4.5 illustre la haute pression et le débit aspiré par 1’éjecteur. La ligne bleue et
la ligne verte pointillée correspondent respectivement aux hautes pressions expérimentale et
issue de la simulation. La ligne rouge représente le débit total expérimental sortant de la
bouteille ACL aspiré par les éjecteurs et la ligne noire pointillée le débit résultant de la
simulation. L’essai démarre a 33 °C. A 1300 secondes, la température d’entrée d’eau

augmente & 35 °C. La ligne verticale en pointillé marque le changement de consigne.
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Figure 4.5. Débit aspiré par les éjecteurs et haute pression pour une configuration avec
éjecteur en régime dynamique, avec une puissance frigorifique de 30 kW et une surchauffe
réduite de 1,8 °C

La haute pression augmente lorsque la température d’entrée d’eau augmente.

On peut clairement observer que le premier éjecteur est activé en premier, suivi du
deuxiéme, et cela se répéte également lors de leur arrét : le deuxiéme éjecteur s'arréte
d'abord, suivi de l'arrét du premier éjecteur. Ce phénomeéne est visible autant sur la courbe
expérimentale que la courbe simulée.
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Il y a trois facteurs intéressants a noter a partir de cette figure :

1. Lorsque le deuxiéme éjecteur s’allume ou s’arréte, 'impact sur la haute pression est
plus prononcé que lorsque le premier éjecteur s’allume ou s’arréte.

2. Le débit issu de la simulation (ligne noire en pointillé) est presque toujours largement
sous-estimé par rapport au débit expérimental aspiré (ligne rouge).

3. Les éjecteurs restent plus longtemps en fonctionnement sur le banc d’essais que dans
le modéle de simulation.

Ces observations peuvent s’expliquer de la fagon suivante :

1. Le deuxiéme éjecteur a une capacité plus importante que le premier (au
maximum, 400 kg/h contre 200 kg/h), il préléve un débit plus important de COq
sortant du refroidisseur de gaz, entrainant ainsi une variation plus marquée de la
haute pression. De la méme facon, lorsqu’il s’arréte la vanne haute pression regoit
d’un coup plus de fluide, elle doit donc s’adapter pour tenir le régime de haute
pression.

On rappelle que I'éjecteur s’allume lorsque le liquide dans la bouteille ACL atteint un
certain niveau. Le modéle de simulation utilise la valeur expérimentale du titre en
vapeur a la sortie de I’évaporateur comme point de consigne pour le titre en vapeur
simulé.

Dans le chapitre 2, section 2.7, on a observé une bonne correspondance entre le bilan
thermique du CO2 et celui du MEG dans D’évaporateur. Cependant lorsqu’une
surchauffe faible est utilisée, la puissance absorbée par le CO2 semble é&tre supérieure
a celle rejetée par le MEG, méme si la valeur est comprise dans la plage d’incertitude
de mesure. De plus, on observe des gouttes de liquide a la sortie de 1’évaporateur
grace au voyant installé en sortie de I'évaporateur. Ceci confirme que le fluide & la
sortie de I’évaporateur est a 1’état diphasique et non & 1’état de vapeur surchauffée
malgré la surchauffe de 1,8 °C imposée dans la consigne.

Pour cette raison et sachant que le bilan énergétique entre le CO2 et le MEG est
assez bon lorsqu’une surchauffe positive est utilisée, ce bilan est utilisé pour trouver
le titre en vapeur a la sortie de 1’évaporateur comme le montrent les équations (4.23),
(4.24) et (4.25). Qcpp représente la chaleur absorbée par le CO2, Qugg la chaleur
rejetée par le MEG, hyg l'enthalpie a la sortie de I’évaporateur, h;g ’enthalpie a
I’entrée de I'évaporateur, meg, le débit massique traversant ’évaporateur, h; et h,
représentent quant a elles les enthalpies & saturations liquide et vapeur.

QCOZ_evap = QMEG_evap (4.23)
h19 — QMEG._evap + h18 (4.24)
mCOZ_evap
h19 - hL
X1a = (4.25)
19 hv _ hL
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Le débit de liquide arrivant a la bouteille ACL est la somme des débits de liquide
provenant de 1’évaporateur et de la vanne flash gaz. Etant donné que le débit de
liquide provenant de I’évaporateur est inconnu et qu’il est calculé en négligeant les
possibles pertes thermiques dans 1’échangeur de chaleur, cela peut expliquer la
différence entre les débits aspirés.

De plus, lefficacité de 1’éjecteur joue un role important dans le débit aspiré, le fait
d’avoir considéré cette efficacité comme constante dans la modélisation du systéme
peut aussi impacter le débit aspiré dans la simulation et pourrait expliquer les

différences observées entre les débits.

2. Le troisiéme phénoméne peut étre expliqué par deux facteurs. Le premier facteur
concerne la quantité inconnue de liquide arrivant de la bouteille ACL installée dans le
banc d’essais, comme expliqué dans le point précédent. Le deuxiéme facteur est que,
sur le banc d'essai, il n'est pas possible de connaitre le niveau lorsque celui-ci est en
dessous du 1° capteur de niveau.

Afin de déterminer le moment pour arréter les éjecteurs dans le banc d’essais, on a
décidé d’arréter les éjecteurs en fonction de la masse volumique du débit secondaire
aspiré par les éjecteurs, c’est-a-dire le débit sortant de la bouteille ACL. Les éjecteurs
peuvent aspirer du liquide ou de la vapeur. La sortie de la bouteille ACL est équipée
d’un débitmeétre Coriolis qui permet d’estimer la masse volumique du fluide qui le
traverse. Un seuil de masse volumique a été fixé afin d’estimer quand le débit aspiré
par les éjecteurs bascule de liquide & vapeur. De plus, une hystérésis a été ajoutée
afin de ne pas perturber le controle d’arrét/démarrage des éjecteurs. Cette méthode
n’est pas trés précise mais c’était le seul moyen d’estimer si la bouteille est vidée.

Contrairement a l'expérimentation, dans la simulation, le niveau dans la bouteille
séparatrice ACL est calculé. Le modéle numérique permet de détecter avec précision
le moment ou la bouteille finit de se vider, ce qui permet d'arréter immédiatement les

éjecteurs.

Pour résumer, les éjecteurs dans I’expérimentation peuvent continuer & aspirer méme
s'il n’y a plus de débit liquide & aspirer, alors que dans la simulation, les éjecteurs

s’arrétent dés qu’il n’y a plus de liquide.

Malgré cet écart, on considére que le modéle parvient a représenter de maniére

satisfaisante le comportement de la machine réelle.

4.4 Analyse exergétique

Le chapitre 3 a étudié énergétiquement les différentes modifications apportées au systéme
frigorifique de référence visant & améliorer ses performances. Cette étude a été faite en
utilisant le premier principe de la thermodynamique qui mesure la quantité d’énergie
transférée. La qualité de cette énergie transférée n’a pas été abordée dans le chapitre 3.
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La mesure de la qualité de 1'énergie transférée permet d’identifier les composants qui
présentent un fort potentiel d'amélioration pour optimiser les échanges thermiques a
I'intérieur du systéme. Le deuxiéme principe de la thermodynamique permet de mesurer la
qualité de cette énergie. Cela peut étre mesuré soit & travers l'exergie, soit a travers
I’entropie. L’avantage de le faire avec l'exergie est de 'exprimer en unité énergétique comme
n’importe quel type d’énergie [120].

Il existe plusieurs facons de définir I'exergie, on a retenu la définition de I'exergie d’aprés
les techniques de l'ingénieur [121] : « L’exergie correspond a la part maximale d’énergie qui
peut étre transformée en énergie noble. Toute destruction d’exergie correspond ainsi & de la
dégradation d’'une quantité correspondante d’énergie »

Lallemand [120] décrit le flux d’exergie pour un volume de contrdle et en conditions
stationnaires comme présenté dans l’équation (4.23). Les énergies cinétique et potentielle
sont négligées [120], [122], [123]. Le premier terme & droite de I’équation indique ’exergie
associée a ’échange de chaleur entre le milieu extérieur et le fluide. Ty; est la température de
surface du systéme & ’endroit ou I’échange se produit. Les deuxiéme et troisiéme termes
correspondent aux flux d’exergie d’entrée et sortie du systéme de contrdle, le quatriéme
terme correspond & l'exergie associée a l’échange de la puissance mécanique et le dernier
représente 'exergie détruite (également appelée lanergie produite [120]). Cette exergie
détruite est le produit de la température du milieu extérieur (T,.r) et de l'entropie produite
(P(s)). Le terme Exg,q figurant dans 'équation (4.23), représente I'exergie détruite, et doit

étre nécessairement positif.

0=ZQi (1_(%)>+2Exe_zExs‘i'ZWk_Exdest (4.23)

En résolvant I’équation précédente, il est possible de calculer 'exergie détruite par un
volume de controle. Chaque composant représente un volume de contréle. Le premier terme
a droite est supprimé car le systéme est considéré comme adiabatique. Le flux d’exergie a
I'entrée et & la sortie de chaque composant est calculé avec I'équation (4.24).

Ex = m[(h— hyer) = Trep (s — Srer)] (4.24)

A titre d’exemple, les équations (4.25) et (4.26) montrent respectivement le calcul pour
déterminer l'exergie détruite dans le compresseur et dans le refroidisseur de gaz, qui sont
considérés adiabatiques dans ce calcul. Les numéros font référence a la (Figure 2.7 du
chapitre 2). Les analyses exergétiques pour les autres composants se trouvent dans

I'annexe E.
Exdest_cp = _mcp ((hz - hl) - (Tref) ' (52 - Sl)) + M/cp (4'25)

Exdest_RG = —Mpg ((hs —hy) — (Tref) (55— 54))

' (4.26)
— MRG_eau ((hsortie - hentrée) - (Tref) : (Ssortie - sentrée))
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La Figure 4.6 illustre la distribution de ’exergie détruite par composant pour les trois régimes
de fonctionnement, a) subcritique, b) transition et c) transcritique. On observe que le
compresseur représente la plupart de l'exergie détruite. Cela est principalement dii aux
possibles fuites, frottements, pertes de chaleur et irréversibilités du processus [122], [124]. Le
refroidisseur de gaz est le deuxiéme composant avec le plus d’exergie détruite, suivi de la
vanne HPV et de la vanne FG, puis 1'évaporateur, et enfin, la vanne de détente.

On observe que lorsque la température d'entrée d'eau au refroidisseur de gaz augmente, le
pourcentage d'exergie détruite des vannes HPV et FGV augmente, entrainant une
diminution du poids de l'exergie détruite dans la vanne de détente (EEV), I'évaporateur et le
refroidisseur de gaz (RG). L’exergie détruite du compresseur augmente également avec la
température car le taux de compression augmente et le rendement isentropique diminue.

HPV FGV HPV FGV

Evaporateur Evaporateur

RG
RG

Compresseur
Compresseur

a) Subcritique b) Transition

HPV

Evaporateur

RG

Compresseur

c) Transcritique

Figure 4.6. Distribution de 'exergie détruite par composant du systéme de référence dans les trois
régimes : subcritique, transition et transcritique.

L'analyse exergétique met en évidence de maniére quantitative et qualitative les marges
potentielles d'amélioration de chaque composant, mais ne fournit aucune indication sur la
maniére d'atteindre ces améliorations. Elle suggére qu'il serait judicieux de commencer par
améliorer le compresseur afin de réduire ses pertes exergétiques. Cependant, le modéle
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numérique développé utilise des équations empiriques plutét que des modéles physiques pour
déterminer les variables de sortie des compresseurs. Par conséquent, cette thése n'a pas
abordé l'amélioration des dimensions des compresseurs. En outre, cette étude exergétique
indique également que les échangeurs de chaleur (le refroidisseur de gaz et l'évaporateur)
présentent des potentiels d'amélioration importants.

Les vannes de détente, de par leur processus isenthalpique, ont une perte exergétique trés
élevée, cependant rien ne peut étre fait pour réduire ces pertes & moins de remplacer ce
processus isenthalpique par un processus isentropique, par exemple a 1'aide d'une turbine ou
d'un éjecteur.

4.5 FErude des surfaces des échangeurs de chaleur

Une fois identifiés les échangeurs de chaleur comme potentielle source d’amélioration, une
étude de sensibilité a été réalisée avec le modéle numérique décrit dans la section 4.2, modéle
appliqué au systéme de référence.

L’objectif est de faire varier les surfaces du refroidisseur de gaz et de I’évaporateur en

observant 'impact sur la performance du systéme.

L’étude a été réalisée avec une puissance frigorifique constante de 30 kW a I’évaporateur,
et une différence de températures entre 1’entrée et la sortie du MEG constante de 4 °C.

La moyenne pression est fixée & 38 bar et la surchauffe a 8 °C.

La température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz varie de 10 & 36 °C. Le débit
massique de 'eau est fixé a 2,1 kg/s.

Le controle de la haute pression est réalisé a 'aide des polynémes décrits dans la section
2.4.2 du chapitre 2.

Les géométries des échangeurs de chaleur utilisées pour le refroidisseur de gaz et
Iévaporateur, sont les mémes que celles du banc d’essais (échangeurs a plaques, cf. Tableau
4-3). Le seul paramétre qui varie est la longueur des plaques des échangeurs. Celle-ci varie de
0,3m & 1,2 m ce qui représente une variation de surface du transfert de chaleur de 3,9 m? a

11,6 m? pour le refroidisseur de gaz et de 3,8 m? a 15 m? pour 1'évaporateur.

Un COP instantané est calculé avec I’équation (4.31) pour chaque température d’entrée
d’eau au refroidisseur de gaz et pour chaque paire géométrique des surfaces des échangeurs
de chaleur.

Qfroia 30 kW
COPinstantance = 2 = (4.30)
Wep Wep

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



4.5 Etude des surfaces des échangeurs de chaleur
157

4.5.1 Influence de la surface du refroidisseur de gaz

La Figure 4.7 illustre le COP instantané en fonction de la température d’entrée d’eau
pour différentes surfaces du refroidisseur de gaz. La performance de l'installation augmente
avec la surface du refroidisseur de gaz, ce qui était attendu. Par ailleurs, on observe une
différence significativement plus marquée a basse température (une amélioration de 19,4 % a
15 °C en utilisant une surface de 11,6 m?> au lieu de 3,9 m?) par rapport aux hautes
températures d'entrée d'eau (une amélioration de 4,7 % a 35 °C pour les mémes surfaces
d’échangeur).

4,5

Surface du RG (m?)
3,9

4,5%

4,8

5,8

6,3

— RRCE
L5 * Surface du refroidsseur de gaz du banc d'essais RCEE)

10 15 20 25 30 35
Température d'entrée d'eau (°C)

Figure 4.7. Influence de la surface du refroidisseur de gaz sur le COP a différentes
températures d’entrée d’eau pour le systeme de référence

Cette différence peut s’expliquer grice aux propriétés thermodynamiques du CO2. La
Figure 4.8 présente le cycle thermodynamique sur un diagramme pression-enthalpie pour les
surfaces la plus petite (3,9 m?, orange) et la plus grande (11,6 m?, bleu) testées a deux
températures d’entrée d’eau, 15 °C et 35 °C.
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Figure 4.8. Cycles thermodynamiques a une température d'entrée d'eau de 15 °C et 35 °C
pour deux surfaces différentes du refroidisseur de gaz : 3,9 et 11,6 m?

Lorsque linstallation fonctionne en régime subcritique ou transitoire, les échanges
thermiques & l'intérieur de I’échangeur de chaleur sont trés similaires & ceux obtenus avec un
fluide frigorigéne conventionnel. A mesure que la surface du refroidisseur de gaz augmente, la
température du CO:z a la sortie du refroidisseur de gaz diminue (Figure 4.8), autrement dit,
le pincement entre la température d’entrée d’eau et la température de sortie du CO2 est
réduit.

Avoir une température de sortie au refroidisseur de gaz plus petite permet de réduire
également la haute pression de l'installation, car on rappelle que cette pression est calculée
en fonction de la température de sortie du CO2 (voir chapitre 2, section 2.4.2).Avoir une
haute pression plus petite signifie réduire le taux de compression et donc la puissance

électrique fournie aux compresseurs.

De plus, une réduction de la température du CO2 a la sortie du refroidisseur de gaz
modifie le débit total de I'installation comme le montre la Figure 4.9. Cela est di au titre en
vapeur a lentrée de la bouteille séparatrice qui augmente avec la température du COa
sortante du refroidisseur de gaz (voir Figure 4.8). Le débit traversant l’évaporateur est
constant car la puissance frigorifique a été fixée a 30 kW, mais le débit traversant la vanne
flash gaz augmente avec la température.

Une augmentation du débit de 'installation augmente la puissance électrique du systéme
et le COP se dégrade.
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Figure 4.9. Débit de 'installation en fonction de la température d'entrée d'eau a
différentes surfaces du refroidisseur de gaz

En régime transcritique, les propriétés thermodynamiques ont un comportement
spécifique au COa, principalement autour de la ligne pseudo critique ou la capacité
thermique est trés élevée. Dans ce régime, les échanges thermiques étant plus efficaces, une
variation de la surface de I’échangeur de chaleur impacte peu la température de sortie du
COa. Ainsi il n’y a pas de variation significative de la haute pression. En définitive, il n’y a
pas de différence trés marquée sur le COP pour différentes surfaces du refroidisseur de gaz.

Pour conclure, I'idée de modifier la surface du refroidisseur de gaz a hautes températures
est moins intéressante qu’a faibles températures. Pour cette raison, le dimensionnement du
refroidisseur de gaz d’une installation de terrain sera plus pertinent sur un point de

fonctionnement en subcritique que sur un point en transcritique.

4.5.2 Influence de la surface de I’évaporateur

La Figure 4.10 illustre le COP instantané en fonction de la température d’entrée d’eau
pour différentes surfaces de I'évaporateur. L'impact de la surface d’échange de 1'évaporateur
sur le COP est moins marqué que pour le refroidisseur de gaz, ce qui confirme les résultats
obtenus dans 1'étude exergétique montrant que l'exergie détruite dans I’évaporateur est

nettement inférieure & celle détruite dans le refroidisseur de gaz.

Bien que la différence de performances soit légére avec la variation de la surface de
I’évaporateur, on observe les deux mémes comportements qu'avec la variation de la surface
du refroidisseur de gaz : le COP augmente avec la surface et la différence est moins sensible
a hautes températures qu'a faibles températures. De plus, 'augmentation de COP avec une
surface au-dela de 5 m?, n’est plus significative. Pour une température d’entrée d’eau de
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15 °C, 'amélioration du COP avec une surface de 5 m? au lieu de 3,8 m? est de 3,43 %, alors
qu’elle n’est que de 0,83 % lorsque la surface d’échange passe de 5 m? a 15 m?.

Cela peut s’expliquer de la maniére suivante. Pour un besoin de refroidissement donné,
une surchauffe constante de 8 °C et une surface d’évaporateur donnée, la basse pression est
imposée. Si, pour le méme besoin de refroidissement et la méme surchauffe, la surface de
Pévaporateur augmente, alors la basse pression augmente, augmentant le COP. Cependant,
au-dela d’une surface spécifique, continuer & augmenter la surface ne contribue plus a
augmenter la basse pression et la variation du COP n'est plus visible.

Le fait que le COP soit plus impacté par la différence de surfaces a faibles températures
qu’a hautes températures est dii a la relation entre ’augmentation de la basse pression et le
taux de compression comme a été expliqué dans le chapitre 3, section 3.3.2.2.

4,5
Surface du HX (m?)
----- 3,8
4,07 4,4
————— 5,0
350 M. 6,5"
————— 7,5
Z30 0 S\ 58
o 9,4
8 11,3
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Température d'entrée d'eau (°C)

Figure 4.10. Influence de la surface de I’évaporateur sur le COP a différentes températures
d’entrée d’eau pour le systeme de référence

4.6 Etude technico-économique

Aprés avoir démontré l'influence, sur la performance du systéme, de la surface de
transfert de chaleur du refroidisseur de gaz et, indépendamment, celle de la surface de
I’évaporateur, il est intéressant d’analyser l'effet de la modification combinée de ces deux

surfaces.

De plus, comme il a été observé et attendu, plus les surfaces des échangeurs de chaleur
augmentent, plus le COP augmente. Cependant avoir des surfaces trés grandes représente un
colit additionnel sur l'installation. II devient intéressant de faire une analyse de sensibilité
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afin d’optimiser le dimensionnement des deux surfaces en termes de performance et de cofit
de l'installation.

Cette section montre le résultat de I’étude technico-économique du COP, du cofit
d’investissement et du cotit annuel d’exploitation, pour une ville donnée, afin de choisir les
surfaces optimales. Cette étude s'inspire de la méthodologie décrite par Staubach et al. [125],
Deymi-Dashtebayaz et al. [126] et Purohit et al. [127]. Cette étude technico-économique
prend en compte une estimation de colit d’investissement de linstallation et du cott de
I’électricité.

Il est essentiel de noter que les prix présentés ici ne doivent pas étre considérés comme
des prix de référence. Ils servent & identifier des tendances et a évaluer leur impact sur le
choix des composants en vue d'obtenir de bonnes performances. Cependant, il convient de
remarquer que les prix peuvent varier considérablement en raison de divers facteurs, tels que
le fournisseur, le pays d'achat, les fluctuations liées & l'inflation, 1'offre et la demande, ainsi
que des événements majeurs, comme la guerre en Ukraine et la pandémie de COVID-19.

4.6.1 Cout annualisé de I’investissement

Le cott d’achat des échangeurs de chaleur (Cyyx) et des compresseurs (Ccp) sont
respectivement calculés avec les équations (4.31) et (4.32). Ils dépendent respectivement de
la surface des échangeurs (Agg (m?) surface du refroidisseur de gaz et Ag,qp (m?) surface de
I'évaporateur) et de la puissance maximale absorbée par les compresseurs (Wcp) sur I'année.

Ces équations sont le résultat d’une régression faite pour les prix donnés dans le catalogue
frangais Pecomark 2020 [128].

Cux = 1713,7 - (Agg + Agpap) + 1252,82 (4.31)

Ccp = 408,83 (max(Wcp)) + 8950,5 (4.32)

Le prix du fluide frigorifique n’a pas été pris en compte dans cette étude. Le prix de la
bouteille séparatrice (150 L) et des vannes de détente est fixé a 7 200 € et 5 050 €
respectivement [128]. De plus, le cott d’installation (travaux, tuyauteries...) est considéré
égal au prix total des composants (expertise EDF).

Le cott d’investissement (Cip,) est un cotit ponctuel qui peut étre converti en cotit annuel
a l'aide du facteur de récupération de capital, en anglais «capital recovery factor » (CRF)
[129]. IR est le taux d’intérét et N est le nombre d’années pour récupérer le capital.

IR -(1+IRN

CRF=— "
(1+IRN —1

(4.33)

Le taux d’intérét pour aoit 2023 est de 3,78 % [130] et pour une durée de 15 ans, on
obtient un CRF de 0,089. Cela veut dire qu'un prét de 1000 € sera remboursé en 15
versements annuels de 89 €. Le cott total d’investissement annuel est calculé avec 1'équation
(4.34).
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Ciny = CFR - (Cyx + Ccp + Cpry, + Coannes) = 2 (4.34)

4.6.2 Cout annuel d’exploitation

Le cott de fonctionnement annuel (C,ee) ne tient compte que du cott de 1'électricité
consommeée. Le prix de 'électricité en Europe en 2022 d’aprés Eurostat est de 0,1604 €/kWh
[131].

t=8760h

Colec = Prix f Wep dt (4.35)
t=0

Le cotit total annuel (Croq;) est donc déterminé avec 1'équation (4.36) :

Crotal = Cinv t Celec (4-36)

4.6.3 COP

Paris a été choisie comme la ville de référence pour faire cette étude. Son profil de
température a été détaillé dans le chapitre 3, section 3.6.7.

Afin de réduire le temps de calcul, il a été décidé d’utiliser une puissance frigorifique
constante. Cette approximation a déja été faite par Staubach et al. [125]. La puissance
frigorifique a été fixée a 30 kW.

Un COP instantané est obtenu avec le modéle numérique pour chaque température

extérieure.

Le COP annuel est calculé avec I’équation :

_ Z eroid

COPannuel - Z W
cp

(4.37)

Ou ch est la puissance des compresseurs par heure calculé avec le modéle numérique et
eroid est de 30 kW par heure.

4.6.4 Résultats de I’étude technico-économique

La Figure 4.11 illustre le COP annuel calculé, avec I'équation (4.37), en fonction des
surfaces du refroidisseur de gaz et de 1'évaporateur. Conformément aux attentes, une
augmentation de la surface des échangeurs de chaleur entraine une augmentation du COP
annuel. Cependant, on remarque qu'au-dela d'une certaine valeur pour les deux échangeurs,
il n'y a plus de variation significative du COP annuel (zone entourée en rouge sur la Figure
4.11). Bien que l'impact de chaque échangeur de chaleur sur le COP annuel soit moins
évident que dans la Figure 4.7 et la Figure 4.10, on observe que la surface de 1'évaporateur a
toujours un impact moins important sur le COP annuel que la surface du refroidisseur de
gaz. On rappelle que le COP annuel prend en compte la variation de la température
extérieure pendant un an.
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Cette observation pourrait étre due & différentes causes :

1. La température de sortie du CO2 du sous-refroidisseur de gaz n’est pas limitée, cela
est le résultat des échanges thermiques dans le refroidisseur de gaz, tandis que la
température du CO2 en sortie de I’évaporateur est imposée par la surchauffe. Cela
donne un facteur de liberté qui permet & la variation de la surface du refroidisseur de
gaz d’étre plus marquée. De plus, cette température a un impact direct sur la haute
pression de la machine, et donc sur le COP.

2. Les calculs pour des surfaces d'évaporateur inférieures a 3,8 m? n'ont pas été

effectués. Ils pourraient cependant montrer une dégradation plus significative du

COP.
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Figure 4.11. COP annuel en fonction de la surface du refroidisseur de gaz et de
I'évaporateur. La croix représente les surfaces du banc d’essais du laboratoire. Le rectangle
rouge présente la zone sans une variation significative du COP anuuel.

La Figure 4.12 illustre le cott annuel total (cotit d’investissement et de fonctionnement)
en fonction des surfaces du refroidisseur de gaz et de 1'évaporateur. Contrairement a la
Figure 4.11 il existe un point optimal permettant de minimiser le cott annuel total. Il est
localisé par un carré blanc dans la Figure 4.12. Cependant, il est important de noter que ce
point ne correspond pas au maximum du COP annuel.

Il est intéressant de remarquer qu’a proximité du carré blanc, les variations de cofit
restent relativement faibles. Toutefois, 1'analyse de la Figure 4.11 met en évidence des
ameéliorations du COP autour de cette zone. Cela indique qu’il existe un compromis optimal
entre le coit et le COP annuel. Cela conduit a la formulation d’une fonction objectif
(équation (4.38)), dans laquelle nous cherchons & maximiser I’écart entre le COP et le cott

annuel, pour un couple donné de surfaces.
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fobjectif(max) = COPnormalisé - COﬁtnormalisé (4.38)

Ou COPpormaitise €6 Coltyormalise Sont des nombres adimensionnels explicités plus bas.
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Figure 4.12. Cout annuel en fonction de la surface du refroidisseur de gaz et de
I'évaporateur. La croix représente les surfaces du banc d’essais du laboratoire. Le rectangle
rouge présente la zone sans une variation significative du COP anuuel.Le carré blanc
représente le couple de surfaces pour lequel le cotit annuel est minimum.

Les ordres de grandeur des valeurs numériques du COP annuel et du cotit annuel étant
trés éloignés (3 contre 20 000), les variables de l’équation (4.38)(COP et cofit) ont été
normalisées. Cette normalisation a été faite avec la librairie Python sklearn.preprocessing et
la méthode min-max scaling, représentée dans I’équation (4.39).

3 .
Xnorm = — (4.39)

La Figure 4.13 illustre la variation des surfaces des échangeurs de chaleur par rapport a
la fonction objectif. On observe que certaines paires de surfaces ont un résultat négatif dans
la fonction objectif. C’est le cas pour une surface d’évaporateur de 15 m? et une surface de
refroidisseur de gaz de 3,8 m2. Cela veut dire que le colit annuel normalisé est plus élevé que
le COP annuel normalisé obtenu avec cette paire de surfaces.

La Figure 4.13 montre que le couple de surfaces permettant de maximiser I'équation
(4.38) est le suivant : refroidisseur de gaz, 8,7 m? et évaporateur, 5,6 m?.

On rappelle que dans le banc d’essais du laboratoire, le refroidisseur de gaz a une surface
de 4,5 m? et l’évaporateur a une surface de 6,5 m2. Le COP annuel de l'installation du
laboratoire calculé pour la ville de Paris avec I'équation (4.37) est de 3,63. Le cott de
I'installation du laboratoire calculé par 1'équation (4.36) est de 20 498 €. Changer la taille
des échangeurs du laboratoire par des échangeurs ayant les tailles optimales de 8,7 et 5,6 m?
permettrait d’augmenter le COP annuel du banc d’essais d’environ 6 %. De tels échangeurs
représenteraient une augmentation de 1,5 % du cott total annuel de la machine.
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Figure 4.13. Cott annuel en fonction de la surface du refroidisseur de gaz et de
I'évaporateur. La croix représente les surfaces du banc d’essais du laboratoire. Le carré vert
réprésente la valeur optimale entre COP et cott annuel. Le rectangle rouge présente la zone

sans une variation significative du COP anuuel.

4.7 Conclusions du chapitre

Ce quatriéme chapitre présente les travaux de simulation réalisés au cours de cette thése.
Des modéles numériques ont été développés et validés en utilisant les données expérimentales
exposées dans le chapitre précédent. De plus, une analyse technico-économique a été faite
pour le systéme de référence, visant a évaluer l'effet de la variation des surfaces des deux
échangeurs de chaleur : le refroidisseur de gaz et 1'évaporateur.

Les modéles numériques développés représentent le comportement des différentes
configurations de la machine de maniére satisfaisante, tant en régime stationnaire que
dynamique. L’étude technico-économique a permis de proposer des ajustements pertinents
sur les dimensions des composants du systéme de référence, conduisant & une amélioration
du COP annuel de 6 %. Les modéles seront exploités dans le chapitre suivant afin d’étudier
et de proposer de nouvelles configurations favorisant une augmentation du COP.
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5.1 Introduction du chapitre

Ce cinquiéme chapitre de thése explore différentes voies d'amélioration des performances
énergétiques d’un systéme au CO2 transcritique en utilisant deux approches différentes : la
modification du cycle thermodynamique et la modification des propriétés thermodynamiques
du fluide frigorigéne.

La premiére approche propose sept alternatives modifiant le cycle thermodynamique.
Aprés une présentation de ces sept alternatives, les paramétres de simulation utilisés pour le
calcul des performances de ces alternatives sont expliqués et finalement les résultats des

simulations sont analysés.

La deuxiéme approche repose sur l'utilisation du mélange CO2/propane pour modifier le
point critique du fluide frigorigéne. Deux études sont réalisées : I'analyse énergétique d’un
systéme frigorifique fonctionnant avec un mélange COz/propane et 'analyse d’inflammabilité
de ce mélange. Pour chaque analyse, la méthodologie utilisée et les résultats obtenus sont
présentés.

5.2 Options d’architectures

Dans le chapitre 3, I'analyse des profils de températures de quatre villes en France a
montré que le régime transcritique survient moins de 4 % du temps au cours de 'année.
Pour rappel, les températures ambiantes de ces quatre villes sont représentatives des
différentes zones climatiques en France.

De plus, il a été montré que l'ajout d'un compresseur paralléele pouvait améliorer de
maniére significative le COP en régime transcritique. Cependant, ce compresseur ne
fonctionne pas en régime subcritique et fonctionne trés peu en régime de transition. En
outre, le compresseur paralléle est une solution compliquée & mettre en ocuvre et assez
coliteuse, raison pour laquelle ce chapitre ne propose pas d’améliorer un cycle avec
compresseur paralléle.

Ainsi, l'objectif de cette partie de la thése est de trouver des options simples qui
n'ajoutent pas de complexité au controle et & la stabilité de la machine, et qui peuvent étre
utilisées tout au long de I'année.

5.2.1 Option A : sous-refroidisseur positionné apres la vanne flash gaz

Cette premiére option consiste & ajouter un échangeur de chaleur interne en tant que
sous-refroidisseur apreés le refroidisseur de gaz et aprés la vanne flash (Figure 5.1). Le CO2
sortant des compresseurs est refroidi dans le refroidisseur de gaz (4-5), ensuite, il traverse le
sous-refroidisseur pour diminuer la température et 'enthalpie du CO2 & l'entrée de la vanne
haute pression (6). La vapeur saturée (10) est détendue a travers la vanne de flash gaz (117)
et est utilisée pour récupérer la chaleur rejetée par le sous-refroidisseur. Le liquide (13)
provenant de la bouteille séparatrice de liquide se détend & travers la vanne de détente
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(EEV) et passe a travers l'évaporateur (18 a 19) pour étre ensuite mélangé au fluide
provenant du sous-refroidisseur (11) et comprimé par les compresseurs (1-2).

Contrairement & larchitecture du banc d’essais (chapitre 2, Figure 2.8), cette solution
utilise, pour alimenter le sous-refroidisseur, le fluide diphasique basse pression sortant de la
vanne flash gaz au lieu de la vapeur moyenne pression sortant de la bouteille séparatrice
(BRL). Cela permet d’ameéliorer le transfert de chaleur car le fluide qui absorbe la chaleur
rejetée par le sous-refroidisseur est & une température plus faible et est a I’état diphasique, ce
qui permet d’obtenir des coefficients de transfert de chaleur plus élevés qu’avec la vapeur.
Cela donne une utilité au débit de la vanne flash gaz qui normalement représente une source

de pertes énergétiques.

Le principal avantage d'utiliser un sous-refroidisseur dans le cycle thermodynamique est
de réduire le titre en vapeur a l'entrée de la bouteille séparatrice de liquide. Cela augmente
la fraction de débit liquide qui passe dans I’évaporateur en comparaison avec le systéme de
référence. Par ailleurs, il est possible de travailler en conditions noyées a haute température
d’entrée d’eau car la vapeur surchauffée a la sortie du sous-refroidisseur (11) évapore
I’éventuel excés de liquide sortant de ’évaporateur.

La Figure 5.1 (b) présente deux simulations, une & haute température d’entrée d’eau au
refroidisseur de gaz, 35 °C et une a basse température de 25 °C.
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a) Schéma de l'option A b) Option A représentée sur le diagramme
de Mollier.

Figure 5.1. Option A : sous-refroidisseur positionné apres la vanne flash gaz. Les lignes
pointillées correspondent au systeme de référence (noir). Les lignes solides correspondent a
Poption A (orange).
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5.2.2 Option B: sous-refroidisseur positionné apres I’évaporateur

Cette option consiste & ajouter un sous-refroidisseur entre le refroidisseur de gaz et
Iévaporateur (Figure 5.2). La Figure 5.2 (b) présente deux simulations, une a haute
température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz, 35 °C et une a basse température de
25 °C.

Le CO2 est refroidi par le refroidisseur de gaz (5), il traverse le sous-refroidisseur pour
diminuer l'enthalpie & l'entrée de la vanne de haute pression (6). Le liquide (13) de la
bouteille séparatrice est détendu & travers la vanne de détente (EEV), il traverse
I'évaporateur (18 & 19) et est utilisé pour récupérer la chaleur rejetée par le sous-refroidisseur
(11). La vapeur saturée (10) est détendue a travers la vanne flash gaz (12) et mélangée au
débit provenant du sous-refroidisseur (11) pour ensuite étre comprimée par les compresseurs
(1-2).

Cette option peut accepter une surchauffe nulle a D’évaporateur afin d’obtenir de
meilleures performances pendant toute ’année. L’ajout de ce sous-refroidisseur permet
d’évaporer ’éventuel liquide sortant de l'évaporateur. De plus, le liquide (12) provenant de
la vanne flash gaz est évaporé grace a la vapeur surchauffée (11) provenant du sous-
refroidisseur, ce qui permet également de réduire la température a 'entrée des compresseurs.
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a) Schéma de l'option B b) Option B représentée sur le

diagramme de Mollier.

Figure 5.2. Option B : sous-refroidisseur positionné apres I’évaporateur. Les lignes
pointillées correspondent au systéme de référence. Les lignes solides correspondent a Poption
B (vert).

5.2.3 Option C: sous-refroidisseur positionné apres la vanne flash gaz et
apres I’évaporateur
A la différence des options A et B, dans cette option (Figure 5.3), le fluide provenant de
I'évaporateur (19) est meélangé au fluide sortant de la vanne flash gaz (12) pour ensuite
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entrer dans le sous-refroidisseur. La fraction de liquide a basse pression (12) qui traverse le
sous-refroidisseur est plus importante que pour les options A et B, de sorte que le transfert
de chaleur est amélioré. Cette option peut fonctionner avec une surchauffe nulle a la sortie
de I’évaporateur.

De la méme maniére que les options A et B, cette option cherche & réduire le titre en
vapeur & 'entrée de la bouteille séparatrice de liquide (point 9) et donc envoyer une fraction
de liquide plus importante vers 1’évaporateur.

La Figure 5.3 (b) présente deux simulations, une a haute température d’entrée d’eau au
refroidisseur de gaz, 35 °C et une a basse température de 25 °C.
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a) Schéma de I'option C b) Option C représentée sur le diagramme de

Mollier.

Figure 5.3. Option C : sous-refroidisseur positionné apres la vanne flash gaz et I’évaporateur.
Les lignes pointillées correspondent au systeme de référence (noir). Les lignes solides
correspondent a I’option C (jaune).

5.2.4 Option D : économiseur apres la vanne flash gaz et apres
I’évaporateur

Cette option (Figure 5.4) utilise un économiseur plutét qu'un sous-refroidisseur. Bien que
les deux soient des échangeurs de chaleur internes, I’économiseur est positionné différemment
dans le cycle thermodynamique. L’économiseur est placé, du c6té moyenne pression, entre la
sortie liquide de la bouteille séparatrice (13) et l'entrée de la vanne de détente juste avant
'évaporateur (14). Du coté basse pression, l'entrée de cet économiseur rassemble les débits
issus de la sortie de 1'évaporateur (19) et de la sortie de la vanne flash gaz (12).

L’idée de cet échangeur de chaleur est de diminuer ’enthalpie & I'entrée de 1’évaporateur,
autrement dit, de diminuer le titre en vapeur & I'entrée de I’évaporateur afin d’améliorer les
transferts de chaleur dans celui-ci et d’augmenter la puissance frigorifique.
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La Figure 5.4 (b) présente deux simulations, une & haute température d’entrée d’eau au

refroidisseur de gaz, 35 °C et une a basse température de 25 °C.
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Figure 5.4. Option D : économiseur positionné apres la vanne flash gaz et I’évaporateur.
Les lignes pointillées correspondent au systeme de référence (noir). Les lignes solides
correspondent a I’option D (rouge).

5.2.5 Option E: économiseur et sous-refroidisseur positionnés apres la
vanne flash gaz et apres I’évaporateur
Cette option (Figure 5.5) cherche & diminuer de fagon plus importante 'enthalpie du
COg2 a l'entrée de la bouteille séparatrice (BRL) et de I’évaporateur. Dans cette option un
évaporateur a surchauffe nulle peut étre utilisé. Le fluide sortant de 1’évaporateur (19) est
mélangé avec le fluide sortant de la vanne flash gaz (12) pour ensuite entrer dans
I'économiseur (20). Le débit sortant de cet échangeur traverse ensuite le sous-refroidisseur et

le débit & la sortie de celui-ci est aspiré par les compresseurs.

La Figure 5.5 (b) présente deux simulations, une & haute température d’entrée d’eau au

refroidisseur de gaz, 35 °C et une & basse température de 25 °C.
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Figure 5.5. Option E : économiseur et sous-refroidisseur positionné apres la vanne flash
gaz et I’évaporateur. Les lignes pointillées correspondent au systeme de référence (noir). Les
lignes solides correspondent a Poption E (violet).

5.2.6 Option F : sous-refroidisseur positionné apres la vanne flash gaz et
économiseur positionné apres I’évaporateur
Cette option (Figure 5.6) est similaire a la configuration étudiée dans le chapitre 2 dans
la section 2.2.3.2.3. Cependant, cette option utilise le fluide diphasique sortant de la vanne
flash gaz au lieu de la vapeur sortant de la bouteille séparatrice (BRL). Cela permet de
réduire le titre en vapeur a l'entrée de la bouteille séparatrice (BRL). De plus, I’ajout d’un

économiseur permet de réduire le titre en vapeur a ’entrée de 1’évaporateur.

Le CO2 sortant des compresseurs est refroidi dans le refroidisseur de gaz (4-5), ensuite, il
traverse le sous-refroidisseur pour diminuer la température et l'enthalpie & 1l'entrée de la
vanne haute pression (6). La vapeur saturée (10) est détendue a travers la vanne flash gaz
(12) et est utilisée pour récupérer la chaleur rejetée par le sous-refroidisseur. Le liquide (13)
provenant de la bouteille séparatrice de liquide se détend & travers la vanne de détente
(EEV) et passe a travers l'évaporateur (18 a 19). Le fluide sortant de I’évaporateur est
utilisé pour récupérer la chaleur des points 13 et 14 dans ’économiseur. Le débit sortant de
I’économiseur est mélangé au fluide sortant du sous-refroidisseur avant d’étre comprimé par

les compresseurs (1-2).

Cette option peut utiliser un évaporateur noyé sans risque d’envoyer du liquide au
compresseur.

La Figure 5.6 (b) présente deux simulations, une a haute température d’entrée d’eau au
refroidisseur de gaz, 35 °C et une & basse température de 25 °C.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



5.2 Options d’architectures 173

Eau Seine
11 5
—
= a ! | 6,
SR 904 T eau = 35 °C [
HPV GC T ] |
2 — | ‘.
CP 3 70 ET_E"all = 20°CH7 /]|
7 50 LA
FGv 7 WA

Z 1418/
o HU/E 77T T

18". S

10E A Ayl ; ' NN
150 217 283 350 417 483 550
EEV HX Enthalpie spécifique [kJ/kg
e IB% «e=REF 20°C  Option F_35°C
- =T «e= REF 35 °C we= Option F_ 20 °C
MEG
a) Schéma de l'option F b) Option F représentée sur le

diagramme de Mollier.

Figure 5.6. Option F : sous-refroidisseur positionné apres la vanne flash gaz et
économiseur positionné apres I’évaporateur. Les lignes pointillées correspondent au systeme
de référence (noir). Les lignes solides correspondent a 'option F (marron).

5.2.7 Option G : sous-refroidisseur positionné apres I’évaporateur et
économiseur positionné apres la vanne flash gaz
Cette option (Figure 5.7) utilise le fluide sortant de la vanne flash gaz et de I’évaporateur
pour récupérer la chaleur de diverses étapes du cycle. La vapeur en sortie de la vanne flash
gaz (12) est utilisée pour récupérer la chaleur rejetée par ’économiseur. Le fluide sortant de

I’évaporateur (19) est utilisé pour récupérer la chaleur rejetée par le sous-refroidisseur.

La quantité du fluide sortant de ’évaporateur est supérieure a celle sortant de la vanne
flash gaz, ce qui permet de récupérer plus de chaleur dans la ligne liquide haute pression (5-
6) que dans la ligne liquide & moyenne pression (13-14). En conséquence, cette option
accorde une priorité a la réduction du titre en vapeur a l'entrée de la bouteille séparatrice

plutdt qu'a la diminution du titre & l'entrée de 1'évaporateur.

La Figure 5.7 (b) présente deux simulations, une a haute température d’entrée d’eau au

refroidisseur de gaz, 35 °C et une & basse température de 25 °C.
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Figure 5.7. Option G : sous-refroidisseur positionné apres I’évaporateur et économiseur
positionné apres la vanne flash gaz. Les lignes pointillées correspondent au systeme de
référence (noir). Les lignes solides correspondent a Poption G (bleu).

5.3 Parameétres d’entrée des simulations

5.3.1 Haute pression

Les installations utilisant le CO2 comme fluide frigorigéne transcritique utilisent
systématiquement une optimisation de la haute pression, comme cela a été expliqué au
chapitre 1, section 1.4.1. Afin de vérifier si le polyndéme utilisé pour les configurations du
banc d’essais est toujours valable pour chacune des options, une étude de la variation de la
haute pression a été faite pour chaque option.

Cette étude consiste a faire fonctionner le modéle numérique & différentes consignes de
haute pression fixes afin d'observer les variations du COP. L'objectif est de déterminer la
haute pression optimale en fonction du COP pour chaque option.

Les différentes simulations ont été faites pour quatre températures d’entrée d’eau
différentes, 30 °C, 33 °C, 35 °C et 38 °C et avec un débit constant d’eau de 2,03 kg/s. La
température du MEG en entrée et en sortie de I’évaporateur ont été fixées respectivement &
— 4 °C et —8°C et le débit de MEG a 2,07 kg/s.

Pour une température d’entrée d’eau de 30 °C, la variation de la haute pression a été
étudiée entre 77 et 100 bar, pour une température de 33 °C entre 80 et 100 bar, pour une
température de 35 °C entre 83 et 111 bar et pour la température de 38 °C entre 85 et
111 bar.
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La Figure 5.8 illustre les résultats de la variation de la haute pression avec chacune des
options présentées. Dans chaque figure, la pression qui permet d'obtenir le COP maximum
est indiquée par un point noir. Toutes les options ont la méme ou presque la méme pression
optimale pour une température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz donnée : 82 bar pour
une température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz de 30 °C, 89 bar pour 33 °C, 94 bar
pour 35 °C et 101 bar pour 38 °C.

Les pressions optimales ainsi identifiées sont égales aux valeurs obtenues avec les
équations polynomiales présentées dans le chapitre 2, Tableau 2-4. Ces mémes équations
seront donc utilisées pour ’analyse et la comparaison des performances de ces options.
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Figure 5.8. Variation de la haute pression pour chaque option
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5.3.2 Moyenne pression

La moyenne pression joue un role important dans les installations au COg, car elle influe
sur la quantité de vapeur dirigée vers la vanne flash gaz, ainsi que sur la quantité de liquide
envoyé vers l'évaporateur. Les options proposées précédemment modifient la répartition de
I'énergie a travers le cycle. C'est pourquoi il est essentiel d'évaluer 1'évolution de la moyenne
pression et son impact sur les performances de la machine dans chacune de ces options.

Une étude de la variation de cette pression a été faite pour chaque option dans une plage
de température d’entrée d’eau de 15 a 35 °C et pour une puissance frigorifique constante de
30 kW. La haute pression flottante est régulée avec les polynémes présentés dans le
chapitre 2 et une consigne de moyenne pression est imposée entre 31 et 39 bar afin
d’observer la variation du COP en fonction de la moyenne pression.

A titre d’exemple, la Figure 5.9 illustre la variation du COP en fonction de la moyenne
pression pour trois températures représentatives de chaque régime, subcritique (15 °C, en
bleu), transition (25 °C, en orange) et transcritique (35 °C, en vert).

On constate que la moyenne pression n’a pas d’impact significatif sur la performance de
la machine, quelle que soit 1'option utilisée. Cependant il y a une légére augmentation du
COP, de 0,05 & une température d’entrée d’eau de 25 °C, et de 0,1 a une température
d’entrée d’eau de 15 °C, avec les options D, E et F & des moyennes pressions de 39 bar par
rapport & 31 bar. Cela peut s’expliquer par le fait que ces deux options utilisent le mélange
des fluides sortants de la vanne flash gaz et de I’évaporateur. Si la moyenne pression
augmente, un débit plus important est envoyé par la vanne flash gaz, ce qui réduit la
température a l'entrée de I’économiseur et améliore le transfert de chaleur dans celui-ci (voir
section 5.4.1).

L'ajout d'une moyenne pression variable ne se justifie pas, car cela complexifierait la
gestion de l'installation sans apporter d'amélioration significative a la performance de la
machine. Par conséquent, la moyenne pression est fixée & 38 bar dans les simulations pour
deux principales raisons : premiérement, cela permet de comparer les résultats avec ceux
obtenus lors des tests des différentes configurations examinées au cours de la thése ;
deuxiémement, cette valeur, 38 bar, permet d’obtenir une amélioration du COP pour les
options D, E et F.
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Figure 5.9. Variation de la moyenne pression pour chaque option

5.3.3 Surchauffe

La surchauffe de I'installation joue également un réle important dans la performance de

la machine car elle influence la basse pression de l'installation. Plus elle est grande, plus la

basse pression est faible pour un évaporateur donné. De plus, avoir une grande surchauffe

permet de protéger le compresseur de coups de liquide lorsqu’il n’y a pas d’autre organe pour

Iéviter.

Toutes les options montrent une méme évolution du COP en fonction de la surchauffe. A

titre d’exemple la Figure 5.10 illustre le COP en fonction de la surchauffe pour les options A,

B et C. Le point noir représente le COP maximum.
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Figure 5.10. Variation de la moyenne pression pour chaque option

La Figure 5.10 présente plusieurs particularités intéressantes a analyser :

A température d’eau de 20 °C, la performance de la machine reste presque constante
entre les surchauffes de 2 °C a 6 °C, cependant le COP est maximum avec une
surchauffe de 4 °C. Pour cette raison, I’analyse qui suit est faite avec une surchauffe
de 4 °C.

On observe que l'influence de la surchauffe est moins importante & 35°C qu’a 20 °C
d’entrée d’eau. Cela est di a la relation entre ’augmentation de la basse pression et
le taux de compression (voir explication détaillée dans le chapitre 3, section 3.3.2.2.

A température d’eau de 20 °C, on observe une chute du COP entre 2 et 0 °C de
surchauffe. Or, on s’attendrait & ce que le COP augmente quand la surchauffe
diminue puisqu’une surchauffe basse implique généralement une remontée de la basse
pression.

L’explication suivante a la chute du COP est proposée :

o La Figure 5.11 représente schématiquement I’évolution de température des
deux fluides, MEG (ligne violette) et CO2 (ligne bleue), dans I’évaporateur
pour une surchauffe de (a) 0 °C, (b) 2 °C, (c) 4 °C, (d) 6 °C et (e) 8 °C. Les
valeurs des extrémités de chaque ligne violette ont été obtenues par le modéle
développé au cours de cette thése. Les températures du MEG (lignes bleues)
en entrée et sortie de I’évaporateur sont imposées (-4 °C et —8 °C). On
rappelle que le modéle numérique prend en compte les dimensionnements des
composants. Ces résultats sont représentatifs de toutes les options car on
n’analyse ici que ’entrée et la sortie de I’évaporateur.

o Sur cette Figure 5.11, on observe qu’avec une surchauffe de 0 °C, 2 °C et 4 °C,
la température d’évaporation reste constante et égale & — 10 °C. Pour passer
d’une surchauffe de 2 °C & 0 °C, le modéle augmente de fagon importante le
débit de fluide envoyé a I’évaporateur (beaucoup plus que pour passer de 4 a
2 °C de surchauffe). L’augmentation du débit de fluide aspiré par le
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compresseur accroit la puissance requise par le compresseur, comme 1’équation
(3.5) le montre, de sorte que le COP diminue. La différence de débit
nécessaire pour passer d’une surchauffe de 4 °C a 2 °C est plus faible, pour
cette raison on n’observe pas une grande différence dans le COP.

nAH
- (5.)

77gl

elec

o Pour une température d’eau de 20 °C et une surchauffe de 6 °C, la
température d’évaporation diminue de 0,7 °C par rapport & 0, 2 et 4 °C de
surchauffe (Figure 5.11). Pour une surchauffe de 8 °C et de 10 °C, la
température d’évaporation baisse de 2 °C et de 4 °C respectivement. Ces
baisses de température d’évaporation expliquent ’augmentation du travail du
compresseur et la diminution du COP.
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Figure 5.11. Relation entre le MEG (violet) et le CO; (bleu) a l'évaporateur pour
différentes surchauffes a 20 °C de température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz.

5.4 Analyse des résultats

5.4.1 Analyse énergétique de I’économiseur

La Figure 5.12 illustre (a) les températures du CO2 & l'entrée (points) et a la sortie
(lignes pointillées) de I’économiseur, coté basse pression et (b) la puissance transférée dans
I’économiseur pour les options proposées précédemment. On voit donc clairement que le COz
basse pression se réchauffe dans 1’économiseur.
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Figure 5.12. Comparaison entre (a) les températures du CO; a I'entrée et a la sortie de
I’économiseur et (b) la puissance transférée dans I’économiseur coté basse pression pour les
options proposées, en fonction de la température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz et pour
une puissance frigorifique de 30 kW

e Variation de la température du CO2 a I'entrée de I’économiseur en basse pression
(points) :

La température du CO2 basse pression a 'entrée de I’économiseur (point 20 des cycles
présentés dans la section 5.2) des options F (points marrons) et G (points bleus) reste
constante avec la variation de la température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz. Pour
loption F, cette température est la température a la sortie de 'évaporateur (le point 19 des
cycles présentés dans section 5.2). Pour Poption G, cette température est la température de
saturation a basse pression car c’est la sortie de la vanne flash gaz (le point 12 des cycles
présentés dans section 5.2).

Contrairement aux options F et G, dans les options D et E la température au point 20
varie avec la température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz (voir Figure 5.12 (a),

température d’entrée D et E). Cela peut s’expliquer avec le bilan énergétique (5.2),(5.3) et
(5.4) au point 20 :

Pour loption F :

Mygh19 = Myohyg (5-2)

Pour 'option G :

Myzh1y = Mapghyg (5-3)
Pour les options D et E :

Myzhq + Myghig = Myghyg

54)
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L’enthalpie a la sortie de I'évaporateur (hig) est constante car elle est fixée par la
surchauffe imposée. L’enthalpie a la sortie de la vanne flash gaz (hy,) est constante car elle a
la méme valeur que l’enthalpie de saturation de la vapeur a moyenne pression (38 bar). On a
vu dans le chapitre 1 que l'augmentation de la température de l'eau en entrée du
refroidisseur de gaz induit une augmentation du titre en vapeur dans la bouteille séparatrice
de liquide. Ceci induit une augmentation du débit massique de la vanne flash gaz et une
diminution du débit massique de liquide sortant de la bouteille et traversant ensuite
I'évaporateur (Figure 5.13). Le débit massique de ’évaporateur diminue légérement avec la
température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz (1m,9) mais le débit massique a la sortie
de la vanne flash gaz (11,,) augmente de fagon plus importante avec la température d’entrée
d’eau.

Etant donné que la température au point 12 est plus faible que la température au point
19 (en raison de la surchauffe), lorsque le débit massique & la sortie de la vanne flash gaz
augmente, la température du point 20 diminue ainsi que son enthalpie.

0220 ) %0 220
= 2 — OptD — OptF .
k) g010 — ogt:E — OEt:G % — OptD — OptF
< 0,200 =] — OptE —— OptG
3 = © 0,200
[+ 9 0,080 <
m =
= 0,180 ° 2
= = 50,180
ol % 0,060 \%
$ 0,160 @ =
E % 0,040 5 0,160
5 g 4
70140 — OptD — OptF b 20,140
3 — OptE —— OptG 4 0,020 a
2 B
012052 20 25 30 35 15 20 25 30 35 20,120
Température d'entrée d'eau (°C) Température d'entrée d'eau (°C) 2 15 Temlz:férat rezg'entré;(zl'ea (038)
Ul U
a) Débit a lentrée de la b) Débit traversant la c) Deébit traversant
. . ? 4 y
BRL (1) vanne flash gaz (1) évaporateur (1)

Figure 5.13. Débit a I'entrée de la bouteille séparatrice BRL, a la sortie de la vanne flash gaz
et dans I'évaporateur a différentes températures d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz

e Variation de la température du CO2 a la sortie de I’économiseur en basse pression
(pointillés) :

La température du CO2 & la sortie de I’économiseur en basse pression pour 'option F est
constante mais pour les options D, E et G elle diminue avec la température d’entrée d’eau
au refroidisseur de gaz.

Cela peut s’expliquer avec la puissance transférée & basse pression dans I’économiseur
(équation (5.5)) :

Qsp = Mpp(hy1 — hyo) (5.5)

La puissance (Qgp) dépend du débit (rgp) et de I'enthalpie a I'entrée de 1’économiseur
en basse pression (h,,). L’enthalpie & la sortie de I’économiseur basse pression (h,q) est le
résultat des échanges thermiques dans I’économiseur.
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Avec deux propriétés thermodynamiques connues dans la région monophasique (en
dehors de la courbe de saturation), toutes les autres propriétés thermodynamiques peuvent
étre déduites. La pression a 'intérieur de ’économiseur est constante (perte de charge nulle
dans le modeéle), parler de l'enthalpie revient en fin de compte a parler de la température,
dans ce cas spécifique.

Dans loption F, la température au point 20 est égale & la température du fluide sortant
de I'évaporateur (point 19). Etant donné que la surchauffe et la puissance frigorifique sont
maintenues constantes lors de la simulation, enthalpie a entrée (h,o) et le débit mgp sont
également constants. La température et ’enthalpie au point 21 ne sont donc pas impactées
par la variation de la température d’entrée d’eau.

Dans l'option G, la température du CO2 basse pression a l'entrée de 1’économiseur (point
20 du cycle) reste constante avec l’augmentation de la température d’entrée d’eau au
refroidisseur de gaz (Figure 5.12). Au méme point 20, le débit de CO2 (mpgp) augmente avec
la température d’eau en raison de I'augmentation du titre en vapeur dans la bouteille. La
Figure 5.12 (a) montre que la température du COs2 en sortie de I’économiseur, coté basse
pression (point 21), diminue avec la température d’entrée d’eau. Par conséquent, l'enthalpie
au point 21 augmente (& basse pression constante).

Pour résumer : h,, est constante, hy,; augmente, et rmgp augmente. Ceci est cohérent
avec I'augmentation de la puissance Qgp observée sur la Figure 5.12 (b) pour cette option G
quand la température d’entrée d’eau augmente.

Dans les options D et E, la température du CO2 & la sortie de 1’économiseur diminue
avec la température d’entrée d’eau car le débit mpgp augmente. On observe ici (options D et
E) que lécart entre les températures d’entrée et de sortie est maintenu car ’enthalpie, donc
la température, du point 20 varie également avec le débit qui traverse la vanne flash gaz
(voir équation (5.4)).

e Variation de la puissance transférée dans 1’économiseur :

Une différence dans la puissance transférée entre ces options est notable. La puissance
augmente avec la température d’entrée d’eau pour les options D (section 5.2.4), E (section
5.2.5) et G (section 5.2.7) mais elle reste constante pour 'option F (section 5.2.6).

La variation de la puissance pour les options D, E et G est principalement due &
l’augmentation de débit massique traversant la vanne flash gaz. La puissance de 'option F
est constante car elle ne dépend pas du débit de la vanne flash gaz.

Bien que l'on puisse imaginer que la puissance de l'économiseur pour les options E
(section 5.2.5) et D (section 5.2.4) est identique, car elles utilisent toutes deux le méme fluide
de refroidissement issu du mélange entre la sortie de 1'évaporateur et la vanne flash gaz, une
légere différence se manifeste dans le transfert de chaleur.

Cette différence découle principalement de 1'effet du sous-refroidisseur de 'option E, qui
permet de réduire le débit du fluide traversant la vanne flash gaz. Un débit plus important
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traverse la vanne flash gaz dans l'option D. Comme l’équation (5.4) l’a montré, une
augmentation du débit au point 12 entraine une diminution dans l’enthalpie au point 20,
donc de la température. La température au point 20 est donc plus faible pour 'option D que
pour l'option E, et 1’écart se creuse avec l'augmentation de la température d’eau au
refroidisseur de gaz. Cet écart croissant se répercute sur la puissance transférée dans
I’économiseur : plus la température d’eau au refroidisseur de gaz augmente, plus I’écart entre
les températures au point 20 des options D et E se creuse et plus I’écart de puissance a
’économiseur entre les options D et E est important (voir Figure 5.12 (b)).

5.4.2 Analyse énergétique du sous-refroidisseur

La Figure 5.14 présente une comparaison (a) de la puissance transférée dans le sous-
refroidisseur et (b) des températures d'entrée (lignes pointillées) et de sortie (points) & haute
pression pour les options proposées précédemment. La puissance transférée dans le sous-
refroidisseur varie en fonction de la température d’entrée d’eau et selon 'option choisie.
L’option C (section 5.2.3) permet d’avoir la température de sortie du sous-refroidisseur la
plus faible, suivie par les options B (section 5.2.2), A (section 5.2.1), E (section 5.2.5), G
(section 5.2.7) et finalement F (section 5.2.6).
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Figure 5.14. Puissance transférée dans le sous-refroidisseur et températures du CO, haute
pression en entrée et en sortie du sous-refroidisseur pour les options proposées a différentes
températures d’entrée d’eau et pour une puissance frigorifique de 30 kW

Il est important de rappeler que l'on cherche & avoir la température la plus faible a la
sortie du sous-refroidisseur car cela permet d’avoir un titre en vapeur plus faible & I’entrée de

la bouteille séparatrice de liquide. Ainsi, moins de vapeur traverse la vanne flash gaz.

La puissance transférée dans le sous-refroidisseur (Qsz) (équation (5.6)) dépend
principalement du débit (mgg) et de l'enthalpie hy;, & laquelle le CO2 atteint le sous-
refroidisseur car ’enthalpie au point 11 est le résultat des échanges thermiques.

Qsg = Msg(H11 — Hi1/) (5.6)
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En observant les architectures des options B et G, on pourrait imaginer que les échanges
thermiques dans le sous-refroidisseur sont similaires car le fluide utilisé pour récupérer la
chaleur rejetée provient dans les deux cas de I’évaporateur & la méme température et a la
méme pression, mais on observe que ces deux options ne produisent pas le méme effet sur la
puissance du sous-refroidisseur. Cela est dii principalement a la différence de débit au point
11 prime entre les deux options. Le débit dans 'option G est inferieur & celui de option B.
L’option G utilise un économiseur permettant d’avoir un titre en vapeur plus faible & l'entrée
de 1'évaporateur, ce qui augmente la différence d’enthalpie & ’évaporateur et permet d’avoir
un débit réduit a l'évaporateur ainsi qu’au point 11 prime. Le transfert de chaleur de
I'option G est significativement réduit dans le sous-refroidisseur par rapport a 1'option B.

Les options C et E utilisent toutes les deux un mélange du CO2 sortant de 1’évaporateur
et de la vanne flash gaz. Cependant la puissance transférée dans le sous-refroidisseur est plus
élevée dans l'option C que dans loption E, permettant ainsi une diminution de la
température a la sortie du sous-refroidisseur plus importante dans Poption C. Cette
différence est due & I’ajout d’un économiseur dans 'option E qui chauffe le fluide avant que
celui-ci n’entre dans le sous-refroidisseur au point 11 prime.

5.4.3 Analyse énergétique de I’évaporateur

La Figure 5.15 illustre a) enthalpie a I'entrée de I’évaporateur et b) le débit massique
traversant I’évaporateur avec les différentes options proposées et a différentes températures
d’entrée d’eau. Etant donné que dans cette étude, la puissance frigorifique et I’enthalpie a la
sortie de I’évaporateur sont constantes, I’évolution de ’enthalpie & l’entrée de I’évaporateur
est similaire a I’évolution du débit massique dans I’évaporateur, comme le montre ces deux
figures.

Les options A (section 5.2.1 ), B (section 5.2.2) et C (5.2.3) ont la méme enthalpie
d’entrée & ’évaporateur et elle ne varie pas avec la température d’entrée d’eau. Cela est dii
au fait que le liquide sortant de la bouteille liquide n’est pas refroidi avant ou aprés avoir
traversé la vanne de détente EEV. Le débit & I'évaporateur de ces trois options est

également constant.

L’enthalpie d’entrée a 1’évaporateur pour les options D (section 5.2.4), E (section 5.2.5)
et G (section 5.2.7) diminue lorsque la température d’entrée d’eau augmente. Cela est di au
fait que la puissance transférée dans I’économiseur est plus importante & hautes températures

d’entrée d’eau comme expliquée dans la section 5.4.1.

Cette thése est accessible a I'adresse : https://theses.insa-lyon.fr/publication/2023ISAL0121/these.pdf
© [A.M. Paez Alvarez], [2023], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre 5 :Pistes d’amélioration 186

©
24 2081 0,129
,@ Opt A — Opt E @ Opt A —— Opt E
oo 2061 — OptB —— OptF 30,12& — gpt,g — gpt,g
s Opt C —— Opt G N pt_| — Opt_
— 2041 5 0,127 — optD
5] — Opt D T -
D 202 1 © 0,126
No) —
= 20,1251
< 200 o
Q0 T
o 2 0,124
2 1987 \ @ \
2, 0,123
g 1961 A
= 0,122, . . . .
Lf] s % 7 P = 15 20 25 30 35
’ , Température d'entrée d'eau (°C
Température d'entrée d'eau (°C) P C)
a) Enthalpie a I'entrée de I’évaporateur b) Débit dans I'évaporateur

Figure 5.15. Puissance et débit de I’évaporateur pour les options proposées a différentes
températures d’entrée d’eau et pour une puissance frigorifique de 30 kW

5.4.4 Débit massique dans les compresseurs

La Figure 5.16 présente le débit total traversant les compresseurs pour chaque option et
pour une plage de température d’entrée d’eau au refroidisseur de gaz variant de 15 a 35 °C.
Autrement dit, il s'agit du débit total de l'installation pour chaque option. Les options C et
E affichent le débit le plus faible, tandis que l'option D présente le débit le plus élevé parmi
les différentes options.

Lorsque l'on compare les quatre premiéres options, toutes utilisant un seul échangeur de
chaleur, on remarque que l'option D, qui intégre un économiseur au lieu d'un sous-
refroidisseur comme les options A, B et C, présente le débit total le plus élevé. Cela suggére
que le gain d’enthalpie a l'entrée de la bouteille séparatrice de liquide est plus important que
le gain d’enthalpie a l'entrée de I'évaporateur. En outre, l'option C semble &tre
Parrangement le plus efficace avec le sous-refroidisseur (mais cela devra étre confirmé dans la
section concernant le COP), car elle réduit significativement le débit des compresseurs.

En ce qui concerne les options utilisant deux échangeurs de chaleur, & savoir les options
E, F et G, on observe un impact significatif sur le débit total de l'installation grace a la
différente distribution de la chaleur dans le cycle, I'option E ayant le débit le plus faible,
suivie de G et enfin de F.

Il existe une légére différence entre le débit total de 1'option C et celui de l'option E, et
ces deux débits se croisent & des températures d’entrée d’eau élevées. Bien que l'option E
permette d'envoyer moins de débit vers l'évaporateur, comme le montre la Figure 5.15, le
débit a travers les compresseurs n’est pas plus faible que l'option C car il y a plus de débit
traversant la vanne flash gaz dans I'option E. Contrairement a 1'option E, I'option C a moins
de débit passant par la vanne flash gaz et plus de débit passant par 1'évaporateur.
Finalement, les débits se compensent, de sorte que les deux options ont un débit total
similaire.
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Figure 5.16. Débit des compresseurs

5.4.5 Puissance électrique des compresseurs

La Figure 5.17 présente la puissance électrique absorbée par les compresseurs pour
chaque option étudiée en fonction de la température d’entrée d’eau. On observe que les
écarts d’'une option a lautre sont plus faibles que ceux observés avec le débit total de
I'installation (Figure 5.16). Cependant la puissance absorbée suit la méme tendance que le

débit des compresseurs.

Les options qui montrent une puissance électrique plus faible sont les options C et E,

suivies par les options B, G, A, F et finalement 'option D.

La différence entre la puissance électrique et le débit total de l'installation s'explique
principalement par l'enthalpie d'entrée aux compresseurs. Cette enthalpie varie en fonction
de l'option en raison de la maniére dont ['énergie est distribuée dans le circuit par les

échangeurs de chaleur.
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Figure 5.17. Puissance électrique absorbée par les compresseurs

5.4.6 Coefficient de performance

La Figure 5.18 présente une comparaison graphique des performances (barres) et de
lamélioration des performances de chaque option (croix noire) par rapport au systéme de
référence pour une température d’entrée d’eau de : (a) 15 °C, (b) 25 °C et (c) 35 °C. La
performance du systéme de référence est représentée avec une ligne pointillée en gris sur

chaque figure.
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Figure 5.18. Coefficient de performance (barres) et amélioration du COP (croix) par
rapport au systeme de référence des différentes options pour les trois régimes de
fonctionnement et a une puissance frigorifique de 30 kW.

Toutes les options proposées présentent une amélioration de la performance de la
machine en comparaison avec le systéme de référence. Les options C et E présentent la
meilleure amélioration de la performance comme le laissait présager les analyses précédentes.
Plusieurs observations peuvent étre déduites de cette figure :

1. Les différentes options permettent une amélioration du COP plus importante a
hautes températures d’entrée d’eau qu’a faibles températures.

2. L’option G présente une amélioration du COP légérement supérieure a 'option A en
régime subcritique et de transition mais en régime transcritique les deux présentent la
méme amélioration.

3. Bien que les options B et G utilisent toutes les deux le fluide & la sortie de
I’évaporateur pour récupérer la chaleur du sous-refroidisseur, l'option B est une
solution plus performante que 'option G dans tous les régimes de fonctionnement.

4. Bien que les options D et E utilisent toutes les deux le fluide résultant du mélange du
fluide & la sortie de I’évaporateur et de la vanne flash gaz, 'option E présente une
solution plus performante que 'option D dans tous les régimes de fonctionnement.
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5. Il y a une légére différence de performance entre les options C et E. Cependant
Ioption E montre une meilleure performance en régime subcritique et en transition
mais en régime transcritique 'option C est un peu plus performante.

Les résultats observés peuvent étre expliqués de la fagon suivante :

1. L’augmentation des COP de toutes les options par rapport au COP de référence était
attendue car 1'une des propriétés du CO2 est que ses performances se dégradent a
haute température extérieure, car plus de 30 % du débit comprimé par les
compresseurs n'est pas utilisé dans le processus de refroidissement dans 1'évaporateur,
car il traverse la vanne flash gaz pour ensuite étre directement recomprimé. Dans les
options proposées, ce débit qui n’est normalement pas utilisé, est utilisé pour mieux
répartir la chaleur dans le circuit et améliorer les performances.

2. L’option G permet d’avoir un débit total de I'installation plus faible grace & ses deux
étapes de refroidissement. Cela se traduit par une consommation d'électricité moindre
par rapport & l'option A. Cependant, & mesure que la température de 1'eau d'entrée
augmente, le role du refroidisseur dans l'option A devient de plus en plus important,
au point que le débit circulant dans les deux options finit par étre proche, ainsi que la
performance du systéme.

3. La seule différence entre les deux options B et G réside dans I’ajout d’un économiseur
dans l'option G. Bien que cela ne soit pas évident, ’ajout de cet échangeur de chaleur
dégrade la performance du systéme. En effet, cet ajout entraine une diminution de
I’enthalpie & 'entrée de I’évaporateur et donc une diminution dans le débit traversant
I’évaporateur. Cela implique qu’il y a moins de débit traversant le sous-refroidisseur
et donc une puissance plus faible dans le sous-refroidisseur, comme cela a été observé
dans la Figure 5.14.

4. Comme il a été observé précédemment dans la section 5.4.1, la puissance transférée
dans I’économiseur est plus faible avec 'option E qu’avec 'option D. Cependant la
distribution d’énergie de l'option E, grace a l’ajout du sous-refroidisseur, permet
d’avoir un débit beaucoup plus faible, ce qui réduit le travail des compresseurs et
améliore la performance globale du systéme.

5. La légére différence de performance entre les options C et E est due aux différents
échanges thermiques de l'installation expliqués dans la section 5.4.2 qui modifient
légérement le débit circulant de l'installation.

5.5 Conclusions des options

Différentes options pour améliorer le COP ont été présentées et analysées a différentes
températures d’entrée d’eau. Les meilleures options étaient les options C et E. On
recommande l'option C, avec un sous-refroidisseur positionné aprés la vanne flash gaz et
aprés ’évaporateur, pour toutes les températures d’entrée d’eau. Cette option n’utilise qu’un
seul échangeur de chaleur interne, le sous-refroidisseur, donc le cofit d’investissement est
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moins élevé par rapport aux options avec deux échangeurs de chaleur internes. De plus cette
option protége le compresseur de tout coup de liquide.

5.6 Mélange CO,/ propane

Les mélanges de CO2 et d’hydrocarbures présentent également une piste d’amélioration
intéressante comme il a été mentionné dans le chapitre 1, section 1.4.4. Cela permet
d’atténuer le principal inconvénient du COz2, & savoir une faible température critique et une
haute pression critique ce qui provoque une transition du régime subcritique au régime
transcritique lorsque la température extérieure augmente. Cette transition nuit
significativement & l'efficacité de la machine. Dans la section 1.4.4 différents hydrocarbures
candidats au mélange avec le CO2 ont été comparés et le propane a semblé étre une bonne
alternative.

Une comparaison entre le CO2 pur et le mélange COz/propane & une concentration
massique de 70/30 est analysée dans cette section. Le mélange CO2/propane (70/30) a une
température critique de 45 °C et une pression critique de 68 bar contre respectivement 31 °C
et 73 bar pour le COz pur [1]. Ainsi, ce mélange permet de réduire la pression critique du
fluide frigorigéne de 5 bar et d'augmenter la température critique de 14 °C par rapport au
CO2 pur. Cela est intéressant a4 hautes températures ambiantes car cela permet de basculer
des conditions transcritiques aux conditions subcritiques pour lesquelles la performance de la

machine est améliorée.

5.6.1 Analyse énergétique
Les résultats expérimentaux obtenus avec ce mélange ont été produits & 1'aide d’un banc

d’essais installé au laboratoire du Froid, des Systémes FEnergétiques et Thermiques
(LaFSET) du CNAM a Paris.

Ce banc d’essais est composé de trois circuits fermés. Le circuit principal est le systéme
de réfrigération utilisant soit le CO2 pur, soit le mélange CO2/propane, comme réfrigérant.
Le deuxiéme circuit est un circuit d'eau utilisé pour absorber la chaleur rejetée par le circuit
principal et pour simuler des températures ambiantes. La température de l'eau de ce
deuxiéme circuit est régulée par un bain thermostatique et le débit d'eau est ajustable selon
les besoins. Cette eau est injectée a 'entrée du refroidisseur de gaz. Un dernier circuit de
monoéthyléne glycol (MEG) est utilisé pour simuler une puissance frigorifique grace a un
réchauffeur électrique.

Le circuit principal (Figure 5.19) est composé d'un compresseur a spirale, d'un
refroidisseur de gaz, d'un échangeur de chaleur interne et d'un évaporateur. Il est équipé de
capteurs de température, de pression et de débit. La Figure 5.19 (a) présente le schéma de
I'installation et la Figure 5.19 (b) présente le cycle thermodynamique sur un diagramme de
Mollier.
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Le mélange est comprimé par le compresseur de la basse pression (1) a la haute pression
(2), ensuite il est refroidi par le refroidisseur de gaz (3) et par un échangeur de chaleur
interne (4) puis détendu par la vanne de détente (5). Le fluide diphasique rentre dans la
bouteille séparatrice afin de séparer la vapeur du liquide et de pouvoir mesurer leur
composition, ensuite il est mélangé a nouveau avant de rentrer dans I’évaporateur (6). Enfin,
le fluide sortant de l’évaporateur passe par l’échangeur de chaleur interne (7-8) pour
récupérer la chaleur rejetée entre 3 et 4.
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Figure 5.19. Banc d'essais au CO- [2]

5.611 Conditions expérimentales et traitement des données
Les essais sont réalisés dans les conditions suivantes :

Les températures du fluide secondaire MEG & 1'entrée de 1'évaporateur sont de 12 °C, 5
°C, 0 °C et -b °C, la différence de température entre 1'entrée et la sortie du fluide secondaire
dans I'évaporateur est de 5 °C. Les températures d'entrée de l'eau au refroidisseur de gaz
sont de 25 °C et 35 °C. La fraction massique initiale du mélange CO2/propane est de 70/30.

L’acquisition de données est effectuée toutes les secondes pendant 20 minutes aprés que
le régime permanent ait été atteint. Une valeur moyenne est calculée pour faire les
différentes analyses énergétiques.

L'analyse énergétique du CO2 pur et du mélange CO2/propane est déterminée comme

ceci :

e Le coefficient de performance est calculé avec la chaleur récupérée par le fluide
secondaire de 1'évaporateur et 1'énergie électrique consommeée (5.7).

MuyEG Cp (TMEG sortie évaporateur ~— TMEG entrée évaporateur) (5 7)

COP =
Pelec
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e IL’amélioration des performances du COgz/propane par rapport au CO:z pur est
déterminée avec 'équation (5.8).
COPCOZ/propane - COPCOZ

COPgmetioration = COPcos =100 )(5'8

Les principaux résultats expérimentaux sont indiqués dans le Tableau 5-1. L’ensemble
des résultats est présenté en annexe G.

Tableau 5-1: Principaux résultats expérimentaux.

Tentrée  Tentrée HP CcOP Pfroid HP (bar) CcOP Pfroid

eau GC MEG évap (bar) froid (-) (W) froid (-) (W)
(°C) (°C) CO2 pur  COg2 pur CO2 pur mélange mélange mélange
35 12 92,81 2,15 2090,8 59,61 2,35 1470,4
35 5 97,84 1,69 1790,7 62,01 1,90 1255,7
35 0 90,23 1,34 1332,3 60,4 1,59 1028,4
35 -5 85,41 1,04 978,4 61,99 1,24 822,6
25 12 72,29 3,4 25481 50,62 3,25 1702,3
25 5 71,89 2,96 2257,2 51,3 2,57 1420,6
25 0 72,4 2,4 1908,6 50,9 2,26 1254,8
25 -5 72,81 1,97 1594,8 51,3 1,85 1038,9

Les paragraphes qui suivent analysent le COP et la puissance frigorifique du systéme
fonctionnant avec le CO2 et avec le mélange CO2/propane, et ce, avec une température d’eau
au refroidisseur de gaz de 25 et 35 °C. Pour faciliter la compréhension des analyses, les
différents cas peuvent étre placés dans un tableau (cf. Tableau 5-2). Les analyses se feront
par comparaison des COP et des puissances frigorifiques dans le sens horizontal et vertical

du tableau.
Tableau 5-2 : quatre grandes catégories d’essais réalisés.
Tentrée _eau GC CO2 pur Mélange CO2/propane (70/30)
35 °C COP (CO2 ; 35 °C) COP (mélange ; 35 °C)
(conditions Puissance frigorifique (COs2 ; Puissance frigorifique (mélange ;
transcritiques) 35 °C) 35 °C)
25 °C COP (CO2 ;25 °C) COP (mélange ; 25 °C)
(conditions Puissance frigorifique (COs2 ; Puissance frigorifique (mélange ;
subcritiques) 25 °C) 25 °C)
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5.6.1.2 Analyse énergétique en conditions transcritiques
5.6.1.21 Coefficient de performance (COP)

Il s’agit ici de comparer le COP (COz ; 35 °C) et le COP (mélange ; 35 °C) du Tableau
5-2.

La Figure 5.20 illustre la relation entre la haute pression et le coefficient de performance.
Cette haute pression a été fixée grace & l'ouverture de la vanne de détente. Les lignes
pointillées représentent les résultats expérimentaux du COsz pur et les lignes continues ceux
du COz/propane (70/30) a une température d'eau a l'entrée du refroidisseur de gaz de 35 °C
et & quatre températures du fluide secondaire a l'entrée de l'évaporateur : 12 °C (lignes
rouges), 5 °C (lignes noires), 0 °C (lignes bleues) et - 5 °C (lignes vertes). Les lignes grises en
pointillés représentent la pression critique du CO2 pur et du mélange CO2/propane.

L'utilisation du mélange COs/propane permet d'améliorer le COP optimal (sommet de
chaque courbe, Figure 5.20) par rapport a celle du CO2 pur de 9 %, 12 %, 19 % et 18 %
pour les différentes températures d'entrée du fluide secondaire a 1'évaporateur (12 °C, 5 °C, 0
°C, -5 °C respectivement) et pour une température d'entrée d'eau au refroidisseur de gaz de
35 °C. Cette amélioration peut s'expliquer par le fait que tous les COP optimaux obtenus
avec le mélange CO2z/propane sont obtenus a des hautes pressions inférieures a la pression
critique (68 bar pour la fraction massique COz/propane (70/30)). Cela signifie que
I'utilisation de ce mélange CO2/propane permet de basculer les conditions de travail de
conditions transcritiques & des conditions subcritiques par rapport au COz pur.

En outre, on observe que la haute pression optimale obtenue avec le mélange
CO2/propane est réduite par rapport a l'utilisation du CO2 pur de 36 %, 37 %, 27 % et 33 %
pour une température du fluide secondaire & 1'entrée de 1'évaporateur de 12 °C, 5 °C, 0 °C et
-5 °C respectivement.
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Figure 5.20. Coefficient de performance (COP) a température d'entrée d'eau de 35 *Cet a
températures d’entrée du fluide secondaire a ’évaporateur de 12 °C, 5 °C, 0°Cet -5 °C.
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5.6.1.2.2  Puissance frigorifique

Il s’agit ici de comparer la puissance frigorifique (COz ; 35 °C) et la puissance frigorifique
(mélange ; 35 °C) du Tableau 5-2.

La Figure 5.21 illustre la puissance frigorifique au COP le plus élevé obtenu dans la
Figure 5.20 pour le CO2 pur (lignes noires) et le COz/propane (70/30) (lignes rouges) en
fonction de la température du fluide secondaire a l'entrée de 1'évaporateur.

On observe que la puissance frigorifique diminue lorsque le mélange CO2/propane est
utilisé. Elle diminue de 16 %, 23 %, 30 % et 30 % pour des températures d'entrée de -5, 0, 5
et 12 °C a l'évaporateur, respectivement.

La réduction de la puissance frigorifique en utilisant le mélange COgz/propane peut
s’expliquer par le fait que le volume massique du mélange est plus élevé que celui du CO2
pur. Cela signifie que pour le méme volume balayé par le compresseur, le débit massique
aspiré diminue entre le CO2 et le mélange.

Température d'entrée d'eau = 35°C
—— CO2 pur
—— CO2/propane

20001

Puissance froid (W)
—_ —_ —_ —_ —_
o N & ()} [e¢]
(] (] (] (e} (]
o (@] (@] (e} o

800 1

-50 -25 00 25 50 7.5 10.0 125
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Figure 5.21. Puissance frigorifique a température d'entrée d'eau de 35 °C

5.6.1.3  Analyse énergétique en conditions subcritiques
5.6.131  Coefficient de performance (COP)

Il s’agit ici de comparer le COP (CO3 ; 25 °C) et le COP (mélange ; 25 °C) du Tableau
9-2.

La Figure 5.22 illustre les résultats du COP obtenus & une température d’entrée d’eau au
refroidisseur de gaz de 25 °C. Les lignes pointillées représentent les résultats expérimentaux
obtenus avec le COz pur et les lignes continues ceux obtenus avec le mélange COgz/propane
(70/30). Les températures du fluide secondaire a l'entrée de l'évaporateur sont de 12 °C
(lignes rouges), 5 °C (lignes noires), 0 °C (lignes bleues) et -5 °C (lignes vertes).
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Contrairement aux résultats observés dans la section 5.6.1.2.1, avec une température
d’eau de 25 °C le COP est dégradé avec le mélange COz/propane de 4 %, 13 %, 6 % et 6 %
pour des températures d'entrée du fluide secondaire a 1'évaporateur de 12 °C, 5 °C, 0 °C et -5
°C respectivement.

La Figure 5.22 montre également que la haute pression optimale est réduite d'environ
29 % lorsque l'on utilise le mélange COz/propane au lieu du CO2 pur. Ce résultat est en
cohérence avec la réduction observée dans la section 5.6.1.2.1 & une température d'entrée
d'eau de 35 °C.

N

Ainsi, 'utilisation de ce mélange & une température d'entrée d'eau de 25 °C induit un
COP plus faible et une haute pression optimale plus basse, tandis qu’a une température
d'entrée d'eau élevée (35 °C), elle induit un COP plus élevé et une haute pression optimale
plus basse. Cette différence s'explique par le fait qu'a 35 °C, les conditions de
fonctionnement passent du régime transcritique avec le CO2 pur au régime subcritique avec
le mélange CO2/propane, tandis qu'a 25 °C, le CO2 pur et le mélange CO2/propane sont tous

deux dans des conditions subcritiques, comme le montre la Figure 5.22.
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Figure 5.22. Coefficient de performance (COP) a température d'entrée d'eau de 25 ‘Cet a
températures d’entrée du fluide secondaire a I’évaporateur de 12 °C, 5 °C, 0 °Cet -5 °C.

5.6.1.3.2  Puissance frigorifique

11 s’agit ici de comparer la Puissance frigorifique (COz2 ; 25 °C) et la Puissance frigorifique
(mélange ; 25 °C) du Tableau 5-2.
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La Figure 5.23 montre la puissance frigorifique & la haute pression optimale du CO2 pur
(lignes noires) et du COz/propane (70/30) (lignes rouges) en fonction de la température du
fluide secondaire a l'entrée de 1'évaporateur. On observe que le mélange CO2/propane a une
puissance frigorifique plus faible que le CO2 pur, cela est diit au volume massique du mélange
plus élevé (voir explication dans la section 5.6.1.2.2). La réduction moyenne de la puissance
frigorifique dans la plage de températures d'entrée du fluide secondaire & 1'évaporateur est
d'environ 35 %.
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Figure 5.23. Puissance frigorifique a température d'entrée d'eau de 25 °C

5.6.133 Comparaison entre les régimes transcritique et subcritique

Il est important de noter que cette étude cherche a réduire la puissance électrique sans
réduire la puissance frigorifique en utilisant des mélanges de CO2z/propane pour des
conditions transcritiques et subcritiques afin d'obtenir une amélioration du COP.

Malheureusement, il a été observé dans les sections 5.6.1.2.2 et 5.6.1.3.2 que la puissance
frigorifique est réduite lorsque le mélange est utilisé comme réfrigérant, quelles que soient les
conditions de fonctionnement, transcritique ou subcritique. Cela est également confirmé par
Kim et al. [3] et Yu et al. [4] dans leurs expériences faites en conditions transcritiques. Par
conséquent, pour atteindre l'objectif d'amélioration du COP, la réduction de la puissance
électrique devrait étre plus importante que la réduction de la puissance frigorifique avec le
mélange CO2/propane.

La Figure 5.24 montre le pourcentage de réduction de la puissance électrique (lignes
noires pour 35°C et lignes bleues pour 25°C) et de la puissance frigorifique (lignes rouges
pour 35°C et lignes vertes pour 25°C) entre le CO2 pur et le mélange COz/propane pour les
résultats expérimentaux en fonction de la température d'entrée du fluide secondaire &
I'évaporateur et & la haute pression optimale pour chaque essai. On observe que dans des
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conditions transcritiques, la réduction de la puissance électrique (en noir) est supérieure a la
réduction de la puissance frigorifique (en rouge). Au contraire, dans des conditions
subcritiques, la réduction de la puissance électrique (bleu) est inférieure a la réduction de la
puissance frigorifique (vert).

La réduction de puissance frigorifique entre les deux frigorigénes testés a 25 °C est plus
importante (35%, Figure 5.24)) que celle obtenue pour une température d’eau de 35 °C
(Figure 5.24). Cet écart peut s’expliquer comme ceci :

- Pour le systéme fonctionnant au CO2 pur, & mesure que la température d’eau
augmente, ’enthalpie a I'entrée de I’évaporateur diminue car le systéme bascule du
régime subcritique au régime transcritique. Si I’enthalpie & I’entrée de 1’évaporateur
est réduite, la puissance frigorifique est également réduite, car le débit traversant
I’évaporateur est constant. On rappelle que la machine utilisée pour faire ’étude du
mélange n’utilise pas de bouteille séparatrice, cela signifie que ’enthalpie a la sortie
du refroidisseur de gaz est égale a celle de 'entrée de I'évaporateur (Figure 5.19).

- Pour le systéme fonctionnant au CO3/propane, la réduction de puissance
frigorifique avec 'augmentation de la température d’entrée d’eau, passant de 25 °C a
35 °C, est inférieure a la réduction de puissance de CO2 pur, car il n’y a pas de
changement de régime : le systéme reste en régime subcritique.

Pour résumer le CO2z pur dégrade plus la puissance frigorifique avec la
température d’entrée d’eau que le mélange CO2/propane.

Ces observations sont cohérentes avec les résultats obtenus dans les sections précédentes :
une amélioration du COP dans des conditions transcritiques (section 5.6.1.2.1), mais une
réduction du COP dans des conditions subcritiques (section 5.6.1.3.1).

Les différents paramétres étudiés dans cette analyse énergétique sont résumés dans le
Tableau 5-3. Le pourcentage de réduction de la pression au refroidisseur de gaz et de la
puissance électrique sont du méme ordre de grandeur que la fraction massique de propane
dans le mélange (30 %). Cette observation est également confirmée par les études réalisées
précédemment par Kim et al. [3] et Yu et al. [4] qui comparent ces deux paramétres a
différentes fractions massiques de propane et constatent qu'il existe une relation entre eux.
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Figure 5.24. Pourcentage de réduction de la puissance électrique et de la puissance
frigorifique entre le CO, pur et le mélange CO»/propane

Tableau 5-3. Moyennes des parametres considérés dans cette étude, calculées sur les cinq
températures d'entrée de I'évaporateur, et pour la valeur optimale de HP

Paramétre

Différence entre CO2 pur et

CO2/ propane (70/30) en

Différence entre CO2 pur et
CO2/ propane (70/30) en

transcritique subcritique
Puissance frigorifique -25% -35%
Haute pression -33 % -30 %
Consommation électrique -34 % - 30%
COP + 15 % -7 %

5.6.2 Analyse d’inflammabilité

Les résultats obtenus lors de l'analyse énergétique sont trés favorables au mélange
COgz/propane pour les zones climatiques ol la température extérieure est élevée, car cela
permet d’avoir une amélioration significative du COP, environ 15 %, sans augmenter le coiit
d’investissement de l’installation. Cependant il faut tenir compte des autres paramétres
comme l'inflammabilité du mélange car cela peut limiter son utilisation. En effet, le CO2 est
classé Al (non toxique, non inflammable) selon la norme ASHRAE 34 (American Society of
Heating, Refrigerating and Air-Conditioning Engineers), ce qui facilite son utilisation par
rapport & un mélange CO2/propane qui risque d’étre inflammable, c¢’est-a-dire en classe A2L
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(non toxique, légérement inflammable), A2 (non toxique, inflammable), voire A3 (non

toxique, trés inflammable).

Dans la mesure du possible, I'analyse d’inflammabilité doit se faire de maniére
expérimentale comme indiqué dans la norme ASHRAE 34. Cependant, dans le cadre de cette
thése nous ne disposions pas du banc d’essai nécessaire pour faire ce type d’analyse et une
analyse externe améne & des cofits supplémentaires qui n’ont pas été comptés dans le budget
de la thése. Pour ces raisons, seule une analyse théorique a été réalisée. Son objectif est
d’obtenir un ordre de grandeur des concentrations en propane dans le mélange CO2/propane

pour lesquelles le mélange bascule d’une classe d’inflammabilité & I'autre.

Pour réaliser cette étude théorique, la concentration en propane dans le mélange
COgz/propane varie entre 0 et 50 % (fraction massique). Les paramétres déterminant la classe

d’inflammabilité sont calculés pour chaque concentration.

5.6.2.1 Classification d’inflammabilité

La classification de linflammabilité d’un fluide dépend de quatre facteurs : la
propagation de flamme, la limite inférieure d’inflammabilité, la chaleur de combustion et la
vitesse de combustion [5]. La Figure 5.25 montre la classification selon PASHRAE en

fonction de ces quatre paramétres.

LFL (kg/m?)
> 041 0.1 <0.1

—

> 19000
e
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g
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l A2L
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A1

Figure 5.25. Classification ASHRAE sur la propagation de la flamme, la limite inférieure
d’inflammabilité (LFL), la chaleur de combustion (HOC) et la vitesse de combustion (S.) [6].

Un fluide ou mélange est classé Al s'il n’est pas inflammable, c'est-a-dire qu'il ne
présente pas de propagation de flamme. Il est A2 quand il a une inflammabilité faible, sa
chaleur de combustion est inférieure a 19 000 kJ/kg! et sa limite inférieure d'inflammabilité
est supérieure a 0,1 kg'm™. De plus, une analyse de la vitesse de combustion permet de
déterminer si le fluide est A2L ou A2. Le fluide est classé A3 si sa limite inférieure

d'inflammabilité est inférieure a 0,1 kg m™3.
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Lorsqu’un mélange avec un composant inflammable est utilisé comme fluide frigorigéne,
I’analyse d’inflammabilité doit se faire pour deux concentrations, celle-ci qui montre le pire
cas de formulation pour l'inflammabilité, en anglais « the worst case of formulation for
flammability » (WCF) et pour la concentration qui montre le pire cas de fractionnement
pour linflammabilité, en anglais « the worst case of fractionation for flammability”
(WCFF)[5].

La concentration du mélange utilisé comme fluide frigorigéne dans une installation n’est
pas constante dans les différentes étapes du systéme frigorifique. Cela est di au glissement
de température expliqué dans la section 5.6.1. En cas de fuite et selon 1'emplacement de la
fuite, un composé fuira plus rapidement que l'autre, pour cette raison il faut faire I’analyse
d’inflammabilité dans la concentration du mélange qui, au moment du fractionnement
vapeur-liquide, présente la concentration la plus élevée du composant inflammable.

Les concentrations WCF et WCFF doivent étre déterminées par I'expérimentation ou
confirmées par l'expérimentation si elles ont été déterminées par la simulation. Nous ne
disposions pas du banc d’essal nécessaire pour faire ce type d’analyse, afin de simplifier le
calcul de l'inflammabilité, une composition circulante constante a été prise en compte. Cela
permet d’avoir des ordres des grandeurs pour chaque catégorie d’inflammapbilité.

5.6.211 Chaleur de combustion

La chaleur de combustion est calculée théoriquement grace & ’enthalpie de formation des
produits et réactifs, équation (5.9). Ot n, est le coefficient stoechiométrique des produits, ng
est le coefficient stcechiométrique des réactifs, AH;,p est l’enthalpie de formation des

produits, AH;‘R est ’enthalpie de formation des réactifs.
AH°f = Z n, AH;, — Z ng AHg g (5.9)
La réaction de combustion du propane est décrite dans I’équation (5.10) :

C3Hg + 50, — 3C0, + 4H,0 (5.10)

Le CO; étant un gaz inerte, la réaction de combustion du mélange CO2/propane est
indiquée par I’équation (5.11) :

x est la fraction molaire de CO2 dans le mélange (mole de CO2/mol de mélange), y est la
fraction molaire de propane dans le mélange. La somme de ces deux fractions est égale & 1.

La chaleur dégagée par cette combustion du mélange est indiquée par I’équation (5.12) :

AH°f (kJ/mol) = (x + 3J/)AH;,602 + 4y AH;,HZO - xAH;,coz - yAH;,C3H8 -5 yAH;,OZ (5.12)
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Ou les enthalpies de formation sont |7, p. 938] :
AHj o, = —393,520 kJ/ mol
AHf 10 = —241,820 kj /mol
AHj cayg = —103,850 kj /mol
AH; o, = 0 k] /mol

La conversion de I'enthalpie de formation (kJ/mol) en chaleur de combustion (kJ/kg) est
la suivante :

Wy Af ()
(g) = w3+ 531y 1000 G

Ou Mx est la masse molaire du CO2 (44,01 g/mol), My est la masse molaire du propane
(44,10 g/mol), x est la fraction molaire de CO2 dans le mélange (mole de CO2z/mol de
mélange), y est la fraction molaire de propane dans le mélange.

5.6.21.2 Lavitesse de flamme

Ce paramétre permet de classer un mélange en A2 ou A2L. Si la vitesse de combustion
(Su) est inférieure & 10 cm/s et si tous les autres parameétres d'inflammabilité sont ceux de la
classe A2, le mélange est classé A2L. Si la vitesse de combustion est supérieure a 10 cm/s,
alors le meélange est A2. Ce paramétre doit eétre déterminé expérimentalement [5].
Cependant, le projet de thése ne dispose pas des équipements nécessaires pour effectuer cette
analyse dans le laboratoire, donc 1’équation (5.15) développée par Wang et al. [8] est utilisée.
Cette équation est déterminée avec des résultats expérimentaux pour des concentrations
allant jusqu’a 80 % de COa. Su, est la vitesse de flamme du propane dans l'air. Plusieurs
valeurs proches de 40 cm/s sont indiquées dans la littérature. Le calcul montre que la valeur
la plus faible (38,853 cm/s) permet une évaluation conservative de Su ou ¢ est le ratio
équivalent (ou richesse) du mélange CO2/C3Hsg/air. Les calculs de Su sont faits avec ¢ = 1,
ce qui correspond au mélange steechiométrique de la réaction de combustion (5.11). Ty, est
la température aux conditions standards, 298 K, T;, la température a laquelle est réal