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Nomenclature

Nomenclature:
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R o®tante des gad.tC*.mol"), Résistance thermiqued.°C/W)
Re :ihlore de Reynolds

S urface ()
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U o€fficient d’échange globaW(.ni%.°C™)
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Lettres grecques :
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oéficient de tube capillaire. Effets

Y ndice adiabatique

n, : Rendernélectrique

., : Rendernex@canique
y : Renderneolumétrique
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Introduction

I ntroduction :

Le cycle a compression mécanique dewapst largement utilisé pour les pompes a
chaleur de petites et grandes puissances, lestideues et les groupes de réfrigérations
classiques. Ce cycle comprend généralement tréimeatits essentiel : les échangeurs aux

sources chaude et froide (condenseurs et évapmptlEucompresseur et le détendeur.

Depuis plusieurs années, I'amélioratidd ces produits s’est traduite par une
augmentation des performances (moindre consommafi@mergie) et de fiabilité. Cette
amélioration n'a été rendue possible que par legrps importants qu’ont connu les
différents composants de ce cycle et I'introducson des unités importantes de systémes de

régulation et de contrble performants.
Dans ce contexte marqué par un progodable des composants constituants les
machines frigorifiques et les pompes a chaleursyddélisation plus ou moins sophistiquée

de ces cycles devient un outil indispensable depma plusieurs raisons :

1. Meilleur contrble des installations en marche ehduoite optimale :

Certains modeéles ont été établis parmpttre un contréle de processus pour des
installations de puissance importante afin d’opgenia tout moment le fonctionnement du
systeme de la machine frigorifigue. Ces systémeassegmtent alors généralement des

compresseurs a vitesse variable.

L’intérét des composants performants asrs amplifié par I'adoption de ces

ensemble de controle.

2. Meilleure utilisation des composants (et notamngest échangeurs) performants :

Le gain sur les performances d’'une nmelrigorifique que permet la substitution
d’'un composant classique par un composant plusmeait peut difficilement étre apprécié
sans modele mathématique valide (en régime perrmjad@rtia machine frigorifique utilisée.
Des expérimentations systématiques sont raremistigdes chez les constructeurs pour des

raisons de codt excessif ; généralement les caigtj@es de I'échangeur seules ne suffisent
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pas a prévoir le gain a escompter sur le cyclecyade avec tous ces composants, dont
I'échangeur avec ces caractéristiques, doit éigegir compte pour apprécier le gain qu’est
susceptible d’apporter I'amélioration du seul évapeur par exemple.

3. Meilleur orientation des études sur les composégitaotamment les échangeurs) :

Certains études sur les échangeursssiéeet, par exemple, la connaissance précise
des transitoires qui interviennent lors du démarag du changement de régime de la
machine frigorifique : dans les évaporateurs nolgesiécanisme de nucléation peut présenter
un fort phénomeéne d’hystérésis, si un écart indieltempérature entre la paroi et le fréon
n'est pas obtenu. Un modéle d’'une machine frigguidi en régime transitoire peut apporter

des éléments de réponse tres intéressants.

Le développement de ces modélisaticsts freiné par différentes contraintes et
inconnus qui subsistent & ce jour (notamment @ime transitoire) qui nécessite des
meéthodes et moyens importants pour la résolutisréedeations. Ce sont surtout et en premier

lieu, 'absence de données publiées fiables eigggsur certains composants.

Dans le cadre de cette étude, nous somsnes proposés de développer un modéle

simple en régime permanant d’une machine frigardiqvec I'objectif suivant :

Apprécier I'impact de l'introduction agmuveaux modeles des différents composants.

sur les performances d’'une machine frigorifique.

Ce mémoire de magistére est divisé en 4 parties :

* Nous avons consacré le premier chapitre a quelqumsels et généralités concernant

les notions générales des machines frigorifiques.

» Le deuxieme chapitre est une synthese bibliograjghjsprmettant de faire le point sur
les parametres les plus importants qui gouverreemhddélisation de notre machine

frigorifique.
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* La description de la machine frigorifique utilis€ékmns ce modele ainsi que la
formulation mathématique utilisée pour modéliseaqtie composant de cette derniere

est donnée dans le troisieme chapitre.

» Les différents résultats obtenus par le programmesichulation et les différents

organigrammes sont rassemblés et commentés dguatl&eme chapitre.

Et on termine par une conclusion et quelques petises.



Chapitre |

Géneéralités



Généralités

[.1 Introduction :

Fournir du froid a un corps, a un milieu, c’estautraire de la chaleur ce qui se traduit
par un abaissement de sa température et aussisoisment, par des changement d’états :
condensation, solidification, etc. Ceux sont cdstefdu froid qui sont, dans leur grande
diversité, au service de ’'homme Les machines fifigmes permettent, moyennant un apport
énergeétique, d'extraire de la chaleur aux milieuxefoidir. Elles rejettent cette chaleur,
accompagnée de I'équivalent thermique de I'énenggee, a température plus élevée, dans le
milieu ambiant. Ces machines peuvent aussi élisags comme systemes de chauffage. Si le
froid qu’elles produisent alors est généralement gadilité (on se contente de prélever de la
chaleur dans un milieu ou celle-ci est gratuite, @au ou processus industriel). C'est la
chaleur rejetée a température plus élevée quitdistta. On a alors affaire a ce que I'on
appelle généralement une pompe a chaleut les principes de fonctionnement, et souvent la

technologie, sont semblables a ceux des machiigesifiques.

Si les modes de production de froid sont fort \@reertains d'entre eux se détachent
nettement des autres dans tel ou tel domaine decratures a atteindre. Ainsi, par exemple,
pour les domaines de température descendant, pgunachines frigorifiques, jusqu'a - 80
°C, environ, et s'élevant, pour les pompes a chajasqu'a environ +100 °C, les cycles a
compression de vapeurs liquéfiables (frigorigéme®rcent une domination quasi absolue, ne
laissant que trés peu de place aux autres modpsodaction de froid comme l'absorption,
l'adsorption ou les cycles thermodynamiques a Bazrevanche, ces derniers prennent une

importance majeure dans le domaine des trés besapgratures (cryogénie).

Comme la plupart des applications économiquemer® itmportantes du froid, le
conditionnement d'air de confort (climatisation) iadustriel, la production, la conservation
et la distribution des denrées périssables appadi@ au domaine des cycles a compression,
I'importance de ces cycles est considérable. lragurié écrasante des machines frigorifiques
a compression s'explique d'abord par leur simplieit leur efficacité. Mais elle s'explique
aussi par la trés importante diversité de leurspmmants (compresseurs, échangeurs ther-
migues, organes de régulation, etc.) utilisablesdes plus petites machines comme dans les
plus grandes, composants disponibles a peu présupatans le monde, généralement
fabriqués en série avec des prix trés étudiésacapricurrence internationale est sévere. Il est

ainsi possible de réaliser, a la demande, n'impguie type de cycles a compression en
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assemblant ces composants.

La bonne connaissance des cycles rifigwes a compression est donc d'une
importance majeure, ce qui justifie le développemeui leur est réservé. Aprés des
indications générales sur les systemes frigoriigaet article étudie les cycles frigorifiques a
un étage de compression mécanique : tracé desscyaigde de la machine monoétagée,
influence desonditions de fonctionnement de cette machine esicaractéristiques et modes
de réglage de la puissance frigorifique. Un pangslggaest consacré ensuite aux cycles
frigorifigues a compression polyétagée et, singetigent, aux machines biétagées. énhale
des cycles frigorifigues en cascade compléte de i se termine par un développement sur
les fluides actifs des machines a compressionfriggsrigenes.

« La chaleur ne peut passer spontartédiam corps froid vers un corps chaud ». C'est

I'énoncé de Clausius du second principe de la theyrmamique.

Si I'on veut effectuer le transfert de chaleur,sdi@nsens antinaturel, d'un milieu froid
vers un milieu chaud, il faut, nécessairement, el'part, imaginer et mettre en ceuvre, un

systeme thermique particulier, et, d'autre patrro de I'énergie au systeme.

Le systéme thermodynamique particulies en ceuvre est susceptible de transférer
effectivement de la chaleur d'un milieu a tempéeainférieure ou la chaleur est prélevée

(source froide) vers un milieu & température sepée ou la chaleur est rejetée (puits chaud).

Lorsque le but recherché est I'extaactle la chaleur a un corps, ou a un milieu, pour
le refroidir ou le maintenir a une température rigfiégre a celle de I'ambiance, c'est-a-dire
lorsqu'il s'agit de produire du froid, le systerhermodynamique qui effectue cette opération
prend naturellement le nom de machine frigorifigueffet utile est la chaleur extraite (ou le

froid produit) a la source froide (voiFig. 1.1.a).

Si, au contraire, le but recherché est la prododi® chaleur pour chauffer un milieu
ou le maintenir a une température suffisammentehautartir de chaleur gratuite récupérée a
une température plus basse, le systeme en questodénommé habituellement pompe a
chaleur. L'effet utile est alors la chaleur rejes@epuits chaud (voiFig. 1.1.b). Notons que

les hautes températures que produisent les paangealeur sont généralement tres inférieures
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a celles que I'on obtient aisément en mettant emeogllautres techniques, la combustion par

exemple.

Dans certains cas spécifiques, on péliser a la fois le froid produit a la source
froide et la chaleur rejetée au puits chaud. Unsystéme est alors géneralement appelé
thermofrigopompe.

Pour alimenter le systéeme thermodynamiaureutilise :
. Soit une énergie mécanique, ou équivalente, dons koforme de pure énergie; le
systeme comporte alors au minimum une source fietid@ puits chaud ; il est dit, au

moins, ditherme.

. Soit une énergie thermique, le systéme comports alo moins une source thermique

supplémentaire, la source de chaleur motrice.

Le systeme en question est alors, au moins, tniteer

-
e N 'c
Milieux
naturels —
fat
fe) effet
0, Cutile
e iR )
i E
Energie Machine Enargle Pompe a
. frigorifique chaleur

‘:GI effer L0
]

Milteux naturels
ou de récupération

E machine frigorifique (b) pompe & chaleur

Si les schémas sont identiques, les buts visés sont différents.

Fig. I.1: Principe d’'une machine frigorifique et dine pompe a chaleur [1]
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.2 Phénomenes endothermiques et exothermiques

Pour transférer de la chaleur d'un milieu a bassepérature vers un autre a

température plus élevée, il faut mettre en ceuvre :

Un phénomene endothermiqueeffectuant a la températufe de la source froide

pour extrairede la chaleur au milieu extérieur froid.

Un processus thermodynamiqueur élever le niveau thermique de cette chaleur de
TeaTc

Un phénomeéne exothermiqugeffectuant a la températufe du puits chaud pour

rejeterla chaleur vers le milieu extérieur chaud.

Ces phénomenes peuvent s'effectuer simultanémi@mé les diverses parties du
systeme produisant du froid ou, plus généralentdylacant de la chaleur en conti®lils
s'effectuent séquentiellementes divers phénomenes évoqués ci-dessus se produise
successivement. La production du froid, ou pluségglement le déplacement de chaleur,
s'effectue alors de maniére discontinue ou intéemtié.

Le milieu, qui dans le systeme frigorifigue estdége de ces phénomenes, est
dénommé fluide frigorigen®ans le systeme, le frigorigéne peut subir unestoamation qui
le laisse dans un état final différent de I'ététidh(transformation ouverte) ou bien une série
de transformations qui le ramene périodiqguemens daiméme état. Il a alors parcouru un

cycle qui en l'occurrence est un cycle frigorifique

Le tableau (I.1) [1] présente quelques-unes dessfmamations endothermiques et
exothermiques que I'on peut mettre en ceuvre popirolduction du froid ou le déplacement
de la chaleur vers les températures croissantesteIme sont pas énumeérées mais les

principales y figurent.
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Tableau 1.1 : Phénomeénes endothermiques et exothguras permettant de déplacer de la chaleur dans un

systemes frigorifique ou une pompe a chaleur [1]

Phénomeénes endothermiques

Phénoménes exothermiques

Observations

Fusion d'un solide

Solidification d'un
liquide

Mise en jeu de I'enthalpie de
fusion R(giacey™ 335kJI/kg

Vaporisation d'un liquide

(phénomeéne principal)

Condensation d'une vapeur

Mise en jeu de I'enthalpie de vaporisatign
avech>h¢ (Nyeauaoc) = 2 500 kJ/kg)

>

Sublimation d'un solide

Condensation en phase solide

Mise en jeu de I'enthalpie de sublimatio

d'une vapeuhg > h, >hs

Désorption d'un gaz ou d'une
vapeur :
- d'un liquide ;

- d'un solide.

Absorption d'un gaz ou d'une
vapeur :
- dans un liquide (absorption) ;

- dans un solide (adsorption).

Sorption peut :
- étre physique ;
- s'accompagner d'une transformation

chimique (chimisorption).

Détente d'un gaz comprimé :
- sans travail extérieur
(robinet détendeur)

- avec travail extérieur

(machine de détente)

Compression d'un gaz

Détente sans travail extérieur ne

s'accompagne de refroidissement que dans

certaines conditions

Effet Peltier

Refroidissement de jonctions
thermo-électriques : soudures

paires

Echauffement de jonctions
thermo-électriques : soudures

impaires

Voir (Fig. 1.2)

Dissolution d'un soluté dans uf

Autres méthodes et phénomen

Cette dissolution peut étre endothermique
es

exothermique

ou

solvant
Démixtion Mixtion
Désaimantation d'un matériau ) ) ]
Aimantation Basses températures

paramagnétique

. Fusion d'un solide

Ce processus est essentiellement utilisé pourubagtation de froid. On fait

largement appel a la gladees applications principales sont :

a. Les transports frigorifiques.
b. L'écrétage de pointes de demande de froid

10
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Vaporisation d'un liquide

C'est sur ce phénomene (et son contraire la coatiengi'une vapeur) que s'appuient
les principaux types de machines frigorifiques etpdmpes a chaleur. Le fluide frigorigene
restant a I'état fluidique, avant et aprés la reis@euvre des phénomenes thermiques dans le
systeme frigorifique, son déplacement dans lesuitircde ce systéme ne pose pas de
probléme.

On met en ceuvre l'enthalpie de vaporisation quibestucoup plus grande que

I'enthalpie de fusion.

Sublimation d'un solide

Cette transformation directe d'une substance d&t Isblide a I'état vapeur met en
ceuvre l'enthalpie de sublimation encore plus grapueel'enthalpie de vaporisation. Toutefois
comme, d'une part, le déplacement d'un solide dansircuit pose des problémes et que,
d'autre part, les échanges thermiques sont pezae#s entre un solide qui se sublime et la
paroi qui lui apporte la chaleur nécessaire, ce typ phénomene n'est pas utilisé dans les

systemes frigorifiques cyclés.

En technique frigorifique, on I'exploite parfois systeme ouvert. Il s'agit alors de la
sublimation du dioxyde de carbor€0,) qui se sublime a -78,5°C sous la pression
atmosphérique. Ce procédé peut étre utilisé poucolzgélation rapide de denrées sans

utilisation d'une machine frigorifigugongélation cryogéniqye

Phénomeénes de sorption

Si I'on met un gaz en présence d'une substancebabse (sor-bant) celle-ci, suivant
sa nature et sa température, fixe une quantiteadeygi dépend de la nature et de la pression
de ce dernier. L'absorption peut se faire de maniaiforme, dans toute la masse du sorbant.
C'est ce qui se passe lors de I'absorption du gaarpliquide absorban®i la sorption se fait
sur la surface d'un solide, il s'agit alors d'apgon du gaz par le solide adsorhant

Lorsque le gaz absorbé ou adsorbé (sorbat) consamature chimique, on a affaire a

11
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une sorption physiquéais s'il y a interaction d'ordre chimique entrestebant et le sorbat

avec formation d'un nouveau composé chimique, bguii y a chimisorption

La sorption d'un gaz par un sorbant est exothemmidleffet est particulierement
intense lorsqu'il y a chimisorption. L'extraction daz hors du sorbant, ou désorption, est
endothermique. La aussi l'effet est plus intensgqldil y a interaction chimique car la libé-
ration du gaz correspond a la décomposition du caéghimique qui s'était élaboré lors de

la chimisorption.

Détente d'un gaz comprimé

La détente d'un gaz comprimé peut s'effectuer dg deniéres.

La détente sans travail extérieur otemt@ Joule-Thomson qui s'effectue au travers
d'un robinet ou d'un orifice ne fournit pas de &ikextérieur. Si le gaz détendu était parfait,
cette détente ne s'accompagnerait d'aucune variddcsa température. Selon le gaz réel et
son état thermodynamique avant détente, cette aernpeut s'accompagner d'un

refroidissement du gaz, c'est ce que I'on chemlnajans certains cas, d'un échauffement.

La détente avec travail extérieur s'effectue dandaiendeur mécanique approprié. Le
refroidissement que I'on peut attendre d'une tidtente est bien supérieur a celui obtenu par
le mode de détente précédent. L'importance duidissement du gaz dépend : de sa nature,
de ses conditions thermodynamiques initiales, dix tde détente du gaz (rapport de la
pression initiale a la pression finale), de la gaallu détendeur mécanique et des échanges

thermiques entre cet appareil et I'extérieur.

Ces modes de refroidissement, en particulier lerscsont largement mis en ceuvre

pour la production des basses températures (criggetra liquéfaction des gaz.

Effet Peltier

Lorsque I'on fait passer un courant contirdans un circuit hétérogéne constituée, par
exemple, de deux métaux dissemblables alternativeassociés en série par des soudures

thermoélectriques (voiFig. 1.2), les soudures d'une méme parité sont le siegeed'u
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absorption de chaleur tandis que celles de lagapposée sont le siege d'un dégagement de
chaleur. Dans les systémes actuels, les matérisserdblables sont des semi-conducteurs
(comme par exemple le composé Be;) que I'on dope avec des atomes donneurs d'électron
pour le rendre N ou accepteurs d'électrons pouretelre P. Ce mode électronique de
production de froid, apres avoir suscité beaucdeppairs, n'est pas actuellement en mesure
de concurrencer les modes précédents dont I'efticast beaucoup plus grande. Son emploi
est, présentement, trés marginal (petits réfrigérat transportables, refroidissement
d'éléments d'appareils de mesure comme le mircr agpareils a point de rosée, etc.).

L'inversion du sens du courant inverse les effegsmiques aux jonctions.

~ _
“Ponts de cuivre

)
?
2
L

Les soudures (ponts de cuivre) impaires absorbent de la chaleur, les
soudures paires en rajettent. Ces soudures thermoélectriques relient
alternativement I'un & |'autre les conducteurs dissemblables N et P.

Fig. 1.2 : Principe d'une machine frigorifique a dét Peltier [1]

. Mise en oeuvre d'autres phénomenes

Nombre de phénomenes physiques s'accompagnentetsl'dfiermiques souvent
inexploitables car trop peu importants. Certainsveet, cependant, présenter de l'intérét dans

un domaine particulier de température comme lepéeatures trés basses par exemple.

|.3 Coefficients de performance

Pour caractériser l'efficacité d'une machine fiifggure ou d'une pompe a chaleur, on

consideére, respectivement :

- Coefficient de performance frigorifique :

13
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CQ@P = Froid produit & la source froide..................ccvveee. (1.2)

Energie apportée au systéme

- Coefficient de performance calorifique :

CQP = Chaleur dégagée au puits chaud............................(1.2)

Energie apportée au systéme

Ces rapports adimensionnels sont objectivementaheiements, mais on évite de leur
donner ce nom pour ne pas choquer les habitudesiscant tres souvent des valeurs
supérieures a l'unité, contrairement aux rendemdessmachines thermiques produisant de

I'énergie mécanique.

.4 Classification des machines frigorifiques

Selon I'énergie consommeée, il existe de grandedlésmes machines frigorifiques :

l.4.1 Machine consommant de I'énergie mécanigustéaye au moins ditherme)

Grace a I'énergie mécanique (ou équivaleddurnie a ce systeme, on absorbe a la
source froide, a la température thermodynamitjuel'énergie thermiquee. Au lieu de
considérer les énergies, on peut s'intéresser aissgnces mises en ceuvre. Du fait de la

puissance meécanique fourri'e on produit, a la source froide, une puissangofifique P:

selon le premier principe :

Qe W[ =|Qc| =0 (1.3)
W[ = Qe =|Qe| v (114)
Ou encore Pl =Pe] = [Pe| oo, (1.5)

Le coefficient de performance frigorifiqueOP: d'une machine frigorifique ditherme
est:
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|QF| _ 1

COPR:= =
|QC|_|QF| QQC|/|QF|)_1

i (16)

Il peut étre supérieur, égal ou inféria 1 selon les conditions de fonctionnement du
systeme.

Pour une machine frigorifique (ou une pompe a ahralditherme réversible, donc
thermodynamiquement idéale, on doit satisfaireralktion de Clausius :

&+&:O:+|QF| —|Qc| = |QC| :T—C
TF TC TF TC |QF| TF

(L7

Dans ce cas, les coefficients de performances rifigoe et calorifique de ces
systemes idéaux deviennent :

T

c F
T,
c 'k

W indiquant que le systéme recoit du travail.

1.4.2 Machine consommant de I'énergie thermiqusetésye au moins trithermes)

Outre la source froide &r et le puits chaud ac, ces systémes, consommant de
I'énergie thermique, mettent en ceuvre au moinstnaigéme source de chaleurTg ou la

chaleur motrice leur est fournie. On a donc affaiges systemes (au moins) trithermes.

Notons que selon le niveau thermique de cetteiéris sourcd)y, on peut rencontrer
les deux cas suivants :

-1%cas Ty>Tc> T:

- 2°cas Te>Tu>Te
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|.5 Principe de fonctionnement d’'une machine frigique utilisant un changement de

phase d'un fréon :

Le changement d'état liquide-vapeur est le phénemesjeur sur lequel on s'appuie
pour produire du froid. On peut le mettre en cewlaes des systemes soit ouverts, soit

fermés.

Systémes ouverts

Apres utilisation de l'effet thermique rechercleéfllide actif n‘est pas récupéré mais
rejeté dans le milieu extérieur. Pour qu'il en sifsi, il faut évidemment que le frigorigéne
rejeté soit sans action sur I'environnement (azate, etc.) et, en outre, peu colteux. On peut,

par exemple, de cette maniere :

- refroidir, dans les laboratoires, quantité de sasts et effectuer des expériences a
basse température en mettant en ceuvre l'azotddidtempérature d'ébullitiofe, =
77 K) ou I'nélium liquideTep = 4,2 K) ;

- refroidir un local situé dans un climat chaud et ee vaporisant de I'eau directement

dans l'air de ce local.

Dans un cas, comme dans l'autre, on ne récupéte fragrigéne vaporise.

Systeémes fermés

Le frigorigéne évolue dans un systéeme clos qui @# aussi parfaitement étanche
vis-a-vis de I'extérieur que possible (confinement frigorigene). Ce circuit comporte

nécessairement:

- un évaporateuplacé dans le milieu a refroidir, par exemple uhansbre froide ou
I'on doit maintenir la température intérieurg Oe frigorigéne qui y entre en phase
liquide s'y vaporise a la température ¥ T; en absorbant de la chaleur a cette

enceinte.
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- un condenseurefroidi par un fluide extérieur, air ou eau, adéanpérature Tou le
fluide frigorigéne, qui y entre en phase vapeuc@alense a une températuee>TT,
en cédant de la chaleur au fluide de refroidissémen

L'énergie mécanique W est fournie a ce systeme peumettre I'évolution cyclique

du frigorigéne.

[.5.1 Variance d'un systéeme

Loi de Gibbs. Pression de vapeur

La loi de Gibbs nous enseigne que la variamcelu systéme que constitue le
frigorigéneest :
VEC+H2-@ oo e e (1120)

avec :
¢ : nombre de constituants du systeme.

@ : nombre de phases séparées.

Systéme monophasique

Lorsque le frigorigéne pur, ¢ = 1, est sous undesphase, la variance est2. Les
deux grandeurs influant sur le systéme, la tempérdt et la pressiorp, peuvent varier

indépendamment I'une de l'autre.

On peut ainsi abaisser, sous pression constantemiaérature du frigorigéne sous la
seule phase liquide, au-dessous de la tempéraireatlirationTsy; correspondant a la

pression qui s'exerce sur lui. Le liquide est asanss-refroidi et son sous-refroidissement est :

AT =T =T oo, (1.11)

Avec :

T, : température de ce liquide.
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De méme, on peut élever, sous pression constantempérature du frigorigene sous
la seule phase vapeur, au-dessusgeorrespondant a la pression de cette phase. leuvap
est alors surchauffée et la surchauffe est :

AT =T, T

e (1112)

Avec:

T, température de cette vapeur.

Systéme biphasique

Dans I'évaporateur et le condenseur d'un circigbfifique, les phases liquides et
vapeur du frigorigéne coexistent. D'apres (l.1®)driance du systéme est alers 1. Pour le
frigorigéne, corps pur sous ces deux phases, &sipreet la température sont liées. Nous ne
pouvons agir a notre gré que sur lI'un de ces paramd&autre étant alors fixé par la relation

de pression de vapeur.

Cette relation peut généralement s'écrire, d'dfggsation de Clapeyron :

Igp = A+$+CIgT+DT Fooe 21 (1113)

|.6 Fluide frigorigéne :

Le fluide frigorigene permet les échesmgle chaleur dans un systeme frigorifique par
ses changements d’'état que sont I'évaporation ebhaensation. Il peut se définir comme
une substance chimique dont la température d’éasipara la pression atmosphérique est
inférieure a la température ambiante, autrementedituide frigorigene doit étre liquide a

cette ambiance.
Par température ambiante, il faut ca@ngre I'ambiance ou le milieu a refroidir. Le

tableau (1.2) donne les températures d’évaporatidigbullition) de certains fluides

frigorigénes a la pression atmosphérique.
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Tableau 1.2 : Températures d’ébullition de quelquélsides a la pression atmosphérique [2]

Fluide (réfrigérant) Température d’ébullition (°C
Eau - HO — R718 100
R11 23.3
R12 -29.8
R22 -40.7
R502 -45.6
Ammoniac - NH — R717 -33.3

Il est important pour un fluide friggéne (réfrigérant) d’'avoir une température
d’évaporation peu élevée pour que le changemenmatd(passage de la phase liquide a la

phase vapeur) soit réalisable.

Le changement d’état s’effectue a tenampge et pression constantes (stabilisation de
I'effet de réfrigérant & une température donnéeajest durant cette phase que la quantité de

chaleur absorbée (ou rejetée) est la plus impartant

Le tableau (1.3) donne les chaleursides et les chaleurs latentes d’évaporation de

guelques fluides (liquides).

Tableau 1.3: Chaleurs sensibles et chaleurs latentéévaporation de quelques fluides [2]

Chaleur sensible nécessaireChaleur latente nécessaire
pour chauffer le liquide | pour évaporer le liquide a la
Fluide (Liquide) del°C pression atmosphérique
(kJ/kg°C) (kJ/kg°C)
Eau 4.18 2250
R12 0.98 169
R22 1.40 231

Les valeurs du tableau ci-dessus péemtetle conclure que la quantité de chaleur

absorbée durant I'évaporation est équivalente id’&voir élevé la température de :
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538°C environ pour I'eau
170°C environ pour le R12 et le R22

C’est la raison pour laquelle I'évapaa et la condensation sont partout présentes
dans la production du froid. Le fluide frigorigéatant un medium qui sert a évacuer de la

chaleur posséde des caractéristiques propres (plegsithermodynamiques et chimiques).

[.6.1 Classification :

Les fluides frigorigénes obéissent a une classifinaqui permet une désignation

précise de chaque fluide.

Cette classification est effectué subase de critéres différents suivant la famille ou

la sous famille de fluides considérés.

Les fluides frigorigénes sont divisées en deux dearfamilles que sont :

Composés inorganiques

Composés organiques

[.6.1.1 Composés inorganiques:

Les fluides de cette famille sont lesixc de la série 700. Le fluide le plus utilisé de

cette famille est F'ammoniac (Njlet il est désigné par R717

1.6.1.2 _Composeés organiques :

Les composés organiques sont des deadivénéthane (Chiet de I'éthane (&Hg). lls
se divisent en trois sous familles :

Corps purs

Mélanges (de corps purs)

Hydrocarbures
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Corps purs :

Les corps purs se regroupent en trois sous graipeant leur composition chimique :
1. Les CFC (chlorofluorocarbone) — exemple le R12
2. Les HCFC (hydrochlorofluorocarbone) — exemple I R2

3. Les HFC (hydrofluorocarbone) — exemple le R134a

La caractéristique principale d’'un rpur est qu’il se condense et s’évapore a

température et pression constante. Les molécue€HE sont completement halogénées.
Ceux des HFC ne contiennent aucun atdmehlore. Quant aux molécules des
HCFC, ils contiennent du chlore non completemehbdéné; autrement dit certains atomes

de chlore ont été remplacés par des atomes d’hgdeog

Ces appellations ne sont pratiquement pas utilisgdoid.

Mélanges :

Les mélanges de corps purs se regroupent en dasxgsaupes que sont :

1. Mélanges azéotoprigques qui se comportent commeaips purs.

2. Mélanges zéotropiques qui ne sont pas des corgs pur

Les mélanges azéotropiques sont ledeffufrigorigenes de la série 500.Les deux
derniers chiffres indiquent le numéro d’ordre d’apfion du fluide considéré.

Exemple: le R502 (mélange de 48.8% de R22 et de 51.2%ldé&R

Les mélanges zéotropiques sont lesldiifrigorigenes de la série 400.Les deux
derniers chiffres indiquent le numéro d’ordre d’apfion du fluide considéré.

Exemple: le R404A (mélange de 52% de R143a, de 44% dé& Rll@e 4% de R134a)
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Les mélanges zéotropiques se vaporeese condensent non pas a une température
constante mais sur une plage de températures giyiess dans les zones de changement
d’état).

Hydrocarbures :

Les fluides frigorigenes du type hydndmre proviennent essentiellement du
raffinage du pétrole mais également du dégazolin@geupération des hydrocarbures
liquides) du gaz naturel. Ce sont essentiellenreiRd00 (butane), le R600a (isobutane) et le
R290 (propane) qui est le plus utilisé. Contrairetmaux autres fluides frigorigenes, les

hydrocarbures sont hautement inflammables.

Un bon fluide frigorigene doit posséder les pragsésuivantes [2] :

Ne pas détruire la couche d’ozone.

Avoir un faible potentiel d’effet de serre.

Avoir une grande chaleur latente de vaporisation.

Avoir un point d’ébullition sous la pression atmbégdque suffisamment bas compte
tenu des conditions de fonctionnement désirées Joie que la température
d’évaporation soit toujours a un niveau plus élgué la température correspondant a
la pression atmosphérique).

Avoir une température critiqgue élevée (de sorte lquempérature de condensation
dans les conditions d’utilisation soit bien infénie a cette température critique).

Avoir un faible rapport de compression, c’est &daible rapport entre les pressions
de refoulement et d’aspiration.

Avoir un faible volume massique de la vapeur sauendant possible I'utilisation
d’'un compresseur et de tuyauteries de dimensiahstes.

Ne pas voir d’action sur le lubrifiant (huile) erapé conjointement.

Etre non toxique et sans effet sur la santé dwopes.

Etre non inflammable et non explosif en mélange dadr.

Etre non corrosif, pas d’action sur les métaux titwants le circuit, pas d’action sur
les joints.

Sans odeur ou n‘ayant qu’une odeur non désagréable.

Sans action sur les denrées a conserver.
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Etre d’un codt peu élevé et d’'un approvisionnenfigcite.

Fuites faciles a détecter et & localiser par méthaglielle.

.7 Le cycle frigorifique :

Le calcul dune machine frigorifigue fféetue sur la base du tracé du cycle
frigorifique de la dite machine.

Les principaux parametres permettaeffeCtuer le tracé de ce cycle frigorifique sont
les suivants :
- Latempérature de condensation (pression deestsation).
- Latempérature d’évaporation (pression d’évatian).
- La surchauffe des vapeurs de fluide frigorgyaria sortie de I'évaporateur.

- Le sous-refroidissement du fluide frigorigéiggiide a la sortie du condenseur.

Le régime de fonctionnement d’'une maeHrigorifique est définit par :
- Latempérature de condensation.

- Latempérature d’évaporation.

Ces températures sont déterminées i gasttempératures des mediums a savoir :
- Latempérature de l'air extérieur pour lesdmmseurs a air.
- Latempérature de I'eau disponible pour lasdemseurs a eau.
- Latempérature a obtenir dans I'enceinte @idif pour les évaporateurs a air.

- Latempérature de refroidissement du fluiderpes évaporateurs a eau.

Le régime de fonctionnement d'une maehifrigorifique est une donnée

fondamentale.

La production frigorifique (la puissantigorifique) d’'une machine est intiment liee a
son régime fonctionnement et sur la consommatieatréjue du compresseur de la machine

considérée.

La puissance frigorifique est donnéerpan régime de fonctionnement bien precis.

Les puissances frigorifigues d’'une machine frigqué donnée sont généralement consignées
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dans un tableau suivant les différents régime®detionnement.

On estime que :
- Une augmentation de la température de contlensale 1°C entraine une
surconsommation électrique de 3%.
- Une baisse de la température d’évaporatiori°d® entraine une surconsommation

électrique de 3%.
Les tables de saturation des fluidégofrgénes ou les diagrammes enthalpiques
permettent la détermination des pressions d’évéiparaet de condensation a partir des

températures d’évaporation et de condensation.

[.7.1 Cycle frigorifique de référence:

Les différentes évolutions du fluidegérigene dans la machine frigorifique sont
représentées sur le diagramme enthalpique, il ts@gicycle frigorifique de la machine

communément appelée cycle de référence ou cydigyegpar les frigoristes.

SuivantKig. 1.3), le fluide frigorigene (FF) circulant dans leatiit frigorifique suit

les évolutions suivantes :

Pa

\l_
[

v

Fig. 1.3: Le cycle frigorifique de référence
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Entre 1 et 2 : compression des vapeurs de Fpagsend’'un niveau de basse
pression (BP) & un niveau de haute pression (HP).

Entre 2 et 3 : désurchauffe des vapeurs deHPF. (

Entre 3 et 4 : condensation des vapeurs deHFy qui deviennent du FF liquide
(HP).

Entre 4 et5 : sous refroidissement du FF digHP).

Entre 5 et 6 : détente du FF liquide (HP) qui devient un méladgdiquide (BP) et
d’une faible quantité de vapeurs (BP).

Entre 6 et 7 : évaporation du FF liquide (BRi)devient des vapeurs de FF (BP).
Entre 7et1 : surchauffe des vapeurs de FF.(BP

Le cycle frigorifique de référence (leygratique) permet d'effectuer I'étude et le

dimensionnement des machines frigorifigue avecpréeision acceptable.

En pratique, ce cycle est tracé sur les basesrdewa
- Compression isentropique.
- Détente isenthaljue.
- Surchauffe de 5°C (pour étude de conceptior$G mesurée.

- Sous-refroidissement de 5°C (pour étude deeytion) ou SR mesuré.

Le cycle frigorifigue de référence (ley@ratique) permet de s’affranchir des cycles
frigorifiqgues proposées par la théorie de la thetymamique appliquée a savoir :
- Le cycle théorique.
- Le cycle parfait.

- Lecycle réel..

Néanmoins, ces cycles présentent umdgrgérét pour I'étude théorique des systéemes

thermodynamiques.

[.7.2 Cycle théorigue :

Ce cycle qui est représenté par leatpdi-2-3-4 (voirFig. 1.4) est établi sur la base
suivante :

- Pas de perte de charges dans les tubulures.
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- Pas de SC au niveau de I'évaporateur.

- Pas de SR au niveau du condenseur.

Les transformations thermodynamiqudsiesupar le FF a l'intérieur de la machine
sont les suivantes :
- Compression isentropique du FF vapeur eng@dints 1 et 2.
- Condensation isothermique entre les points2 e
- Détente isenthalpe entre les points 3 et 4.

- Evaporation isothermique entre les points 4. et

1.7.3 Cycle parfait :

Ce cycle qui est représenté par leatpadl’-2’-3'-4" (voir Fig. 1.4) est établi sur la
base suivante :
- Pas de perte de charges dans les tubulures.
- SC au niveau de I'évaporateur.

- SR au niveau du condenseur.

Les transformations thermodynamiqudsiesupar le FF a l'intérieur de la machine
sont les suivantes :
- Compression isentropique entre les pointd 2’.e
- Condensation isothermique entre les poinet 3.
- SR du FF a la sortie du condenseur entredeg93 et 3'.
- Détente isenthalpique entre les points 3" et 4
- Evaporation isothermique entre les pointst4.e

- SC du FF a la sortie de I'évaporateur entseplgints 1 et 1'.

1.7.4 Cycle réel :

Ce cycle qui est représenté par leatpdi”-2'"-3’-4’ (voir Fig. 1.4) est établi sur la
base suivante :
- La compression est polytropique, le poinsé’translate au point 1” (I'intégralité du
travail de compression n’est pas transmise au EBude des échanges thermiques

entre le systéme et le milieu extérieur).
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- Le point 2’ devient 2’ pour tenir compte de:

L’énergie perdue (notion de rendement indiqué).

Pertes mécaniques.

2”1

lH

v

Fig. 1.4 : Les cycles frigorifiques

En réalité aucun des trois cycles pédan’est véritablement utilisé par les frigoristes

ils utilisent le cycle frigorifique de référence.

[.7.5 Classification des cycles frigorifiques amuression mécanigue

On distingue les cycles a compression a un segrigene pur ou azéotropique de

ceux a plusieurs fluides frigorigénes.

[.7.5.1Cycles a compression a un seul fluide frigorigémequ fluide azéotropique :

» Cycle a compression monoétagée

On utilise un seul étage de compression mécanigue fa production de froid a
températures pas trop basses (généralement supéried 20 ou - 25 °C) et pour la plupart

des pompes a chaleur. De tels cycles sont extrémedgandus.
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* Cycle a compression polyétagée

- Cycle a compression biétagée

Lorsqu'il s'agit de produire du froid a tempérasunglus basses (généralement
comprises entre - 25 et - 45 °C), les cycles a cesagion monoétagée présentent divers
inconvénients. On fait alors appel aux cycles netta jeu deux étages de compression asso-

ciés en série. Ces cycles a compression biétagéérés courants.

- Cycle a plus de deux étages de compression

On utilise de tels cycles pour la production dedfra des températures encore plus
basses (par exemple inférieures a -45 ou - 50 @ enettant en jeu qu'un seul frigorigene.

lls sont beaucoup plus rares.

|.7.5.2Cycles a compression a plusieurs fluides frigorag

* Cycles a plusieurs fluides frigorigenes purs s&péCycles en cascade)

Le systeme qui met en ceuvre ces cycles comprergiepis circuits frigorifiques
séparés, a compression mono ou polyétagée, utilkibacun des frigorigenes différents. Ces
circuits élémentaires sont disposés en série ettitoment & des températures différentes.
Chacun d'entre eux communique thermiquement aveicdeit plus froid qui le précéde et le
circuit plus chaud qui le suit. La chaleur puiséeaase température est ainsi transférée, d'un
circuit a l'autre, tandis que sa température £¢lElle est finalement rejetée dans les milieux
naturels, air ou eau, par le dernier circuit (lespthaud). On peut ainsi produire du froid a des
températures déja fort basses (-90, - 120, vdi&D-°C).

Dans ces divers cycles, a la place d'un frigoriggae on peut faire appel a un
frigorigéne mélange azéotropique qui se comportance un fluide pur. Rappelons qu'a
pression constante un mélange azéotropique se isapou se condense a température

constante comme le fait un corps pur.
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» Cycle a mélange de plusieurs frigorigénes (fluziEstropiques)

Les fluides actifs de ces cycles sont des mélan§esopes, ou non azéotropiques, de
deux (mélanges binaires) ou plus de deux constdupars. Rappelons que durant la
vaporisation ou la condensation, a pression cotestatun mélange zéotrope, la température
varie. Avec ces mélanges, on peut mettre en ceuvre :

- des circuits a un seul étage de compression ;

- des circuits a plusieurs étages de compression.

.8 Compresseur:

Le compresseur a pour role de créetamge pression d’'un coté et une basse pression

de l'autre et par conséquent, d’assurer la cirmiadu fluide dans le circuit frigorifique.

Le compresseur aspire et refoule tagjalu réfrigérant en phase vapeur. Il existe 3
grandes familles de compresseurs frigorifiques :
- Hermétiques
- Semi hermétiques
. Ouverts

Il'y a plusieurs types et technologmss compresseurs frigorifigue comme les
compresseurs rotatifs, a piston, a spiral...etc. @nésessera dans ce que suit que des

compresseurs a piston et a vis.

[.8.1 Débit volumique réellement aspiré par le comsgeur:

Si, a l'entrée du compresseur, le volume massiguese (voir Fig. 1.4), le débit

volumique a aspirer pour obtenir le débit massigueest :

V, S Vi e 1(1L14)
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[.8.2 Débit volumique balayé

Le débit volumique balay¥, (débit théorique/y) et correspond au débit volumique

qui serait théoriguement aspiré si le compresseversplissait parfaitement.

S'il s'agit d'un compresseur volumétriqoe,sait qu'il n‘aspire jamais le volume de
vapeur correspondant a celui balayé par les élémanbiles de son systéme de capacités
déformables : volume balayé par les pistons, volaristant entre les lobes et les sillons des
rotors d'un compresseur a vis, etc. Le rendemdomatriquer, est précisément le rapport
du volume effectivement aspiré a ce volume bal®ans ces conditions, pour aspirer réel-
lement le débit volumiqué , le volume balayé (par unité de temps) par lesiéiés mobiles

du compresseur doit étre [1]:

V,, = Va Y/ URROSUUUUPRRRRY ( i L-))

\

C'est & partir de ce débit géométridjeque I'on peut choisir le compresseur dans la

gamme des matériels disponibles.

Pour illustrer ce qu'est ce déM, considérons un compresseur a pistons comportant
a cylindres deg effets, le diamétre des cylindres étBngen m) et la course des pistons étant

¢ (en m). Pour une vitesse de rotation de N (ehdrisa, dans ce cas [1]:

V, =@4)D*a BN....cooceeeiiieneveeeee . (1.16)

On trouve rarement un compresseur dont le débatybal, correspond exactement
au débit calcul¥,,. On choisit alors le matériel disponible offramt débit balayé voisin de

V,,, par exemple un débit un peu supérieur. On releakensuite le débit massiquia qui

correspond au matériel effectivement choisi [1]:
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M= M1 2 oo (1L17)

Ce débit massique auquel correspond une nouvelle puissance frigoef (ou
calorifique) et un nouveau temps de marche jougndke la machine, est alors utilisé pour le

calcul des autres éléments de l'installation.

|.8.3 Puissance effective absorbée par le compugsse

Pour comprimer le débit massiqua de vapeur de 1 a 2'(voir Fig. 1.4), le

compresseur isentropique consommerait une puissance

iE: m (hz(.s)—h]_)(|18)

Comptes tenus des pertes thermodynamiques et méeanie compresseur réel doit

consommer sur son arbre, la puissance effective [1]

m(hz’(is)_hl) - m(hz’(is) - hl)
”eﬁ ,7i,7m

........................... (1.19)

Peff =

On doit choisir un moteur Iégérement surpuissantl a 30 % dans la gamme

commerciale des moteurs asynchrones dont la puissst [1]:

P, =1l A13P, i, (1.20)

On se doit de limiter I'importance de la surpuisgadu moteur pour conserver une

valeur élevée au rendement du moteur et pour quéasteur de puissance reste correct.
La puissance électrigue consommeée est :

Peff

/7Mell7tr

el

e (121)
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avec n,, rendement du moteur électrique et (éventuellement rendement de la

transmission mécanique.

[.8.4 Rendements du compresseur :

Comparons le fonctionnement d'un compresseur téetlai du compresseur parfait
isentropique afin d'en déduire les définitions d#igers rendements caractérisant le
fonctionnement du compresseur réel. Raisonnonoesa appuyant sur le fonctionnement du
compresseur a pistons alternatifs (le plus répandsoit). Les rendements que nous allons
définir s'appliqueraient également aux autres tyfmsompresseurs volumétriques (machines

largement majoritaires dans nos techniques).

Afin d'estimer le rendement volumeétrigepg, on peut, pour un avant-projet, utiliser la

relation suivante [1] :

Ny =1—-arTl ..o (1122)

Ou a=0,04 a 0,07 ordinairement (la valeur 0,05 esjiemment utilisée).

Le rendement volumétrique décroit laesde taux de compression s'éléve. Dans le

domaine des taux de compression courants, la déarme des,, avec le taux de

compression est sensiblement linéaire. Le rendemdigué décroit moins vite, avec le taux

de compression, que le rendement volumétrique.

1.9 Détenteur :

1.9.1 Technologie des détendeurs :

Les détendeurs sont destinés a I'alimentation dagaFateurs en fluide frigorigene.

Suivant le principe de fonctionnement des évaparai®n distinguera :

- les dispositifs alimentant les évapareged détente seche

- les dispositifs alimentant les évaparegenoyés
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Les dispositifs alimentant les évapeuwad a détente seche communément appelés

détendeurs seront abordés dans cette partie.

Quant aux autres dispositifs, il s’agit de systenesétection de niveau.

Les détendeurs pour évaporateurs a détente secbgrsapent en trois types :
- Tubes capillaires ou détendeurs capiliaire
- Détendeurs thermostatiques.

- Détendeurs électroniques.

1.9.2 Les tubes capillaires :

Ceux sont des tubes en cuivre de lomguariable (de 1 a 7 m environ) et dont le
diamétre intérieur varie entre 0.6 et 2 mm. C’estastricteur non réglable dont la résistance
d’écoulement représente la perte de charge désintte le condenseur et I'évaporateur, ses
dimensions sont déterminées expérimentalementoltwiennent pour des installations de

faible puissance thermiques.

1.9.3 Les détendeurs thermostatiques :

Ce sont les organes d’alimentation des évaporakesifdus utilisés.
lls assurent a la sortie de I'évaparatene surchauffe des vapeurs de fluide

frigorigéne (FF).

La surchauffe des vapeurs de FF atigeste I'évaporateur est la différence entre la
température des vapeurs sortant de I'évaporatela &mpérature d’ébullition du fluide

frigorigéne (correspondant a la pression d’évajpmmat la sortie de I'évaporateur.
On distingue deux types de détendeurs thermoseatiqu

- les détendeurs thermostatiques a égjalisde pression interne

- les détendeurs thermostatiques a égjalisde pression externe
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[.10 Echangeur de chaleur :

[.10.1 Condenseur :

[.10.1.1 Technologie des condenseurs :

Les condenseurs sont des échangeumiithees entre le fluide frigorigene et un
fluide de refroidissement. Le fluide frigorigénededla chaleur acquise dans I'évaporateur et
lors de la compression au fluide de refroidissemienits de son passage dans le condenseur,
le fluide frigorigéne passe de I'état vapeur aafdiquide. On distingue deux familles de

condenseurs suivant le fluide de refroidissement :

1. Condenseurs a air
. les condenseurs a air a convection naturelle
. les condenseurs a air a convection forcée
2. Condenseurs a eau
- les condenseurs a double tube (condenseurs coaxiaux
. les condenseurs bouteilles (condenseurs a serpentin
. les condenseurs multitubulaires

- les condenseurs a plaques brasées (échangeugua$la

Le tableau (1.4) donne les avantages et les ingoarts de chacune des deux familles.
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Tableau (I.4) : Avantages et inconvénients des censeurs a air et a eay2]

Avantages Inconvénients
Coefficients globaux d'échange
thermique relativement faibles

D

Air disponible en quantité illimité
Condenseurs a P q

air Plus imposants et plus lourds

Entretien simple et réduit

Températures de condensatio
élevées dans les pays chaud

n >

Coefficients globaux d’échange
thermique plus élevés

Gaspillage d’eau pour les

Plus compacts et moins .
condenseurs a eau perdue

encombrants a puissance égale

Condenseurs a
eau

Nécessité de mise en place d’'un
systeme de refroidissement de
'eau

Températures de condensation
stables et de bas niveau

Fonctionnement moins bruyant

Possibilité de récupération
d’'énergie

[.10.1.2 Echanges thermiques dans les condenseurs :

Les évolutions de FF dans les condesssont considérées sans perte de charge et
seuls les changements d’état sont pris en compte.

Des valeurs usuelles d’écarts de teaipggs sont utilisés pour caractériser
(conditions de fonctionnement, diagnostic...) lesdsorseurs.
En désignant par :

- T1: la température d’entrée au condenseutuille (air ou eau) de refroidissement
des vapeurs de FF

- T2 : latempérature de sortie du condenseutuitle (air ou eau) de refroidissement
des vapeurs de FF

- Tc:latempérature de condensation des vapuFF dans le condenseur

On définit ;

Température moyenne du fluide TIm=——— (1.23)

35



Généralités

Ecart de température moyen logarithmique AT In :% e (1.24)
C_
. . 7 Y |n
(In : logarithme népérien) (Tc—TZj
nc,‘.
Tc
TE - e e -
T
P |ong

Fig. 1.5 : Evolution de I'’échange thermique dansdeondenseurs

Les valeurs de référence des écarts de températumekes suivantes [2]:

- Pour les condenseurs a air
Ecart de température sur I'air : 3 a 8°C

Ecart de température entre la condensation eréemt’air : 12 a 15°C

- Pour les condenseurs a eau perdue (I'eau saltacindenseur est rejetée)
Ecart de température sur I'eau : 10 a 15°C

Ecart de température entre la condensation et sbeau : 5°C

- Pour les condenseurs a eau recyclée (tour ogverte
Ecart de température sur I'eau : 5°C
Ecart de température entre la condensation et sbeau : 5°C
Ecart de température entre I'entrée d’eau au cawleret la température humide
de I'air extérieur (approche) : 3a 7°C

- Pour les condenseurs a eau recyclée (tour fermée)
Ecart de température sur I'eau : 5°C
Ecart de température entre la condensation et sbeau : 5°C
Ecart de température entre I'entrée d’eau au cawleret la température humide

de l'air extérieur : 7 a 15°C
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[.10.1.3 Puissance calorifigue cédée au condemn@ue machine frigorifique

La valeur exacte de cette puissarige(en kW) cédée au condenseur de la machine

est (voirFig. 1.4):

P = (Ry_hy ) e (1.25)

Le point 2’ figure (voirFig. 1.4) correspond a l'entrée du condenseur. Il peutlétre
point réel de refoulement du compresseur (poiri} &’la conduite de refoulement est courte.

On ne connait exactement ni 2’ ni 2"”. Pour catuP., on est donc conduit a faire une

approximation sur ce point 2’.

Pour le calcul deP. par la relation (111.37), on peut supposer que 2's :

Pc1 =m (h2’(is) -h3)(|26)

1.10.2 Evaporateur:

[.10.2.1 Technologie des évaporateurs :

Les évaporateurs sont des échangeemnites entre le fluide frigorigéne (FF) et le
fluide a refroidir. Le FF absorbe la chaleur dud&a refroidir ; ce dernier se refroidit tandis

gue le FF se vaporise.

On distingue deux familles d’évaporateurs suivarftlide a refroidir :

1 Evaporateurs a eau
Evaporateurs doubles tube (évaporateurs coaxiaux)
Evaporateurs du type serpentin
Evaporateurs multitubulaires
Evaporateurs du type échangeur a plaques
2 Evaporateurs a air

Evaporateurs a air a convection naturelle
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Evaporateurs a air a convection forcée
Suivant le mode de fonctionnement de I'évaporateudistingue :
Evaporateurs a détente seche ou a surchauffe

Evaporateurs noyés ou évaporateurs a regorgement

[.10.2.2 Echanges thermiques dans les évaporateurs

Les évolutions de FF dans les évaporatsont considérées sans perte de charge et

seuls les changements d’état sont pris en compte.

Des valeurs usuelles d’écarts de teaipggs sont utilisés pour caractériser

(conditions de fonctionnement, diagnostic...) lespévateurs.

En désignant par :

- T1 : latempérature d’entrée a I'évapemiadu fluide (air ou eau) a refroidir

- T2 : la température de sortie de I'évapeur du fluide refroidi (air ou eau)

- Te : la température d’évaporation dudaRs I'évaporateur

On définit:
Temperature moyenne du fuide Tfm= T+ e (L27)
2
Ecart de température moyen logarithmique ATIN =ﬂ(|28)
(In : logarithme népérien) in[ T1-Te
T2-Te
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¥
T1
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Fig. 1.6 : Evolution de I'échange thermiques daned évaporateurs

Les valeurs de référence des écarts de tempéraamekes suivantes [2] :

- Pour les évaporateurs a air
Ecart de température sur l'air : 2 a 5°C

Ecart de température entre I'entrée d’air et I'@ragion : 6 & 10°C
- Pour les évaporateurs a eau (refroidisseurs §i'eau
Ecart de température sur I'eau : 5°C

Ecart de température entre la sortie d’eau et jévation : 4 a 6°C

[.10.2.3 Puissance calorifigue extraite a |'évamana

La puissance calorifiqgue que la machine frigoriigabsorbe a sa source froide est
(voir Fig. 1.4):

Po= (0 =) o) (1.29)

Les points 4’ et 1’ sont généralement bien conridggplication de cette relation se

fait assez facilement.

1.10.3 Surfaces d'échange thermique des condensédes évaporateurs

La surface d'échange dans un échangeur peut seensettis la forme générale

suivante :
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Sz (1.30)

U (Te = Tint)

Avec :

P : La puissance totale échangée

U : coefficient de transmission thermique globale léehangeur rapporté a la surface
d'échangé qu'il convient d'ailleurs de préciser (surfaceine ou externe de I'échangeur).

T, : Température du milieu, ou du fluide caloportexitérieur a I'échangeur considére.

T.. : Température du frigorigéne a l'intérieur dedgtangeur.
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Synthese bibliographique

La synthese bibliographique est sulsé®ien cing parties, la premiere est sacrée pour
le fluide frigorigéne, les trois parties qui suivesont destinées a chaque composant de la
machine frigorifique et la derniere est réservéarfdes améliorations du cycle et toute la

machine frigorifiques.

[1.1 Fluides frigorigénes :

Avant 1986, tous les frigoristes onlisé les sous-programmes mis au point par Chan
et Haselden [3] pour I'évaluation des propriétésitodynamiques des fluides frigorigénes.
Ces sous-programmes, quoique largement utiliséseneent pas étre introduits dans certains
programmes de simulation des machines frigorifiqeresaison du temps long de calcul qu'ils

exigent.

En 1986 A.C.Cieland [4] a proposé ungesolution sous forme d’équations ajustées
a des courbes dont le calcul est plus rapide. Uhpdication possible est le domaine de la
simulation dynamique ou plusieurs milliers d'évdiolas des propriétés doivent étre
effectuées pour exécuter les programmes. Les @mpsgbroposeées portent sur le R12, le R22,
le R114, le R502 et le R717 et un large champ aelitons pratiques (mais pas toutes les
conditions de Chan et Haselden[3] ). La précisiern’estimation des propriétés a partir des
éguations proposées doit convenir a de nombreltsegi@n pratiques,mais les équations ne
doivent pas étre considérées comme aptes a remplagenéral les programmes de Chan et

Haselden.

W.W.S.Charters et al [5] ont publié #2986 une bréve communication étudie la
documentation sur les relations fondamentales depriptés thermodynamique du R22a
I'état saturé dans une plage étendue de tempésaties expressions empiriques associées
aux états de liquide saturé et de vapeur saturéélément les calculs impligués dans la
modélisation des systemes et la simulation pamatdur des groupes de compression de
vapeur. La pression de saturation, le volume massitg la vapeur, la masse volumique de
liquide, I'enthalpie de liquide sature, I'enthalmle la vapeur saturée, la viscosité dynamique
de liquide saturé, la viscosité dynamique de laeuagaturée, la conductivité thermique de la
vapeur saturée, la conductivité thermique de ligugdturé et la chaleur latente de R22 a des
différentes températures de saturation sont dé&fipée des équation polynomiales de la forme

suivante [5] :
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M =Zn:aiTi TP UU PP PPRPPRPPROPROPRPPRRY (|

Les résultats obtenus sont validés par comparaigen les données ASHRAE, JAR et lIR.

En 1994 Marcia L. Huber et James F.[B]yont mis au point un modeéle de prévision
des propriétés thermophysiques des fluides frigoeg purs et en mélange. On prévoit les
propriétés des fluides frigorigenes telle que lasité, I'enthalpie et I'entropie par I'utilisation
d’'un principe hommeé « principe des états correspotyd étendus » (ECS) qui inclut une
corrélation récente, modifiée, celle de Benedicth¥/Rubin a 32 termes pour le R134a, le
fluide frigorigene utilisé comme fluide de référen€e modéle théorique utilise des facteurs
de forme pour assurer la bonne correspondance lesttivers composants. lls ont établi une
corrélation pour les facteurs de forme en situasifimites de saturation des fluides concernés
par rapport au fluide de référence, puis ils ontst les résultats par une corrélation

empirique.

En 1997, P.K.Bansal et B.Purkayas#jaoht présenté un modele de simulation de
régime permanent pour prédire la performance dése®$ frigorifiques de remplacement dans
les systémes frigorifiqgues ou les pompes a chaecompression de vapeur. Fondé sur la
méthode NTUe utilisée pour analyser les échangeurs de chatgéarmodéle emploie une
approche élémentaire. lls ont étendu la méthodenauxeaux fluides frigorigenes, y compris

les hydrocarbures, en utilisant une banque de dsnéi&ndue, celle de REFPROP.

Concernant les parametres thermophysjddiexk O. McLinden et al [8] ont publié en
2000 un nouveau modele pour calculer les condiesivihermiques des différents fluides
frigorigénes purs et en mélange. Le modele dess éatrespondants étendus (ECS)
permettant le calcul de la conductivité thermiguws dluide frigorigéne pur ou en mélange est
modifié par introduction d'un facteur de forme debnductivité thermique qu'on détermine a
partir des données expérimentales. Il a fallu gpeli une correction empirique
supplémentaire (en plus de la corrélation utiligéer la conductivité des gaz dilués), surtout
pour des fluides frigorigenes polaires. Pour lasidfls frigorigenes purs, ces facteurs
supplémentaires ont donné lieu a une plus grandeocdance entre les prévisions ECS et les
données expérimentales. Une modification de plusirg les discontinuités aux limites des

composants purs. On a appliqué cette méthode duided frigorigénes. Les déviations
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moyennes entre les valeurs calculées et expériteentariaient de 1,08 a 5,57 % pour les 14
fluide frigorigénes purs étudiés. Les déviationgraentent aux alentours du point critique,

surtout pour les mélanges.

Et récemment, en Septembre 2007 Tayelmssdihnejad et Hassan Behnejad [9] ont
calculé la viscosité et la conductivité thermiqeeqiielques fluides frigorigeéne en employant
la théorie de Rainwater-friend (RF). En conclusiOn,travail a prouvé que la théorie de (RF)
donne un modéle fiable pour le calcul de la vidéosit la conductivité thermique des
réfrigérants sur des pressions allant jusqu'a 65MRBas les limites des incertitudes

expérimentales.

[1.2 Compresseurs frigorifiques:

Le compresseur est une piéce principalee pompe a chaleur ou d’'une machine
frigorifique car il place en service son débit maqse qui régit les écoulements et les

transferts de la chaleur. C’est le premier compiodaria pompe a chaleur a modeler.

Les types des compresseurs utilisés temmachines frigorifiques domestiques sont
habituellement les compresseurs a piston et lepEsseurs a vis. Les compresseurs a piston
sont principalement utilisés en ce qui concernigalsse puissance frigorifique (tandis que les
compresseurs a vis sont répandus pour la climmaleséte. Beaucoup de différents modéles de
ces deux types de compresseurs avec différentésidgrcomplexité sont disponibles dans la

littérature.

D'une part, il y a des modeéles des aesgeurs a piston dans lesquels le compresseur
est divisé en plusieurs volumes (tels que la chambs valves de compression). Ces modeles
exigent des données d'entrée trés difficiles anibtel connues seulement par le constructeur
et non disponible dans les banques de donnéesvdlesies des différents éléments et de
secteur efficace des valves sont également exigéséquations de conservation (continuité
et énergie) sont intégrées dans le domaine endi@mochpresseur et le bilan énergétique que
fait le fluide frigorigéne a lintérieur de cylirglrest calculé pour chaque pas de cycle de

fonctionnement [10-12].
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D'autre part, il y a des modeles dasguels il n‘est pas tres difficile d’obtenir des
données d’entrée : par exemple I'état de fluidgofigéne a I'admission, la pression de fluide
frigorigéne au refoulement, volume de dégagemetgsse de moteur. Huit données d'entrée
sont suffisantes pour déterminer le débit massaqu puissance absorbée par le compresseur
[13].

Un modéle thermodynamique simple pesrdompresseurs a piston utilisés dans les
appareils domestiques est donné dans [14]. Il daigennaissance de cing parametres faciles
a determiner. La différence principale entre ce @mdt celui de [13] est le fait que les
phénomeénes de transfert thermique dans le compreasesont pas considérés dans cette
recherche.

[1.3 Détendeurs frigorifiques:

On a choisi dans ce mémoire un détendeur de tygee dapillaire cylindrique qui est
un dispositif largement répandu dans l'industris d&frigérateurs, climatiseurs et méme des

petites chambres froides.

Puisqu'un tube capillaire incorrectement dimenstopeut de maniéere significative
réduire la performance d’'une machine frigorifigae#n de fournir un outil approprié pour la
conception et la modélisation d’'un tube capillaotes corrélations d'écoulement des fluides

frigorigénes dans ces tubes capillaires ont étéldppées.

Beaucoup d'études théoriques sur les tubes capdlladiont éditées. La plupart des
modeles théoriques des tubes capillaires ont néotkfifacteur de frottement ou ont retardé

I'évaporation pour obtenir des résultats conforaues données mesurees.

Des nombreusestudes expérimentales sont en cours pour expligueseulement les
phénomenes d'écoulement dans les tubes capillaiegs aussi pour prévoir le débit des
fluides frigorigenes, en développant des corréatiatilisant des nombres adimensionnels

fondés sur les résultats expérimentaux obtenus.

Le théoreme de Buckingham est utilisé par Wolf lef1&] pour développer une

corrélation générale en utilisant les fréeons RRA34a et R410A pour les deux cas

44



Syntheése bibliographique

d’admission des fluides frigorigenes (sous-refrodi biphasique). Melo et al [16] ont
également présenté une corrélation empirique pEsutubes capillaires adiabatiques basé sur
le méme théoreme en utilisant les fluides (R12,421& R-600a). En 2003, Kim et al [17] ont
développé une corrélation en utilisant des parase@mdimensionnels pour les tubes
capillaires droits et enroulés pour les fluides ZRR407c et R410a), ces parametres

adimensionnels sont corrigés par Yongchan Kim gt&l

Quelques corrélations existantes incluent des petrasiadimensionnels compliqués

dus a la répétition des variables telles que laogise et le volume spécifique en produisant

des groupes de parametres adimensionfel (1,-group) sans dimensions. Damgs

corrélations, le théoreme de Buckingham est ap@layx facteurs physiques et aux propriétés

des fluides affectant I'écoulement dans le tubdlaap.

Une corrélation généralisée basée sur cette métasdeléveloppée a partir d’'une
expérience de Yongchan Kim et al [18]. Le tablelali donne les caractéristiques des tubes
capillaires et les conditions d'essai pour cettelét Neuf tubes capillaires en cuivre sont
examinés avec trois fluidagfrigérants : R22, R290 et R407C. Les conditiolesgshis sont
choisies pour répondre aux conditions de fonctiorer@ des tubes capillaires utilisés dans la
réfrigération domestique pratique. La pression ldidé frigorigene a I'admission du tube
capillaire est ajustée sur la pression de saturatiorrespondante aux températures de
condensation du 38, 45 et 52°C, alors que la mmesdila sortie du tube capillaire est
maintenue a la pression de saturation correspoa@alattempérature d'évaporation 7°C. Pour
chaque température de condensation, le degré derefvaidissement prend les valeurs de 1,
4,9 et 14°C.

Tableau (II.1) : Paramétres des essais [18]
R-22, R-290, R-
407C
Longueur de tube capillaire (mm 700, 100, 1300

Fréons

Diamétre intérieur de tube
o 0.96, 1.21, 1.36
capillaire (mm)

Température de condensation (°C)  38.0, 45.0, 52.0

Température d’évaporation (°C) 7.0

Degré de sous-refroidissement (°C) 1.0, 4.0, 9@ 1

Les données expérimentales des fréons R22, R29R4@7YC qui sont les états
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d'admission (pression et sous-refroidissementpaeametres adimensionnels de la géométrie
de tube capillaire, la viscosité et la tension sfigielle sont analysées en se basant sur le
théoreme de Buckingham. Guappose que le processus dans le tube capilldisslihatique

et que I'état de fréeon a 'admission de tube ess-sefroidi ou mélange de liquide et vapeur

(diphasique), donc cette corrélation [18] nous @ome débit massique du détendeur en

fonction de :

M= (P = Poat)s ATaur L Dy g s g T3 T e (11.2)

[1.4 Echangeurs de chaleur:

L’étude d’'un échangeur peut se faire selon deukaouéts différentes :

1. Méthode de la difference moyenne logarithmiqadeg

2. Méthode du nombre d’'unité de transfert (NE)Tappelée méthode de I'efficacité.

Dans la meéthode de la difference mogeragarithmique ATiog, on utilise
généralement des corrélations pour déterminer édficent d’échange global a travers les

surfaces d’échanges.

Ces corrélations sont choisisses suivant 4 facteurs

1. L'état de fluide circulant a proximité de la sumdad’échange (monophasique ou
diphasique) et la nature de changement de phasm®m’écoulement diphasique
(condensation ou évaporation).

2. La géométrie du la surface d’échange.

3. Les propriétés thermophysiques et la températufeuie.

4. Le régime d’écoulement caractérisé par son nomdreyholds.

Seulement pour I'évaporation on ajautecinquieme facteur qui est le régime de

I’ébullition ou on doit traiter chaque régime parcorrélation (voirFig. 11.1).
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2. La classe du flux échangeé.

a7

Ou le régime est déterminé en connaissant dewapdresig. 11.2) :



Synthése bibliographique
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Fig. I1.2: Régimes d’ébullition pour une températarde paroi imposée

La méthode de calcul utilisant la diéfiéce moyenne logarithmiquaTy, est
employée quand les températures des fluides augneités de I'échangeur sont connues, I
existe de nombreux cas ou les températures dededlujuittant I'échangeur ne sont pas
connues, dans ce cas il est préférable d'utiliseméthode du nombre d'unité de transfert
(NUT-¢),cette méthode introduit la notion de I'efficacité I'échangeur qui est défini comme

étant le rapport de flux de chaleur réel au fluxmam d’échange de chaleur possible

Et voici quelques travails de recherchncernant les échangeurs de chaleur :

[1.4.1 Echangeur de chaleur a tubes baionnettes [19

N. Kayansayan [19] a publié un artipteur décrire I'application de la méthode des
nombres thermiques unitaires (NEJaux évaporateurs et condenseurs a tubes a b#&sine
(voir Fig. 11.3) et son efficacité. En tenant compte de I'effetadsurchauffe du film (sur la
paroi coté calandre) sur le coefficient d’échanigereutilisant le bilan énergétique du tube, il
a établit des équations différentielles en régiraer@anent pour les différentes températures
de fluide frigorigene.
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Fig. 11.3: Schéma d’'un échangeur de chaleur a tubbaionnettes

A cause de la nature non linéaire agsatons obtenues, il a utilisé la méthode de
Runge-Kutta du quatrieme ordre pour résoudre ceatiéms différentielles.

Les résultats sont obtenus avec ureuemumerique de £5%. La distribution de la
température du fluide, ainsi que l'efficacité delangeur, sont déterminées et présentées en
fonction de nombre de Hurd, de nombre d'unitésrdaesfert de chaleur et de la nature
d’écoulement. Pour un flux entrant dans le tubériaur, la distribution de la température

montre I'existence d'un minimum a un point autre gextrémité du tube de I'échangeur.

[1.4.2 Echangeur de chaleur a plagues [20]:

Un travail qui fait partie d'une série @tudie I'exécution d'un modele d’une machine
frigorifique en estimant les paramétres de base dak la température d'évaporation et la
température de condensation est publié par J.Ri&&ascales et al [20] .Il se concentre sur
'étude de linfluence de [l'utilisation d’'un nouweanodele pour modéliser le transfert
thermique dans les échangeurs de chaleur a plaGeés. étude est justifiée par le principal

réle que ces échangeurs de chaleur jouent darsrertapplications.
Ce travaille a été structuré comme. dRiemierement, une étude comparative est

effectuée en décrivant la différence entre le doefft de transfert de chaleur dans les

échangeurs de chaleur a plaques travaillant enleéfoent monophasique et ceux travaillant
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en écoulement biphasique, et dans les deux casapogation et condensations.
Deuxiémement, les résultats expérimentaux obtempérinentalement sont comparés aux

résultats fournis par le modéle.

[1.4.3 Echangeur de chaleur tubulaire a ailettes [2]:

J.R. Garcia-Cascales et al [21] onsgmé& un article qui étudie I'exécution d'un
étudie I'exécution d'un modele d’'une machine fifgpre au moyen de I'évaluation de la
température de condensation. lls ont concentré'é&ude de l'influence de I'utilisation d’'un
nouveau modele pour modéliser le transfert thermigans les échangeurs de chaleur
tubulaires a ailettes. L'écoulement a l'intériear ags échangeurs de chaleur est considéré
unidimensionnel. Le systéme des équations globsliltent est résolu au moyen d'un
algorithme utilisant la méthode de Newtone-Raphddne technique existante appelée

SEWTLE est employée pour modéliser ces échangeuchaleur.

Apres la présentation des corrélatioes cbefficients de transfert thermique utilisées
dans ce travail pour caractériser le comportemest @hangeurs de chaleur tubulaires a
ailettes, une comparaison générale avec les ctordales plus communes est effectuée.
Parmi elles celles proposées par Cavallini et Ze¢chhah, Dobson et Chato, Cavallini et
autres [21]. Ce travail est conclu en comparantréssiltats expérimentaux aux résultats

obtenus numériquement pour finir avec une conctuiale.

[1.4.4 Echangeur de chaleur tubulaire & micro-ailetes:

Un nouveau modele semi-ampirique dedearation a comme but la modélisation de
coefficient de transfert de chaleur d’un réfrigésaours a l'intérieur des tubes a micro-ailettes
est présenté par Louay M. Chamra et al [22]. Levaau modéle est développé en se basant
sur une analyse théorique de la condensation emtrilen film & l'intérieur des tubes lisses.
Plusieurs modifications ont été mises en applicatians le modele original des tubes lisses
pour expliquer les effets du perfectionnement dadfert thermique dus a la présence des
micro-ailettes sur la surface des tubes. Le nouveadele de condensation est comparé a un

ensemble d'environ 400 points expérimentaux.
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[1.5 Machine et cycle frigorifiques:

Les systéemes frigorifiques a compression mécanigee vapeur généralement
employés dans plusieurs applications commercialesindustrielles de réfrigération
représentent une partie substantielle de consormmdinergie. La recherche étendue dans le
développement des modeéles de ce type de systemmotgée par la nécessité de réduire la
puissance d'énergie et une meilleure compréhenkgdlinfluence des parametres principaux

du systéme sur la consommation d'énergie.

Une grande variété de modéle est pkpes développée par les chercheurs. Certains
proposent le développement du modele de différemitsposants : les évaporateurs [20] et

[21], les compresseurs [13] et [14], les conders§lB] et [22], les détendeurs [18], etc.

D'autres proposent un modéle général o comportement global de la machine
frigorifique [24-26] Ces modéles peuvent traiter le régime dynamiqueleouégime
stationnaire de fonctionnement mais la pluparttc®gsux sont concentrés sur la modélisation
du régime statique et c’est le cas de ce travaredberche ou les parametres d'entrée-sortie
de systéme sont constants. En outre, selon legi@tép des modéles, il y a les modeéles
(black-box), les modéles physiques, et les mod@esy-box) (combinaison des modeles

(black-box) et physiques).
Hormis la base théorique sur laquelle les modetes fondés, ils devraient étre
conformes a certaines caractéristiques principgabes permettre son évaluation : simplicité,

généralité, exactitude et minimum de conditionslolenées.

[1.5.1 Modélisation d’'une machine frigorifigue & canpression mécanigue de vapeur & un

seul étage de compression [26] :

C’est un article [26§ui propose un modele équilibré et simplifié d'unachine a
compression mécanique de vapeur a un seul étagmobele développé est principalement
basé sur des équations physiques bien connuesretiesu corrélations empiriques et
paramétriques. Comme données d'entrée on emploidensent les variables de
fonctionnement principales : les températures géretion et de condensation et le degré de

surchauffe. Comme données obtenues on aura : [e mMébsique de fluide frigorigéne, la
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puissance frigorifique, la puissance mécanique @onsee ou fournie et le coefficient de

performance (COP) de la machine. (Vi6ig. 11.4).

De cette facon le modele analyse fawlet Iinfluence des variables de
fonctionnement principales sur I'exécution d'érer@n outre, les résultats du modeéle sont
validés en utilisant des données expérimentaleseprd'un essai en travaillant avec trois
réfrigérants (R134a, R407C et R22). L'accord el@seprévisions du modéle et les valeurs
réelles est de +5% pour le débit massique et laspoce frigorifiqgue et de +10% pour la

puissance mécanigue consommeée.

Eriimaifiane
théarigues
m
Entrée des
paramé fres l]::) Adodé e \ Q,
Tk, To, GR ' P
COP
Fropiiéies du
refiizérant

Fig. 1.4 Présentation du modéle utilisé par [26]

[1.5.2 Commande prédictive non linéaire d’'un cyclea compression de vapeur [27] :

Une réduction de la consommation d’'giged’'un cycle a compression de vapeur peut
étre obtenue par un réglage optimal de ses diff@m@tionneurs. Denis Leducq et al [27] ont
décrit un algorithme de commende prédictive metéambeuvre cette stratégie. A chaque pas
de temps, un profil optimal de commande est calanése basant sur la prédiction de
I'évolution des différentes variables du systéeme pa modéle non linéaire de cycle a

compression de vapeur. Le choix du profil est lsaséain critere multiple incluant I'efficacité
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du cycle et les contraintes technologiques. L'apipeoa été expérimentalement validée sur
une installation de réfrigération (type pilote) gfie d’'un compresseur a variateur de vitesse.
Des essais ont été effectués et ont montrés unetiéd significative de la consommation

d’énergie.

[1.5.3 Modele NTU-g pour les refroidisseurs d’eau a compression de vapr [28] :

Une communication présentée par M.\WuBm® et al [28] nous a montré un modéle
permettant de prévoir la performance des refroddiss d’eau & compression de vapeur dans
un large intervalle des conditions de fonctionnemér modele surmonte les hypothéses
idéales utilisées pour les modéles antérieurs graplpour la modélisation des échangeurs de

chaleur.

En particulier, ce modele emploie uméthodologie NTW: pour le condenseur et
I'évaporateur multitubulaire. Cette approche perdetvarier les coefficients de transfert de
chaleur dans toutes les parties des échangeutsatiaic, améliorant ainsi I'analogie physique
et la précision de la simulation. On peut utiliser modele en disposant simplement des
données faciles a obtenir (par exemple, la tempeérate I'eau entrant dans le condenseur et

la température de I'eau sortant de I'évaporateur).

Les données obtenues comprennent lembles de performance telles que la
puissance électrique requise, le coefficient déoperance (COP) ainsi que les états du fluide
frigorigéne pendant l'intégralité du cycle frigogfie. La méthodologie employée pour ce
modele permet la modélisation de la performanceefesidisseurs utilisant des mélanges ou
des fluides purs. Le modele a été validé a I'aidgse données obtenues en utilisant des

refroidisseurs a mono vis et a double vis respestant. Les données montrent une

concordance de +10%.

[1.5.4 Simulation numérigue d'un systéme frigorifigue a vitesse variable [29] :

R.N.N. Koury et al [29] ont proposé un @@wdans lequel I'objectif est de présenter
deux modeles afin de simuler le fonctionnement dystéme frigorifigue a compression
mécanique de vapeur en régime transitoire et eimeégermanant. Le condenseur et

I'évaporateur ont été divisés en plusieurs voluéhé@sentaires.
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~

Un systéme d'équations différentielke®té obtenu a partir de I'application, pour
chaque volume élémentaire, des équations des hlagétique, massique et de quantité de
mouvement. Puisque le détendeur et le compressduure faible inertie thermique, ces
composants ont été modélisés en régime permanestpiévisions des modeles en régime
transitoire et permanent ont été comparées averedaklats expérimentaux et ils ont montré

une bonne concordance des résultats.
Des simulations supplémentaires ont réaisées afin de vérifier la possibilité
d'effectuer la régulation de la puissance frigqtié et de la surchauffe du fluide frigorigene a

la sortie de I'évaporateur a partir de la viteaseampresseur et de la section de détendeur.

Les reésultats obtenus indiquent que mtesdeles peuvent étre utiles dans le

développement d'un algorithme de régulation d'wtesye frigorifique.

[1.5.5 Modélisation d’un climatiseur split systémeavec un chauffe-eau intéqré [24]:

L’article [24] présente un modele degiation pour prévoir le fonctionnement d'un

petit climatiseur (type split systéme) avec un ¢feaeau intégré (voiFig. 11.5).

Le modele mathématique se compose ales-rmodeles des composants de systéme
tels que I'évaporateur, le condenseur, le compoess$e tube capillaire, le récepteur et le
chauffe-eau. Ces sous-modeles ont été construie dasant sur les principes fondamentaux
du transfert thermique, de la thermodynamique,adenécanique des fluides, des facteurs
empiriques et des données du fabricant selon Iesifse Les résultats de simulation ont été
comparés aux données expérimentales obtenues ia gharte installation expérimentale
construite pour valider le modéle mathématique. dist constaté que les résultats

expérimentaux et les résultats de simulation sotto® accord.
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Fig. 1.5 Présentation de la machine frigorifique wdélisée par [24]

La stratégie de la modélisation de cette machihemsme suit :

Le chauffe-eau, qui contient un serjpetié chauffage, est placé entre le condensateur

et le compresseur. Le transfert thermique du doiéd frigorigéne est divisé en trois zones

(voir Fig. 11.6).

d Eome de sousrefraidissemens

-
tr
tﬂm

( diphasigue

o ~zane de desurchauile

Fig. 1.6 Evolution de transfert thermique dans Igerpentin de chauffe-eau [24]

Les transferts thermiques dans le condenseur sodé¢lieés en utilisant la méthode de

NTU-¢. Le secteur de transfert thermique dans le corderest divisé en trois zones, a savoir
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désurchauffe, changement de phase et sous-refemdent et dans I'évaporateur en deux

zones : zone de surchauffe et zone de changemehiade.

Pour I'évaporateur on supposera que la déshumatidic peut avoir lieu seulement
sur la surface biphasique. Cette prétention peet\&rifiée en comparant le point de rosée
d'air et la température moyenne calculée a l'iaterfdes ailettes entre la zone biphasée et la
zone surchauffée. En fait, la surface biphasiqué pé&re entierement séche, partiellement

humide ou totalement mouillée, selon I'état de Emitrant.

Le transfert thermique dans les lignes de liquitlaspiration et de refoulement est

évalué sous forme de convection libre.

La perte de charge totale dans le systeme se cemgjesspertes de charge dans les

composants principaux du systéme et les pertebatge dans les tuyaux de communication.

Les pertes de charge dans les parties monophasgégydux de communication sont

évaluées par I'équation de Darcy-Weisbach.

[1.5.6 Cycle frigorifigue de type Carnot & compres®n isotherme de vapeur [30]:

Une étude d’'un cycle frigorifique deogyCarnot a compression isotherme de vapeur

est réalisée par [30].

Un cycle Carnot de réfrigération esigenté et réalisé pour trois configurations : sub-

critique, trans-critique et liquéfaction.

Le principe de cycle de réfrigératioar@t est le méme pour les trois configurations
de cycle. Pendant ce cycle réversible, le réfrigiggchange la chaleur avec deux sources
extérieures de chaleur aux températures constdigest T;) et échange un travail avec
I'environnement pendant deux expansions réversdilendant une compression isotherme.
Un échangeur (IHX) de chaleur idéal interne adigha est installé pour chauffer la vapeur
de fluide frigorigéne a basse pression BP de laebéasmpérature a la haute température et
refroidit au méme moment une fraction du fluidgdrigene a haute pression HP de la haute

température a la basse température.

56



Synthése bibliographique

Une seule originalité de ce cycle astige fraction x du fluide frigorigéne de haute
pression HP est transférée a I'lHX pour atteindrddsse température. TPar conséquent,
nous obtenons un cycle réversible fait en deux ge®wes isotherme et un processus
isentropiques, qui, s'accordant au théoreme deoCaapporte le COP de Carnot. Le matériel

nécessaire pour réaliser ces cycles se compos®id€ig. 11.7) [30] :

- un ou plusieurs compresseurs réversibles isog®maliés a la source de chaleur de haute
température T1.

- un condenseur (pour le cycle sub-critique seulg)nelié a la source de chaleur de haute
température T1.

- un évaporateur relié a la source de chaleur deeb@mpeérature,T

- un échangeur de chaleur idéal interne adiabampuenettant aux deux fluides entrants a
contre-courant a deux températugg T, respectivement de sortir a deux températureS ol

respectivement sans échange thermique externe.

- deux moteurs d'expansion réversibles faisandlk de détendeur (un adiabatique et 'autre

isotherme).

IHX

Fig. 1.7 : Schéma d'une unité actionnant un cyclée Carnot avec condensation [30]
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La description détaillée du cycle dépend de saigor#tion.

[1.5.7 Optimisation thermo-économique de sous-refriolissement et de surchauffe dans le

cycle frigorifigue a compression mécanique de vapelB1]:

Une application d'optimisation thermamm@omique basée sur la notion d’exergie est
appliguée aux surchauffe et sous-refroidissemant gysteme de réfrigération a compression
mécanique de vapeur par [32]. L'avantage d'empltayanéthode d'optimisation thermoé-
conomique d'exergie est que les composants dunsgstéchangeurs de chaleur (condenseur
(avec ou sans sous-refroidissement), évaporateec (au sans surchauffe)), peuvent étre
optimisés de facon indépendante I'un de l'autre@pplication consiste a déterminer les
surfaces optimales des différents secteurs desngebes de chaleur correspondantes aux
températures optimales de sous-refroidissementeesutchauffe. Tous les calculs sont

effectués pour trois réfrigérants:R22, R134a, @@/R4

Dans la plupart des cas, des procédieels surchauffe et de sous-refroidissement
sont appliquées pour améliorer I'efficacité de &yst. Si un systéme de réfrigération simple
est comparé avec un systéeme de réfrigération awrebauffe et sous-refroidissement, comme
le montre la figureFig. 11.8 [31], I'effet d’'une unité de masse de fluide frigéne sur

I'efficacité de systéme sera plus favorable dardelexieme par rapport au premier.

______ Actual
leleal

& &
i
: 3 i i) i} NI

E}

L g oy

L |
L |

(a] h (b h
Fig. 1.8 : Diagramme (p-h) (a) cycle de réfrigératn simple (b) cycle de réfrigération avec

surchauffe et sous-refroidissement [31]
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[1.5.7.1 Effet de surchauffe :

Puisque l'effet d’'une unité de massdluide frigorigéne est plus favorable pour un
cycle avec surchauffe que pour un cycle saturééhst de fluide frigorigéne par une unité de
puissance frigorifique sera inférieur dans un cymkec surchauffe par rapport a un cycle
saturé. Donc le volume spécifique de la vapeuasplration de compresseur et le travail de
compression par unité de masse de fluide frigoageeront supérieurs pour un cycle avec
surchauffe par rapport a un cycle saturé, aussillame de la vapeur comprimée par unité de
puissance frigorifique et la puissance exigée (daucompression) par unité de puissance

frigorifiqgue seront inférieurs pour un cycle avecchauffe par rapport a un cycle saturé.

Pour le cycle avec surchauffe, le C@RBrge cycle avec surchauffe sera plus grand
par rapport a un COP du cycle saturé.

Indépendamment de l'effet sur le CORya#e, quand la vapeur d'aspiration est tirée
directement d’évaporateur dans le clapet d'aspiratu compresseur sans au moins un peu de
surchauffe, il y a une forte possibilité que datpstparticules de liquide non vaporisé seront
entrainées dans la vapeur. Une telle vapeur sleppe¢ vapeur humide. La vapeur humide
dans le cylindre du compresseur compromet la cepdaicompresseur. En outre, puisque les
compresseurs de réfrigération sont concus commep@®rde vapeur, si n'importe quelle
guantité appréciable de liqguide non vaporisé estisel dans la canalisation d’aspiration de
compresseur, des dommages mécaniques sérieux perégiter au compresseur. La
surchauffe de vapeur avant I'aspiration de comprasglimine la possibilité d’avoir une

vapeur humide a I'admission de compresseur.

[1.5.7.2 Effet de sous-refroidissement:

Sur le diagramme (p-h) (véiig. 11.8 ) [31], un cycle saturé simple est comparé a un
autre cycle dans lequel le liquide est sous-refr@iand le liquide est sous-refroidi avant
gu'il atteigne la valve d'expansion (détendeuefifdt de réfrigération par unité de débit
massique est augmenté. En raison de cette augmantet débit d’écoulement de fluide
frigorigene par unité de puissance frigorifique esférieur pour un cycle avec

sous-refroidissement par rapport & un cycle saturé.
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Il convient de noter que la vapeurldalé frigorigene admise dans le compresseur est
la méme pour les deux cycles. Pour cette raisomplieme spécifique de la vapeur entrant
dans le compresseur sera le méme pour les deuascymlisque le débit d’écoulement par
unité de puissance frigorifique est inférieur pdercycle avec sous-refroidissement par
rapport au cycle saturé, le volume de la vapeurdgitde compresseur manipuler par unité de
puissance frigorifique sera également inférieurrpeucycle avec sous-refroidissement par

rapport au cycle saturé.

[1.5.7.3 Optimisation thermo-économique de surcfeaaf sous-refroidissement :

Aprés l'analyse exergetique théoriqeece systeme de réfrigération, I'optimisation
thermo-économique utilisée dans ce travail a amiese chercheurs a des équations
d'optimisation pour chaque échangeur de chaleus. dalyses itératives ont été effectuées
pour les différentes températures de condensateaporation, sous-refroidissement et
surchauffe [31].

A la fin de l'analyse thermo-économigpifectuée du R22 avec une température de
condensation de 45°C et d’évaporation de 11°Crfase optimale d'échangeur de chaleur est
de 0.634726 m(voir tableau I1.2).

Tableau 1.2 Valeurs optimales de COP et des diffétes surfaces des échangeur du systéeme de réfatgér

(R22) avec une température de condensateur de 48t@’'évaporation de 11°C [31]

Température de condensatitgn(°C) 45
Température d'évaporatior (°C) 11
Température de sous-refroidisseméTigg (°C) 4.2
Température de surchaufdsc (°C) 5.6335
Surface de condensatidg (1) 0.159483
Surface de sous-refroidisseméik () 0.021768
Surface d’évaporatioAg (nT) 0.41169
Surface de surchauffisc () 0.041785
COP 4.7503

Les deux tableau I1.3 et 11.4 montrémfluence de 'augmentation des températures
de condensation et d’évaporation (pour le R22)asurface totale de I'échangeur de chaleur.

On voit bien qu’en augmentant la température dedensation, la surface totale de
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'échangeur de chaleur diminue et en conséquerceplit diminue. On voit aussi qu’en
augmentant la température d’évaporation la settitate d'échangeur de chaleur augmente, et

en conséquence, le colt augmente.

Tableau 11.3 Résultat de I'optimisation thermo-écomique suivant la variation de la température de
condensation (R22) [31]
Tc=35°C Tc=45°C T=55°C

Température
d’évaporation 7 9 11 7 9 11 7 9 11
Te (°C)
Température de
sous-refroidissement| 5.4 5.2 4.2 4.8 5 5.6 6.65 5.4 5.9
ATsg (°C)
Température de
surchauffe 9.64 7.651| 5.633 9.651 7.639 5,594 9.648 7.628 1556
ATsc (°C)
Surface de
condensation 0.245 | 0.239| 0.235 0.169 0.164 0.159 0.142 0,14 6013
Ac (m’)
Surface de
sous-refroidissement| 0.038 | 0.036| 0.027 0.018 0.019 0.021 0.021 0.017 18,0
Asr (M)
Surface
d’évaporation 0.263 | 0.321| 0.411 0.263 0.321 0.411 0.263 0.321 1104
Ae ()
Surface de
surchauffe 0.056 | 0.066| 0.048 0.074 0.0578 0.041 0.073 0.0570410
Asc (M)

Tableau 1.4 Résultat de I'optimisation thermo-écomique suivant la variation de la température
d’évaporation (R22) [31]

Te=8°C Te=10°C T=12.5°C

Température de
condensation 35 45 55 35 45 55 35 45 55
Tc (°C)

Température de
sous-refroidissement 4 6.5 4.4 5.7 5 5 5.3 4.5 5
ATsr (°C)

Température de
surchauffe 8.653 | 8.647| 8.641 6.647 6.624 6.605 4.084 3.98 3.1
ATsc (°C)

Surface de
condensation 0.244 0.164 0.143 0.234 0.162 0.139 0.2p8 0.157 340.1

Ac (M)

Surface de
sous-refroidissement 0.026 0.025 0.013 0.04( 0.019 0.015 0.086 0.017 150.4

Asr (M)

Surface
d’évaporation 0.289 0.289 0.289 0.36( 0.360 0.360 0.5p3 0.523 230.5
Ag ()

Surface de
surchauffe 0.075 0.065 0.066/ 0.057 0.049 0.049 0.0B4 0.029 280.¢
Asc(mz)
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En conséquence, d’apres [31] il ed ingportant de déterminer les parametres et les
températures optimales de fonctionnement dansraegion d'un systeme de réfrigération.
Cette étude fournira des équipements en détermdemcritéres optimaux de fonctionnement
des systemes de réfrigération a compression deuvaper différentes applications. En outre,

il est nécessaire d'étudier les effets d’applicatie sous-refroidissement et de surchauffe

dans les systémes qui emploient les nouveaux 8Buiigorigenes.

62



Chapitre Il

Modele mathématique



Modéle mathématique

[11.1 Introduction :

La machine frigorifique a compression est une nrackihermodynamique qui permet,
grace a un apport de travail, de prélever des iesla une source d’énergie disponible
appelée source froide pour les transmettre a pusehtempérature a un milieu plus chaud

appelé source chaude.

Comme toutes les machines de conversion, le cytdieéuypar la machine frigorifique
peut étre monophasique ou diphasique. En regle rgénéon utilise un cycle avec
changement d’état. Les calories sont prélevéesikeunfroid par I'évaporation d'un fluide
dans un évaporateur, puis aprés compression, éréesf au milieu chaud grace a un
condenseur dans le quel le fluide est ramené &t liguide. Ce fluide traverse un détendeur a

travers lequel il repasse a la basse pressioretoétant refroidi.

Le schéma du dispositif de réfrigémnatgmroposé dans ce mémoire de magistere est
montré dans l&ig. Ill.1 . Et son cycle de fonctionnement est montré darsdalll.2 . Le
systeme comprend les composants principaux dugégfteur, a savoir: compresseur,
évaporateur, condenseur et détendeur. Il convienbter que le régime étudié est un régime

stationnaire permanent.
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Condenseur

Tube

Capillaire Compresse

Evaporateur

Fig. lll.1 : Schéma de machine frigorifigue a compression ménajue de vapeur
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PaA

/ o 3
3

v

Fig. Ill.2: Diagramme enthalpique (pression-enthalp) du cycle frigorifique a

compression mécanique de vapeur

1-2 : Détente isenthalpique
2-3': Evaporation

3’-3 : Surchauffe

3-4 : Compression isentropique
4-4’: Désurchauffe

4’-4”: Condensation

4"-1: Sous-refroidisseument

Les points représentés skilg. 111.1 et Fig. 111.2 sont détaillés dans la formulation

mathématique de chaque composant.

[11.2 Hypothéses du modéle :

Nous résumons ici succinctement lesgpales hypotheses prises en compte, pour la

modélisation de la machine frigorifique :
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a. La machine frigorifique fonctionne en régime perematn c’est-a-dire la vitesse de
rotation du compresseur est constante ainsi queal#ges parameétres (débit et

températures).

b. Nous avons négligée les pertes de charges hyguaslidans les différentes conduites

et composants de la machine frigorifique.

c. Pour le calcul de la puissance échangée dans hesm@eurs, nous avons négligé les

pertes de chaleur (thermiques).

[11.3 Modélisation de fluide frigorigéne (R22) :

Dans cette étude on a utilisé le R22woe fluide frigorigene. En se basant sur des
corrélations employant des méthodes de régredsismaractéristiques thermodynamiques et
thermophysiques de fréon R22 sont présentées swowe fdes polyndmes en termes de

température et pression [3] :

[11.3.1 Pression et température de saturation :

Le probleme principal avec I'approcluypomiale est que les équations obtenues ont
une gamme limitée d'applicabilité, et les errewsvent étre grandes si elles sont extrapolées.
En conséquence, la philosophie générale prise thartsavail de [4] est d’établir des
ajustements des courbes pour améliorer la précdgsnéquations et étendre les plages de

température pour calculer :

1. Latempérature de saturation en fonction de lasprasle saturation.

2. La pression de saturation en fonction de la tentpggale saturation.

La seule équation qui doit étre ren&ast celle qui calcul la pression de saturation en

fonction de température de saturation. Ceci e$isééau moyen de I'équation d'Antoine :
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Psat =EXF{a1 +Lj|
TSat+a3

sat

B In Psat =34

a,

RN (11 ¥2)

e (11.3)

Les coefficientsa,,a, et a, sont donnés dans le tableau Ill.1. L'erreur reati

maximale entre les valeurs réelles et les valealautges est de 0.25% pour un domaine de

validité de -50°C a 60°Cp,,, est en kPa €T, est en °C.

Tableau (lll.1) : Ceefficients@, pour les équations (I11.2) et (111.3)4]

&

&

8

21.25384

-2025.4518

248.94

[11.3.2 Différentes caractéristigues thermodynamigwes et thermophysiques a [I'état

saturé liquide et vapeur:

En se basant sur une communication de [5] quiliaéitiéquation polynomiale

(I.1) pour déterminer les différentes expressiors équations des caractéristique
thermodynamique et thermophysiques de R22, on ¢g&tetrminer des valeurs optimales des

coefficients des différentes équations (qui sontnéérés dans le tableau 1.2 pour le liquide

saturé et IIl.3 pour la vapeur saturée) en accoélden calcul, élargissant les domaines de

validités et augmentant la précision de calcul.
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Tableau (l11.2) : Ceefficientsa; pour le R22 liquide saturég]

coefficient o2 h; U, A Cp;
a, -789.60336903 200.004 23.4909399375 97.3121 1.7BEBB03
a 41.1153860801 1.16451 -0.169516424218 -0.468641 1387821228%16
a, -0.255410446126 1.54244x30 | 1.5511829541x1d 9.07607x10 1.93601117333x10
a, 6.68592007073x1h 1.67447x10 | -6.73801758861x1D -4.54474x16 3.04180050348x10
a, -6.69907086411x10 | -4.14189x10 | -9.97968293679x1D 8.54931x10 3.04891000697x1D
as 0 4.71931x10 0 -7.85059x10 0
Tableau (l11.3) : Ceefficientsa, pour le R22 vapeur saturgé]
coefficient Py h, H, Ay Cp,
a, 0.0212379 405.368 1.19791093598 9.3837854793 012138
a 6.44247x10 0.364655 4.94126334057x1Q 6.40858703196x10 6.4888x10
a, 8.45863x16 -1.65288x10 1.46248817918x10| 9.6047166812x1D 3.41125%10
3, 1.61163x1d -2.64813x10 2.11874239565x10 | -4.47171748634x1D |  -4.25335x10
a, -3.27212x10 5.55942x10 0 -5.67779208879x10 7.01085x106
as 3.61647x10" -6.25181x10 0 1.85558049327x10 0

La valeur maximale de n est deTy, est en °C sauf pour,

sat

ou T_.est en K. Les

domaines de validité pour le calcul de ces caratignes sont énumérés dans le tableau 111.4

[5]. Les incertitudes relatives maximales entreMekeurs réelles et les valeurs calculées par

ces corrélations sont également notées sous foenpodrcentage dans le tableau Ill.4.

Comme le montre le tableau ll1.4, toutes les intates maximales relatives sont inférieures
a 1%.
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Tableau (Il.4) : Domaines de validité et les erreurelatives des différentes caractéristiques de2i&]

Parametre de la fonctid Domaine de validité | Incertitude relative

(K) e (%)
Py (kg.m?) 220-360 0.90
Py (kg.mi®) 220-340 0.04
h, (kJ.kg" 175-375 0.67

h, (kJ.kg") 220-340 0.0074
U, (x10°Pa.s) 230-350 0.41
Uy (x10°Pa.s) 230-350 0.36
A; (x10°W.m'K™?) 230-350 0.225
A (x10°%W.m'K™) 230-350 0.83
Cp; (kJ.kg'K™) 230-350 0.43
Cp, (kI.kg'K™) 230-350 0.65

Une équation supplémentaire présentée [B] pour calculer la température de
saturation en fonction de la pression correspomrddatsaturation est donnée sous la forme

suivante :

T =8yt & Poyt@y Po’t 85 Pt 8y Paggorvererererererenenannns (111.4)

Ou:
a, = 211.086313649 a, = 226.041423825 a, = - 272.618317551 &= 168.780972264 ;

et a, =-38.02621892009.

Cette relation est valable pour despematures allant de 220 a 320 K. L'incertitude

maximale entre les valeurs calculées et les valéettes est de 1.2% [5].
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[11.3.3 Enthalpie et volume massique (spécifigue) d’'état vapeur surchauffée:

L’'auteur A. C. Cieland [4] propose wswution sous forme d'équations dont le calcul
est plus rapide. La précision de I'estimation depmetés a partir des équations proposées

doit convenir a de nombreuses situations pratiques.

Pour une vapeur surchauffée sous umssmm p,, et une températuresT(sa
température de saturatidn,, a la pressionp,,, est calculé par (111.3), le calcul de I'enthalpie

de la vapeur surchauffée passe par le calcul de weurs intermédiaires d’ou la premiére
est représenté par un polynéme d’ordre 3 [4]:

hy =85 +ag T + AT + AT e eeveieeeeeeee e (11L5)

Les coefficientsa,, a,, a,et a,, sont énumérés dans le tableau I11.5 [4]

Et la deuxieme est représentée paralynpme en fonction de la premiére sous la
forme [4] :

h, = hi1|_1+ (b, +b,T,

sat

+B,T2)(B,AT, +BATZ)| oo, (I11.6)
Dou:

AT, =T, -Toeoeeoeiereeeeeeeeeeene e (1L7)

L’équation (Il.4) n’est pas directemewlaptée par régression linéaire donc elle est

remplacée par I'équation suivante [4] :

1+ a:I.SATs + a:l.4 (ATS)Z + a:I.5 (ATS)(Tsat)
"+ 2 (AT, (To) + a4, (AT,)(To)? + 2 (AT) 2 (T2 |

e (111.8)

12

Et on aura finalement [4] :

Ny = (P, +805) ceeeeeeeeee e, (I11.9)
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Les coefficientsa,,,a,;, a&,,, a5, a4, 8,6t 8, gS0Nt énumérés dans le tableau 111.5 [4]

Tableau (111.5) : Coefficients @, pour calculer I'enthalpie des vapeurs surchaufféde R22[4]

& | & | g, | & | g, | B
(x10°) (x10°)
250027 | 367.265 -1.84133 -11.4556 155482 2.85446
a14 a15 a16 al? a18
(x107) (x10°) (x10%) (x10%) (x10%9)
4.0129 13.3612 -8.11617 14.1194 -9.53294

L'incertitude relative entre les vakeuvéelles et les valeurs calculées par les équation
précédentes d’enthalpie pour le R22 est de +0.1386 ¢ghes températures entre -50°C et 50°C

avec des surchauffes de 30°C au maximum.

Pour le calcul de volume massique derdpeur surchauffée on utilise la méme

procédure de calcul des enthalpies des vapeursaiffés et on aura [4] :

a
Vil = ex{aig + -|_Sat+—éo73.l5j(a21 + a22Tsat + a23Tsi1t + a24Ts:;t) --------- (|||.10)
v =v (“ BT, + 255 (AT,)" + 257 (AT, )(Ta) J ............ (11.11)
"+ @ (AT (Taa) + B (AT, ) (Tar)? + 85 (AT, ) (To)?

Les coefficientsyy, a,y, 8,1, 85y, 8y, 8sy, o, gy Bory Bogs Bng L 85,SONE ENUMErés dans
le tableau 111.94]

Tableau (111.6) : Coefficients @, pour calculer le volume massique des vapeurs sandfiees de R22 [4]

a, By a, &) PR Ay
(x10%) (x10°) (x107)
-11.82344 | 2390.321 1.01859 5.09433 -14.8464 -2.4954
A5 S A7 Ag Ao B0
(x107) (x10°) (x10°) (x107) (x10) (x109)
5.23275 | -5.59394| 3.45555  -2.31649  5.80303  -3.20189
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L'erreur relative entre les valeurslleSeet les valeurs calculées par les équations
précédentes de volume massique pour le R22 est.88% pour des températures allant de
-50°C a 50°C avec des surchauffes de 30°C au maximu

[11.3.4 La tension superficielle (de surface) :

La tension superficielle est une canastique trés importante, c’est une
caractéristique propre aux liquides. Une corrétati'évolution de la tension superficielle en
fonction de la température de type Van derWaal® pébliee par [32]. Le résultat obtenu est

I'équation suivante :

(T
U—J{l Tcrj ........................................... (.12

Oug,et n sont des coefficients empiriques obtenus &rpHun ajustement par la

méthode de moindres carrés des données expérieemtatant que T est en Keetest

calculé en (mN/m) avec une erreur relative maxémde¢ 0.10% eig,=61.56(mN/m) |,

n=1.2318.

[11.4 Modélisation de compresseur

Il s’agit d’'un compresseur volumétrique a pistdrest essentiellement utilisé pour les

climatiseurs individuels et les petits refroidissede liquide.

Les caractéristigues du compresseur sont une skriecourbes paramétrées en

température de condensation et d’évaporation aunfR22.

Ces caractéristiques sont fournies par le conswmucdu compresseur et elles
expriment la puissance calorifique du condensesi gue la puissance électrique absorbée
par le compresseur en fonction de la températureagoration et de condensation de R22.

Pour chaque valeur de température de condensatibévaporation correspond une courbe.
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[11.4.1 Puissance, débit massique :

Le compresseur modéle dans cette étude est un essapr frigorifique alternatif a

piston.

Le modéle de compresseur est obtenu par l'ajustedesncourbes des données du
fabricant [33] selon [24] pour tirer les deux égqoias ; (111.13) pour le débit massique du

fréon et (111.14) pour la puissance fournie au coesgeur, on doit utiliser :

1 {1301295& 1.31674, + 0006967 + (9.90989-0.23284, -~ 0.00194 2)T,

My =~ (11.13)
P 3600 +(0.43826-0.01524, +0.00015 *)T?

1 {389.81950+ 9.8476T, + 0.06207 + (1809224~ 0.63624, — 0.003372)T,

o - (11.14)
1000| + (1.37331~ 0.06466, + 0.0006& 2)T.?

La valeur du débit massique calculée par I'équatibri3) est comparée avec l'autre
valeur calculée par I'équation (I1l.12) jusqu'aeattire une valeur au-dessous du valeur de
tolérance indiqguée dans I'organigramme. Le traf@ifni au fréon pendant le processus de
compression Ws4) peut étre calculé a partir de I'équation (lll.19)es rendements
caractérisants le fonctionnement des compressetatifs sont donnés par Ozu et Itami [34].
Une valeur de 0.85 est recommandée pour les dewdemgents : le rendement mécanique

typique (7,,) et le rendement du moteur électrique J.

,7m,7f Pcomp

m ,comp

ceveeeenn (111.15)

Way

[11.4.2 Echange d’enthalpie a travers la compressio isentropique :

Une équation développée par A. C. @l§4] a travers I'ajustement des courbe
isentropique de R22 nous a permis de calculer &égh de I'enthalpie dans les deux cas
d’aspiration (vapeur saturée et vapeur surchauéfigege basant sur I'équation de compression

réversible d’'un gaz idéal (111.16) et la relatidf.()

73



Modéle mathématique

PV ZCleriieeioiieeieioeeeieeeee e (111.16)

[11.4.3.1 Echange d’enthalpie dans la compressientispique (vapeur saturée) :

_ A
Ah34—c—_1p3V3 (—‘J =1 (N127)
Ou:
p, et p, : les pression d’aspiration et de refoulemenpeesvement.

V, : le volume massique de la vapeur a I'aspiration.

c : coefficient d’ajustement.

En utilisant la relation (11.1) on aura :

Cil = a31 + a32 (Tsats) + a33(rsat3)2 + a34 (ATC)(TsatS) + a35 (A-I-c)(-rsats)2 +

) , , T T (11.18)
856 (AT.) " (Toa) 857 (ATe) " (Teas) ™ + 856 (AT)
et:
A D B N ( 1| e )
(O O (1n.20)

Les valeurs des ccefficients sont définies dans le tableau II1.7

Tableau (111.7) : Coefficientsa, pour calculer I'enthalpie des vapeurs surchaufféde R22[4]

3y, 3y, By Ay, By By 3, By %)

(x107) (x10°) (x10°) (x107) (x10%) (x107) (x10%)

1.137423 | -1.50914  -5.59648 -8.74677 -1.495%47 597021.41458 | -4.52580 0.20

[11.4.3.2 Echange d’enthalpie dans la compressientispique (vapeur surchauffée) :

On utilise la méme relation (l11.17)ypde calcul d’échange d’enthalpie dans le cas

des vapeurs surchauffée seul le coefficient d’ajusiht devient :
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C=Gy[L+ Ay (AT,) +a,4(AT,)? + 8, (AT)Tog) + (AT, 2 (Tosg)| .. ....(11.20)
et:
AN P B p R RROROTI (111.22)

Les valeurs des ceefficients sont définies dans le tableau 111.8 :

Tableau (111.8) : Coefficients @, pour calculer I'enthalpie des vapeurs surchaufféde R22[4]

e

A9 Ao Ay P (%)

(x10%) (x10°) (x10°) (x10%)
3.68417 -6.26076 1.45839 -1.65730

0.46

L'enthalpie de fréon a la sortie du compresskyregst calculée a partir de la relation :

Ry = 0+ Wag e, (111.23)

Ou l'enthalpie du fréon a l'admissi@abmpresseurhf) est déterminée a partir du

modele d’évaporateur.

[11.5 Modélisation de détendeur :

On a choisi un détendeur de type capillaire cyloul qui est un dispositif largement

répandu dans l'industrie des réfrigérateurs, cliseatrs et méme des petites chambres froides.

On a utilisé une corrélation de Li Yang et al [fjur modéliser le détendeur. Dans
cette corrélation, le théoreme de Buckingham eptiqqe aux facteurs physiques et aux
propriétés des fluides qui affectent I'écoulemeansdle tube capillaire en produisant des

nombres adimensionnels pour les tubes capillaimesuées.

Certains nombres adimensionnels liédé&hit massique sont choisis en se basant sur

la solution analytique approximative.
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La solution analytique approximativerésume dans la solution de I'équation suivante
[32] (Zhang et Ding 2004) :

m:mz{i(D“QI P J{&_“M}%CZ ....... (111.24)
4 |c,l L \vus ) p -5

Ou:
m : le débit massique
D et L : sont respectivement le diametre intéretua longueur

p, vet u : sont respectivement la pression, le volume masset la viscosité dynamique.

C, et G .sont des coefficients expérimentaux déterminés pwealuer le facteur de frottement
et recommandé pres€0.23 et G=0.216 (Nittle and Pate, 1996) [35].

in et r : dénotent respectivement admission ebietge référence.

Le point de référence est défini congtant le point de début de la région diphasique
pour une admission de fluide sous une forme bighasé point de croisement entre la ligne
de processus isenthalpique et la courbe de ligeateré dans le diagramme (pression
enthalpie) pour une admission de fluide sous umadaous-refroidie.

(L63x10°/ p2™) p,

= .25
p, + (163x10°/ p®)(p, - p,) (1125

Ou:
f: point de croisement entre la ligne de processerghalpique et la courbe de liquide saturé

dans le diagramme (pression-enthalpie).

Pour une admission de fluide sous wmmé sous-refroidie pp:. I'équation(lll.24)

sera sous la forme suivante :

m _]2(DYD%p, )\ p, ., 1+BMnB-1 |«
(m_{cl[Lj[vru%][pr 1+—(1_ﬂ)2 } ....... (111.26)
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Le parametre adimensionnel qui expriemeébit massique de fluide frigorigéne est

exprimé par la relation :

_ m _ 1273
n = 2 T R2
(7D 14N PP D7\ PinPin

............................ (I1.27)

Evidemment, le débit massique de fliidprigéne est lié a la différence de pression
entre I'admission et la sortie de tube capillatde rapport @/p: dans I'équation (111.26) peut
refléter la caractéristigue dynamique dans cergamesures, ainsi le parametre adimensionnel

qui exprime l'influence de la pression d'admissionle débit massique est :

=P (111.28)
P
ou
Pour une admission de fluide frigorigé&ous une forme sous-refroidig, = Pt et

sat

pour une forme diphasique, =1.

De méme, on peut définir un autre parametre adifmens| pour considérer I'effet de

la masse volumique :

T, = e, (11.29)

Ou:
La masse volumique de liquide saturéaatensité de la vapeur, correspondant a la

température d'admission.

Le paramétre adimensionnel qui caractérise la g&@mie tube capillaire est :

TTy = o e, (11.30)
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L'effet de la viscosité dans I'équatidll.26) doit étre pris en considération, airesi |

parameétre adimensionnel relatif est :

_ Re_ GD pinpin _ D pinpin
77'5 =-—= -
ﬂi. luin G luin

ceveeeee . (I11.312)

Si létat de fréon a [l'admission de dubcapillaire est biphasique,

Hin =X lg + =X, )i, . La relation entre le titre d'admission et le débassique a des

faibles titres d'admission est approximativemenivdépar I'équation (111.26) comme suit
[35]:

. 1-C,
m,

+ (Vfg,in =C,Viin )Xin

_i ...................... (11.32)
m, 2a,

3~

Oou:
0 : dénote I'absence de sous-refroidissement

a, : coefficient lié aux diameétre intérieur, la lorgu et le fluide de fonctionnement mais il

est strictement indépendant de titre d'admission.

N :(mzjz_cz{Zpr (D“CZ j{&_“W}} .......... (111.33)
4 L L )n 1-4)

En conséquence si le titre d’admissisint@s faible I'inverse de débit massigae
m

est approximativement une fonction linéaire destdfamission. Le paramétre adimensionnel

qui exprime le débit massiquer, peut étre exprimé en utilisant la fonction deetitr
d’admissior{l+Cx, )™, ol C est un constant et la fonctifi+Cx, )™ sera dans I'analyse

adimensionnelle(l— X, )c , donc le paramétre adimensionnel qui expriméne d’admission

est:

ceeen(11.34)
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Ou:

7,=1 dans le cas d’admission sous une forme sousiedr

De méme, la relation entre le degrésdes-refroidissement a I'admission de tube
capillaire et le débit massique de fluide frigorigéest approximativement dérivés de

I'équation (l11.26) comme suit [35]:
....................................... (111.35)

Ou:

a; . coefficient représente certaine partie de I'éiguaglll.13).

Le parametre adimensionmglqui caractérise le débit massique de fluide figgare

R N , - (T N
peut étre dénoté par la fonction de sous-refreedigestl+ C (%}ou C' est une constante.

C

. T L . .- R ] ]
Tandis que%est inférieur a 1, le facteur de sous-refroidisseimpeut étre évalué

C

o
comme{1+§ . Par conséquent, le parametre adimensionnellé&empérature de sous-

C

refroidissement a 'admission de tube capillaire: es

1, :1+%(III3G)

C

Dans le cas d’admission sous une forme biphasésera égale a 1.

En outre, bien que la tension supedtiieicontribue a la croissance de bulle, son effet
sur le débit massique est habituellement tresdgittle et autres, 1998) [35], ainsi elle n'est

pas prise en considération ici.

Par conséquent, la relation qui donmedébit massique de fluide frigorigéne en

fonction des différents parametres adimensionesiseprésentée comme suit :
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75, = (70, 70, 70, T T T ) (1.37)

Tous les parametres adimensionnels sont citésleaalsleau 111.9

Tableau (I11.9) : Paramétres adimensionnelBl, [35]

Groupe dell;, | Paramétres Effets
1.273M _ _
Ty I e Débit massique
D pin pin
Ty h Pression d’admission
Py
P
3 — Masse volumique
Py
D
T — Géométrie
L
s Dy P Frottement
Iuin
T 1-x, Titre
Tse ”
. 1+ Sous-refroidissemert
c

La corrélation généralisée résultante donne umadter de débit adimensionnel en

fonction des six paramétrés, restants.

= CI A T S T ™ oo (111.38)

Les coefficients et les exposants degparametres N, indépendants restants sont

déterminés par une technique de régression noail@nén utilisant les résultats mesurés [35]
obtenus dans le laboratoire aprés l'introductios dennées expérimentales de R22, R407C,
et R290 .

7T, = 4.2579x10° 1073 02220 04T 01226 L s0S0 0700 (111.39)

Les domaines de validité de cette corrélation si@s dans le tablealil.10 [35].
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Tableau (I11.10) : Domaines de validit¢35]

parameétre Minimum Maximum
Diametre intérieur (mm) 0.606 2
Longueur (mm) 500 3050
Pression d’admission (MPa) 0.713 2.61
Température de condensation (°C) 28.6 71.8
Degré de sous refroidissement (°C) 1 16.7

Nous avons admis que la détente esthaipique et qu’il existe un titre de vapeur x a

la sortie du détendeur. Cela nous permet d'éaidelniére équation du détendeur :

N(TL) = N(TL) + XLir veverennenerenineneeen e (111.40)

[11.6 Modélisation des Echangeurs :

Nous avons choisi dans ce mémoire dgisteae des échangeurs coaxiaux dont les

tubes intérieurs sont lisses ou corrugués (wigr 111.3 ). [36]

/17
I
== THE
= - _—~--\\\
AN
y

Fig. 111.3: Schéma d’'un échangeurs coaxial (doubkeibe)

Dans notre cas on va utiliser la mé¢hdd la différence moyenne logarithmigqhiBog
qui est destinée au dimensionnement d’'un appangil néexiste pas encore, cela en
connaissant les quatre températures des fluidéseéeat sortie de I'échangeur), c’est-a-dire

on recherche la géométrie (conception) de I'échange
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L’eau circule entre le tube externeeetube d’échange interne et le fluide frigorigene

s’évapore ou se condense a l'intérieur de ces tubes

L’échange thermique entre le fluide frigorigen¢'edu est donné par deux équations :

P =i, CPuu AT = Mo AN v (111L41)

P USAT oy e ensie e (111.42)

P : Puissance échangée.

m,,, : Débit massique d’eau.

Mo, . DEbit massique de fréon.
Cp.,, : Chaleur spécifique de I'eau.

AT  : Ecart des températures d’eau a I'entrédasartie d’échangeur.
S : Surface d’échange.

: Ecart logarithmique des températures.

Ah  : Ecart enthalpique.

U : Coefficient d’échange moyen qui est calculé paelation.
Ui=ki+i+ € = 1 +S1 ............................. (111.43)
eau Ree € /1 € k € Rel

ou
A : Conductivité thermique de tube.

e : Epaisseur du tube.

R, : Résistance due au film d’encrassement dépdséexieur du tube.

R.. : Résistance due au film d’encrassement dépdsé&tarieur du tube.

Un des problemes essentiels rencongisiscelui de coefficient moyen d’échange U.

En utilisant un coefficient moyen pour toutes lemsformation de fluide frigorigéne dans les
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échangeurs (évaporation-surchauffe et désurchaaffdensation-sous-refroidissement), les

résultats obtenus sont irréalistes [36].

Nous avons alors décidée de faire urodgage des échangeurs en plusieurs zones ;
pour I'évaporateur en deux : zone d’évaporationogte de surchauffe et pour le condenseur

en trois : zone de désurchauffe, zone de condensettizone de sous-refroidissement.
Dans les zones correspondant a la cmadien et I'évaporation, on a néglige la
variation de température de saturation, générédepgpertes de charge dans le calcul de la

puissance échangée.

Nous décrivons par la suite, les catiéhs que nous avons utilisé pour le calcul des

coefficients d’échange de chacune de chaque zones.

[11.6.1 Coté eau :

Pour le coefficient d’échange coté eaua supposé qu’'on a un échange sous forme

d’une convection forcée ou on peut écrire :

f(NUREPN= 0. (111.44)
Ou
NU= F(REPI)..viiiii i, (111.45)
Donc on aura : k—D:f _p’,onD PP (1 I 15))
A A 7]

Pour un écoulement turbulent avec um/ection interne forcée on peut utiliser la
corrélation de COLBURN :

Nu=0023Re”®Pr® . ... (147)

Conditions d’application:
1. Le régime d’écoulement doit étre parfaitement établ > 60
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2. 0,7<Pr<100
3. 104<Re <1,2.10

[11.6.2 Evaporateur :

Le fluide frigorigéne arrive a I'entrée de I'évapteur, avec un certain titre de vapeur
X .puis il se vaporise et enfin subit une surchadié plusieurs degrés. La vapeur se trouve a

la sortie de I'évaporateur a une températukgidion— Tz et a une pressionsP

L’évaporateur travaille comme un échleang contre-courant (vaiig. 111.4) .

Paroi de tube externe Fluide frigéne Eau Paroi de tuberitge
7 7 < °'
Te——> ’ —>Ts
To €«——

Fig. lll.4: Représentation des différents écoulemisrdans I'évaporateur

L’évolution des températures dans les cotés ed@a@t est représentée dans-ig. 111.5
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51
— | s}
|
|
k |
| 3l
|/
Te —> i
|
|
|
|
< le >e Ls —»
Fig. 1.5 : Diagramme (T-longueur) d’évaporation
ou
T5 : Tentrée d’eau
T6 : Tsortie d’eau
Le: Longueur de I'évaporation
Ls: Longueur de surchauffe
111.6.2.1 Evaporation :
L'équation (I11.41), est transformée comme suit :
Puyep = Meau CPeaAT = M =X)Ly oo, (111.48)
Payap = U vapSevagTiog +ovveveeeeseesemmneennmniinneenns (111.49)

ou
L., : Chaleur latente a la température d’évaporation.

X  : Titre de vapeur a I'entrée de I'évaporatgprés évaporation partielle dans le détendeur.
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AT, Ecart logarithmique pour I'évaporation qui egake (selorFig. 111.5) :

_ (T5a _Te) - (T6 _Te) — T5a _T6

Log/évaporatim — S o N\ S N trrtrrrrerrersaesees
T T Too =T
Log 5a e LOg 5a e
T6 _Te T6 _T

Le coefficient d’échange coté fréon, adculé avec la corrélation de DHAR et JAIN

AT,

(111.50)

[37]. Cette corrélation a été vérifiée avec suquas I'évaporation des fluides frigorigénes a
l'intérieur de tubes lisses horizontaux (elle preawd compte I'effet combiné de I'ébullition

nucléique et I'ébullition convectif) :

o[ G? o A
Kyeon = 0115 [x* (1- x3)]* ( j pro7 2t o, (111.51)
9.0..0 D
Ou
o : Tension superficielle

Aeon - CONductivité thermique de fréon liquide

g :accélération de la pesanteur
G : Vitesse massique

P, - Masse volumique liquide

x est le titre massique local de vapeampris entre O et 1. C’est le rapport entre le

débit massique local et le débit massique total.
Dans le cas ou la variation du titresgigue en vapeur le long de I'évaporation n’est
pas linéaire, I'équation (I11.51) peut généraleméme résolue uniqguement par des méthodes

numeriques

Dans le cas d’'une évaporation totalgassant de 0 a 1, I'équation (111.51) dévient :

k

fréon

(32 044 1
=0.0727 Pro7 o e (111.52)
9.0 .0 D
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[11.6.2.2 Surchauffe :

Compte tenu du fait que la surchauffesertie d’évaporateur est constante et fixée a
une certaine température, on peut facilement aaldes valeurs thermodynamiques de fréon

et la puissance fournie par I'eau, en utilisan@égsation (111.41) et (111.42).

Pour le coefficient d’échange coté frémous avons utilisé la corrélation de

COLBURN, pour fluide a une seule phase (voir I'égqua(lll.47)).

L’écart logarithmique des températuess,donné par la relation (suivaig. 111.5):

—_ (T5 _T3) B (T5a _Te)

Log/ surchauffe T N rrssssassassassssssssassaass

T, -T

Log | >
T, =T

a e

AT (111.53)

111.6.3 Condenseur :
La vapeur arrive au condenseur a ungéeature Eruement T4 €1 @ Une pression

égale a la pression de condensation. Elle est demuffée, puis condensée a la température

de condensationcIpuis le liquide subit un sous-refroidissemengjua la température;T

Le condenseur travaille comme un échang co-courant (voFig. 111.6).

Paroi de tube externe Fluide frigene Eau Paroi de tuberitge
/ / .
/ —>
Ty —> 4 —> N
T
f—>

Fig. lll.6: Représentation des différents écoulemisndans le condenseur

L’évolution des températures dans les cotés eraat est représentée dansHa. 111.7
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4l

Te

)

)

il
« lo»e cL Pe R

Fig. 111.7 : Diagramme (T-longueur) de condensation

ou

T,: Température d’entrée d’eau

Tg: Température de sortie d’eau

Lsou Longueur de sous-refroidissement
L.: Longueur de condensation

Lg: Longueur de désurchauffe

[11.6.3.1 Désurchauffe, sous-refroidissement :

Dans les deux cas, désurchauffe et-stmdissement, le fluide se trouve a une
phase (vapeur ou liquide) ; donc nous avons utiéissorrélation de COLBURN pour fluide a

une seule phase, comme nous l'avons fait pourrtzhauffe.

L’écart logarithmique de température est donnégmarelations :

AT

_ (T4 _T7) _(Tc _T7a)

fo) ésurchal - “|54
Log/d haue T4 —T7 ( )
Logl —*—"

T, -1,

c
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— (Tc _T7b) B (Tl _Ts)

AT oy sous-efroitisement = Foq (111.55)
o] 1)
111.6.3.2 Condensation :
L’équation (I11.41), est transforméenume suit :
Prong = Mya CPea AT = Mygonlirgy <ocvrevrevrivrririuns (11.56)
Prond = U conaSeonalTrag -+evseesrresnersrenmeeesneneann. (111.57)
AT, - Ecart logarithmique pour I'évaporation qui egake (selorFig. 111.7 ) :
AT S LSl Y ok Ll 1 S £ (111.58)

Log/condensatn
T,-T T,-T
LOg c 7a LOg c 7a
T =Ty T =Ty

c

Pour calculer le coefficient d’échange coté frémmys avons utilisé la corrélation de
SHAH [38].

38x°%(1- x)**

Pa)

NU = NUgge| LX) + 2 | e, (11.59)

ou
p : pression qui correspond a la température ddestsation

Per: pression critique

x est le titre massique local de vapeampris entre 0 et 1. C’est le rapport entre le
débit massique local et le débit massique total.
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Dans le cas ou la variation du titresgigue en vapeur le long du condenseur n’est pas
linéaire, I'équation (111.59) peut généralementeétésolue uniquement par des méthodes

numeriques

Dans le cas d’'une condensation toiap@ssant de 1 a 0, I'équation (111.59) dévient :

218

NU = NUjgge| 057+ ceeeeeneen(111.60)
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Résultats et discussions

V.1 Introduction :

Le modéle mathématique est codé sunatelr sous forme d’'un programme Fortran
90.
Pour commencer la simulation, le progree lit le premier ensemble des données de

fonctionnement :

-Le débit volumique d’eau dans I'évageur :V,

-Le débit volumique d’eau dans le carssair 3V,

-La température d’entrée d’eau dansap®rateur : §
-La température d’entrée d’'eau darledenseur : T
-La température de condensatign T

-La température d’évaporation T

-Le degré de sous-refroidissemegi T

-Le degré de surchauffg,T

Puis il lit le deuxieme ensemble desrdi®es des constructeurs :

Evaporateur :

Diameétre du tube externe 1D
Diametre du tube interne D2
Epaisseur des tubes Z1

Conductivité thermique du tube intérieur Cond1

Condenseur :

Diametre du tube externe D3
Diametre de tubes internes D4
Epaisseur des tubes Z2

Conductivité thermique de tube intérieur Cond2

Tube capillaire :

Diameétre intérieur du tube D

Longueur du tube L
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Des calculs ont été réalisés pour ap@rdinfluence des parametres indépendants sur
la résolution du systéme.

Deux types de calcul sont possibles :calcul de fonctionnement de la machine

frigorifique et un calcul de dimensionnement desa@geurs.

Dans le cas du calcul de fonctionnement, les ingesasont au nombre de 7 :

1. Débit massique de fréomn,,,,,.

Température de sortie d’eau de I'évaporategir T
Température de sortie d’eau du condensegr T
Température de refoulement, T

Température de sortie de fréon du condenseur T

S e o

Titre de vapeur a l'entrée de I'évaporateur, apéeaporation partielle dans le
détendeur.

7. Puissance fournie par le compresseur.

En plus des 7 principales inconnuesrélsolution du probléme nous a fourni les
valeurs des parametres suivants : le coefficie@tldinge de chaque zone, la longueur des
tubes correspondant a chacune des zones et lécafidle performance réel de la machine

frigorifiqgue qui est calculé avec la relation :

COP=RyadPeompe -+ eveeveeveaneeeie e eeee e, (IV.1)

V.2 Fluide frigorigene :

Le calcul des propriétés thermophysiqike fluide frigorigéne est trés simple. Dans le
cas de fluide frigorigéne en état biphasique, oit seulement fournir au programme de
simulation la température de saturation correspated@oirFig. IV.1) ou il doit tout d’abord
veérifier si elle appartient au domaine de validité&nt de commencer le calcul. Dans le cas de

la vapeur surchauffée en plus de la températusatigation on doit fournir au programme le
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degré de surchauffe (vdhig. 1V.2) ou il doit tout d’abord vérifier si il appartieati domaine

de validité avant de commencer le calcul.

Entrée de la température de saturatiap: T

non

Calcul de paramétre thermophysique ou thermodynaenig

Température de saturation hors domaine d’utilisatio

A 4

Fig. IV.1: Organigramme de fluide en état diphasique

Entrée de la température de saturatiap; €t le degré de surchauffe dsh

non

Tsat(min) ST sat STsat(ma

non
Tsc(min) ST sc STsc(max

oui
Calcul de parametre thermophysique ou thermodynaeniq

\
Surchauffe hors domaine d’utilisation

A 4

v
Température de saturation hors domaine d’utilisatio

A 4

Fig. IV.2: Organigramme de la vapeur surchauffée
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On a utilisé dans notre mémoire plusiaorrélations et modeles pour déterminer les

différentes propriétés thermophysiques de R22 .

Chaque sous-programme de R22 dan®tggmnme principal calcule une propriété de

ce fluide, le résultat obtenu est comparé a desékm expérimentales d’'une société

américaine appelé IR[39], voir les graphes suivants :

Pression (kPa)

1400+

1200+

1000+

800 -

A Valeurs calculées
m Valeurs réelles

5Températuréf’(°C)

25

35

Fig. IV.3 : Variation de pression de saturation (e#le et calculée) suivant la température

‘210 1
200 -
190
180 -

170 -

Chaleur latente (kJ/kg)

160 -

de saturation.

A Valeurs calculées
m Valeurs réelles

12 22

Température (°C)

32

42

Fig. IV.4 : Variation de chaleur latente de saturiahn (réelle et calculée) suivant la

température de saturation.
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Les figure$V.3 etl1V.4 représentent respectivement la difference entpedasion de
saturation réelle et calculée et entre la chalatente dégagée réelle et calculée suivant la
température de saturation. On voie bien sur leshgs que I'erreur relative entre les valeurs

réelles et calculées est inférieure a 2%.

270 -

=)
X [ |
= 250
X
~ [ §
o
?U 230 | = A Valeurs calculées
£ a B Valeurs réelles
2 [ §
= 210 -
o -
=3 "
g 190 -
c
L

T 1'70 T T T T T

-8 2 12 22 32 42

Température (°C)

Fig. IV.5 : Variation de I'enthalpie de liquide saté (réelle et calculée) suivant la
température de saturatian

g
> 95
<
) 85
k=
2 75
@ 1
3 851 AVal :
o - aleurs calculées
% 55 A m Valeurs réelles
>
[
=3
2 45
5
a
£ 35 4
g n
? 254 m
3 "
E T 15 T T T T T
-8 2 12 22 32 42

Température (°C)

Fig. IV.6 : Variation de la masse volumique de lapeur saturée (réelle et calculée) suivant
la température de saturation
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1,00;—01 E
\e n
> 9,50E-02 - A
T n
n A
[} 9,00E-02 - [ ]
ie)
S A
=)
- 8,50E-02 4 u
GJ ) A
g < [ ] A Valeurs calculées
£ £ 800502, A m Valeurs réelles
Qo \;., =
<
= 7,50E-02 | A
p .
=
5 7,00E-02 -
S
2
o 6,50E-02 -
(@)

r 6,005 02 T T T T T
-8 2 12 22 32 42

Température (°C)

Fig. IV.7 : Variation de la conductivité thermiqude liquide saturé (réelle et calculée)
suivant la température de saturation

1,25E-05 -
N
p —
3 A
8 1,20E-05 -
= .
8 A
©
> ?\T 1,15E-05 -
[¢) A .
S £ A Valeurs calculées
g% - )
c > m Valeurs réelles
@ — 1,10E-05 - A
= ™
©
NO) A
= n
2 1,05E-05 -
8 n
0
> A

™
1,00E-05 ; ; ; ; ;
-8 2 12 22 32 42

Température (°C)

Fig. IV.8 : Variation de la viscosité dynamique die vapeur saturée (réelle et calculée)
suivant la température de saturation
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Les figuredV.5, IV.6, IV.7 et IV.8 représentent respectivement la différence entre
I'enthalpie de liquide saturé réelle et calculé@emasse volumique de la vapeur saturée réelle
et calculée, la conductivité thermique de liquideugs réelle et calculée et entre la viscosité
dynamique de la vapeur saturée réelle et calc@éevoit que pour la conductivité et la
viscosité dynamique I'erreur relative est imporéapér rapport aux autres propriétés, cela est
due au :

1. manque des publications et des modeéles qui traiésnpropriétés thermophysiques
des fluides frigorigenes.
2. difficulté de mesurer les propriétés thermophyssqgdes fluides frigorigénes quelque

soit la précision des machines utilisées.

V.3 Compresseur :

Pour la compression le programme utiligeaément les relations empiriques décrites
dans le chapitre Ill pour calculer la puissanceri@ipar le compresseur et le débit massique
du fluide frigorigene dans ce dernier. Apres cétape le programme fait appel a quelques
fonctions du fluide frigorigéne pour calculer I'eéstge de I'enthalpie lors de la compression,
on termine par le calcul de I'enthalpie du fluidigdrigéne a la sortie de compresseur (voir
Fig. IV.9).

Entrée de la température de Condensatipnd’évaporation T et du degré de surchauffe dsh

| Calcul de la puissance du compressegymRet le débit massique comp |

A 4
Fluide frigorigéne Function

v
Calcul d’échange d’enthalpieshet h|

Fig. IV.9: Organigramme du compresseur

97



Résultats et discussions
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Fig. IV.10 : Influence de la température de condetsn sur la puissance
consommeée par le compresseur
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Fig. IV.11 : Influence de la température d’évapoian sur la puissance
consommeée par le compresseur
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Les deux figured\.10 et IV.11) représentent respectivement la variation de la
puissance du compresseur suivant la températureapbéation et la température de

condensation.

Dans l&ig. IV.10, on voit que la puissance consommeée par le comguessigmente
au fur et a mesure de l'augmentation de la tempeérate condensation a des températures
d’évaporation constantes, puisque une augmentagotempérature de condensation donne
automatiquement une augmentation de pression delensation, cela est due a une
augmentation de taux de compression qui exige neegie mécanique supplémentaire au

niveau de compresseur.

Dans la méme figure on voit que ladatiéhce entre les 3 puissances absorbée par le
compresseur aux 3 températures d’évaporation augraerfur et a mesure de 'augmentation
de la température de condensation, ce phénoméndguesdtla diminution de la pente des
courbes isentropiques dans le diagramme enthalfgbé¢ au fur et mesure de la diminution

de la température d’évaporation.

On voit sur I&ig. IV.11 que la puissance consommeée par le compresseurudiraul
fur et a mesure de l'augmentation de la températigeaporation a des températures de
condensation constantes, puisque une augmentadoterdpérature d’évaporation donne
automatiquement une augmentation de pression déaapn, on explique cette diminution
de puissance par la réduction du taux de compresgibexige une énergie mécanique plus

petite au niveau de compresseur.

Dans la méme figure, on voit que ldé&ddénce entre les 3 puissances absorbées par le
compresseur aux 3 températures de condensatioditiérentes température d’évaporation
diminue au fur et & mesure de 'augmentation dergérature d’évaporation, ce phénoméne
est du a la diminution de la pente des courbedriggques dans le diagramme enthalpique

(p-h) au fur et mesure de la diminution de la terapge d’évaporation.

V.4 Détendeur :

Le but de ce sous-programme de la détesitdescalculer seulement le débit du fluide

frigorigéne dans le tube capillaire. Pour cela tegpamme doit faire appel a quelques
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fonction du fluide frigorigenes pour calculer lef@ents nombre adimensionnels nécessaires

au calcul du débit massique (véig. 1V.12).

Entrée des parametres
Caractéristiques du détendeur

Température de Condensatiognél le degré de sous-refroidissement

| Fluide frigorigene Fonction |

A 4
Calcul des paramétres adimensionnglg

Calcul du débit massique g

Fig. IV.12: Organigramme du détenteur

Pour le détendeur on a choisi un tube capillairg ts dimensions sont :
-Diameétre interne du tube : 1.5 mm.

-Longueur du tube : 1m.
Et dont les parametres de fonctionnement sont :

-Température de condensation : 45°C.

-Degré de sous-refroidissement : 5°C.
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Fig. IV.13 : Influence du diametre intérieur sude débit massique de détendeur

LaFig. IV.13 représente la variation du débit massique du détengour différents
diamétres intérieurs du tube capillaire. On remarqune forte augmentation du deébit

massique avec I'augmentation du diamétre intérieur.

Les résultats obtenus sont comparéaudrds résultats obtenus dans d’autres travaux,
(Wolf et al [17] et Melo et al [18]), la difféerencaaximale entre les résultats de ce travail et

les résultat de ces deux chercheurs ne dépassesdb, on peut causer cette exactitude a la
présence de parametre admensmrmelr qui exprime la géométrie de tube capillaire sous

la méme forme dans toutes les corrélations exssant
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Fig. IV.14 : Influence de degré de sous-refroidissent sur le débit massique de détendeur
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Fig. IV.15 : Influence de la température de condeai®on sur

le débit massique du détendeur
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LaFig. 1V.14 représente la variation du débit massique de détenmbur différents
degrés de sous-refroidissement. On remarque un@emigtion notable du débit massique

avec l'augmentation du degré de sous-refroidissémen

LaFig. IV.15 représente la variation du débit massique de déterubur différentes
températures de condensation. On remarque une failgmentation du débit massique avec

'augmentation de la température de condensation.

50 -
= 45 - A
S
g
E 407 4
g ° e Présent travail
o
g 35 # m Wolfetal [17]
g b 4 A Melo etal [18]
8 °
©
0 30 f s

°
25 T T T T 1
0,8 1,2 1,6 2 2,4 2,8

Longueur (m)

Fig. IV.16 : Influence de la longueur du tube capdire sur le débit massique de détendeur

LaFig. IV.16 représente la variation du débit massique de déterubur différentes
longueurs de tubes capillaires. On remarque urte fdiminution du débit massique avec

'augmentation de la longueur du tube capillaire.

V.5 Evaporateur et Condenseur :

Pour I'évaporateur et le condenseuraochoisi des échangeurs coaxiaux dont les
dimensions sont :
-Diameétre interne du tube interne : 5mm

-Diameétre interne du tube externe : dDm
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-Epaisseur du tube interne : 1mm.
-Conductivité du tube interne : 400 WK).

Et dont les parametres de fonctionnement sont :
-Température de condensation : 45°C.
-Température d’évaporation : 0°C.
-Degré de surchauffe : 5°C.

-Degré de sous-refroidissement : 5°C.
-Débit d’eau dans I'évaporateur :3tm
-Débit d’eau dans le condenseur ¥/hm
-RncrassemerdCOté €au)=0.0005 TC/W.

Pour commencer la simulation de I'évaporateur, regmmme lit un ensemble des
données de fabriquant et de fonctionnement (wigjr IV.17), apres cette étape il commence a
calculer la puissance de I'évaporateur et les deubaces : d’évaporation et de surchauffe en
passant par le calcul des nombres de Prandtl, FRisyrei Nusselt pour les différentes

corrélations.
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Entée des paramétres
Dimensions évaporateur
Targture d’évaporation &
Températurerdrée d’eau dans I'évaporateurs T
Degré de surchauff@.

Débit d’eawV,

A 4

Calcul dehy, hg', hs, X et Ryaporateur

A 4

Calcul de kay(Colburn)

A\ 4

Calcul deksgonpartie surchauffe (Colburn)
Calcul de Rc

Calcul de fonpartie évaporation@har et Jain)
Calcul de Ryap

\ 4

Calcul de lgvapet Lsc

Fig. IV.17: Organigramme de I'évaporateur
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Fig. IV.18 : Influence de la température d’entrédeau dans I'évaporateur sur la surface

d’échange d'évaporation (sans effet d’encrassement
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Fig. IV.19 : Influence de la température d’entrééehu dans I'évaporateur sur la

surface d’échange de surchauffe (sans effet d’eassement)

Les figure$V.18 et IV.19 représentent une comparaison entre les résultas b

dans ce travail et les résultats obtenus par PnGtar{36] pour les variations des surfaces
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d’évaporation et de surchauffe (respectivement)asuila variation de la température d’entrée
d'eau dans I'évaporateur sans prendre en consioiérdieffet de I'encrassement. On
remarque dans les deux cas une forte diminutida darface d’échange avec 'augmentation

de la température d’entrée d’eau dans I'évaporateur

On remarque que la pente de diminutierda surface d’échange diminue au fur et a
mesure de 'augmentation de la température d’@acalise de ce phénomene et la nature de la

fonction AT og qui tend vers zéro pour des valeurs trés procad'siaité.

20,2
18,4 a
16,6 -

A Evaporation (sans effet
14,8 d'encrassement)

A
131 " ® Evaporation (avec effet
11,2 d'encrassement)

Longueur (m)

9,4

A
5,81 A
4 T T T
5 7 9 11 13 15 17 19

Température d’entrée d'eau dans I'évaporateur (°C)

Fig. IV.20 : Influence de la température d’entrééehu dans I'évaporateur
sur la surface d’échange d’évaporation
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A |
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Fig. IV.21 : Influence de la température d’entrééehu dans I'évaporateur

Les figureslV.20 et V.21

sur la surface d’échange de surchauffe

représentent une comparaison entre les surfaces

d’évaporation et de surchauffe (respectivement} atesans encrassement a I'extérieur des

tubes intérieurs et suivant la variation de la térafure d’entrée d’eau dans 'évaporateur.

On remarque qu’en introduisant l'effé¢ I'encrassement la surface d’échange

augmente de 21.15% a 21.22% pour I'évaporatiom 416d66% a 18.35% pour la surchauffe.

108



Résultats et discussions

18,4
16,6
14,8

11,2

Longueur d'évaporation (m)

4 T T T T T T 1
0,7 0,9 11 1.3 1,5 1,7 19 2,1

Débit d'eau dans I'évaporateur (n/h)

Fig. IV.22 : Influence du débit d’eau dans I'évapateur sur la surface d’échange

d’évaporation (sans effet d’encrassement)
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Fig. IV.23 : Influence du débit d’eau dans I'évapateur sur la surface d’échange de
surchauffe (sans effet d’encrassement)
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Les figure$Vv.22 et IV.23 représentent la variation des surfaces d’évaporaiae
surchauffe (respectivement) suivant la variatiorddhit d’eau entrant dans I'évaporateur. On
remarque pour les deux cas une faible diminutionadsurface d’échange (par rapport aux
Fig. IV.18 et Fig. IV.19) avec 'augmentation du débit d’eau. Ainsi, on coné que seule la
température d’entrée d’eau dans I'évaporateur @ue jun rdle majeur et tres important dans

I'optimisation des longueurs des évaporateurs.
La procédure de la simulation du condenseur etdaenque celle de I'évaporateur, la

seule différence est que dans le condenseur ocmoaes d’échange thermique : désurchauffe

condensation et sous-refroidissement, (. 1V.24).
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Entée des paramétres
Dimensions du condenseur
Teasrgture de condensation T
Températurerdiée d’eau dans le condenseuy T
Degré de sous-refroidissemeinf,

Débit d’ealV 2

Calcul de by hy, hy», hy et Peondenseur

A 4

Calcul de kay(Colburn)

v
Calcul dekseonpartie désurchauffe (partie seche et humide) (Qoijpu
Calcul de Rsc

v
Calcul deksgonpartie sous-refroidissement (Colburn)
Calcul de Rr

v

Calcul de fonpartie évaporation (Shah)
Calcul de Rong

\ 4
Calcul de lgong Lsr Lpsc

Fig. IV.24 : Organigramme du condenseur
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Fig. IV.25 Influence de la température d’entrée @da dans le condenseur sur la

surface d’échange de condensation (sans effehdrassement)
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Fig. IV.26 : Influence de la température d’entrééehu dans le condenseur sur les
surfaces d’échange de désurchauffe et de sous-idfssement (sans effet

d’encrassement)
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Les figure$V.25 et IV.26 représentent une comparaison entre les résultaesut
dans ce travail et les résultats trouvés par Pnriti [36] pour les variations des surfaces
d’évaporation, de désurchauffe et de sous-refregtient (respectivement) suivant la
variation de la température d’entrée d’eau danofelenseur sans prendre en considération
I'effet de I'encrassement. On remarque dans lex das une forte augmentation de la surface

d’échange avec 'augmentation de la températunatiife d’eau dans I'évaporateur.

On remarque que la pente de 'augmiemtate la surface d’échange augmente au fur

et & mesure de 'augmentation de la températuraud(la cause est la méme que celle de

I'évaporateur)
]
44,3+
40,1+ A
35,9
E |
bl 31,77 A Condensation (sans effet.
D = d'encrassement)
5 27,54 _
o A m Condensation (avec effet.
§ 23,34 d'encrassement)
19,1+ A
u
14,9+ - A
L] A
10,7+ ] A
A
6,5 T T T T T T 1
26 28 30 32 34 36 38 40

Température d’entrée d'eau dans le condenseur (°C)

Fig. IV.27 : Influence de la température d’entréeehu dans le condenseur sur la surface

d’échange de condensation
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Fig. IV.28 : Influence de la température d’entrééahu dans le condenseur sur les

surfaces d’échange de désurchauffe et de souseidissement

Les figuredV.27 et 1V.28 représentent une comparaison entre les surfaces de
condensation, de désurchauffe et de sous-refreitisst respectivement avec et sans
encrassement a l'extérieur des tubes intérieursuatant la variation de la température

d’entrée d’eau dans le condenseur.
On remarque que l'effet d’encrassensamgmente la surface d’échange de 15.68% a

15.87% pour la condensation, de 26.9% a 27.1% jaodésurchauffe et de 24.8% a 24.9%

pour le sous-refroidissement, ce phénomene esgeégle dans ce cas.
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29 : Influence du débit d’eau dans le cordseur sur la surface d’échange de

condensation (sans effet d’encrassement)
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Fig. IV.30 : Influence du débit d’eau dans I'évapateur sur les surfaces d’échange de

désurchauffe et de sous-refroidissement (sans affehcrassement)
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Les figure$Vv.29 et IV.30 représentent la variation des surfaces de condensde
désurchauffe et de sous-refroidissement respectimesuivant la variation du débit d’eau
pénétrant dans I'évaporateur. On remarque poudées cas une faible diminution de la
surface d’échange (par rapport alg. 1V.25 et Fig. IV.26) avec 'augmentation du débit
d’eau. Ainsi, on confirme que seule la températlieatrée d’eau dans I'évaporateur qui joue

un réle trés important dans I'optimisation des loggys des évaporateurs.

V.6 Machine frigorifique :

Tous les organigrammes précédents sont assemhlés fhcon constructive pour

former un organigramme de toute la machine frigguig. La seule chose a citer ici est que le
débit massique du fluide frigorigenen() est calculé suivant 'organigramme de la détente
dans le tube capillaire qui est comparé au debéisigae de fluide frigorigéneait ), calculé a

partir de I'organigramme de la compression. Siif@éence entre les deux débits est grande
gu’une valeur de tolérance acceptable (¥aiy. 1V.31), p4 sera changée selon l'arrangement
montré (voirFig. 1V.31), et le débit massique du fluide frigorigéne sealculé jusqu'a que

la différence entre les deux débits sera acceptée.

Les données du constructeur et de ifmmoeément sont les méme que celles utilisées

dans la partie détendeur et la partie échangeurbkaleur (condenseur et évaporateur)
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Fig. IV.31: Organigramme de la machine frigorifique
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Fig. IV.32 : Influence de la température d’évapoiah sur le coefficient de performance de
la machine frigorifique
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Fig. IV.33 : Influence de la température de condeai®n sur le coefficient

de performance de la machine frigorifique
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Les figure$V.32 et IV.33 représentent I'influence des températures d’évaioorat
de condensation respectivement sur le coefficienpetformance de la machine frigorifique.
Les résultats obtenus dans les deux cas sont cémpax résultats obtenus par KUL [40] en
utilisant une pompe a chaleur fonctionnant avecni@sne parametres utilisées dans notre
mémoire. On remarque que la différence entre le @®R pompe a chaleur et celui de la
machine frigorifique et de 0.85 pour la figuht32 et de 0.75 pour la figurl/.33 (I'écart
théorique est égal a I'unité)

On remarque aussi une forte augmematio COP avec l'augmentation de la
température d’évaporatiofriy. 1V.32) et une forte diminution du COP avec I'augmentation
de la température de condensatidig( 1V.33). Selon les résultats obtenus on peut dire
gu'une augmentation de 2°C de la température d@nejon signifie une augmentation de
7.5% du COP de la machine frigorifique et qu'ungraantation de 2°C de la température de

condensation signifie une diminution de 5.5% du Q@@RFa machine frigorifique.

COP

0 2 4 6 8 10 12
Degré de surchauffe (°C)

Fig. IV.34 : Influence du degré de surchauffe sue lcoefficient de

performance de la machine frigorifique
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COP

1 T T T T T T 1
0 2 4 6 8 10 12 14

Degré de sousrefroidissement (°C)

Fig. IV.35 : Influence du degré de sous-refroidigsent sur le coefficient de

performance de la machine frigorifique

Les figuredv.34 et IV.35 représentent I'influence du degré de surchauffieetous-

refroidissement respectivement sur le coefficienpdrformance de la machine frigorifique.

On voit aussi une faible augmentatianrGDP avec I'augmentation du degré de sous-
refroidissement et une faible diminution du COPcakeugmentation de degré de surchauffe.
Ainsi, on confirme que les températures d’évaporatet de condensation jouent le role

majeur dans la variation du coefficient de perfanoeade la machine frigorifique.
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Résultats et discussions
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Fig. IV.36 : Influence du débit d’eau dans les échgeurs sur

la température de sortie d’eau

La figurelV.36 représente l'influence du débit d’eau dans I'écleamgsur la
température de sortie d’eau. On voit que la difiéecentre les températures d’entrée et de

sortie d’eau des échangeurs diminue avec l'augrtientdu débit volumique.

On termine avec les deux derniéresréigkig. 1V.37 et Fig. 1V.38 qui représentent
I'évolution des températures d’eau et de fluidgdrigene le long de I'évaporateur et de
condenseur (respectivement) pour une températureoagensation 50°C, une température
d’évaporation de 5°C, un sousrefroidissement d& &ihe surchauffe de 5°C et un diamétre
de tube capillaire de 0.002 m.
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Fig. IV.38 : variation de la température suivant langueur du condenseur
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Conclusion et per spectives

V. Conclusion et perspectives:

L'utilisation d’'un modele simple progogour représenter le fonctionnement d’'une
machine frigorifigue, nous a permet d’avoir desulis intéressants. L’amélioration des
performances d'une machine frigorifique, peut &lbgenu par plusieurs méthodes, étant

entendu que le compresseur est conserve :

Réduire la surchauffe en sortie d’évaporateur.
Augmenter la température d’entrée d’eau dans I'ératpur.
Diminuer la température d’entrée d’eau au condanseu

Réduire le plus possible la température de condiensa

ok~ 0N e

Prévoir une majoration de 22% pour la surface eoti@ I'évaporateur et de 28% pour
la surface totale du condenseur pour prendre empiebeffet d’'encrassement.

6. Augmenter le débit d’eau aux condenseur et évagarat

Concernant le fluide frigorigéne onaacu que le paramétre majeur le plus important
pour controler le débit massique du fluide frigeng est le diametre intérieur du tube
capillaire, ou on a remarqué gu'une augmentationldenm de ce dernier donne une

augmentation de 47% du débit massique.

Ce mémoire ouvre diverses perspectipesar poursuivre avec plusieurs autres

travaux. Parmi les points nécessitant des travampt&mentaires, on peut envisager :

> Changer le type des échangeurs de chaleur, parpéxeam peut utiliser des
échangeurs a plaques, des échangeurs a tubearetreabu des échangeurs a ailettes.

» Utiliser la méthode NUE pour modéliser les échangeurs de chaleur.

» Ultiliser un détendeur thermostatique au lieu dulmetcapillaire.

> Prendre en compte les différents régimes de I'élaull pendant I'évaporation.

» Calculer la longueur du tube capillaire a paréda puissance frigorifique.

» Utiliser un échangeur de chaleur intermédiaireecigticondenseur et I'évaporateur.

» Ultiliser d’autre fluide frigorigéne (purs ou mélas)

> Etc.
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Summary:
This work presents a steady state sination model to predict the performance of

a compression refrigerationmachine. The mathematical model consists of submadeof

system components such as evaporator, condensermmessor, capillary tube. These
submodels were built based on fundamental principe of heat transfer,

thermodynamics, fluid mechanics, empirical relatioships and manufacturer’s data as
necessary. The model was coded into a simulationggram and used to predict system
parameters of interest such as condenser exit watéemperature, evaporator exit water
temperature, mass flow rate of refrigerant, heat rgection in the condenser and cooling

capacity of the system. The results were very acdaple and even motivating.

Résume :

Ce travail présente un modele de simuian pour prévoir la performance d'une
machine frigorifique & compression mécanique en rége permanent. Le modele
mathématique se compose des sous modeéles des diffi¥s composants de systéme tels
qgue l'évaporateur, le condensateur, le compresseuet le tube capillaire. Ces sous
modeles ont été construits en se basant sur les mripes fondamentaux du transfert de
chaleur, de la thermodynamique, de la mécanique ddhiides, des rapports empiriques
et des données du fabricant (selon les besoins). b@déle est codé dans un programme
de simulation et utilisé pour prévoir les parametrs d'intérét tels que la température de
sortie de I'eau dans le condenseur, la températumde sortie de I'eau dans 'évaporateur,
le débit massique du fluide frigorigéne, la puissare calorifique et la puissance
frigorifique du systeme. Nos résultats apparaissenres acceptable et méme motivants.
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