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Chapitre I - Introduction

L1. HISTORIQUE ET PRINCIPE DES MACHINES A CYCLE DE COMPRESSION

Le principe des machines a cycle de compression de vapeur a été conceptualisé il y a plus
d’un siécle et demi déja, en pleine naissance de la thermodynamique. En 1852, Lord Kelvin
¢labora le premier 'idée de pompe & chaleur, basée sur le cycle d’un fluide subissant
différentes étapes de transformation. Il soulignait tout 'intérét de cette « machine thermique

inversée », pouvant tout aussi bien produire du chaud que du froid.

Une machine thermique a cycle de compression de vapeur est constituée des quatre
éléments principaux suivants : ’évaporateur, le condenseur, le compresseur et le détendeur

(Figure 1).

.- - ’ - - , . - :
e 1 - mifieu. choud
———e— . 3 - =y . '—“_i.f— )

S Goz S
I N '  compressewr
St dvoporatewr| | L R |- ‘condenseur
- Qp” S \ : Qe
S , - _ detendeur
mileu froid | Cliguide o}
: B 4 " Basse - - © Houte - - 3
' ‘Pression - || Pression oo
Figure ] - Schéma d'une machine & cycle de compression de vapeur
Dans 1’évaporateur, le fluide secondaire - qui peut étre de 1’eaun, de ’air etc... - céde de la

chaleur Qr au fluide frigoporteur qui s’évapore. A la sortie, le fluide & I'état de vapeur
surchauffée est aspiré et comprimé par le compresseur et refoulé vers ’entrée du condenseur.
La, Ia vapeur surchauffée est refroidie puis condensée, cédant de la chaleur Q¢ au fluide
secondaire. Le liquide condensé est sous-refroidi soit dans le condenseur, soit dans un sous-
refroidisseur situé en sortie de ce dernier. Le liquide sous-refroidi se détend ensuite dans
I’organe de détente qui permet d’alimenter I’évaporateur avec du fluide & 1’¢état diphasique ou

sous-refroidi.
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Log P |

Figure 2 - Diagramme de Mollier pour un cycle a compression de vapeur d'une machine frigorifique

La Figure 2 présente le cycle thermodynamique suivi par le fluide frigorigéne sur un
diagramme de Mollier (enthalpie H en abscisse, pression P en ordonnée). Le cycle se

décompose ainsi :

e entre 1 et 2 : le fluide sous forme de vapeur est compressé par le compresseur qui

Tui fournit I’ énergie mécanique 7,

e entre 2 et 3 : les vapeurs se condensent restituant de la quantité de chaleur O, a la
source chaude, puis le liquide est refroidi cédant de la chaleur Q,, a cette méme

source de chaude,

e entre 3 et 4 : le liquide sous-refroidi se détend de maniére isenthalpique et devient

en général légérement saturé 4 I’entrée de I’évaporateur,

e entre 4 et 1: le fluide s’évapore et la vapeur produite est surchauffée absorbant la

chaleur Qr de la source froide, avant d’entrer dans le compresseur.

Bien qu’elle fut avancée tdt, I’application du principe de ce cycle thermodynamique ne
survint pas immédiatement. L’ utilisation des cycles & compression de vapeur apparut dans le
domaine du froid dans un premier temps, et il faut attendre la fin de la premiére guerre
mondiale pour voir apparaitre des machines frigorifiques avec une efficacité accrue, grace a
I’amélioration des techniques sur les composants et une meilleure compréhension de leur
fonctionnement et des phénoménes physiques mis en jeu. De plus, la percée de la pétrochimie

permet ’emploi de fluides frigorigénes issus des hydrocarbures, particuliérement bien adaptés

9
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pour les plages de température de fonctionnement de ces machines. L utilisation de machines
a cycle de compression de vapeur dans le domaine du chauffage émerge tardivement, ralentie
entre autres par le faible cofit du pétrole. Les deux crises pétroliéres des années soixante-dix et
les politiques de réduction de la consommation énergétique vont finalement permettre essor
des pompes 4 chaleur. Les avancées scientifiques et techniques ont permis d’augmenter
fortement Pefficacité et la fiabilité de ces installations. Elles se retrouvent dans de nombreux
domaines industriels et particuliers : climatisation aussi bien en automobile que dans les
grands batiments, machines réversibles pour les maisons individuelles comme les pompes a
chaleur pour le chauffage par le sol, dans des procédés industriels en agroalimentaire,

pharmaceutique, le transport frigorifique, la production d’ean glacée...

Depuis une dizaine d’années, dans une volonté de limiter la destruétion de la couche
d’ozone et d’enrayer P'effet de serre, les gouvernements tentent de limiter 'emploi de fluides
fluoro-chlorés dans les pompes & chaleur et les machines frigorifiques. Les
chlorofluorocarbures (CFC) ont été interdits a la fabrication depuis le 31 Décembre 1994. 11
ont ét¢ remplacés d’abord par les hydrochlorofluorocarbures (HCFC) ayant un impact
moindre sur la couche d’ozone et participant moins a P’effet de serre. La réglementation
européenne prévoit cependant aussi leur futur retrait, en 2015. Les prétendanis au
remplacement des HCFC sont actuellement les hydrofluorocarbures (HFC). L’absence de
chlore les rend inoffensif pour la couche d’ozone, mais ils gardent encore un fort potentiel
d’effet de serre. Ce sont surtout des mélanges de HFC qui sont aujourd’hui employés,
notamment pour remplacer le R22 dans le domaine du froid. Les mélanges de HFC sont de
deux types: les mélanges azéotropes comme le R410A et le R507 s’évaporent et se
condensent & température et pression constantes ; les mélanges zéotropes comme le R407C
présentent une variation de température lors du changement de phase a pression constante,
dénommce glissement de température et liée a la différence de volatilité entre les composants

du mélange.

A terme, les fluides HFC devraient aussi céder la place & des composés sans fluor. Les
pistes explorées concernent les hydrocarbures, le gaz carbonique, I’ammoniaque. Cependant,
ces fluides introduisent de nouvelles contraintes de sécurité et de toxicité. Il manque aussi des
¢études plus approfondies sur leur utilisation et sur I’adaptation des machines pour fonctionner

avec ces fluides.
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Les réglementations concernant les fluides conduisent 4 une constante veille scientifique et
technologique pour maintenir les appareils existants fiables et performants, et anticiper les
évolutions futures. Parallélement & D’adaptation du matériel pour respecter les normes
environnementales, les industriels sont soucieux de fabriquer des machines toujours plus
fiables et efficaces. L’introduction d’organes de régulation de plus en plus précis permet
d’adapter au mieux le fonctionnement de la machine 4 la demande de I'utilisateur. Des
servitudes existent aujourd’hui sur la moindre machine, pour des raisons de sécurité mais
aussi pour améliorer la réponse de I'installation aux sollicitations du procédé dans lequel elie
est insérée. Un élément-clé dans ce cas est Porgane de détente. Constitué dans un premier
temps d’un simple tube capillaire ou d’une réduction de section de passage, il doit assurer
P’ alimentation correcte de I’évaporateur en fluide frigorigéne. L’ajout d’un automatisme, bas¢
sur le degré de surchauffe en sortiec de ’évaporateur, répond an triple objectif cité par Gac
(1997) :

o des conditions de fonctionnement satisfaisantes dans une gamme de tolérance
admissible ;
¢ un fonctionnement de la machine stir et fiable ;

¢ un coefficient de performance le meilleur possible.

Les travaux sur les machines frigorifiques et les pompes a chaleur ont été cantonnés trés
longtemps au fonctionnement en régime permanent. Il s’agissait en premier lieu de
caractériser les différents composants des installations, de créer des outils de simulation et de
conception, d’améliorer leurs performances en régime permanent. Grisval (1980) a détaillé le
fonctionnement d’une pompe a chaleur, pour différentes géométries d’échangeurs, et donné
une idée précise de son comportement en fonction de divers parametres comme les
températures des sources de chaleur et la surchauffe. Cependant il s’est avéré que
I’amélioration de la fiabilité et des performances passaient aussi par une compréhension du

comportement dynamique des machines a cycle de compression de vapeur.

1.2. POSITIONNEMENT INDUSTRIEL DU PROBLEME DU COMPORTEMENT
DYNAMIQUE :

Le fonctionnement d’une machine frigorifique n’est pas statique. Ce fonctionnement subit
diverses sollicitations au cours du temps qui font non seulement évoluer la machine dans des
gammes de régime permanent différentes, mais aussi passer par des périodes transitoires ou

les grandeurs physiques et les paramétres propres du cycle sont €loignés des valeurs
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nominales pour lesquelles I'installation est congue. Ces périodes transitoires sont plus ou
moins longues et plus ou moins brutales. Elles peuvent étre responsables de
dysfonctionnements, voire d’une altération de certains composants comme notamment le
compresseur. L’introduction de régulations de plus en plus sensibles, comme le contrble du
débit de fluide frigorigéne via le détendeur et I’adaptation de la vitesse du compresseur,
demande donc une meilleure connaissance du comportement dynamique des machines

frigorifiques et des pompes a chaleur.

Pour bien comprendre Peffet des transitoires et leur importance dans le domaine industriel,
une enquéte a été menée par le GRETh au début de cette étude. Elle s’est adressée a des
fabricants d’échangeurs thermiques, de compresseurs, de machines complétes ou
d’assembleurs de pompes a chaleur. Les préoccupations des industriels face aux
comportements transitoires ont pu ainsi étre cernées. Il est intéressant de rappeler ici les
conclusions issues de 1’enquéte, rapportant les régimes transitoires rencontrés et leurs

conséquences sur les performances générales et la fiabilité des installations.

o Transitoires rencontrés par les industriels

Les transitoires redoutés par les industriels sont ceux qui ne peuvent pas &tre maitrisés ou
prévus. Les cas suivants ont été cités le plus fréquemment : les phases d’arrét/démarrage qui
demeurent inévitables, la variation de température du circuit chaud ou du circuit froid, 1”arrét
inopiné du compresseur ou des ventilateurs, des fuites sur le circuit réfrigérant. Parmi les
transitoires cités, les deux premiers paraissent les plus susceptibles d’étre étudiés car ils
correspondent 3 des phases de fonctionnement classiques et reproductibles, et non des

accidents.

s [mpact des transitoires sur les performances globales

Concernant les performances en dynamique des pompes a chaleur et des groupes froids, les
industriels redoutent les phases transitoires. Ils ont souligné que ces transitoires peuvent
entrainer une baisse d’efficacité de leurs machines. Les industriels ont ainsi observé des
variations de performance en transitoire conduisant a une augmentation du cofit de
fonctionnement, 3 cause d’une consommation électrique accrue, 4 une perte de temps
pénalisante si la machine en question est intégrée dans un procédé industriel (pétrochimie,
chaine du froid, industrie alimentaire, procédé de séchage...). Ils ont aussi mis en avant des

répercussions secondaires (par exemple dans la chaine du froid, les risques de dégradation de
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denrées périssables si la température de la chambre froide met un temps trop long a atteindre

la valeur de conservation des aliments).

Du coup, les industriels s’interrogent sur le role de certains parameétres qui pourraient
influencer I’effet des transitoires sur les performances des installations. Tout d’abord, ils ont
remarqué que, selon le matériel utilisé dans le circuit de réfrigérant, le comportement en
transitoire est assez variable. Ils s’interrogent sur le role de la géométrie des échangeurs sur le
comportement des installations lors des phases transitoires. Il semblerait nécessaire pour les
industriels de connaitre Pimpact de la géométrie des échangeurs sur les transitoires. Elle
conditionne en effet la charge de réfrigérant et ’inertie thermique des structures, deux
paramétres dont le role est mal identifi€ lors des phases fransitoires. Le choix du compresseur
est aussi un facteur influent pour les transitoires, car selon le type employé (par exemple les

compresseurs  piston ou a vis), des comportements différents ont ét€ observés.

Ensuite, la durée du transitoire est aussi une information intéressant les industriels. De
maniére générale, les industriels cherchent a réduire an maximum les phases transitoires pour

minimiser les risques de dégradation des performances des installations.

Les moyens mis en ceuvre par les industriels confrontés & ces transitoires sont tres
stéréotypés. La régulation est la solution la plus fréquemment apportée ; méme si elle
nempéche évidemment pas les transitoires, elle peut en limiter les effets indésirables.
L’introduction d’une régulation modifie cependant la réponse en transitoire et peut induire de
nouvelles contraintes (stabilisation du point de fonctionnement, variation aléatoire de la

consigne...)

e [mpaci des transitoives sur la fiabilité des équipements

Concernant la frabilité du matériel lors de transitoireé, I’élément critique parait étre le
compresseur, et spécialement durant les phases de démarrage. Les risques de dégradation du
compresseur sont en effet les plus critiques, car elles sont irréversibles. L’aspiration par le
compresseur du fluide contenu dans I’évaporateur peut conduire, dans les premiers instants, a
des passages intempestifs de liquide. Plusieurs incidents sont alors susceptibles de se

produire :

¢ un effet de trempe sur le clapet, pouvant le briser ;

0 une délubrification des parties mobiles du compresseur ;
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¢ un entrainement d’huile hors du carter, conduisant d’abord a un
manque de lubrifiant pour le compresseur et ensuite, & un passage
d’huile dans les échangeurs risquant d’entrainer une dégradation des

transferts thermiques (Mermond, 1999).

Pour I’aspect fiabilité lors des transitoires, la géométric des composants et le type de
compresseurs entrent aussi en jeu. Les évaporateurs de faible volume devraient réduire les
risques de coup de iiquide, a cause de la charge plus faible de réfrigérant qu’ils contiennent.
D’un autre coté, ils sont plus sensibles aux transitoires car Pinertie thermique n’est pas
suffisante pour atténuer de brutales variations extérieures. Les différents modéles de
compresseurs sont ausst plus ou moins tolérants quant aux coups de liquide. Un compresseur
& piston sera sensible aux effets de trempe et a 'entrainernent d’huile. Un compresseur a
spirale admet plus facilement du liquide, tant qu’il n’entre pas dans la chambre de

compression, pouvant entrainer la destruction irrémédiable de ’appareil.

La prise en compte des démarrages dans la conception et le pilotage d’un groupe froid ou
d’une pompe a chaleur est cruciale. Les conséquences d’un bris de clapet ou d’un grippage de

cylindre conduisent immanquablement & des frais élevés de réparation, ainsi qu’a 1’arrét

prolongé du procédé dans lequel est insérée 1a machine.

La premiére réponse apportée par les industriels, pour contrer les risques
d’endommagement, porte sur I’adaptation de la boucle ou la mise en place de procédures de
démarrage : la présence d’électrovannes maintient I’écart de pression entre la haute et la basse
pression, I’ajout d‘une bouteille anti-coup de liquide en sortie évaporateur amortit les entrées
de Hquide dans le compresseur, la méthode du « pump down », qui consiste & vidanger

I’évaporateur a |”arrét, abaisse la pression avant un démarrage.

1’autre téponse envisageable consiste 4 améliorer la régulation existante. Les industriels

paraissent encore partagés sur le role des automatismes électroniques pour trois raisons :

¢ l'inéluctabilité des transitoires car, malgré I'introduction de
détendeurs électroniques ou de compresseurs a vitesse variable,
les transitoires existeront toujours ;

0 ensuite, la fiabilit¢ des détendeurs électroniques n’est pas

acquise pour tous ;
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0 enfin, le colit qu’ils représentent encore aujourd’hui par rapport
au prix total de la machine dissuade de leur utilisation de
maniére massive. On préfere utiliser encore des détendeurs
thermostatiques, voire de simples détendeurs capillaires pour les
installations de faibles puissances ou de faibles cofits comme

les climatiseurs individuels.

o Conclusion de [ 'enguéte

L’enquéte réalisée auprés d’industriels des échanges thermiques et de I’énergétique a
montré un intérét marqué pour la problématique des transitoires. Les transitoires rencontrés
ainsi que leurs conséquences ont pu tre répertoriés. En outre, une discussion sur I’impact des
transttoires et sur les moyens mis en ceuvre pour contrer leurs effets néfastes indique QUe les

recherches sur ce sujet sont d’actualité.

Les industriels manquent effectivement d’éléments prédictifs fiables pour juger de I'impact
des nouveaux fluides et des géométries d’échangeurs, comme les échangeurs & plaques, sur
les réponses de leurs installations en transitoire. Sur ces points, il existe donc une réelle

attente de résultats.

La prise en compte des phénomeénes tramsitoires pourrait étre un nouvel enjeu pour
I’amélioration des pompes a chaleur et des groupes frigorifiques. Il ne suffit plus en effet
d’augmenter les transferts thermiques dans les échangeurs si le fonctionnement de
Vinstallation devient irrégulier, imprévisible ou non conforme au dimensionnement prévu. La
réduction de la consommation d’¢énergie, I’amélioration de la fiabilit¢ des procédés
industriels, la limitation des coiits de production ou mtervient ce genre de matériel, imposent
des automatismes. La prise en compte des phases transitoires pourraient aussi intervenir des la
conception des machines, lorsque des relations prédictives existeront. Pour y parvenir, des
études plus poussées doivent étre menées, notamment dans les domaines encore peu explorés

comme la dynamique des évaporateurs a plaques.
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i.1. Introduction

Cette étude bibliographique présente le principe des pompes a chaleur et des machines
frigorifiques, et les principaux résultats expérimentaux sur leur comportement dynamique
relatés dans la littérature scientifique. Une présentation des modeles d’évaporateur en régime
transitoire est aussi effectué. Elle s’attarde enfin sur quelques études menées sur 1’évaporation

de réfrigérants dans des évaporateurs a plaques corruguées.

Le marché des pompes a chaleur a connu un développement prodigieux dans les années 70,
a cause de la crise énergétique. Les machines frigorifiques sont, quant & elles, un procédé
indispensable pour la production de froid depuis le début du siécle!. Les pompes & chaleur et
les machines frigorifiques sont constitués des mémes éléments essentiels qui sont un
compresseur, un condenseur, un détendeur et un évaporateur. C’est leur utilisation qui les
différencie ensuite. La pompe 3 chaleur restitue de [’énergie par Vintermédiaire du
condenseur, tandis que la machine frigorifique soustrait de la chaleur via 1’évaporateur. La
pompe & chaleur réversible est encore particuliére car elle permet de produire soit de la

chaleur, soit du froid, en fonction de la demande de 1"utilisateur.

On trouve ces machines dans les secteurs ¢économiques comme le transport de
marchandises, 1’agroalimentaire, la pétrochimie, la grande distribution, I'hétellerie et la
restauration, mais aussi chez les particuliers, pour la climatisation de leur automobile ou de
leur logement, et pour la conservation de leurs nourritures. Si les études sur la technologie des
pompes & chaleur et des machines frigorifiques en régime permanent sont trés répandues, le
probléme du fonctionnement en transitoire ne s’est posé que depuis le début des années 80,

par nécessité de rationaliser la consommation d’énergie.

Avant d’approfondir notre réflexion, il est utile d’expliquer au lecteur plusieurs termes
souvent utilisés par les différents auteurs ayant travaillé sur les phénoménes transitoires dans

les pompes a chaleur ; ces termes apparaissant au cours de ce résumé.

En premier lieu, le terme de transitoire, notion centrale des travaux déents ici, doit tre
développé. La sixiéme édition du dictionnaire de I’ Académie frangaise (1835) désigne sous
’adjectif transitoire « ce qui remplit I’intervalle d’un état de choses a un autre ». Dans notre

cas, 1l s’agit de la période couvrant le passage d’un régime de fonctionnement 4 un nouveau
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régime, en conséquence d’une action extérieure. En fonction du temps, une ou plusieurs
grandeurs caractéristiques évoluent (les températures, les pressions, les débits ou les
puissances). Les états initiaux et finaux sont aussi bien des régimes permanents, indépendants
du temps, que des régimes ou certaines grandeurs oscillent autour d’une valeur moyenne,
périodiquement ou aléatoirement. Une pompe a chaleur équipée d’un organe de régulation

quelconque peut fonctionner selon ce dernier type de régime.

Deux notions apparaissent fréquemment : le « démarrage a chaud » et le « démarrage a
froid ». Tt s’agit d’'une dénomination générale de conditions initiales avant un démarrage de
pompe a chaleur. Lorsque le démarrage se produit aprés un arrét suffisamment long pour que
I’ensemble des structures de P’installation soit a la température ambiante, on parlera de
démarrage a froid. Au contraire, si Parrét est trop court, les différents composants - c’est-a-
dire les échangeurs, le compresseur, la tuyauterie - ont une température résultant des
conditions précédant I’arrét et de la durée de cet arrét. Le compresseur, par exemple, sera
encore a température €levée, tandis que les €léments de 1’évaporateur seront plus froids. Le

démarrage suivant cet arrét est alors dit démarrage a chaud.

Enfin, nous utiliserons souvent les termes « haute pression » et « basse pression » du
circuit de fluide frigorigéne de la pompe & chaleur. La haute pression désigne la pression
moyenne dans la zone comprise entre la valve de refoulement du compresseur et le détendeur.
C’est la pression de condensation aux pertes de pression prés. La basse pression est la
pression moyenne de la partie du circuit située entre le détendeur et la valve d’aspiration du

compresseur. Aux pertes de pression pres, c’est la pression d’évaporation.

Ce sont d’abord, les contextes des études sont abordés, puis les résultats et les conclusions
des travaux les plus significatifs. Ensuite un démarrage dans une machine a cycle de
compression de vapeur est détaillée. Ensuite, les principaux modéles d’évaporateur en régime
transitoire existant dans la littérature sont présentés. Enfin, Nous exposons une revue de
quelques études expérimentales réalisées sur 1’évaporation de fluides frigorigénes dans des
échangeurs a plaques corruguées. Enfin, une conclusion dégage les points importants des

références bibliographiques et présente I’orientation de I’é¢tude actuelle.

' Centre Frangais de 1'Electricité, Les pompes & chaleur dans I'industrie, Dossier thématique 1996.
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I1.2. Principales études expérimentales sur le comportement transitoire des
pompes a chaleur et des machines frigorifiques

i1.2.1. Travaux de Mulroy et al.

Mulroy & Didion (1985) et Mulroy (1986) ont étudié les performances d’une pompe a
chaleur résidentielle réversible lors des démarrages. Ils ont d’abord mesuré les pertes
thermiques, qu’ils ont attribuées a la circulation du réfrigérant durant I’arrét. Ensuite, les

différentes stratégies de controle du démarrage ont été envisagées par Mulroy.

L’installation expérimentale est constituée de deux échangeurs a aileftes, placés dans deux
piéces séparées maintenues & température constante. L’une simule les conditions d’intérieure
d’une maison, 1’autre celles de Pextérieur. Le circuit de réfrigérant posséde un accumulateur
optionnel aprés I’évaporateur. Il s’agit d’un réservoir devant retenir le liquide susceptible de
sortir de I’évaporateur, afin de protéger le compresseur. Un systéme de valves pneumatiques a
été installé pour isoler la haute pression de la basse pression a I’arrét du compresseur. Le
réfrigérant employé est du R22. Les auteurs mesurent les températures et les pressions aux

entrées et aux sorties des échangeurs, du compresseur et de ’accumulateur.

Les démarrages ont €té réalisés selon les conditions suivantes :

¢ mode chauffage ou mode refroidissement,
o charge de réfrigérant de 2,7 kg ou 3,6 kg,
» présence ou non de Paccumulateur,
¢ fermeture ou non de la vanne isolant la haute de la basse pressions a 17 arrét.
En mode chauffage, 1’échangeur placé dans la piéce simulant I'intérieur de la maison se
comporte comme un condenseur. En mode refroidissement, il fonctionne en évaporateur. Une

vanne 4 passes permet d’inverser le sens de parcours du fluide et de sélectionner ainsi I'un ou

I’autre mode.
Tous les essais sont réalisés aprés un arrét de 24 minutes.

Les résultats montrent que, quelles que soient les conditions initiales, les performances de
la pompe & chaleur lors du démarrage restent inférieures a celles obtenues en régime

permanent.
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En mode refroidissement, les conditions d’essai avec la charge de réfrigérant de 3,6 kg, la
mise en commun de la haute pression avec la basse pression, et la présence de 1”accumulateur
sont les conditions les plus pénalisantes pour la puissance utile. Cette puissance utile est plus
faible durant le démarrage et atteint sa valeur de régime permanent au bout de 8 minutes,
contre 2 minutes pour un démarrage ou la circulation du fluide a été empéchée durant P'arrét,
ou en absence d’accumulateur. Concernant la puissance consommée par le compresseur, tous
les démarrages montrent un pic initial durant 30 secondes maximum. Les essais effectués sans
accumulateur, ou avec isolation de la haute pression de la basse pression, sont les plus rapides
a atteindre le régime permanent. Pour tous les essais, la puissance du compresseur se stabilise

beaucoup plus vite que la puissance utile.

Mulroy a aussi observé une différence de comportement dynamique de la pompe a chaleur
entre le mode chauffage et le mode refroidissement. Les autres conditions d’essai étant
identiques, un démarrage en mode chauffage est plus lent 4 atteindre le régime permanent
qu’un démarrage en mode refroidissement. En mode chauffage, 1a non isolation de la haute et
de Ia basse pression & 1’arrét et une charge élevée augmentent légérement la puissance utile
instantanée, contrairement au comportement observé en mode refroidissement. Cetie
différence s’expliquerait par la migration de réfrigérant qui, quand elle est possible, est plus
importante en mode chauffage qu’en mode refroidissement. Mulroy & Didion (1985) ont
effectivement trouvé que 80% de la charge se trouve coté basse pression aprés 24 minutes

d’arrét en mode refroidissement, tandis que 91% y réside a I’arrét en mode chauffage.

Sami & Cemeau (1991) ont pour leur part examiné I’impact de la composition d’un mélange
de réfrigérant sur les performances dynamiques d’une pompe a chaleur lors d’un démarrage.
Leurs travaux reposent sur la necessité, au début des années 90, de remplacer les réfrigérants
Chloro-Fluoro-Carbonés (CFC) par des composés moins dangereux pour la couche d’ozone.
Ils ont donc opté pour des mélanges azéotropes de réfrigérants Hydrogéno-Chloro-Fluoro-
Carbonés (LHCFC). Leur boucle expérimentale est une pompe a chaleur eaw/air, 1.’évaporateur
est un échangeur hélicoidal, le condenseur une batterie a ailettes. Le détendeur est un tube
capillaire. Les fluides frigorigénes sont des mélanges R22/R114 et R22/R152a dans des
proportions 80/20, 60/40 et 40/60. Les résultats obtenus sont globaux et concernent les

pressions, la puissance consommeée et la puissance utile de la pompe a chaleur.
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Sami & Comeau observent que la composition des mélanges influence directement la
dynamique de la pompe 4 chaleur. Lorsque la portion de R22 dans le mélange diminue, la
pompe a chaleur atteint plus rapidement le régime permanent et la consommation électrique
du compresseur est réduite. Les auteurs expliquent ce fait par la baisse de la pression en sortie
du compresseur lorsque la fraction de R22 du mélange décroit, aussi bien avec le R114
qu’avec le R152a. Cependant, pour le cas de mélanges R22/R114, un pic de consommation

électrique au démarrage apparait lorsque la fraction de mélange du R22 diminue (Figure I1-1).

RZ2/R114 Compressor power consumiplion
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1 i H i i H §

|
o 60 4120 80 280 300 360 420 43O 54¢ ciele]
Time (s}

Figure II-1 - Réponse transitoire de la puissance du compresseur, au démarrage, pour plusieurs compositions
du mélange R22/R114, d'aprés Sami & Comeau (1991).

Mulroy et al. ont suivi une approche globale du comportement
dynamique d’une pompe a chaleur. lls ont notamment relevé les
grandes tendances qui seront reprises et approfondies par
d’aufres travaux : effet de la géomérrie, le role des conditions
initiales, les performances en fonctionnement cycligue par
rapport au régime permanent. Il est cependant regrettable que
leurs travaux n’aient pas concerné des pompes a chaleur et des
groupes froids équipés d’échangeurs thermiques autres que des

batteries a aileites.
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Sami & Comeau sont les seuls, vraisemblablement, & s étre
penchés sur le probléme du fluide dans le comportement
dynamique d'une pompe a chaleur. Le résultat primordial de leur
étude est 1'effet de la composition de mélange sur la dynamique de
la pompe & chaleur. Par contre, le choix des mélanges est
aujourd 'hui totalement obsoléte. Les réfrigérants actuels appelés
a remplacer les HCFC sont des mélanges azéotropes, et il manque
cruellement de données sur leur impact concernant la dvnamique

par rapport a un fluide pur.

H.2.2. Travaux de Murphy & Goldschmidt

Murphy & Goldschmidt (1984) se sont intéressés au comportement d’une climatisation
lors d’un arrét et d’un démarrage. Ils ont cherché a expliquer le mécanisme de migration du
réfrigérant a arrét. Leur étude est essentiellement qualitative et se limite donc a la

compréhension des phénoménes physiques mis en jeu.

Leur installation expérimentale est une pompe a chaleur commerciale de 10,5 kW. Elle est
équipée de batteries a ailettes pour le condenseur et I’évaporateur, placés dans deux chambres
thermiquement isolées et maintenues & température constante. Le réfrigérant n’est pas
spécifié. Les grandeurs physiques mesurées sont les températures en entrée et en sortie des
échangeurs, la température de ’air, la haute pression et la basse pression, et la consommation

¢lectrique.

Les essais sont :

o un démarrage aprés égalisation entre la haute et la basse pression,

¢ un arrét lorsque le régime permanent est atteint.

Migration du réfrigérant a larrét. A D'arrét, une migration du réfrigérant peut
effectivement se produire de la haute pression vers la basse pression. Les auteurs constatent
ainsi que les pertes thermiques lors du démarrage sont imputables a cette migration. Comme
I’écoulement est impossible a travers le compresseur, le fluide passe par le détendeur.
Immédiatement aprés ’arrét du compresseur, I’écoulement du fluide frigorigéne entre le

condenseur et I’évaporateur se poursuit, sous 1’effet de deux phénomeénes :
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= le gradient de pression, qui n’est pas nul aprés I’arrét, provoque I’aspiration, a travers le
détendeur, de liquide vers ’évaporateur. Ce phénoméne dure tant qu’il existe un
déséquilibre entre la haute pression et la basse pression du circuit.
= Parallélement, un gradient thermique va amplifier I'effet du gradient de pression. Le
liquide va en effet migrer vers les zones chaudes pour s’évaporer, tandis que la vapeur
se condensera sur les parois froides. Ce phénomeéne peut se produire ailleurs qu’entre les
simples échangeurs, mais aussi avec n’importe quelle paroi de la pompe a chaleur, si sa
température permet soit une condensation, soit une évaporation.
Il y a donc migration du fluide et une inversion du sens du flux thermique dans les
échangeurs.
Cette répartition de masse est dépendante des géométries des échangeurs et de leur inertie

thermique. De plus, elle fixera les conditions initiales au démarrage.

Au moment du démarrage, du liquide est aspiré dans le compresseur, produisant une hausse
de la consommation électrique. La déficience de liquide dans le condenseur entraine une
mauvaise alimentation du détendeur durant une vingtaine de secondes. Ce retard influence
immédiatement le temps d’établissement de la puissance utile. Les auteurs soulignent que le
blocage de la circulation du réfrigérant & Iarrét pourrait étre un moyen de réduire les pertes

thermiques lors du démarrage.

Murphy & Goldschmidt donnent une explication claire et
pertinente de I'effet de migration du réfrigérant a 'arrét. Ils ont
par la suite mis au point un modeéle de pompe a chaleur lors d’un
arrét (Murphy & Goldschmidt 1986). 1l manque cependant des
essais en fonction de paramétres de fonctionnement comme la
température de ’air. En outre, ['absence de données quantitatives
ne permel! aucune comparaison avec des résultats de sources

différentes.

11.2.3. Etude de Tanaka ef al.

1.2.3.a. Présentation

Le travail de Tanaka ef al. (1982) s’explique par la nécessité d’employer des pompes a
chaleur & grande efficacité pour compenser ’augmentation du colit de 1’énergie. Ils veulent

aussi contribuer a I’'amélioration de la protection du compresseur contre le passage de liquide.
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Ils ont étudié I"’évolution dynamique des températures, des pressions et de la répartition de la
charge de réfrigérant au cours de nombreux démarrages. Leur étude se déroule donc en deux

temps :

o tout d’abord, I’étude de démarrages standards,

e puis, I’étude de démarrages suite & des améliorations apportées.

Le dispositif expérimental est une pompe a chaleur réversible, d’une capacité de 3,1 kW en
mode chauffage, et de 2,3 kW en mode refroidissement. Les spécificités de Iinstallation sont

résumées dans le Tableau II-1,

spécifications remarques
réfrigérant charge totale : 950 g R22
échangeur intérieur 1 passe batterie 4 ailettes

longueur totale : 14,5 m

diamétre intérieur tube : 9,05 mm

échangeur extérieur 2 passes batterie A ailettes
longueur totale : 34,5 m

diamétre intérienr tube : 9,05 mm

COMPEESSEur piston hermétigue chemise haute pression
détendeur tubes capillaires
capacité nominale chaoffage : 3080 W

refroidissement : 2330 W

Tableau 11-1 - Spécificités de l'installation étudiée par Tanaka et al. (1982).

La Figure II-2 montre le schéma de la boucle d’essais. L’ensemble est placé dans une
grande piéce maintenue & 18°C, et les pressions du réfrigérant sont contrdlées en ajustant le
débit d’air a travers les échangeurs. Trois vannes magnétiques (M1, M2 et M3), une vanne de
controle (C1) et trois vannes de fermetures (V1, V2 et V3) permettent d’isoler le circuit
frigorigéne en trois sections: 1’échangeur intérieur, I’échangeur extérieur et 1’ensemble
compresseur/accumulateur. Une fois réalisée cette opération, les auteurs peuvent soutirer le
réfrigérant contenu dans chaque section du circuit et obtenir ainsi la répartition du réfrigérant

dans le circuit.
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Figure II-2 - Schéma de Ig pompe & chaleur étudiée par Tanaka et al. (1982).

Tanaka ef al identifient trois cas de conditions précédant un démarrage et susceptibles

d’influencer la dynamique de la pompe a chaleur :

Cas 1. la pompe 4 chaleur n’a pas fonctionné depuis longtemps, les
pressions sont équilibrées et ’ensemble est a la température de I’air
ambiant, autour de 17°C. Pour leur essai, l'arrét précédant le
démarrage a duré 16 heures.

Cas 2. La pompe a chaleur n’a pas fonctionné depuis un temps
relativement court, les pressions sont équilibrées. La température du
compresseur est encore élevée, proche de 61°C, tandis que la
température dans le condenseur vaut 30°C, et 15°C dans
I’évaporateur. Dans leur cas, I’arrét est de 10 minutes.

Cas 3. Enfin, Tanaka et al. citent, sans ’avoir étudié, le cas ou la
pompe & chaleur a été arrétée un trés court instant, les pressions n’ont

pu s’ équilibrer, pas plus que les températures.

I1.2.3.b. Résultats
Les auteurs estiment une charge de réfrigérant relative dans chaque section de la pompe a

chaleur :

W masse de réfrigérant dans la section a t donné

Woeas, ~masse de réfrigérant dans la section en régime permanent

Ils ont observé que plus de la moitié de la masse du réfrigérant est confinée dans

I’évaporateur au moment du démarrage, aussi bien dans le Cas ! que dans le Cas 2 (Figure
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I1-3). De plus, cette quantité de réfrigérant demeure a 1’état liquide et une partie importante est

aspirée par le compresseur avant qu’elle puisse s’évaporer.

La répartition du réfrigérant dans les différentes sections de la pompe & chaleur est

stationnaire une fois les températures et les pressions stabilisées.
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Figure II-3 - Evolution de la charge de réfrigérant duns les trols sections de la pompe & chaleur pour
un démarrage dans le Cas 1 (& gauche) et dans le Cas 2 (a droite} d'aprés Tanaka et al. (1982),

La différence notée dans la dynamique de la pompe a chaleur entre le Cas [ et le Cas 2 est
attribuée a la quantité de réfrigérant mélangée a I’huile et 4 la température du compresseur au
moment du démarrage. Dans le Cas /, le long arrét rend la structure du compresseur trop
froide pour évaporer le liquide provenant de I’évaporateur. Le carter du compresseur joue alors
le role d’un réservoir de réfrigérant, comme le montre le pic trés marqué de la masse du
réfrigérant contenu dans le compresseur au démarrage (Figure II-3 & gauche). Au contraire,
dans le Cas 2, les auteurs notent que le réfrigérant liquide s’évapore au contact des picces

encore chaudes du compresseur. En outre, le transitoire est beaucoup plus court dans le Cas 2

(Figure II-3 a droite).
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A la suite de ces premiers résultats, les auteurs ont défini quatre nouveaux essais (Tableau

11-2).
Cas volume de Uaccumulateur (cn’) démarrage
A 370 cas 1
100 cas 1
C 00 fermeture de la valve M2 a Parrét du
compresseur, empéchant le transfert ¢
masse du condenseur vers I’évaporate
D 100 fonctionnement en cycle inverse durar
20 secondes avant le démarrage

Tableau II-2 - Description des nouveaux essais d'aprés Tanaka et al. (1982),

Ils ont mesuré la puissance consommée par le compresseur lors des quatre options de
démarrage (Figure II-4). Dans tous les cas, la puissance augmente pendant 6 a 20 secondes,
aprés le démarrage, sous Deffet du liquide quittant 1’évaporateur et entrant dans le
compresseur. Par contre, la réduction du volume de I'accumulateur situé en sortie de
I’évaporateur augmente considérablement la puissance consommée. Les cas C et D, qui
maintiennent le liquide en grande partie dans le condenseur au moment du démarrage,
diminuent la puissance absorbée. Tanaka er al. remarquent ainsi que le cas C est le plus
favorable car il donne le plus faible pic de puissance, et atieint le régime permanent le plus

rapidement.
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Figure II-4 - Evolution de la puissance électrique du
compresseur pour guatre cas de démarrage (Tanaka et al. 1982).

Ils ont par ailleurs réalisé un démarrage avec un accumulateur de 370 cm’ et la fermeture de
la vanne magnétique M2 lors de 1'arrét précédant ’essai, et ont obtenu une amélioration des

performances de la pompe 4 chaleur de 5 4 10%.
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=» Tanaka et al. observent donc un effet prépondérant du mode de démarrage sur le
comportement transitoire de la pompe a chaleur. Ils mettent en avant le phénoméne de
redistribution du réfrigérant a 'arrét dans les différentes parties du circuit et I'impact de la
conception de 'installation, par le volume de Paccumulateur et l’inertie thermique du

COmpresseur.

Belth et al (1986, 1988) ont mis au point un banc d’essals permettant de suivre
instantanément la répartition de la charge de réfrigérant dans une pompe a chaleur équipée
d’'un compresseur monovitesse, de deux échangeurs de type batterie a ailettes, d’un
accumulateur et d’un tube capillaire comme détendeur. Les principaux composants -

échangeurs, compresseur, accumulateur - sont montés sur des balances (Figure I1-5).

Figure II-5 - Schéma d'une balance pour la mesure de la masse de réfrigérant (Belth et al. 1986).

Ils ont ensuite relié ces éléments par des tubes en « zig-zag » afin de compenser leur

mouvement issu des variations de charge en transitoire.

Les essais réalisés concernent les démarrages et les arréts, en choisissant soit le mode
chauffage, soit le mode refroidissement. Contrairement & Tanaka ef al., la variation de masse
du réfrigérant dans le compresseur est faible au démarrage. Les auteurs n’expliquent pas cette
différence observée. Au démarrage, ils mesurent aussi un transfert de masse important de
réfrigérant liquide, de I’évaporateur vers P’accumulateur, puis une évaporation lente de ce
fluide avant qu’il se répartisse a travers le systéme. Aprés un arrét long, la majorité¢ du
réfrigérant se retrouve dans 1’évaporateur et dans I’accumulateur. Enfin, Belth ef al. (1988)
indiquent que les modifications apportées a la pompe & chaleur originale rallongent la durée du
transitoire au démarrage a cause de ’augmentation du volume et donc de la charge totale de

réfrigérant introduit dans le circuit.
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Machado (1996) et Machado ef al. (1998) se sont intéressés a la variation de masse du
réfrigérant dans I’évaporateur en régime transitoire, lors de variations du débit de réfrigérant a
travers le détendeur. Ces travaux sont motivés par I"optimisation de la charge du fluide
frigorigéne dans une pompe & chaleur ou une machine frigorifique, & la fois pour les
performances et pour la réduction des risques de fuite dans Patmosphére de produits nocifs
pour la couche d’ozone. Les essais sont menés sur un groupe frigorifique de 6 kW, équipé
d’un compresseur ouvert & vitesse variable et d’un condenseur a eau. L’évaporateur est formé
d’un tube entour¢ de trois tubes lisses coaxiaux dans lesquels circule de ’eau glycolée en
contre-courant du réfrigérant R22. Enfin, le détendeur est électronique, 3 moteur pas & pas. La
masse de fluide frigorigéne est mesurée par deux méthodes : par isolation de 1’évaporateur
avec deux électrovannes puis soutirage du réfrigérant en régime permanent et par mesure

continue du poids de I’évaporateur avec une balance de précision en régime transitoire.

Machado et al. étudient dans un premier temps I’effet de la vitesse du compressecur et de la
température d’ébullition sur la charge dans 1’évaporateur en régime permanent. Ils regardent

ensuite 1’évolution de la masse de réfrigérant lors d’un échelon du débit.

Régime permanent. Machado ef al. ont constaté deux tendances dans ’évolution de la
masse de réfrigérant en régime permanent en fonction de la vitesse de rotation du compresseur
et de la température d’¢bullition (Figure 11-6) :

1. d’abord, pour une température d’ébullition donnée, la masse de R22 contenue
dans I’évaporateur en régime permanent décroit lorsque la vitesse de rotation du
compresseur augmente ;

2. ensuite, & vitesse de rotation constante, pour une température d’¢ébullition
croissante, la masse de réfrigérant diminue jusqu'a un minimum, puis croit a

nouveau.

Les auteurs expliquent ces comportements en s’appuyant sur I’expression de la masse de
réfrigérant dans I’évaporateur. Elle est proportionnelle 4 la masse volumique moyenne du
réfrigérant et a la longueur diphasique qui correspond a la longueur de la zone ou le fluide est

un mélange diphasique.

Ainsi, lorsque la vitesse du compresseur augmente, le taux de vide moyen dans
I’évaporateur augmente. Cela entraine une diminution de la masse volumique moyenne du

fluide. Le volume de I’évaporateur étant constant, la masse totale de réfrigérant décroit donc.
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Ensuite, quand la température d’¢bullition augmente, Machado ef al. expliquent le passage
par un minimum de la masse de R22 par 'opposition de deux effets : lorsque la température
d’ébullition croit, la masse volumique moyenne augmente alors que la longueur diphasique

diminue dans I’évaporateur.
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Figure IL6 - Evolution de la masse de R22 dans
l'évaporatenr en fonction de la vitesse du compresseur et de
la température d'ébullition d'aprés Machado et al. (1996).

Régime transitoire. Machado ef al. effectuent un échelon du débit du R22 en fermant
légérement 1’orifice de détente, pour une vitesse de compresseur de 1000 tr min” et une

température d’ébullition de 10°C (Figure II-7).
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Figure 11-7 - Variation de la masse de R22 qu cours d'un échelon de
débit en entrde de l'évaporatenr (Machado et al. 1998).

Les auteurs expliquent Ja baisse de la masse dans ’évaporateur lors d’une diminution de
débit par le déséquilibre qui existe dans les premiers instants entre les débits d’entrée et de
sortie. I.a masse se stabilise lorsque les débits en entrée et en sortie redeviennent identiques.
La réponse de la variation de masse de R22 dans 1’évaporateur, AM(?), est modélisée par une

loi exponentielle, d’aprés les courbes expérimentales :
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-
AM(t)= Arm, K(l —e 4)

Le gain K est le rapport de les variations de la masse de réfrigérant dans ’évaporateur et du

débit en entrée de ’évaporateur, suite a une excitation du systéme :
AM max AM min
Am

e

K

A, est la variation du débit en entrée de I’évaporateur, K le gain et &la constante de temps

de la réponse déterminée lorsque la variation de masse vaut 66% de sa variation totale.
.Machado et al. déterminent ensuite ’effet de la vitesse du compresseur et de la température
d’ébullition sur le gain X et la constante de temps & Ils remarquent que ces deux paramétres
diminuent lorsque la vitesse du compresseur augmente ou lorsque la température d’ébullition

augmente.

Lestimation de la répartition de la charge de fluide
frigorigéne en régime transitoire est un point essentiel pour la
compréhension du comportement dynamique d’une pompe a
chaleur ou d’un groupe froid en transitoire. Les résultats obtenus
par Tanaka et al., bien que datant du début des années 80, sont

encore aujourd 'hui les meilleurs.

Belth et al. ont utilisé une méthode de mesure de la répartition
du réfrigérant plus rapide, celui de la pesée des composants. S’ils
confirment en partie les observations de Tanaka et al., c¢’est-a-
dire une redistribution importante du réfrigérant a ['arrét et
Uimpact de 'aspiration du fluide frigorigéne par le compresseur
au démarrage sur le temps de transition, ils n'ont pas noté de
brusque augmentation de la masse de réfrigérant contenu dans le
compresseur. Ils ne donnent pas d’explication a cette différence.
On peut cependant avancer quelques hypothéses : I'augmentation
artificielle du volume de la pompe a chaleur a cause des raccords

en « zigzag », la présence de 'accumulateur ou un manque de

sensibilité de la méthode de mesure par pesée pour le
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compresseur. Il est regrettable aussi qu’ils n’aient pas repris la
démarche de Tanaka et al. en reproduisant leurs différents modes

de démarrage.

Machado et al. se sont focalisés Ueffet de la variation du débit
de réfrigérant en entrée de l'évaporateur. Leurs résultats sont
convaincants méme si des interprétations physiques plus poussées
manguent. De plus, il aurait été intéressant de donner
explicitement, sous forme de graphique ou de tableau, I'effet de la
vitesse de rotation du compresseur sur la longueur diphasique.
Généralement, la longueur de la zone diphasique est calculée a
partir de paramétres en entrée de 1'évaporateur : débit massique
de réfrigérant, titre. Dans la mise en place de modéles pour
'évaporateur inséré dans une pompe a chaleur ou un groupe
froid, connaitre la longueur diphasique en fonction de conditions
de sortie, comme la vitesse du compresseur, pourrait permetire de

régler les probléme de fermeture du systéme d’équations.

I1.2.4. Travaux de Tassou et al.

11.2.4.a. Présentation

Tassou a réalisé de nombreuses études sur les pompes a chaleur au sein du Département
d’Ingénierie et de Mécanique de Puniversité de West London. 11 a collaboré avec beaucoup de
personnes pour caractériser ’impact de choix technologiques sur le fonctionnement d’une
pompe a chaleur, aussi bien en régime transitoire qu’en régime permanent. Ainsi, Tassou &
Votsis (1992) ont étudié les différentes stratégies de démarrage. Tassou & Al}-Nizari (1991,
1993%, 1993%) se sont penchés sur la régulation de P’évaporateur via le choix du détendeur.
Tassou et al. (1982) et Tassou (1991) ont étudié le comportement d’une pompe a chaleur
équipée d’un compresseur a vitesse variable. Toutes leurs études sont motivées par Parrivée
sur le marché de nouvelles technologies permettant d’affiner la régulation de la pompe a

chaleur, tout en améliorant son efficacité.

La gamme de matériels utilisés par Tassou et al. est assez large (Tableau 11-3). Toutes ces

instalations sont des machines commerciales.
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fluide type évaporateur | condenseur compresseur détendenr remarques
d’installation
Tassou & Votsis me? pomipe a chaleur batterie a condenseur & | hermétique & piston ne certains essafs
{1992) eau-air ailettes eau tubes réalisés avec
coaxigux accumulateur de
1900 cr®
Tassou & Al- R22 refroidisseur de n c. n c. hermétique a piston| thermostatiqu
Nizari (1991, liquide ) - 4 cylindres e Danfoss TE-
19932, 1993 puissance X35
) Jroid 25 kW
électronique
Danfoss DQ3
Tassou et al. n ¢ | pompe & chaleur batterie & tubes et ouvert 2 cylindres - noc
(1982) eau-air aileites calandre 4 vitesse variable
Tassou (1991) Ri2 pompe @ chaleur | batterie al tubes et| ouvert 2 cylindre| thermostatiqu | qeccumulateur en
eau-air ailettes calandre enfrainé  par unle sortie
moteur de 3 kW & évaporateur,
vitesse variable réservoir en
sortie condenseur

Tabieau II-3 - Type d’installations étudiées par Tassou ef al.

La métrologie se compose de mesures de température du fluide frigorigéne en entrée et
sortie des échangeurs, ainsi que des fluides secondaires servant de sources chaude et froide.
Les haute et basse pressions sont aussi enregistrées de méme que le débit du réfrigérant en

sortie du condenseur.

I.2.4.b. Résuitats

Tassou & Votsis ont concentré leur étude sur la réponse en transitoire et les pertes
thermiques lors du fonctionnement cyclique (alternance périodique de marches/arréts) d’une
pompe a chaleur industrielle. Avant le début de chaque test, Pinstallation fonctionne 40
minutes en régime permanent, puis effectue deux cycles de 10 minutes de marche, séparés par
des arréts de 20 minutes. [’enregistrement commence au froisiéme cycle. Trois conditions de

fonctionnement sont étudiées -

1. pas de migration de fluide durant la période d’arrét,
2. égalisation des pressions dans le circuit durant la période d’arrét,

3. utilisation d’un accumulateur de 1900 cm”.

Tassou & Votsis remarquent ainsi que la dynamique de la pompe a chaleur ne dépend pas
uniquement de 'inertie thermique des composants, mais aussi de la migration du fluide
frigorigéne du condenseur vers I'évaporateur durant les périodes d’arrét. Ils monirent aussi que
le coefficient de performance (COP) est sensiblement dégradé en fonctionnement cyclique,

quelque soit le mode de démarrage choisi (Tableau 11-4). Dans le cas d’un démarrage sans

% non communiqué par les auteurs
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migration du réfrigérant durant I’arrét, Tassou & Votsis trouvent une réduction du COP de
6%. La baisse atteint 11% pour le cas ol1 les pressions sont égalisées. Les auteurs i’expliqueﬁt
par I’augmentation de la consommation du compresseur. Quand 1’accumulateur est employé,
la réduction du COP est de 10%. Malgré une puissance consommeée par le compresseur plus
faible, ce sont les pertes thermiques s’¢élevant & 13% qui expliquent cette chute. Pour Tassou &
Votsis, I’'accumulateur retient une partie du réfrigérant et entraine une sous-alimentation des

échangeurs dans les premiers instants du démarrage.

40 [ o) [cor(r)
Condition de démarrage =
W Oss COP,
casl ! 0,93 - 0,94
cas 2 102 0,91 0,89
cas 3 0,96 .87 .9

_ puissance €lectrique du compresseur, puissance utile et coefficient de
.l: W(t ) ’ .E gt) 4 .{: con (t ) * performance intégrés sur le cycle

Wis, Oss, COPs puissance électrigue du compresseur, puissance utile et coefficient de
performance en régime permanent

Tableau I1-4 - performances lors d'essais en fonctionnement cyclique d'aprés Tassou & Votsis (1992).

Les anteurs notent enfin que la méthode d’égalisation des pressions permet 1’emploi d’un
compresseur plus petit, mais indutt une pression de refoulement plus forte au démarrage et

n’exclut pas les risques de passage de liquide dans le compresseur.

Tassou et al. (1982) et Tassou (1991) ont étudié 'emploi d™un compresseur a vitesse
variable dans une pompe a chaleur. Le premier travail caractérise le fonctionnement de la
machine en régime permanent. Dans un second temps, le comportement dynamique est
abordé. Ainsi, Tassou regarde 'effet de deux paramétres, la vitesse de compression et la
température de ’eau en entrée condenseur, sur la pression, la température et la puissance

consommée par le compresseur.

Tassou constate d’abord que 'emploi d’un compresseur a vitesse variable ne réduit pas les
pertes thermiques survenant au cours du démarrage. En revanche, il permet de réduire le

nombre total de cycles marche/arrét, améliorant ainsi les performances globales.
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Ensuite, Tassou souligne I'importance du dimensionnement du détendeur thermostatique
utilisé avec un compresseur & vitesse variable (Figure II-8). Pour une vitesse de 500 tr min™, la
surchauffe oscille légérement au démarrage autour d’une valeur moyenne de 15°C. Lorsque la
vitesse de compression est plus faible (370 tr min™), fa surchauffe oscille plus amplement, ce
qui signifie que le détendeur étudié est surdimensionné et laisse entrer un débit trop important
dans Pévaporateur. Au contraire, pour une vitesse de 740 tr min™, la surchauffe ne fluctue plus
mais atteint des valeurs trop élevées, supérieure a4 15°C. Le détendeur ne laisse pas passer
suffisamment de fluide, indiquant alors un sous-dimensionnement de I'orifice de détente.
Tassou et al. (1982) préconisent plutét ’emploi d’un détendeur électroniquement régulé, et

qui s’adapterait plus rapidement aux variations de charge dans I’évaporateur.

1 T
o 2 4 8 B 10 12 14 16

- Time after stast-up (min)

Figure [I-8 - Evolution de la surchauffe lors du démarrage pour
différentes vitesses de compresseur d'aprés Tassou (1991).

Ces conclusions expliquent I’intérét porté par Tassou & Al-Nizari (1991, 1993? 1993")
aux détendeurs thermostatiques et électroniques. L’étude théorique de la régulation de
P’évaporateur par un détendeur thermostatique avait déja été entrepris par Danig (1963) et
Broersen & Van Der Jagt (1980) qui ont abordé le probléme de la stabilité du couple
détendeur-évaporateur, et notamment 1’effet de « hunting ». Ce phénoméne se produit lorsque
la surchauffe a la sortie de ’évaporateur et le débit massique de réfrigérant oscillent dans le

temps sans se stabiliser, a cause de 1a réponse du détendeur thermostatique aux sollicitations

de 1a surchauffe.
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Tassou & Al-Nizan soulignent le double réle du détendeur: il assure d’abord une
alimentation en liquide de I’évaporateur suffisante pour le maintien du taux d’évaporation
dans 1’échangeur, ensuite il permet le maintien d’un gradient de pression entre le condenseur

et ’évaporateur pour que le liquide s’évapore a basse pression.

IIs ont cherché a comparer les performances d une pompe a chaleur équipée des deux types
de détendeur, en régime permanent et lors d’un démarrage. Ils ont effectué les essais de

démarrage selon deux parameétres :
1. La durée de P’arrét avant le démarrage.

2. La consigne de surchauffe imposée par le détendeur en sortiec de

I’évaporateur. Les valeurs prises sont 6, 8, 10, 12 et 14°C.

Réginie permanent. Les auteurs n’ont pas observé de différence de performance en régime
permanent entre le détendeur thermostatique et le détendeur électronique. Ils ont cependant
noté que le niveau de surchauffe avait un effet sur le coefficient de performance de
Pinstallation (Figure 11-9). Le COP reste constant jusqu'ad 8°C de surchauffe, puis diminue de
14% au-deld de 10°C. Cette variation est provoquée par la diminution de la surface d’échange
en diphasique de I’évaporateur. L’échangeur peut en effet &tre divisé en deux parties. La
premiére couvre la zone ou le fluide frigorigéne est sous forme de mélange liquide/vapeur ;
¢’est la zone ot la majorité de la chaleur est €changée. La seconde partie est celle de 1a vapeur
surchauffée ; lorsque la surchauffe augmente, cette dermiére zone de moindres échanges

thermiques augmente au détriment de la zone diphasique.
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Figure II-9 - Evolution du COP en régime permanent en fonction de
la surchauffe d'aprés Tassou & Al-Nizari (1995°).

Régime transitoire. Tassou & Al-Nizari observent de forts écarts dans la dynamique de la
pompe & chaleur équipée d’un détendeur soit thermostatique soit €lectronique, et selon les
conditions de démarrage. La valeur de la consigne de surchauffe imposée est toute aussi

importante.

Observons tout d’abord la différence entre le détendeur ¢lectronique et le détendeur
thermostatique. Ce dernier induit une réponse plus lente du systéme alors que le détendeur
électronique permét une stabilisation de la surchauffe bien plus prompte (Figure II-10). Les
oscillations de la surchauffe ne dépassent pas 0,5°C, contre 3°C pour le détendeur

thermostatique.

Electronic valve ~

Superheat tempercture (°C)7 i

Figure II-10 - Réponse transitoire de la surchauffe pour un détendeur
électronique (Elecironic valve} et un détendeur thermostatique
(Thermostatic valve), d'aprés Tassou & Al-Nizari (1993°).
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Lors d’un fonctionnement alternant les marches/arréts, les pertes thermiques sont plus
faibles avec le détendeur thermostatique, car il s’ouvre plus vite au démarrage que le

détendeur électronique.

Les auteurs relévent ensuite deux comportements différents, selon que le démarrage est
chaud ou froid (Figure II-11). Tassou & Al-Nizari obtiennent ainsi approximativement le
régime permanent au bout 150 secondes lors d’un démarrage a chaud, contre environ 450
secondes lors d’un démarrage a froid. Un démarrage a chaud est beaucoup plus rapide qu’un
démarrage a froid, parce que les pressions ne sont pas encore équilibrées et le réfrigérant se
trouve distribué de maniére quasi identique 4 sa distribution en régime permanent. De plus, le
démarrage & froid provoque des oscillations importantes de la surchauffe. Les auteurs
expliquent cela par le fait que lors du démarrage a froid, ’écart de pression entre ’évaporateur
et le condenseur est faible, obligeant le détendeur a fonctionner avec une ouverture maximum
pour assurer le bon débit. La moindre variation dans I’ouverture de I’orifice produit alors une

grande variation de débit, modifiant avssitdt la valeur de la surchauffe.

14—
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Figure II-11 - Réponse dynamique de la surchauffe pour un démarrage & froid
(haut) et un démarrage & chand (bas), d'aprés Tassou & A-Nizari (1991).
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Le demier point abordé par Tassou & Al-Nizari concerne 'influence de la consigne de
surchauffe sur le comportement dynamique de la pompe a chaleur. lls constatent qu’en
dessous d’une comsigne de 6°C, le détendeur n’asservit plus correctement le débit de
réfrigérant. La surchauffe oscille alors fortement. Dans ces conditions, les auteurs observent,
grice a un hublot, des bouchons de liquide en sortie de 1’évaporateur. Une augmentation de la
consigne permet de stabiliser la surchauffe, mais réduit du méme coup le COP de 1a pompe 2

chaleur.

*>» En conclusion, Tassou & Al-Nizari ont mis en évidence P'impact des conditions
initiales, ainsi que la valeur de la consigne de surchauffe sur la dynamique du systéme. 1ls
estiment ainsi que le détendeur électronique est le plus adapté pour un contréle précis de la
surchauffe afin d’étre au plus proche de la valeur optimale, celle-ci étant celle qui donne le
meilleur compromis entre la stabilité du couple détendeur-évaporateur et le COP de la pompe

a chaleur.

Outtagarts ef al. (1995, 1997) et Tamainot-Telto et al. (1996) ont mené plusieurs études
sur la réponse du couple détendeur-évaporateur lors de démarrages et lors d’échelons de débit,
pour plusieurs types de détendeurs. L’installation étudiée est un groupe frigorifique d’une
puissance de 6 kW composé d’un évaporateur a tubes coaxiaux, d’un condenseur & immersion
et dun compresseur de type ouvert, entrainé par un moteur électrique triphasé, alimenté avec
une fréquence variable de 20 a4 120 Hz. Les détendeurs étudiés sont soit thermostatiques, soit

¢électroniques. Le réfrigérant employ¢ est du R22.

Tamainot-Telto ef al. parviennent a déterminer une zone de stabilité pour plusieurs types de
détendeurs thermostatiques, en fonction de la vitesse du compresseur et de la température de
saturation du R22. Iis définissent un mauvais fonctionnement du détendeur lorsqu’il y a
oscillation du débit et de la surchauffe, une valeur trop faible ou trop élevée de la surchauffe,
une arrivée de fluide diphasique dans le compresseur. De plus, ils remarquent que si I'on
remplace un échelon de débit par une rampe, les oscillations de la surchauffe sont atténuées et

disparaissent totalement pour des durées de rampe supérieures a 60 secondes.

Outtagarts ef al. ont regardé le comportement du groupe froid équipé d’un détendeur
électronique, en étudiant deux algorithmes de régulation: un automatisme proportionnel
dérivateur (PD), et une régulation qualitative optimale (RQO). Iis trouvent ainsi que le

deuxiéme algorithme donne les meilleurs résultats. Dans tous les cas, les détendeurs
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électroniques permettent une stabilisation plus rapide des grandeurs de fonctionnement du
groupe frigorifique, avec un temps de réponse de 4 4 14 fois plus court que celui des

détendeurs thermostatiques.

Tassou et al. ont effectué un énorme travail sur l'impact des
choix technologiques du détendeur et du compresseur sur le
comportemen! dynamique des pompes a chaleur. Ils ont
notamment généralisé la notion de démarrage & chaud ou a froid
en meltant en avant qu'il s'agissait bien des conditions initiales
du transitoire. Il est cependant regrettable qu'ils r;’aient pas
profité de ces travaux pour tester des échangeurs autres que des

batteries a ailettes.

Les résultats obtenus par Tamainot-Telto et al. et Quitagarts et
al. sont intéressants d’un point de vue technique. Il s’agit plus
d’une caractérisation de différents détendeurs, notamment en vue
de les modéliser, que d ‘une compréhension des phénomeénes
physiques se produisant. Leurs études toutefois se consacrent a
d’autres transitoires que les phases d’arrét/démarrage, ce qui est

rare dans ce domdine.

11.2.5. Etude de Hewitt et al.

I}.2.5.a. Présentation

Hewitt et al. (1993%, 1993") se sont intéressés au probléme du remplacement du CFC12 par
du HFC134a dans un dispositif de réfrigération. L objectif de leur étude était de trouver un
détendeur thermostatique convenable avec le bon dimensionnement lors du changement de

fluide.

L’installatioﬁ expérimentale étudiée par Hewitt ef al. est un groupe frigorifique servant a
produire de Peau froide. Il se compose d’un compresseur a piston ayant un volume déplacé de
6,1 m*/h pour une puissance de 2 kW, un détendeur thermostatique de la marque Teddington,
un condenseur a eau de type tubes et calandre dont la puissancé peut atteindre 15 kW, et un
évaporateur a plagues du type SWEP d’une puissance de 6 kW. Le fluide frigorigéne employé

est du HFC134a, en remplacement du CFC12 anciennement utilisé dans la boucle. La source
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froide c6té évaporateur est assurée par un circuit d’eau glycolée a 50%. Les grandeurs
mesurées sont les pressions, les températures en entrée et en sortie des échangeurs, le débit

massique de réfrigérant liquide.

11.2.5.b. Résultats

Observations. Hewitt er al. ont étudié la réponse transitoire de 1’évaporateur & plaques
aprés une modification de la température du flude frigorigéne en sortie d’évaporateur, en
jouant sur [a température moyenne de ’eau dans I’évaporateur, et lors des démarrages. La
surchauffe AT.. est calculée a partir de la température de saturation du fluide et de la

température de sortic :

-T

saf

AT, =T,

sortie

IIs remarquent d’abord que, lorsqu’ils imposent un échelon croissant de 5°C, 4 partir de
0°C, a la température en sortic de I’évaporateur, la surchauffe croit. lls précisent que le

comportement ne semble pas étre linéaire et serait dit 4 Iorifice de détente trop grand.

Temperatire {(deg.Cl.

Figure I11-12 - Evolution de la température de condensation, de la température en
sortie de I'évaporateur et de la surchauffe en fonction du temps lors d'un
démarrage, d'aprés Hewitt et al. (1993°).
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Hewitt ef al. ont ensuite relevé durant la phase de démarrage d’importantes oscillations de
la surchauffe en sortie de 1’évaporateur & plaques (Figure 11-12). Tls ne s’attardent pas plus
dessus car ce phénoméne est largement traité dans la littérature (voir § Tassou ef al). Par
contre, si généralement ces oscillations se produisent a faible surchauffe, Hewitt ef al. les
observent également pour des surchauffes élevées. Ainst, pour une température de réfrigérant
en sortie de I’évaporateur de 5°C, les oscillations se produisent pour une surchauffe supérieure

ou égale a 14°C et inférieurc a 5°C.

Les auteurs ont également constaté des fluctuations brusques et imprévisiblés de la
surchauffe et de la température en sortie de I’évaporateur, bien que le régime permanent soit
atteint et que le détendeur fonctionne dans sa plage de stabilité. Comme le montre la Figure
II-13, alors que le régime permanent est établit, la surchauffe initialement constante chute
brusquement, et ce sans variation d’aucun parametre de fonctionnement, suivie par la chute de
la température en sortie de 1’évaporateur. La surchauffe et la température remontent ensuite

vers leur valeur de fonctionnement en régime permanent.

température en sortie

evaporateur
. a
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temps (Minutes) rpe

Figure 1I-13 - Exemple d'instabilité de la surchauffe malgré le végime permanent établi, d'oprés
Hewitt etal. (1993°).

Discussion. Pour expliquer cette instabilité¢ dynamique en régime permanent, Hewitt ef al.
ont dans un premicr temps mis en cause la coalescence de bulles dans les canaux de

1I’évaporateur, créant ainsi des bouchons de vapeur poussant & grande vitesse le liquide. Cette
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hypothése leur paraissait plausible, d’autant plus que Engelhorn & Reinhart (1990) ont
montré que le régime d’¢ébullition nucléée est prépondérant dans les évaporateurs a plaques.
Cependant, dans leurs conditions d’essai, la vitesse du fluide, dans les canaux de
Pévaporateur, est trop faible pour I'apparition de bouchons de liquide. En outre, des

observations ultérieures ont définitivement infirmé cette supposition.

I.’installation a en effet éié modifiée, et équipée de hublots en entrée et en sortie de
I’évaporateur. Les auteurs ont alors vu :

1. une stratification des phases en entrée de I’évaporateur,

2. des bouchons de liquide en sortie de 1I’évaporateur correspondant a

une chute de la surchauffe et a une période d’instabilité.

Hewitt ef al remarquent que si I’écoulement est stratifié dans le distributeur de
Pévaporateur, celui-ci se comporte comme un séparateur de phases. L’alimentation de
P’échangeur 4 plaques se faisant par le bas, la phase vapeur passe préférentiellement dans les
premiers canaux, le liquide occupant, lui, les derniers canaux. Cette distribution dégrade les
performances de ’échangeur, la majorité des échanges thermiques se déroulant dans les
canaux remplis de liquide. Le front de séparation entre les canaux remplis de vapeur et ceux
remplis de liquide est dépendant du titre en entrée de 1’évaporateur. Or, les auteurs notent que
ce titre est Jui-méme fortement lié aux pertes de pression au niveau du détendeur. Une
variation de "ouverture de orifice de détente entraine donc automatiquement une variation
du titre et, par conséquent, un déplacement du front hiquide/vapeur dans le distributeur (Figure

H-14).
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Figure II-14 - Hypothése de la distribution des phases du réfrigérant dans I'évaporateur
pour expliquer les instabilités & fortes surchauffes, d'aprés Hewitt et al. (1993°).

Lorsque le front de séparation entre le liquide et la vapeur se déplace dans le distributeur,
sclon le sens de la vartation, un canal alimenté en liquide peut se remplir de vapeur, et
inversement. L’instabilité de la surchauffe observée serait donc la conséquence de 1’expulsion
du liquide hors de certains canaux par la vapeur y entrant a plus grande vitesse. Dans leurs
conditions d’essais, Hewitt et al. ont estimé que la vitesse de la phase vapeur du HFC134a

dans le canal pouvait atteindre 60 fois la vitesse de la phase liquide.

En conclusion, ies auteurs remarquent d’abord que leurs résultats doivent étre complétés
par une étude de I'influence de Iorientation de 1’échangeur. Iis préconisent ensuite la mise en
place d’un dispositif de mélange en entrée de ’évaporateur pour réduire le risque de
stratification des phases. Enfin, ils n’excluent pas la possibilité d’instabilités de la surchauffe
par le mécanisme de formation de bouchons de liquide dans les canaux pour des installations

ayant un débit de fluide frigorigéne plus important.
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Hewitt et al. sont les seuls a avoir étudié le comportement
dynamique d’un  évaporateur a plagues. s soulignent
parfaitement ['importance de la géométrie de I'échangeur dans la
réponse fransitoire car ils ont observé des fluctuations de la
surchauffe jamais vues avec les autres types d’évaporateur. Ils ont
expliqué les instabilités a fortes surchauffes par la modification
de la distribution en entrée des canaux. ils ont néanmoins indigué
dans leur conclusion que le phénoméne de coalescence de bulles
et la formation de bouchons pourrait étre a l'origine du méme
comportemeht sur d’autres installations avec des débits plus
élevés. On regrette alors qu’ils n’aient pas précisé leur gamme de

débit a titre de comparaison.

Leurs résultats cependant s'inscrivent dans la tendance
actuelle de réduction de la charge de réfrigérant et de compacité
des échangeur. Ils encouragent & mener des études plus
approfondies sur le fonctionnement dynamique d’évaporateurs et

de condenseurs a plagues.

11.2.6. Synthése

11.2.6.a. Synthése des études présentées
La diversit¢ des travaux sur les fransitoires dans les pompes a chaleur témoigne de la
richesse du théme : les différentes motivations des auteurs, les types d’installation variées, les

grandeurs mesurées nombreuses, les divers transitoires étudiés.

=> Tout d’abord, les recherches effectuées ont suivi deux motivations connexes :
d’abord la caractérisation des réponses transitoires des pompes a chaleur, puis la
recherche de solutions dans le but d’atténuer les facteurs pénalisants des
transitoires. Il s’agit donc de comprendre le fonctionnement dynamique de la

machine, puis d’apporter des solutions aux problémes rencontrés.
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-> Ensuite, le connaissance des géométries s’est révélée essentielle a I'interprétation
des résultats. Si beaucoup de travaux se consacrent a ’étude de climatisations
individuelles et de pompes a chaleur, quelques auteurs ont porté leur attention sur
les refroidisseurs de liquide (Machado et af., Outtagarts et al, Tamainot-Telto et
al., Tassou & Al-Nizari, Hewitt et al). Ce choix détermine directement la
géométriec de I’évaporateur et du condenseur. S’ajoutent a cela le type de
compresseur, l'organe de détente, la présence ou non d’un accumulateur.
Cependant, toutes les installations proviennent d’équipements commerciaux ou
cherchant a s’en approcher le plus possible, comme dans le cas de Belth ef al.. Ce
souci de conserver une configuration réaliste du circuit de réfrigérant.met en avant
la forte relation entre la structure du sysiéme et le comportement dynamique. Les
études concernant les évaporateurs du type tubes et calandre sont inexistantes. Pour
Ies échangeurs a plaques, seuls Hewitt ef al. ont donné quelques informations qui
montrent la nécessité d’approfondir nos connaissances sur cette géométrie. En effet,
il semblerait que méme a forte surchauffe, des instabilités dans Palimentation de
I’évaporateur surviennent, sous Peffet de brusques variations de la distribution du
réfrigérant. Des effets de coalescences de bulles et de formations de bouchons dans

les canaux sont aussi envisagés pour des débits supérieurs d ceux d’Hewitt ef af..

~>» Les mesures mises en place portent sur les grandeurs caractéristiques du
fonctionnement : les températures, les pressions, les puissances utile et consommee.
La variation de la masse de réfrigérant est aussi étudiée par Tanaka ef al., Murphy

& Goldschmidt, Belth et ¢/, et Machado erf al .

=> Les transitoires ¢tudiés se limitent dans la majonité des cas aux démarrages et aux
arréts. On peut aussi citer Machado, Outtagarts, et Hewitt qui se sont penchés sur

des échelons de débit et de température en entrée de P'évaporateur.

=> Les résultats obtenus montrent tout d’abord que les transitoires ont généralement
pour conséquence une réduction de 1’efficacité de la pompe a chaleur. Elle est due a
une diminution de la puissance utile et une surconsommation du compresseur.
Ensuite, des effets indésirables, comme le passage de liquide dans le compresseur
ou des instabilités de la surchauffe en sortie de 1’évaporateur, ont été observés.

Cependant, ces résultats sont trés dépendants de la géométrie de 1’installation

47



Chapitre Il - Etude bibliographique

(Mulroy et al., Tanaka et al., Tassou, Outtagarts et al., Hewitt ef al), du type de
fluide (Sami & Comeau), des conditions initiales (Tassou & Al-Nizari), du mode de
fonctionnement (Mulroy, Belth et al)). Dans le cas des démarrages, deux effets
expliquent les comportements observés : 'inertic thermique des structures et la

migration du fluide frigorigéne rendue possible ou non durant 1’ arrét.

11.2.6.b. Déroulement type d’un démarrage

Nous avons estimé utile de décrire en synthése le déroulement d’un démarrage d’une
pompe a chaleur, chronologiquement et pour chaque composant principal. Nous avons choisi
ce type de transitoire car, d’une part, il est le plus détaillé et, d’autre part, il est le plus critique

vis-3-vis du fonctionnement de la machine.

Nous nous inspirons de la description d’un démarrage faite par Rasmussen ef al. (1987).
Les auteurs ont réalisé des démarrages sur une pompe a chaleur dans le but de valider un
modeéle dynamique prédisant 1’évolution temporelle des performances globale de ce genre
d’installation. Nous ajouterons & leurs observations des remarques issues de la synthése

bibliographique.

Evaporateur. Au démarrage, I’évaporateur voit une grande partie du liquide qu’il contient
aspirée par le compresseur. Il s’ensuit une sous-alimentation en liquide de I’échangeur, plus
marquée en cas de présence d’un accumulateur en sortie de P’évaporateur. Un volume
important de 1’évaporateur est a ce moment occupé par de la vapeur surchauftée. Durant ces
premiers instants, la pression d'évaporation diminue jusqu'a un minimum, correspondant au
moment ol la masse de réfrigérant dans I'évaporateur est minimale. Cette insuffisance en
masse provoque alors une diminution du débit au compresseur, tandis que le débit au

détendeur continue d'augmenter.

La valeur de cette pression minimale dépend des caractéristiques de la pompe a chaleur. Le
recouvrement de ce minimum est possible par I’augmentation du débit a travers le détendeur,
lui-méme 1ié & Paccroissement de la masse volumique du réfrigérant et du sous-

refroidissement en sortie du condenseur.

Accumulateur. Le rdle de Paccumulateur est crucial au démarrage. En effet, quand du
liquide est aspiré par le compresseur, 1’accumulateur permet de stocker le liquide et de ne

laisser passer que la phase vapeur. Quinze & vingt secondes plus tard, ’entrée de liquide dans
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Paccumulateur est déja inexistante. Quant au liquide retenu, il est par la suite évacué soit par
un systéme adapté, soit par vaporisation au contact des parois de I’accumulateur ou au contact

de la chaleur sensible de la vapeur circulant vers le compresseur.

Compresseur. Plusieurs paramétres conditionnent la réponse transitoire du compresseur :
la vitesse de transmission au niveau du moteur, les conditions en entrée, les échanges de

chaleur dans le compresseur et la pression de refoulement.

Au démarrage, I’arrivée de liquide dans le compresseur provoque une brutale augmentation
du débit en sortie du compresseur. Comme la portion de liquide entrant dans le compresseur
diminue par la suite, le débit du compresseur décroit rapidement. 1l est alors imposé par la

masse volumique du réfrigérant en entrée, et les pressions d’aspiration et de refoulement.

Le démarrage est souvent une phase critigue pour le fonctionnement du compresseur.
L’aspiration de liquide par celui-ci peut entrainer des dommages irréversibles sur des pi¢ces
mécaniques comme les clapets, les bielles ou les pistons. Les avaries se produisent
généralement suite au lavage par le réfrigérant des zones lubrifiées, ce qui conduit au grippage
des parties mobiles. Elles peuvent aussi survenir aprés un effet de trempe, lorsque du liquide
froid arrose des petits éléments métalliques chauds. Les contraintes thermiques crées induisent

alors une fatigue du matériau, voire une rupture immédiate.

Condenseur. Le comportement du condenseur est imposé par les conditions de sortie du

compresseur et le débit au niveau du détendeur.

Dans les toutes premiéres secondes, il existe un déséquilibre entre le débit d’entrée élevé et
le débit faible en sortie impolsé par le détendeur. De plus, la condensation est encore faible
dans les premiéres secondes. Cela conduit immédiatement 4 une augmentation rapide de la
pression dans le condenseur. L'inégalité des débits en entrée et en sortie du condenseur et le
début de la condensation entrainent une réduction du volume de vapeur disponible. Ensuite,
cette augmentation de la pression provoque une ¢élévation de I'écart de température entre le
réfrigérant et la source chaude. Le flux thermique augmente donc, favorisant un meilleur taux
de condensation. Par la suite, I'augmentation du taux de vapeur se condensant infléchit
I’accroissement de la pression. Celle-ci se stabilise au moment ou les débits d’entrée du

condenseur et du détendeur s’égalisent.

Détendeur. Deux comportements dynamiques sont envisageables, selon que I'installation

fonctionne avec un détendeur capillaire ou un détendeur thermostatique.
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= le détendeur capillaire

Il s’agit d’un simple tube de diamétre inférieur & celul des conduites de ’installation et
dimensionné pour provoquer les pertes de pression Ap souhaitées entre 1a zone haute pression,
le condenseur, et la zone basse pression, I’évaporateur. Il s’agit d’un dispositif entiérement

passif.

Au démarrage, le débit du détendeur est faible car le réfrigérant présent est sous forme de
vapeur surchauffée en I'absence de condensation, ou de meélange diphasique, tandis que la

différence de pression est encore petite.

Le débit va ensuite croitre avec 1’augmentation du Ap et de la masse volumique du
réfrigérant en amont du détendeur, & cause de la condensation de la vapeur, qui débute. Cette
augmentation du débit se poursuit aprés la stabilisation des pressions, du fait de la diminution
du titre en sortie du condenseur et ce, jusqu'a ce que les conditions de sous-refroidissement
soient atteintes. Le débit du détendeur est trés sensible & ce dernier parameétre car un fort sous-

refroidissement accroitra la masse volumique du réfrigérant.

= le détendeur thermostatique

Le principe du détendeur thermostatique est le méme que celui du tube capillaire mais il
est, de plus, asservi mécaniquement a une consigne de surchauffe en sortie de 1’évaporateur :
une forte surchauffe entraine une augmentation de ’alimentation de 1’évaporateur, tandis
qu’une surchauffe trop faible par rapport a la consigne provoque une réduction du débit de
réfrigérant. |

A cause de cette régulation, la dynamique de Ia pompe 2 chaleur est quelque peu modifiée.
En effet, I’aspiration initiale du liquide par la pompe provoque une surchauffe de la vapeur
dans I’évaporateur. Le détendeur va essayer de compenser la surchauffe par une ouverture de
la valve. Une entrée brusque et massive de liquide dans I’évaporateur va diminuer la
surchauffe. Nous avons vu que certaines conditions de fonctionnement, démarrage a froid,
consigne de surchauffe trop basse, sont susceptibles d’entrainer des oscillations de la
surchauffe et du débit. On parle alors de phénoméne de «hunting», indiquant que le
détendeur thermostatique ne répond plus assez vite aux sollicitations de la surchauffe. Le
débit et la surchauffe peuvent osciller sur une période plus ou moins longue, en fonction de
I’écart de pression entre I’évaporateur et le condenseur et de la vitesse de rotation du

compresseur, voire ne jamais se stabiliser.
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11.3. Modélisation de I’évaporateur en régime transitoire

11.3.1. Introduction

La modélisation du comportement dynamique d’un évaporateur est complexe pour deux

raisons :

1. tout d’abord, I’aspect temporel demande la connaissance a chaque instant des différentes
variables du systéme ;
2. ensuite, le phénoméne de changement de phase oblige une approche locale, donc la

résolution d’équations aux dérivées partielles couplées.

A partir des équations locales doublement moyennées, spatialement et temporellement,
trois modéles classiques sont présentés, en tant que modéles physiques représentatifs existant

dans la littérature.

Deux contraintes dirigent le choix d’un modéle d’évaporateur en dynamique: la
représentativité des phénoménes physiques en transitoire, ce qui demande une modélisation
fine, et la volonté d’avoir un temps de calcul raisonnable. Ces deux conditions sont souvent

antagonistes.

Trois modéles classiques se distinguent :

e le modéle dit « a deux zones » ol I’étude dynamique de I’évaporateur revient a
I’étude de 1a longueur de la zone diphasique ;

s le modeéle pleinement discrétisé basé sur les équations diphasiques du modele
homogéne (le fluide diphasique est considéré comme un seul corps avec des propriétés
physiques moyennes) ;

¢ le modéle pleinement discrétisé basé sur le modéle a4 deux fluides (les équations

sont écrites pour chaque phase présente).

Nous verrons cependant que pour ces deux derniers modéles, des simplifications sont
possibles pour s’affranchir de_certaines équations aux dérivées partielles (I’équation-bilan de

quantité de mouvement).

I1.3.1.a. Etudes de Wedekind et al.

Les travaux de Wedekind ef al. ont porté dans un premier temps sur 1’étude des

phénoménes stochastiques et les instabilités d'un mélange diphasique en évaporation dans un
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tube chauffé uniformément (cf. Figure H-15). Ils ont ainsi montré qu'en régime permanent, le
point de dry-out (peint d'asséchement, c'est-a-dire distance ou tout le liquide est évaporé)
fluctuait de maniére aléatoire autour d'une valeur moyenne. Des études statistiques ont permis
de relier la densité de probabilité du positionnement de la zone de dry-out avec des

caractéristiques physiques de l'écoulement.

Figure II-15 — Schéma indiquant les principales grandeurs du modéle de Wedekind (d’aprés Wedekind et
Stoecker, 1968)

Ils ont établi une relation entre 1'écart type de la position de dry-out o, et I'écart type de

la fluctuation du titre en entrée o; :

1_(9,',, mehfv
o =-———
" 1-g Pf,

(1-1)

O -

ot &, est le taux de vide en entrée, m, le débit massique en entrée, /1, la chaleur latente

de vaporisation, ¢, le taux de vide moyen dans le canal, P le périmetre chauffant et £, Ie flux

thermique linéique. Cette relation souligne clairement l'influence du débit du fluide
s'évaporant, de sa chaleur latente de vaporisation, du flux thermique appliqué. En outre, les
auteurs indiquent n'avoir trouvé aucune relation certaine entre la déviation standard du titre

moyen et les grandeurs physiques mentionnées ci-dessus.

Ces travaux préliminaires ont conduit Wedekind & s'intéresser aux comportements
transitoires d'un évaporateur. Pour simplifier I'étude, I'échangeur est dans un premier temps un

simple tube avec un flux thermique impos¢.
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Le modele proposé repose sur I'invariance temporelle du taux de vide moyen. Si 77 est
la longueur non oscillante® de la zone diphasique dans le tube, alors le taux de vide moyen

dans la section peut s'écrire :
5(1)=—— { (e)dz (11-2)
7(e) =0

» Pour un flux thermique uniforme, il existe une relation simple entre le titre ¢t la

variable adimensionnelle & =_i :
7()

=X, +([1-%, ).

Le taux de vide moyen peut alors s'exprimer ainsi :

£ [ ). (11-3)

Cette relation est bien invariante par rapport au temps, dans ’hypothése ou le titre

d’entrée demeure constant.

Dans son modéle, Wedekind ne conserve que deux des trois équations de mélange
diphasique : I'équation de conservation de la masse et I'équation de conservation de 1'énergie.
1l suppose explicitement que les transitoires "mécaniques” sont beaucoup plus rapides que les
autres, et l'équation de quantité de mouvement ne se conserve alors que sous sa forme
permanente. L'intégration spatiale sur toute la zone diphasique des équations de mélanges
diphasiques donnent :

d - N T . )

A= Alep, +(=2)p, 7 (O} = rale) o = l0)..5
d - _ e . .
A=Aeph, + (=)o i) =g PR+ [xh, + A=, | 7 (0). = nle). 5,
(11-4 et 11-5)

Le flux thermique moyenné vaut :

* Nous prendrons 4 présent la notation () au-dessus des variables pour notifier qu'il s'agit de la valeur non
fluctuante.
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F=l (t) [ " (e )z. (11-6)

Le modéle de Wedekind repose sur les hypothéses suivantes :

* pas de vitesse relative entre la phase liquide et la phase vapeur,

* invariance temporelle du taux de vide moyen,

* pas d’influence des fluctuations aléatoires li¢es aux phénoménes stochastiques de
I'ébullition sur les transitoires déterminants,

* invariance temporelle du flux thermique moyenné,

* évaluation des propriétés thermophysiques du fluide & saturation a la pression

moyenne ¢t constantes dans le temps.

En combinant I'équation-bilan de masse et l'équation-bilan d'énergie moyennées dans
I'espace, avec les hypothéses précédentes, Wedekind obtient 'équation d'évolution du peint
moyen de transition diphasique/vapeur 77 au cours du temps :

L ey R @)

f(l )A

La frontiére diphasique/vapeur obéit 4 une équation différenticlle du premier ordre; avec

une constante de temps 7 valant :

Pl —E%jln(h‘, ) s

Tg =

Wedekind et Stoecker (1968) ont donné une interprétation physique de cette constante

de temps, selon que la variation de débit en entrée est croissante ou décroissante.

11.3.1.a.i. Cas d'une diminution du débit du fluide en entrée
En faisant apparaitre la variation entre la position initiale et la position finale du point

d'asséchement (77; - 779), la constante de temps 7 peut s’écrire :
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. pz(l_E)A(hv _hf){ﬂi _Wf)
B ap(ﬂf—ﬁf)

; : (11-9)

La quantité¢ au numérateur représente la chaleur latente qu’il faut apporter pour évaporer

la masse de liquide en excés valant p, (1 —E)A (77,. — 1 ) La quantité au dénominateur est le

flux total apporté au fluide. La constante de temps # est donc le temps nécessaire pour
évaporer la quantité de liquide en exces si les transferts de chaleurs sont identiques a ceux

d'avant le transitoire de débit.

Pour une diminution de débit, le modele a ét¢ validé & partir d’essais réalisés sur un

évaporateur monotube, chauffé électriquement. Le fluide employé est du R/ 2.

Tes: Humber X-3}t i
m =268 hAin My P23 Hriein
2o} ¥ =hhe 73 B 473 pup
7 2RT?E k3 f
F-panr Hefelgerant - 12 i

position adimensionneiie

iy TS S S ] s 24 Py 35 1E

temps adimensfonne!

Figure HI-16 — Evolution de la frontiére diphasique-vapeur lors d’une diminution de débit (d'aprés
Wedekind et Stoecker, 1968)

La Figure 11-16 montre I'évolution de la position du point d'asséchement en fonction du
temps en pointillés, et le comportement prédit par le modéle en trait continu. On remarque les

fluctuations stochastiques des mesures de part et d'autre de la valeur moyenne calculée.

11.3.1.a.ii. Cas d'une augmentation du débit du fluide d'entrée

Pour une augmentation de débit, la constante de temps d'évaporation peut s'exprimer

ainst :
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. p.i-2)4ln, -n,)
T %, ol =) —rile =0).)

11-10)

Dans ce cas, le terme au numérateur représente linsuffisance de masse de réfrigérant
liquide entre le début du transitoire et I'établissement du nouveaun régime permanent. Au
dénominateur, on trouve le débit instantané capable de compenser ce manque de liquide. La
constante de temps 7 est donc le temps nécessaire pour pallier & l'insuffisance massique de
liquide si on avait un débit égal a celui existant a ¢ = 0. Il s’agit toujours d’un évaporateur
mono-tube, fonctionnant avec du R12, mais le flux thermique n’est plus uniforme le long de

I’axe. Il faut alors prendre en compte 1’inertie thermique de la paroi.

Tast Number X-L2

m;=23 Bimn

g = 274 fanin

L X 526% 12305 Bla/minet P68 0psis
@ 722559 §t T304
&=085} Refrigerant - 12 , lelSZems
T, 1450 °F %' =840 °F

2
g
% 5
5
3
o-w—-—g POSItion refevée expérimentalernent
Modéle avec inertie de ix parof
sy e - e [piElR S20S Inerifa die ta parad
-0k
-2 -39 (2 Q‘ﬁ ijD l‘fi z_:; 2.15 3+ 35 40 435 ko]
Temps adimensfoniref

Figure II-17 — Evolution de la frontiére diphasique-vapeur lors d’une augmentation de débit (d’aprés

Wedekind et Stoecker, 1968)

La Figure 1I-17 représente la variation de la fronti¢re diphasique/vapeur surchauffée lors
d’une augmentation de débit. Les points représentent I’évolution réelle de la longueur
diphasique. Le trait discontinu est I’évolution calculée de la longueur diphasique sans prise en
compte de l'inertie de la paroi, tandis que le trait continu est 1’évolution calculée de la
longueur diphasique avec prise en compte de la parci. Le modéle simule correctement
I’évolution transitoire de la longueur diphasique lorsque 'inertie de la paroi est prise en
compte. Cette derniére tend a augmenter le temps de réponse lors d’une augmentation de

débit.
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[1.3.1.a.iii. Comportement du point d'asséchement en cas de flux non-uniforme
Les cas précédents ne prenaient pas en compte la non-uniformité du flux thermique telle
qu'elle peut exister dans un évaporateur (circulation de deux fluides de part et d'autre d'une

paroi). Le flux thermique local vaut :
@ = adp(Tp _Tr)

ol oy, est le coefficient d'échange local diphasique, 7, la température de paroi et 7, la

température du fluide s'évaporant.

Wedekind & Stoecker (1968) écrivent un nouveau bilan d'énergie et une nouvelle loi

dynamique pour 77 :
VRN 713 B 10) :
podl, ~iN1-8)=L =4 P [, -1 )z =(n, - Y1 ~x,ilzs), .. @-11)

En observant I'équation précédente, il est clair que si la température de paroi 7, varie
spatialement et temporellement, il faudra coupler I'équation (II-11) avec I'équation de

conservation de I'énergie de la paroi du tube.

La Figure II-17 renseigne bien sur I'effet de l'inertie thermique du tube dans la réponse
du point d'asséchement lors d'une augmentation de débit. Le transitoire est plus lent avec
I'inertie thermique du tube, car dans ce cas, le flux varie aussi au cours du temps, a cause de

Ieffet capacitif introduit par I’tnertie thermique de la paroi.

I1.3.1.a.iv. Conclusion sur le modéle de Wedekind et al.

Le modéle de Wedekind et al. est le premier modéle dynamique prédictif d’évaporateur.
11 fut congu pour résoudre les problémes liés au contrdle de systémes de génération d’énergie,
nucléaire ou non, utilisant les changements de phase de fluides. Ce modéle permet une
interprétation physique du comportement de I'évaporateur car il souligne bien 'importance
de paramétres tels que le débit massique en entrée, le titre en entrée, le flux thermique et la
masse de réfrigérant via le taux de vide moyen. Il est de plus rapide a melire en wuvre pour

un flux thermique uniforme.

Cependant, plusieurs limitations existent. En premier lieu, I’introduction d’un flux non

uniforme fait perdre toute sa simplicité au modele puisqu’il devient nécessaire d’intégrer le
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flux sur la zone diphasique. Il faut alors passer par une discrétisation du canal. Ensuite, le
modeéle fonctionne en boucle ouverte, ¢’est-a-dire & pression constante et sans variation des
propriétés physigues. Enfin, rien n’est dit sur la validité du modéle lorsque la longueur de la

zone diphasique est supérieure & la longueur totale du canal.

I.3.1.b. Etudes de Grald & McArthur

MacArthur & Grald (1987, 1989) ont initialement développé un modéle de pompe 2
chaleur ol les échangeurs (condenseur et évaporateur) sont discrétisés spatialement. Par la
suite, ils ont élaboré un modéle simplifié (1992) pour alléger le temps de calcul et la

complexité des algorithmes.

I1.3.1.b.i. Modéle dynamique d'évaporateur avec déplacement de frontiére
diphasiquefvapeur surchauffée

Présentation du modéle
Ce modéle a été développé par MacArthur & Grald (1992) afin alléger le temps de
calcul. La Figure II-18 schématise I’évaporateur et indique les différents paraméfres et

grandeurs physiques pris en compte dans le modele.

— | — - . ~ " “—h ]
Lﬁqunﬁ T : i1 Tz
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Figure II-18 - Schéma de I’évaporateur (d’aprés Grald et MacArthur, 1992)

Les auteurs définissent une longueur diphasique /(z) et rapportent ainsi ’évolution
dynamique des grandeurs physiques (pression, masse de réfrigérant, puissance échangée) a
I’évolution de ce seul parameétre. lls ont ensuite simplifi¢ P’écriture des équations de

conservation en distinguant deux zones :

» une zone diphasique aux propriétés physiques constantes le long de I’échangeur,

¢ une zone de vapeur surchauffée, ol les propriétés dépendent de la surchauffe.

Les hypothéses du modéle sont les suivantes :
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* écoulement du fluide monodimensionnel

* dissipations visqueuses négligeables

* pas de gradient de pression (c’est-a-dire que les pertes de pression sont
négligées)

* pas de conduction axiale dans le fluide

* le travail associé a la variation temporelle de la pression est négligé

* la section de passage est constante

Pour terminer la présentation du modéle, il faut noter que Ia présence d’un accumulateur
en sortie évaporateur est possible en considérant un nceud en sortie de volume égat A celui du

FEServoir.

Ecriture des équations dynamiques pour le véfrigérant
Le point de départ du modéle reste 1’écriture des équations de conservation de masse et

d’énergie écrites sous la forme homogéne (une seule équation par bilan pour les deux phases).

a(pz(l_g)'l'pug)_}__l_am =0 (H_lz)
ot Aoz

2o h(1=8)+ p,hz) 1 Pl +3h) o (I-13)

at A z A
ou ¢est le flux thermique par unité de longueur et vaut : ¢ =4, P(Tp - T,)

L’intégration de ces deux équations sur la zone diphasique conduit a 1’équation

dynamique régissant la longueur caractéristique /(z} :
dl
All-&)p, —= (i—x, )i, —m,  ([-14)

m, est le débit massique total a I’entrée de I’évaporateur. 7z, est le débit massique de

o [pa

vapeur formée dans I’évaporateur, et s’écnit = w1, = PR
v £

¥

L’équation de conservation de la masse de la phase vapeur conduit a 1’équation

suivante :
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P (o) + L i, (II-15)

dt h

(24

i, le débit massique en sortie de I’évaporateur, et en enirée de 'accumulateur. Ce débit

est déterminé A partir des conditions aux limites de I’accurnulateur, essentiellement imposées
par le compresseur et I'inertie de ’accumulateur. Le volume V dans 1’équation (1I-15) est le

volume total de la zone basse pression (évaporateur et accumulateur essentiellement).

Ainsi I’équation (II-14) décrit I’évolution dynamique de la frontiére diphasique/vapeur
surchauffée, tandis que I’équation (II-15) détermine la réponse de la masse de la vapeur dans
’évaporateur. Les auteurs supposent que la vapeur est 4 saturation et remontent ainsi 2 la

pression d’évaporation.

Pour compléter le modéle dynamique pour le comportement du réfrigérant, il est
nécessaire de connaitre le taux de vide moyen et la quantité de liquide aspirée par le
compresseur et retenue dans I’accumulateur au démarrage. Grald et MacArthur ont repris fes
résultats obtenus avec le modeéle discrétisé de I’évaporateur. Notamment pour le type
d’évaporateur qu’ils ont testé, le taux de vide moyen est bien corrélé par une fonction linéaire
de la vitesse du compresseur. Cette loi est cependant trop particuliére pour €tre utilisable pour

un cas différent de celui étudié par Grald et MacArthur.

11.3.1.b.li. Comparaison avec des résultats expérimentaux

Le modéle a été testé dans deux cas. Tout d’abord, pour un fonctionnement en boucle
ouverte, c’est-a-dire I’é¢tude de I’évaporateur seul a pression constante, Les auteurs ont
appliqué des échelons de débit croissant et décroissant (cf. Figure II-19). Ils obtiennent un
temps de réponse de la longueur diphasique différent selon que V’échelon de débit soit
croissant ou décroissant. Méme si le flux thermique extérieur est maintenu constant, le flux
intérieur est non uniforme et variable dans le temps, lorsque le point de transition
diphasique/vapeur se déplace vers des températures plus élevées qu’elles ne le seraient en

régime permanent.
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Figure IT-19 — Comportement de la longueur diphasique pour une augmentation et une diminution du

débit en entrée (d’aprés Grald et MacArthur, 1992)

Cette interaction avec la température de parot a tendance & ralentir le transitoire, pour
une augmentation du débit d’entrée (accroissement de la longueur de la zone diphasique). De
plus, I’augmentation de I’inertie de la paroi va amplifier I’écart enfre les deux types de

réponses.

Le modéle d’évaporateur a ensuite été testé intégré dans une pompe a chaleur compléte.
1l est comparé au modéle pleinement discrétisé déja validé. L’intérét du nouveau modéle est
d’alléger le temps de calcul tout en préservant une description des phénomeénes acceptables.
Les résultats obtenus montrent une bonne prédiction du modéle a frontiére mobile, comme le

soulignent la Figure [1-20 et la Figure 1I-21.
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Figure II-21

Sur la Figure 1I-20, Pévolution simulée des pressions dans le condenseur et
I’évaporateur est comparée aux résultats obtenus expérimentalement. Le transitoire consiste

en un démarrage suivi au bout de 10 minutes d’un arrét. Sur la Figure II-21, pour le méme
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essal, les auteurs comparent les résultats de la simulation faite avec le modéle 4 deux zones a
la simulation réalisée avec le modéle pleinement discrétisé de I’évaporateur. 11 apparait que la
simplification de la modélisation de I’évaporateur ne dégrade pas la prédictibilité du modéle

en dynamique.

I.3.1.b.iii. Conclusion sur le modele de Grald & McArthur

Le modeéle de Grald & McArthur est une extension du modele de Wedekind puisqu’il
utilise aussi le principe de I'évaporateur a 2 zones. Mais il compléte ce modéle en I'intégrant
dans un circuit de machine frigorifigue complet. Les auteurs ont alors ajouté une équation
décrivant 1'évolution de la masse volumique de la vapeur afin d’estimer le comportement

dynamique de la pression dans I’évaporateur.

La difficulté principale du modéle repose sur la nécessité intrinséque de discrétiser le
canal de I'évaporateur pour pouvoir intégrer le flux thermique non uniforme. Pour cela, les
auteurs effectuent un changement de variable d’espace pour s affranchir de la variation de la

zone diphasique.

11.3.1.c. Etudes de Sami et al.

Plusieurs travaux ont porté sur I'utilisation d’un_modéle d’échangeurs pleinement
discrétisé dans des pompes a chaleur (aussi bien I’évaporateur que le condenseur). Tout
d’abord, Sami ef al. (1987) ont modélisé le comportement dynamique d’une pompe & chaleur
avec du R/2 et du R22 et I’ont comparé & des résultats expérimentaux. Avant cux déja, Brasz
et al. (1983) avaient developpé un modéle de condenseur et d’évaporateur de pompe 4 chaleur
en s’appuyant sur une méthode des différences finies. lls avaient notamment montré I’effet de
la prise en compte de la dynamique de la pression dans la stabilité¢ du systéme. Par la suite,
Sami & Duong (1991} ont repris le modéle pour comparer des pompes a chaleur eav/eau et
eaw/air utilisant initialement du R12 puis du RI34a. Sami & Comeau (1992) ont appliqué le
modéle pour une pompe a chaleur eav/air utilisant des mélanges de réfrigérants z€otropes
R22/R114 et R22/R152a. FEnfin, l'extension a des mélanges zéotropes ternaires
R22/R23/R152a dans une pompe a chaleur air/air a été réalisée par Sami & Zhou (1995).
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I1.3.1.c.i. Présentation du modéle d’évaporateur pleinement discrétisé
Les différentes études réalisées par Sami ef gl. sur le comportement dynamique d’une
pompe a chaleur s’apputent sur I’écriture d’un modele d’évaporateur découpé en mailles et

nceuds comme le montre la Figure 11-22.

elenents

junctions

Figure II-22

Les mailles (« elements ») sont indicées par des entiers (i-I, i, i+]), les nceuds

(« junctions ») sont repérés par des demi-entiers (i-%5, i+'%).

Les hypothéses de base du modele ne sont pas explicitées par les auteurs ; cependant

elles se comprennent implicitement :

¢ ¢coulement du fluide monodimensionnel

» dissipations visqueuses négligeables

¢ absence de conduction thermique axiale dans le fluide

e travail associé a la variation temporelle de la pression négligeable

¢ section de passage constant dans une maille.

A la différence des autres modéles présentés, le modele de Sami ef af utilise ’équation
de quantité de mouvement en transitoire bien que, malheureusement, ils n’en proposent pas

d’expression discrétisée.
Sur une maille i, on a donc :
¢ ¢équation de conservation de la masse :

L A
a = TEL

¢ équation de conservation de |’énergie :
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d(jf k. (), y; = (o) = Lo S(T, -7, )]

ol m; est la masse de réfrigérant dans la maille i, m,_ y Ie débit entrant dans la maille i,
2

m., Y le débit sortant, /. I’enthalpie de Ia maille 7, 4, le coefficient d”échange c6té réfrigérant,

T. 1a température du réfrigérant, S la surface d’échange de la maille i et T, la température de

paroi dans 1a maille i.

I1.3.1.¢.ii. Validation du modéle

Le modéle a été utilisé pour plusicurs configurations de pompes a chaleur (eawean,
eau/air, air/air), plusieurs réfrigérants (fluides purs et meélanges), plusicurs géométries
d’échangeurs (tubes et calandre, hélicoidal, batteries a ailettes). Ainsi, lors des démarrages,
concernant la réponse de D’évaporateur, des écarts entre le modéle et les résultats

expérimentaux sont notables..
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Figure II-23 - Evolution de la température du réfrigérant en sortie évaporateur, lovs d'un démarrage
pour un mélange R22/R152a (80/20), d’aprés Sami & Comeau (1992).

La Figure 1-23 montre cet écart entre la température du réfrigérant en sortie
d’évaporateur calculée (trait continu) et celle mesurée (pointillés). Cependant, le temps
caractéristique du transitoire (environ 300 s) est proche de celui obtenu expérimentalement.
Des différences existent aussi pour la prédiction de I’évolution de la pression dans

I’évaporateur, comme le souligne la Figure II-24.
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Figure II-24 - Comparaison de I'évolution de la pression dans U'évaporateur prédite par le modéle avec
des données expérimentales avec un mélange R22/R23/R152a, d'aprés Sami & Zhou (1993).

Sur la Figure 1I-24, I’évolution de Ia pression décrite par le modéle (trait continu) est
beaucoup plus lente (plus de /50 s contre 50 5) que celle obtenue expérimentalement (traits
pointillés), méme si la pression finale en régime permanent est comparable 4 celle mesurée.
Les auteurs ne donnent aucune explication & cette différence et soulignent la « bonne
prédictibilité¢ » du modéle. On pourrait néanmoins se demander si Pintroduction d’une
équation de quantité de mouvement en transitoire n’introduit pas une «inertie » pour la

pression d’ol une estimation plus lente du transitoire.

11.3.1.¢.iii. Conclusion sur le modele de Sami et al.

Le modéle présenté ci-dessus reprend le principe classique de calcul d’un échangeur en
régime permanent. L écriture discréte des équations de conservation assure une continuilé
des variables du systéme. Sami et al. ont été les premiers a traiter le probléme des mélanges

de réfrigérants, et les résultats théoriques qu’ils ont obtenus montrent indubitablement :

o d'une part, l'effet de la composition du mélange sur le temps de réponse
caractéristique de la pompe a chaleur,
e ensuite, une lacune dans ['estimation des propriétés physiques et des lois de

fermetures (taux de vide, lois de transfert...) pour les mélanges.
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Le modéle de Sami et al. n’est sans doute pas plus lourd a mettre en auvre que les
modéles a « deux zones » ni plus long en temps de calcul, mais il ne met pas en avant aussi

simplement les paramétres caractéristiques des transitoires.

11.3.1.d. Etude de Wang & Touber
Wang & Touber (1991) ont pris comme point de départ de leur modéele les phénoménes
de transfert de masse entre la phase liquide et la phase vapeur comme effet conditionnant la

réponse transitoire de 1’évaporateur dans la zone diphasique.

Le transfert de masse dépend de I’échange de « moment » entre phases, aussi appelé
« effet de décollement » par les auteurs (effet de ralentissement et d’accélération des phases
par frottements interfaciaux, arrachement de liquide et entrainement dans I’écoulement vapeur
dans le cas des écoulements annulaires). De plus, la rapidité de 1’établissement de 1’équilibre
des forces, par rapport & Pétablissement de 1’équilibre thermique donne & « l'effet de

décollement » un caractére quasi-permanent.

L’évaporateur modélisé est un refroidisseur d’air. Du fait de la régulation encore
largement répandue en « fout-ou-rien » du compresseur, les auteurs simulent la phase de

démarrage et la phase d’arrét avec deux modeles différents.

Remarque : seule la modélisation des phénoménes concernant le réfrigérant est
présentée ici. Il ne sera donc pas question d'expliciter les équations concernant la source
froide (de I'air dans ce cas), ni méme de reparler de inertie de paroi, semblable & ce qui a
été dit précédemment. Il faut juste savoir que Touber & Wang s’intéressent & un évaporateur
a ailettes, avec des tubes en serpentin, et qu’ils premnent en compte le phénomene de

conduction entre ailettes voisines.

I.3.1.d.i. Ecriture du modéle

Le modele de Wang & Touber suit une logique en trois points :

1. les équations de continuité des deux phases sont discrétisées, les échanges de chaleur sont

estimés localement entre les différents composants (air, réfrigérant, paroi) ;

2. aux pertes de pression pres, la température du réfrigérant dans la zone diphasique est

constante (corps pur) et égale a la température de saturation, ce qui permet d’intégrer
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I’équation d’énergie dans la zone diphasique. Pour la zone de vapeur surchauffée, du fait
de la faible masse de la vapeur et de son inertie thermique négligeable, la dynamique de

cette partie est imposée uniquement par la paroi ;

3. la partie la plus délicate concerne les €équations de quantité de mouvement des deux phases.
Ce sont elles qui régissent le rapport entre les pertes de pression et les débits des phases
ainsi que le facteur de glissement entre le liquide et la vapeur. Wang & Touber estiment
que les sollicitations mécaniques sont plus rapides & répondre aux transitoires que les
échanges thermiques ou de masse ; les équations de quantité de mouvement sont donc

résolues en régime permanent.

Hypothéses du modéle

Les hypothéses avancées pour résoudre le probléme sont les suivantes :

* le liquide et la vapeur sont supposés incompressibles et en équilibre
thermique 3 saturation ;

* les deux phases sont en déséquilibre de vitesse ;

* Pécoulement est monodimensionnel (vitesses des phases uniformes dans
la section de passage) ;

* les propriétés physiques sont calculées a4 saturation et supposées
invariantes au court du temps ;

* les pressions des deux phases sont égales dans une section droite ;

* les énergies cinétique ef potentielle sont négligées devant les échanges de
chaleur ;

* la vitesse d’interface est prise égale a la vitesse du liquide.

Equations de base pour le réfrigérant
Les équations de base consistent en une équation de continuité par phase, une équation
de quantit¢ de mouvement par phase et une équation d’énergie pour le mélange

liquide/vapeur.

67



Chapitre IT — Etude bibliographique

Figure [1-25 - Section de passage et

Figure 1I-26 - Définition du volume de contréle
pour le modéle de Wang & Touber (1991)

répartition des phases

Les équations de masse s’écrivent :

%(apv)-}-_é,%(gpvwv):m!v (H'16))
Zla- e+l edom]=-, w-17)

4
avec &= —Z" et A=A, +A,.

Le membre de droite des équations (II-16) et (II-17) est le débit de transfert de masse

interfacial liquide-vapeur. Les équations de quantité de mouvement en régime permanent valent :

2 (epoi)-s22- (7, +F,)

0z z

i 5 (T-18 et TI-19)
2 fi-edpoi =2 - (7, -F.)

on F,, et F,, sont les contraintes pariétales pour les phases vapeur et liquide, dans le cas d’un

écoulement annulaire pris comme référence par Touber et Wang F, est nulle. F,, est le terme de

frottement interfacial, qui vaut :

F, =%pr§,-(wv —wf)z}f,-(w,, ). (11-20)

68



Chapitre II — Etude bibliographique

Les auteurs linéarisent les frottements interfaciaux en fonction de la vitesse de glissement

w, — w, . Enfin, I’équation d’énergie du mélange s’écrit :

V7, V74 D
*5,7 [gpvhv + (1 - g)pe ht’]+ 2 [‘Spv w,h, + (1 - E)Pewehf]:%¢7 (II-21)

Z
avec @ flux thermique échangé entre 1a paroi et le réfrigérant.

Modifications des équations de base

équation de propagation du taux de vide
A partir des deux équations de continuité des phases liquide et vapeur, Wang & Touber

aboutissent a une équation aux dérivées partielles du taux de vide ¢:

%,y % .n (1-22)

Les différents paramétres se définissent ainsi :

U, = [co ¥ 5& G g](w)

4

Q, =[I—C05M]Eﬂ
pf pv

(w} =&wW, + (1 - 5)wf
()= (o), + [Ny,

i) pvpf

U, peut étre considéré comme la vitesse de propagation de Ia distribution du taux de vide, tandis
que {2, est le terme source de taux de vide dans I’évaporateur. 1! est alors nécessaire d’utiliser un

modéle de taux de vide (Void Fraction Model) pour corréler correctement les vitesses des phases

avec g

Hancox & Nicoll (1971) ont déja employé une équation similaire pour calculer la

distribution du taux de vide en régime transitoire, avec notamment la présence d’ébullition
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nucléée sous-refroidie. Le modele du taux de vide est une relation entre le parametre de
distribution C, et le taux de vide :

- e_col“:

Cy —I__“é?a;'(1+¢uz)_cuzg

Ca et Cy; sont deux constantes déterminées a partir de résultats expérimentaux.

De leur coté, Wang & Touber se basent sur des résultats de calculs d’un code diphasique
pour obtenir une relation entre le rapport des vitesses liquide et vapeur, et le taux de vide, sous

forme de polynéme :

Les coefficients B; sont fonction du coefficient de transport interfacial f.

équation dynamique des échanges thermiques
Outre 1’équation de propagation du taux de vide qui permet de remonter 2 la distribution de
masse des deux phases, une équation d’énergie est nécessaire. L’équation d’énergie est intégrée

sur la zone diphasique L., conduisant & :

aTe Q? - (IV - it‘f )Mt’v
T an dh (I1-23)
ay L+ M, —
dT, dT,

Cette équation donne évolution temporelle de la température d’évaporation 7., supposée

constante le long de ’échangeur, a partir des grandeurs définies ci-dessous :
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L!
0. = [zDa,(T,~T. )iz
0
M, = LjAp,gdz
0
L,
M, = J'Apf(l—g)dz
]

Le
M, = [dm,dz
L]

oM, . .
+m - X m

v 5 compresseur e’ e
4

Modélisation de la phase d'arrét

Le probléme est traité différemment en phase d’arrét, car les auteurs supposent I’absence
de débit dans I’évaporateur. Ainsi, pour la géométrie qu’étudient Wang et Touber (serpentins),
I’arrét du compresseur se traduit immédiatement par des températures d’entrée et de sortie qui
s’égalisent 4 la température de saturation pour la pression mesurée dans I’évaporateur. Cette
observation expérimentale leur permet d’appréhender le probléme par une approche globale, ot

Pévaporateur est assimilé a un simple réservoir.

Touber et Wang obtiennent une nouvelle expression pour le taux de génération de vapeur :

. d dT’
MEV = I/ra.'c:ll & ’OV .
dar.| dt

sat

(11-24)
Cette équation est alors couplée & 1’équation (11-23). Cette relation reste vraie tant que le
fluide existe sous forme diphasique.

L’>évolution du taux de vide est quant a elle calculée en modifiant I’équation (11-22) de

propagation de & pour la mettre sous la forme suivante (disparition de la distribution spatiale) :

de _ {1 _ CDEM} ey (11-25)
pl pv .

Il est alors nécessaire de pouvoir estimer la valeur initiale du taux de vide an moment de
Parrét, lorsque les phases se séparent dans I’évaporateur (effet de stratification non décrit par

Touber et Wang).
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11.3.1.d.ii. Comparaison du modéle avec des résultats expérimentaux

5 Temperature | T .:‘?’“ _ 20

Termpersture (T}

ig

IR ¥4

Figure II-27 - Résultats expérimentaux ef de simulation pour des successions de variations de régimes du

compresseur (@ gauche : températures du frigorigéne ; a droite : températures de U'air)

Touber & Wang ont simulé divers phases transitoires sur une pompe a chaleur équipée

d’un évaporateur a ailettes (Figure II-27) :

¢

Aprés une période en régime permanent de 150 secondes, variation brutale de la charge
thermique de 6,8 kW a2 0,9 kW ;
at =470 s, arrét du compresseur a cause de la chute de 1a température de 1air tandis que la
puissance est ramenée 4 9,8 kW ;
at = 720 s, le compresseur démarre pour atteindre une vitesse de 700 tr/min ;
at = 1300 s, le compresseur atteint une vitesse de 1100 tr/min, la puissance thermique est
ramenée 4 0,9 kW ;
at = 1550s, lavitesse du compresseur passe de 1100 & 700 tr/min ;

t = 1900 s, le compresseur s’arréte de nouveau & cause de la température de I’air basse, la
puissance thermique est montée & 9,8 kW ;
at=2100s, le compresseur démarre avec une vitesse de 700 tr/min ;

at=2250s, le compresseur est arrété.

La simulation (traits pointillés) montre un bon accord avec les données expérimentales

(traits continus), a la fois qualitativement et quantitativement.

72




Chapitre II — Etude bibliographigue

Le modéle de Wang et Touber est notamment bien adapté pour la description fine des
phénomeénes, par la modélisation du transfert de masse interfacial. Cependant, il repose sur la
connaissance empirique du coefficient de frottement interfacial £, dont la valeur influence
fortement la dynamique de I'évaporateur, comme P'indique I’évolution de la masse de
réfrigérant lors d’une augmentation du débit sur la Figure II-28. Non seulement, la réponse en
transitoire est modifiée (plus f croit, plus la réponse est rapide), mais aussi 1’état final atteint

est différent.

Figure I1-28 - Evolution de la masse de réfrigérant lors d'une augmentotion du débit pour plusieurs

valeurs de f;

De plus, les auteurs soulignent quelques inconvénients inhérents au modéle :

(1) un temps de calcul assez long ;
(2) une déviation des résultats lors des périodes d’arrét a cause de Ja corrélation en ébullition

nucléée mal adaptée (plaques horizontales alors qu’il s’agit ici de serpentins).

11.3.1.d.iii. Conclusion sur le modéle de Wang & Touber

Le modéle de Wang & Touber opte pour une approche fine des phénomeénes physiques
en découplant les phases liquide et vapeur. L emploi d’une équation de propagation du taux
de vide est original mais repose sur une connaissance précise de I’interaction entre les deux
phases, ¢’est-d-dire un modéle de taux de vide adapté et une loi de frottement interfacial
connue. I1 devient alors nécessaire de bien choisir les corrélations qut pourront étre différentes
selon le fluide employé, le point de fonctionnement et la géométrie. L’utilisation de
corrélations plus générales rendront sans doute le modéle moins précis. L’autre inconvénient

souligné par les auteurs eux-mémes est le temps de calcul long requis pour la résolution du
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systéme. Enfin, s’ils développent un mod¢le propre aux d’arréts de compresseur, il nécessite

Pemploi d’une loi de coefficient d’échange en ébullition nucléée adaptée et validée.

1l.4. Evaporation dans un évaporateur a plaques corruguées

Les lois de transferts thermiques en évaporation dans des échangeurs a plaques
corruguées sont généralement adaptées de corrélations élaborées pour des tubes. La
complexité de la géométrie d’un échangeur & plaques corruguées rend effectivement laborieux
la compréhension des phénomenes physiques intervenant lors de I’évaporation. Cette partie ne
se veut en aucun cas exhaustif mais cherche juste & illustrer la grande difficulté a établir une

loi générale pour ce type d’évaporateur.

i1.4.1. Efude d’Engthorn & Reinhart (1990)
Englhorn & Reinhart (1990) ont étudié un évaporateur composé de 50 plaques
corruguées. Le réfrigérant employé est du R22, avec une vitesse débitante comprise enire 26 et

43 kg/m¥s. La température de saturation du fluide est comprise entre —4,2°C et 9°C.

IIs ont observé que, pour leur gamme de fonctionnement, que le régime de transfert
thermique prépondérant est I’ébullition nucléée. La Figure 1I-29 montre I’évolution du
coefficient d’échange expérimentale lors de I’évaporation du réfrigérant R22 en fonction du
flux thermique moyen. Le coefficient d’échange augmente fortement avec le flux, indiquant

bien un régime d’¢ébullition nucléée.

3.0

2.5+

KWimZK
2.0
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—
8 19 14
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4, KWim?

Figure II-29 - Evolution du coefficient d'échange en évaporation mesuré en fonction du flux (Engelhorn &
Reinhart, 1990).
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Les auteurs proposent ensuite une loi d’échange de la forme :

Nu=4.2Re B*® (Re’ (11-26)
avec :
Nuz%’h (1I-27)
¢
D
Re, =22ph (11-28)
i,

Re* est un nombre de Reynolds équivalent, calculé 4 partir du débit de vapeur créée dans

Pévaporateur. 1l s’€crit :

. D
Re' =2t (11-29)
p’! hfu
B est le nombre de Bond et vaut :
2
B= gf& (T1-30)
o

Enfin wp est une vitesse équivalente, estimée a partir du titre moyen dans 1’évaporateur :

Wp = W, s (1I-31)

La corrélation employée par Engelhorn et Reinhart est une loi globale d’échange. De
plus, la prépondérance de I'ébullition nucléée observée par les auteurs doit étre considérée
avec circonspection, et en aucun cas ne peut étre généralisée, du fait que les coefficients
d’échange locaux ne sont pas connus. Il est donc impossible de dire si 1’ébullition nucléée est

généralisée tout le long de I’évaporateur ou si elle ne domine que sur une portion du canal.
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il.4.2. Etude du GRETh

Une loi d’échange en évaporation a été obtenue par Thonon (1995). Elle s’inspire des
corrélations d’intensification. Le coefficient d’échange diphasique prend en compte le
coefficient d’échange en convection forcée du liquide, pondéré d’un facteur d’amplification
du fait de I’évaporation a I’interface liquide/vapeur, et du fort brassage se produisant et

perturbant la couche limite du liquide. Le coefficient d’échange vaut :

a, =Fa, (11-32)

avec «, le coefficient d’échange en convection forcée de la phase liquide seule, issue des

études en monophasique dans les échangeurs a plaques (Hugonnot , 1989) :
o, =aRe, Pr)” ‘ (1-33)

a et b sont des coefficients dépendants uniquement du pas adimensionnel de ’échangeur a
plaques. Le facteur d’intensification des échanges thermiques repose sur le facteur de Chen et

vaut :
F=1+178X°%" (H-34)

ou X est le facteur de Martinelli de I’écoulement, défini comme le rapport du gradient des
pertes de pression par frottement de la phase liquide sur le gradient des pertes de pression par

frottement la phase vapeur, soit pour un évaporateur a plaques corruguées :

(I1-35)

Dans la zone d’asséchement de la paroi, un interpolation en fonction du titre est faite
entre le coefficient diphasique ay, et le coefficient d’échange monophasique a,, de la vapeur

surchauffée :

a, —adp (

aas.véchemen! = 1 X—Xx critique )+ adp (II":‘; 6)
—-x crifigue
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Xeritigue €St le titre critique ol se produit ’assechement. 1 est généralement pris entre 70 et

80%.

Avec cette loi, il est alors possible de déterminer les transferts de chaleur dans

I’ évaporateur, aussi bine dans la zone diphasique que dans la zone de vapeur séche.

I1.4.3. Etude de Yan & Lin {(1999)
Yan & Lin (1999) ont étudié I’évaporation du Réfrigérant R134a dans un échangeur a plaques
corruguées. Le chevron des plaques est de 60°C et I’espacement d’un canal vaut 3,3 mm. Les

auteurs obtiennent une corrélation globale en évaporation de la forme -

0,5
Nu =1926Pr>® Bo% Re®| 1-x + x(p—‘J -37)
Py

ol Bogq est un nombre d’ébullition équivalent défini par :

Bo, = P (I1-38)

Avec cette corrélation, les auteurs obtiennent un écart moyen entre les mesures et les calculs

de 8,3%.

Yan & Lin soulignent que Pévaporation en convection forcée semble le mode de
transfert de chaleur favorisé dans I’échangeur 4 plaques. Ils ont visualisé I’écoulement dans un

canal et ont retnarqué :

o Les corrugations des plaques donnent un écoulement trés instable et aléatoire.
De ce fait, ’écoulement est trés turbulent méme pour des faibles nombres de

Reynolds.

o Le film liquide en paroi est relativement fin, et ’écoulement de réfrigérant
R134a est dominé par I’évaporation & P'interface liquide-vapeur, excepté a
Ientrée du canal ou Pébullition nucléée avec une génération conséquente de

bulles existe (pour un titre d’entrée de 15%).
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o En aval, la grande vitesse de la vapeur, due a I'importante évaporation a
Yinterface liquide-vapeur, exerce des contraintes sur le film liquide et le perturbe
suffisamment pour arracher des gouttelettes. L’écoulement principal est alors un

brouillard turbulent.

11.4.4. Synthése

L’étude non-exhaustive des travaux réalisés sur les transferts thermiques en évaporation
dans un évaporateur 3 plaques corruguées montrent une grande diversité d’approche dans la
modélisation du coefficient d’échange diphasique. Les différences notées sont dues en grande
partie & I’importance de la géométrie des échangeurs, qui varient d’un auteur a Pautre. Les
travaux d’Engelhorn & Reinhart, et de Yan & Lin donnent des corrélations globales du
coefficient d’échange. De plus, selon les auteurs, le mode de transfert de chaleur dominant est
soit 1’ébullition nucléée soit 1’évaporation convective. Le fait que les corrélations soient
globales n’autorise pas a trancher entre les deux modes d’échange thermique. Seule une étude
locale du coefficient d’échange le permettrait. Yan & Lin, en visualisant I’écoulement du
réfrigérant R134a dans un canal, donnent les premiers indices en mettant en avant la

complexité et la variété des configurations d’écoulement rencontrées dans 1’ évaporateur.

1.5. Conclusion - Positionnement de I'étude présente
Dans cette synthese bibliographique sur le comportement transitoire des pompes a chaleur

et des groupes frigorifiques, nous avons présenté les résultats expérimentaux obtenus dans la
littérature scientifique.
Plusieurs points se dégagent de ce travail :

1. L’étude des réponses fransitoires est une approche encore nouvelle, et pourtant
essentielle, du fonctionnement des pompes a chaleur. Sa nécessité s’explique par
des soucis d’économie d’énergie et de réduction du colit de fonctionnement, de
sécurité, et par I’évolution des technologies dans le domaine de la régulation, qui
rend 1’approche du systéme en régime permanent insuffisante.

2. Les transitoires sont critiques dans le fonctionnement d’une pompe & chaleur car
ils peuvent endommager certains composants, parmi lesquels le compresseur est
le plus sensible. De plus, ils entrainent toujours des diminutions des
performances globales du cycle thermodynamique, principalement a cause de

déperditions thermiques et aussi de la surconsommation du compresseur.

78



Chapitre 11 — Erude bibliographique

3. Ce sont essentiellement les climatisations résidentielles qui ont été étudiées. Du
coup, la géométrie des échangeurs étudiés est essentiellement celle des tubes a
ailettes. Des résultats sur la réponse transitoire de pompes a chaleur incluant des
tubes et calandres et des échangeurs a plaques font défaut.

4. Les fluides utilisés sont aussi souvent obsolétes. Le plus fréquemment utilisé est
le R22 qui doit bientdt étre interdit. Des essais avec de nouveaux fluides
frigorigénes sont donc nécessaires, notamment avec les mélanges zéotropes, car

leur comportement en régime transitoire est inconnu.

En outre, nous avons abordé le probléme des transferts thermiques en évaporation dans
les échangeurs & plaques corruguées. Il apparait que la configuration complexe de

P’écoulement oblige a &tre prudent sur les corrélations mises en ceuvre.

Toutes ces remarques soulignent I’importance d’obtenir des résultats sur le
comportement dynamique de pompes 4 chaleur avec d’autres choix géoméiriques pour les
échangeurs et ’emploi des nouveaux fluides frigorigénes. Elles mettent aussi en avant la
nécessité, toute nouvelle, de prendre en compte les phénomenes transitoires dans le

dimensionnement des pompes a chaleur et des machines frigorifiques.

Dans les vingt derniéres années, plusieurs travaux ont été menés sur le comportement
transitoire des pompes a chaleur, des climatisations et des machines frigorifiques équipées
d’évaporateur a détente séche (c’est-3-dire pour un fluide sortant de I’évaporateur sous forme
de vapeur surchauffée). Ces études cherchaient & répondre a plusieurs questions : quelles
étaient les performances des machines en dehors de leur plage de fonctionnement nominale ?
Quels mécanismes expliguaient les résultats obtenus ? Quels transitoires étaient pénalisants ?
Conmment réduire, ou du moins atténuer, la dégradation des performances et les risques de
destruction du compre'sseur lors de phases comme les démarrages ? Tanaka et al. (1982) et
Murphy et Goldschmidt (1984, 1986) ont identifié la répartition de la charge de fluide
frigorigéne dans les différents éléments d’une pompe a chaleur comme facteur sensible pour
les transitoires. Plus récemment, Machado (1992) a étudié la variation de la masse de
réfrigérant dans un évaporateur de machine frigorifique dotée d’un détendeur électronique.
D’autres travaux (Mulroy, 1986, Tassou et al, 1991 et 1992 entre autres) ont souligné
I'importance de I’inertie des éléments et le réglage de la surchauffe dans le déroulement du

transitoire. Par contre, peu de résultats concernent des installations équipées d’échangeurs
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compacts, pourtant de plus en plus répandus. On peut citer Hewitt et al. (1993%1993%) qui ont
étudié 1’interaction entre un détendeur thermostatique et un évaporateur a plaques brasées lors

du remplacement du réfrigérant R12 par le réfrigérant R134a.

Dans ce contexte scientifique et technique, le travail présent a €té réalisé au GRETh
(Groupement pour la Recherche sur les Echangeurs Thermiques), cofinancé par ' ADEME
(Agence de I’Environnement et de la Maitrise de I'Energie) et le CEA (Commissariat &
I’Energie Atomique), dans le but de mieux comprendre les paramétres intervenant dans le
comportement dynamique de deux machines frigorifiques, I'une équipée d’échangeurs a tubes
et calandre, "autre d’échangeurs a plaques corruguées et de plus faible puissance. Les deux
installations fonctionnent avec le mélange zéotrope R407C. L’objectif est a terme de donner
des outils de dimensionnement et d’optimisation en prenant en compte les effets liés aux

transitoires dans ce genre d’installations.

Dans un premier temps, une discussion est faite sur le réfrigérant R407C et les
particularités des mélanges zéotropes, d’un point de vue thermodynamique ct thermiques
(Chapitre III). L’étude expérimentale a été¢ menée sur deux installations. La premiére est un
refroidisseur de liquide doté d’échangeurs a tubes et calandre et de puissance moyenne (40-70
kW). La seconde boucle expérimentale est aussi un refroidisseur de liquide, d’une puissance
froide nominale de 10 kW, équipée d’échangeurs a plaques, congu et exploité au laboratoire
du GRETh, Dans la seconde partie, les caractéristiques de ces deux installations sont

présentées. I’instrumentation mise en place est détaillée (Chapitre IV).

Dans le Chapitre V, les résultats expérimentaux concernant les performances
dynamiques globales du groupe froid de puissance moyenne sont exposés. Le Chapitre VI est
consacré a I’étude du groupe froid équipé d’échangeurs a plaques. Apres une analyse globale
du comportement transitoire de cette installation, une étude plus locale de I’évaporateur a
plaques est présentée ; une instrumentation plus fine a été mise en oeuvre, donnant des

renseignements nouveaux sur la dynamique de I’échangeur.

Nous concluons cette étude en présentant une synthése des résultats obtenus et

dégageons des perspectives quant aux travaux futurs pouvant étre menés sur les transitoires.
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Chapitre lll. Considérations thermodynamiques et
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R407C
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Chapitre III - Propriétés du R407C

Jil.1. Introduction

Lé réfrigérant R407C est un mélange z€otrope de trois composés hydrogéno-fluoro-
carbonés, le R32 (CHyFy), le R125 (CHF,-CF;) et le R134a (CF3-CH,F), dans les proportions
massiques respectives de 23%, 25% et 52%. Actuellement, le R407C est en passe de devenir
un remplagant du R22 parmi les hydrofluorocarbures (HFC), dans les applications de froid

industriel.

L’emploi d’un mélange zéotrope introduit néanmoins une difficulté physique notable.
Lors d’un changement de phase du R407C (évaporation ou condensation), les compositions
des phases liquide et vapeur évoluent. De plus, des solubilités différentes avec I’huile pour
chaque composant du mélange peut modifier la composition de circulation du R407C. Cette
variation de composition modifie dés lors les propriétés physiques des deux phases,

contrairement au cas d’un corps pur.

La modification de la composition du R407C complique les calculs classiques de
dimensionnement, lors de Putilisation de lois développées pour des corps purs, et ce pour

deunx raisons :

+ la variation des propriétés physiques prises en compte dans ces lois (frottement,

taux de vide, coefficient d’échange) ;

e l'existence de résistances de transfert de masse et de transfert thermique a

Pinterface liquide/vapeur.

Dans ce chapitre, nous rappellerons, dans un premier temps, le principe du caleul de

"équilibre liquide/vapeur par ’emploi d’une équation d’état et du théoréme de fugacité.

Nous aborderons ensuite les propriétés physiques des mélanges zéotropes et plus
particulié¢rement celles du R407C telles qu’elles sont définies dans la littérature, ainsi que les

interactions du réfrigérant avec [’huile du compresseur.

Enfin, les aspects ¢coulement et transfert de chaleur pour les mélanges de réfrigérants

seront présentés, tels qu’ils ont été traités jusqu'a présent dans la littérature.
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lll.2. Equations d’état - Equilibre liquide/vapeur

Une équation d’état d’un corps quelconque (pur ou mélange) doit permetire de
déterminer la pression de vapeur, I'enthalpie et I’entropie, la fugacité, la chaleur latente de

vaporisation et 1’équilibre liquide/vapeur.

une équation d’état s’écrit de maniére générale sous la forme :
f(P.1.V.x)=0 - 1)

ou P est la pression, T la température, V' le volume spécifique et x la composition du

corps (x = / pour un corps pur).

Les différents modéles d’équation d’état demandent la détermination de coefficients
propres & chaque modeéle. De plus, I’emploi de mélanges de réfrigérants nécessite des lois de
mélanges, prenant en compte des paramétres supplémentaires comme les paramétres binaires
qui représentent le couplage entre chaque composant d’un mélange. Il n’existe donc pas une
fagon unique de modéliser I’état thermodynamique du R407C et selon que 1’on s’intéresse 4 sa
phase liquide, & sa phase vapeur ou a 1’équilibre liquide/vapeur, plusieurs modéles sont

applicables.

La Figure TI-1 illustre I’évolution de la composition massique respectivement de la
phase liquide et de la phase vapeur du réfrigérant R407C relativement 3 la quantité de chaque

phase.

83



Chapitre IIl — Propriétés du R407C

0.6 -
@
£
Q.
S 05- S
2 e -
13 -~
2 P
f‘f 04 P
S e
5 &RAB\% //
z
2 03] -
@ .“M -
Dol ™ -
N - 6\‘:\&%\ AR
S o2 \U‘ﬂm / —"‘"'/
B k&“\:uﬂ'ﬂﬂm -7
é \‘lnﬂﬂ‘cfn\ /
e -
2 014 e :‘)’.@% L\L\k
§ B :;/’ %% \
£ = I te"e=g
0.
o 01 02 03 04 05 0.8 07 0.8 0.2 1
titre vapeur

Figure I1I-1 - Evolution de la composition massique de la phase liquide di R407Clors d'un changement de
phase (le titrevarie de 0 & 1).

Soit x le titre de vapeur du réfrigérant R407C en double phase. X; et Y; sont les
compositions massiques du composé i1 du R407C, respectivement en phase liquide et en phase
vapeur. Les compositions rapportées respectivement a la quantité de la phase liquide et de la

phase vapeur X, ; et 1,; valent :

X =(-x)x (I -2)
Y =x¥, (111 - 3)

Lors que le réfrigérant R407C s’évapore, le titre thermodynamique de vapeur passant de
0 a 1, les compositions massiques de la phase liquide et la phase vapeur varient. La phase
liquide s’appauvrit progressivement en quantité de chacun des trois composants. La phase
vapeur s’enrichit consécutivement jusqu’a ce que la composition atteigne la composition

nominale du R407C.

1I1.3. Glissement de température du R407C

Le réfrigérant R407C, a cause de son comportement zéotrope, ne bout ni ne se condense
a température constante lorsque la pression est maintenue constante, Dans la région

d’équilibre liquide/vapeur, les transformations isobares ne sont pas isothermes (Figure I11-2).

84



Chapitre ITII — Propriétés du R407C

Enthalpic (KJ/k)

L] B 158 350 400
1:.. - " g 41,1"151 ,__l,}‘\,%_,. T - s: r
" E B : ] g E| ‘Ll ulF b ‘O‘P ¢ ‘:.
811 R-407C _o_"-quig.L&:!.% °:;fi f”\i_' g E
. e T AT R e
3 / .'31‘ ;‘.7 "'—:'.f ";",5' — 4
2 P L i ) uEidang i '
- ¥, 1 _q’ y. L
R e i
,} S FE s A ; 4K )
! T v T L I’ 1 4
Rfiiii LR S Bl s SR s e S s et
2 AL P ek A A e
g i - AT o LLAATY
S i A4 Tl R
S I P e A
). oA . intrains Jia AN R Y 1s1
N . ¥ LLF=A" "’
I T [ T L A A
008} g L FiEEES _" a : : mIaveEnE Q1 ﬂ'_
oo HHEEEF T - ,
004 M el i var
0.03 ] T A
002 .;'[ ".{_ -#44‘7"4'!—& Ll
53elelsldlslelslol £
gior BRI il 's { i
100 150 200

Figure III-2 - Diagramme de Mollier Enthalpie-Pression du R407C.

Le changement de phase du R407C a pression constante, lors de son évaporation ou de
sa condensation, fait donc apparaitre un glissement de température A7,. Ce glissement est
causé par la variation de la composition de la phase liquide et de la phase vapeur du mélange,
modifiant ainsi la température d’équilibre liquide — vapeur. Le glissement de fempérature est

la différence entre la température de rosée et la température de bulle a une pression fixée,

soit :
A Tg = Tmse'e - Tbuﬁe (IH - 4)

Le glissement de température est fonction uniquement de la pression. La Figure HI-3

montre le comportement du glissement de température quand la pression augmente.
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Figure III-3 - Evolution du glissement de température du R407C en fonction de la pression.

Le glissement de température tend a se réduire quand la pression augmente, passant de
6,5°C 4 5 bar 4 4,7°C a 20 bar. Lorsque la pression atteint la pression critique du R407C (45,9
bar), e glissement de température devient nul du fait la disparition des phases liquide et

vapeur.

lll.4. Propriétés thermophysiques du R407C

Les propriétés thermophysiques du R407C sont calculées a partir des propriétés des
corps purs qui le composent. Il s’agit ensuite de trouver les lois de mélange les mieux
adaptées. On trouvera un tableau a la fin de cette partie donnant des valeurs des propriétés

physiques dans la plage de fonctionnement qui nous intéresse.

I1.4.1. Chaleur spécifique

Un mod¢le de chaleur spécifique pour le R407C en phase liquide a été développé par
Giinther et Steimle (1997). Ce modéle repose sur le calcul des chaleurs spécifiques des trois

composants du R407C, et modélise un terme de couplage.
L’expression de la chaleur spécifique de la phase liquide est la suivante :

Cpe =X1cpfl +chpzz +X3cpf3 + X, Xyl + X Xsepy + X Xy (H1-5)
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ot X; est la composition massique, ¢, ,; st la chaleur spécifique du composant i. ¢z ; est le
terme de couplage entre les composants i et j. Les termes de couplage sont des polyndmes de

la forme :

-1
) 4e, T, +d, T, ve, T, (I — 6)

cBij:aij+bij(1_T ijteij TR,

rij

T, ;; est une température relative rapportée 4 une température critique moyennée pour les deux

composants i et j de Ia maniére suivante :

Trijz—T—
Loy (-7 et T — 8)
“ij X, +X,

Les températures sont exprimées en Kelvin. Les coefficients du polyndme sont donnés dans le

tableau ci-dessous :

R32/R125 R32/R134a RI125/R134a
aj 25,5642 7,39678 4,571
by 0,2978 0,004837 -0,0645
Cy -114,8689 -31,791069 -19,3656
dy 170,058 45,095346 27,4650
e; -85,7313 -21,293761 -12,4308

Tableau I1I-1 - Valeur des coefficients des polynémes calculant la chaleur spécifique du R407C liquide et
vapeur.

Cette corrélation s’applique dans une gamme de température comprise entre -50°C et

40°C. La déviation moyenne par rapport aux points expérimentaux est de 0, 7%.
Pour la phase vapeur, la chaleur spécifique du réfrigérant R407C vaut :
Cop = YeaaCpomn + Yri2s€ porizs + Y ri33a€ poriza (i1 - 9)

oll Yr32, Yri2s €t Yris4a sont les compositions massiques des réfrigérants R32, R125 et R134a
de la phase vapeur du réfrigérant R407C. Cette loi de composition donne une valeur de la

chaleur spécifique de la phase du réfrigérant R407C avec un écart relatif inférieur a 1,5%.
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I11.4.2. Conductivité thermique

La conductivité thermique du R407C aussi bien en phase liquide que vapeur a été
étudide par Spindler ef al. (1997). Les mesures ont été réalisées pour des températures
comprises entre -30°C et 60°C. La conductivité¢ thermique de la phase vapeur du R407C
s’obtient en sommant celles de chaque composant pondérée par leur concentration molaire. La

conductivité thermique de la phase liquide est obtenue par une loi du type géométrique.

ﬂ'u = Zj’biﬂvi
i=13

A=Y X, (1 — 10, T — 11 ot T — 12)
i=1,3

r=-0,65

ol X et y sont respectivement la composition molaire de la phase liquide et de 1a phase

vapeur. La déviation moyenne pour ces corrélations est de 1%.

Concernant la conductivité thermique du liquide sous-refroidi et de la vapeur séche du

R407C, les auteurs donnent les polyndmes suivants :

A ¢, sous—refroidi = G + 0y T
A

- - 14
=by +bT+b,T* +5,T° +5,T" (=13 et-19)

v, surchauffée

avec A en mW/m/K, T en °C comprise entre -30°C et 60°C. Les valeurs des coefficients des

polyndmes pour le R407C sont données dans le Tableau I11-2 :

o a; be b, b, b; b,

96,197 -0,4615 12,515 0,09413 | 8,2873.10° | 1,9885.10° |-1,5319.10°°

Tableau I1I-2 - Valeurs des coefficients des polyndmes pour les conductivités thermiques liguide et vapeur du
R407C, d'apreés Spindler et al (1997}

I11.4.3. Viscosité dynamique

Aucune référence spécifique a la viscosité dynamique du R407C n’a été trouvée.
Cependant, 1l existe des lois de mélange assez générales pour calculer la viscosité en phase

liquide et vapeur, comme celles utilisées par Sami & Zhou (1995).

A I’équilibre hiquide/vapeur, la viscosité de chaque phase du mélange vaut :

38




Chapitre III - Propriétés du R407C

3 .
e = [ s
i=1

) (I~ 15 et I — 16)
wy = ]l
i=l

avec X et y sont respectivement la composition molaire de la phase liquide et de la phase

vapeur.

ill.4.4. Variation des propriétés physiques du R407C lors d’'un changement de

phase

Du fait que les compositions des phases liquide et vapeur du R407C évoluent lors d’un
changement de phase, comme le montre la Figure HI-1, on peut s’attendre 4 une variation des

propriétés physiques du réfrigérant.

Des calculs de propriétés physiques des phases liquide et vapeur lors d’un changement
de phase ont été réalisés avec le logiciel REFPROP (NIST, 1998). Pour une pression de 4 bar,

les propriétés suivantes ont été calculées pour un titre variantde 0 4 1 ;
e la masse volumique liquide et vapeur
¢ [a viscosité dynamique liquide et vapeur
e la chaleur spécifique liquide et vapeur
¢ la conductivité thermique liquide et vapeur
¢ latension supetficielle

Les propriétés physiques les plus sensibles au changement de phase (c’est-a-dire a la

variation de la composition locale de la phase considérée) sont :
¢ la conductivité thermique de la vapeur qui varie de 3,6%
» la tension superficielle qui varie de 4%
¢ la masse volumique de la vapeur qui varie de 5,5%
¢ la conductivité thermique de la phase liquide qui varie de 7,5%.

Les autres propriéiés ne varient pas plus de 2,6%. Des calculs pour des pressions
supérieures ne montrent pas de différences notables dans les variations de compositions

observées lors du changement de phase.
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Il est possible de conclure, dans un premier temps, qu’exceptées les quatre propriétés

physiques indiquées ci-dessus, les autres peuvent étre supposées constantes dans chaque phase

au cours du changement de phase.

Propriétés physiques Valeurs Plage de température
A, liquide sous-refroidi 120 2 63 mW/m/K -50°C <T<70°C
Ay vapeur surchauffée 9,542,3 mWm/K -50°C < T < 70°C
W, liquide sous-refroidi 237 a166 pPas -10°C < T <20°C
p, vapeur surchauffée 11234144 pPas -5°C < T < 60°C
¢p, liquide sous-refroidi 1375 21760 Jkg/K -10°C < T <60°C
Cpv Vapeur surchauffée 790 & 1060 J/kg/K -10°C < T < 60°C

Tableau I1I-3 - Plage de valeurs des propriétés physiques du R407C i I'état de liquide sous-refroidi et de vapeur

surchauffée.
Propriétés a ’équilibre | Basse pression (3 bar 2 5 bar) | Haute pression (13 bar 2
liquide/vapeur 18 bar)
A, 1104 100 mW/m/K 86279 mW/n/K
A 10211 mW/m/K 15317 mWm/K
W, 2634219 yPas 1463 123 pPa.s
Ly 10,8a11,3 yPas 13,22 14,1 pPas
Cpe 1350 a4 1395 Vkg/K 1550 4 1660 Fkg/K
Cpo 880 a 960 Jkg/K 1210 a 1380 J/kg/°C

Tableau I1I-4 - Propriétés physiques du R407C a I'équilibre liguide/vapeur pour les plages de pression de
fonctionnement des installations frigorifiques étudiges.

1.4.5. Probléme de I'huile

L’huile utilisée en présence de R407C est une huile synthétique (polyolester). Le

réfrigérant R407 est susceptible d’interagir avec I'huile contenue dans le carter du

compresseur. On peut distinguer deux phénomeénes :
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e un effet d’entrainement de I’huile par le réfrigérant dans les autres parties du

circuit frigorifique ;

e un mélange huile/réfrigérant dans le carter du fait de la solubilité des trois

cbmposants du R407C.

L’entrainement de ’huile par le réfrigérant vers les autres éléments du circuit va
notamment modifier la configuration de I’écoulement diphasique dans les échangeurs, ainsi

que les transferts thermiques (Mermond, 1999).

La formation du mélange huile/réfrigérant dépend de la solubilit¢ de chacun des
composants du R407C. La Figure MI-4 montre I’évolution de la solubilit¢ dans une huile

synthétique POE du R407C et des ces composants R32, R125 et R134a pour plusieurs

pressions.
e e
Co-RA25 1 1 | | | |
e RA34a 1 | ! | | |
| -R407C | | | ! | N
W= == e e — ———

l ! I l I

solukilité dans I'huile %

200 250 300 350 400 450 500 550 600 650

pression (kPa)

Figure HI-4 - Solubilité du R32, R125, R134a et R407C dans une huile POE ISO 68 (d'aprés Leung et al., 1998)

Leung ef al. (1998) observe des solubilités différentes dans I'huile pour chacun des
composant du R407C. Le R134a se mélange préférentiellement a ’huile, d’autant plus que la
pression augmente. Du coup, comme il constitue plus de 50% en masse du R407C, on

remarque que ce dernier se dissout fortement aussi pour des pressions croissantes.
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Le mélange préférentiel du R134a avec I’huile devrait conduire 4 une modification de la
composition de circulation du R407C. Les variations observées néanmoins sont faibles,
puisque inférieures a4 2% de la composition de charge. Cela peut s’expliquer par le dispositif

de chauffage interne au carter, qui libére le réfrigérant mélangé a I’huile.

111.5. Divers effets de la variations de la composition locale du R407C

l11.5.1. Configuration d'écoulement dans un tube lisse horizontal (étude de Wang et
al. (1997))

Wang et al. (1997) ont étudié les configurations d’écoulement du R407C,
comparativement au R22 et au R134a. La géométrie étudiée est un tube lisse horizontal de
diamétre interne 6,5 mm. La plage de flux massique prospectée va de 50 kg/m%s & 700

kg/m¥s, pour des titres de vapeur allant de 0,05 4 0,95. Le systéme est adiabatique.

Les auteurs ont identifiés quatre types d’écoulement dominants, lorsque le titre de

vapeur augmente :

1. Bulles (bubble flow) : des petites bulles de vapeur sont réparties continfiment dans

la phase liquide.

2. Stratifié¢ : le liquide s’écoule dans la partie basse du tube, alors que la vapeur
occupe la partie haute. Cette configuration peut se distinguer en stratifié lisse

(stratified flow) et stratifi€ A vagues (wavy flow).

3. Intermittent : cette configuration regroupe les écoulements sous forme de
bouchons de liquides séparés par des zones de vapeur en forme de bulles
allongées. On distingue 1’écoulement a poches de gaz (plug flow) et I’écoulement

a bouchon de liquide (shug flow).

4. Annulaire (annular flow): un film liquide tapisse la circonférence du tube tandis

que la vapeur occupe le coeur de 1’écoulement.

Des différences entre le R22/R134a et le R407C ont été observées sur I’évolution de la
configuration de 1’écoulement, a débit fixé lorsque le titre augmente. Un retard de transition
existe pour le R407C par rapport au R22 et au R134a. Par exemple, pour un flux massique de
100 kg/m?s, pour un titre valant 0,3, les auteurs observent un €écoulement 4 vagues pour le

R22 tandis qu’il est & bouchons pour le R407C. Lorsque le titre atteint ¢, 7, I’écoulement est
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cette fois a vagues pour le R407C alors qu’il est devenu annulaire pour le R22. Cet effet de

retard de transition pour le R407C se remarque i tous les flux massiques étudiés.

Des carte

s d’écoulement ont été obtenues pour les trois fluides (c¢f. Figure I11-5 et Figure

I1I-6). Elles sont tracées en fonction des deux parameétres A et v’ définis ainsi :

1
P puﬁ{” %
PaPw
17 —
y Y ( et Il — 18)
W.,(&J M Py
o \ Hy \

ou I’indice 4 s

propriétés de 1

ignifie les propriétés de Pair prises & 1 atm et 20°C, et indice W indique les

"ean évaluées a I atm et 20°C. Pour le R407C, la tension superficielle a été

estimée par une simple sommation des tensions superficielles de chaque composant pondérées

par la fraction massique de chacun, soit :

Oravrc = ¥r32 ez ¥ ¥rizs Trizs + Xpi13te Crizaa

(I - 19)

Figure III-5 - Carte d'écoulement du R22 et du R134a dans un tube lisse horizontal de 6,5 mm {(d’aprés Wang et

al.).
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Figure IHI-6 - Carte d'écoulement du R407C dans un tube lisse horizontal de 6,5 mm (d’aprés Wang et al }.

On remarque nettement, en comparant les deux cartes, le glissement des transitions

d’écoulement pour le R407C.

Wang ef al. expliquent le retard de transition par la variation des propriétés physiques
du R407C en diphasique, 4 cause de la variation de la composition locale de chaque phase.
Ainsi a flux massique constant (G = pu), I’évaporation (augmentation du titre) provoque
Penrichissement de la phase vépeur en composés les plus volatiles (R32 et R125) tandis que la
phase liquide s’enrichit en RI34a. Du fait des masses volumiques respectives de chacun des
composants, la vapeur et le liquide ont tendance a s’alourdir. 11 en résulte alors une diminution
des vitesses de chaque phase, retardant ainsi la transition d’une configuration vers une autre.
De plus, entrainement de liquide semble moindre pour le R407C que pour le R22 en
écoulements annulaire et 4 vagues. Les auteurs Pexpliquent aussi par la diminution des
vitesses respectives des phases, qui définissent les contraintes de cisaillement & !'interface

liquide/vapeur.

Toutefois, les explications avancées par Wang ef al. ne semblent pas satisfaisantes aux
vues des variations des propriétés physiques notées dans le paragraphe 111.4.4. Les vanations
des masses volumiques notamment n’excédent pas 5,5%. Panchal & Bell (1992) ont souligné

Iimportance de la résistance au transfert de masse pour les mélanges zéotropes de
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réfrigérants. Cette résistance favorise Pébullition nucléée, en rallongeant la zone ou se
maintient une ébullition en paroi. Les écoulements favorisés sont alors & bulles ou 4
bouchons. Comme 1] y a une relation étroite entre la configuration d’écoulement et les
échanges thermiques diphasiques, il est indéniable que la résistance due aux transferts de
masse influence le profil d’écoulement. Il est certain que le phénoméne de transfert de masse a

Pinterface liquide/vapeur est plus difficile 4 modéliser, surtout dans le cadre des mélanges.

[l.5.2. Echanges thermiques diphasiques

Comme nous I’avons signifié dans la chapitre précédent, la nature de mélange du R407C

influence le coefficient d’échange diphasique.

Ross ef al. (1987) et Jung et al. (1989) se sont intéressés a la convection en évaporation
de mélanges de réfrigérants. Bien que les fluides étudiés soient constitués de réfrigérants du
type CFC ou HCFC, ils ont mis en évidence des phénoménes liés 3 la nature de mélange.
Aprés ’étude de fluides purs, les mélanges étudiés sont le R152a/R13B1, le R22/R114 et le
R12/R152a. Il ne s’agit que de mélanges binaires. De plus, le mélange R12/R152a montre une

azéotropie pour une composition molaire en phase liquide de 60%/40%.

Deux zones caractéristiques d’échanges thermiques en vaporisation existent. Tout
d’abord, a bas titre, I’ébullition nucléée est prédominante. Dans cette région, le coefficient
d’échange diphasique dépend fortement du flux thermique, alors que la dépendance en débit
massique est moindre et quasi inexistante en titre. La seconde zone voit une dominance de
I’évaporation convective aprés suppression de 1’ébullition nucléée. L’écoulement est
généralement annulaire. L’évaporation se produit 4 I'interface liquide/vapeur. le coefficient
d’échange est alors dépendant uniquement du débit massique et du titre. L’influence du flux

thermique est trés limitée, voire nulle.

Aprés le comportement des fluides lors de la vaporisation, une comparaison a ¢té
réalisée entre les fluides purs et les mélanges. Plusieurs différences ont ¢été observées. En
premier lieu, le coefficient d’échange pour les mélanges est inférieur a la valeur idéale, issue
de la pondération des coefficients d’échanges de chaque fluide pur, dans des conditions de
Jonctionnement identiques, aussi bien dans la zone d’¢bullition nucléée que dans la zone

d’évaporation convective (cf. Figure III-7 et Figure III-8).
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Figure I-7 - Coefficient d'échange en ébullition Figure III-8 - Coefficient d'échange
nucléée en vase pour le mélange R115/R22 en d'évaporation convective pour le mélange
Jonction de la composition RI2/R152a

Cette dégradation des coefficients d’échange s’explique différemment selon le type
d’échange thermique prépondéfant. Ainsi pour le domaine ou ’ébullition nucléée est
prépondérante, cette dégradation est liée a la résistance de transfert de masse & I’interface
liquide/vapeur d’une part, et a ’effet de diminution de la surchauffe en paroi. Ce dernier
phénomeéne est dii & Pappauvrissement du liquide bouillant en fluide le plus volatile. Cela
enfraine une augmentation de la température du mélange, ¢’est-a-dire une réduction de I’écart
de température avec la paroi chauffée. Ce phénomeéne est aussi responsable de la diminution

de la valeur du titre ou I’ébullition nucléée est supprimée, par rapport aux fluides purs.

Concernant les échanges en évaporation convective, la dégradation observée est due en
grande partie aux variations des propriétés physiques du mélange avec le changement de la
composition locale. Les auteurs en concluent ainsi que ce domaine peut étre traité comme
pour les fluides purs, mais en adoptant des lois de mélanges adaptées pour les propriétés
physiques. Le coefficient d’échange diphasique est proportionnel au coefficient d’échange de
la phase liquide seule, via le facteur d’augmentation F. Enfin, les effets de résistance de
transfert de masse peuvent étre introduits, mais représentent moins de 10% de la dégradation

des échanges. Les auteurs préconisent I’emploi d’un nouveau coefficient d’augmentation £, :
F, = F(1-035]Y - x*) (I - 20)

ol X et ¥ sont les compositions molaires de la phase liquide et vapeur, respectivement.

La derniére différence observée entre les fluides purs et les mélanges concerne
Pévolution circonférentielle de la température de paroi en écoulement annulaire. Pour les

mélanges R22/R114, selon Jung et al. (1989) et les mélanges RI3B1/R152a, selon Ross ef al.
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(1987), la température au sommet du tube est supérieure a celle du bas du tube. Par contre le
mélange RI2/R152a ne montre pas cette évolution de température, comme dans le cas des
fluides purs. La variation de la température de paroi le long de la circonférence du tube est
attribuée a la variation de la composition locale du mélange dans le film liquide. Pour le
R12/R152a, cette variation est minimum du fait de I’écart ténu entre la composition liquide et
la composition vapeur (X-Y). Elle vaut 0,1/ pour ce dernier mélange contre 0,45 pour le
R22/R114. Par contre aucune explication n’est avancée pour la variation de la composition

locale le long de la circonférence.

Darabi er al. (1995) présentent quelques corrélations du coefficient d’échange en
évaporation, et notamment pour des mélanges. Ils soulignent aussi les différents effets des
mélanges de réfrigérants que sont Iinfluence de la composition sur Ia nucléation, le
changement des propriétés physiques des mélanges avec la composition, et le retard qui se

produit dans les mécanismes d’évaporation.

Panchal & Bell (1995) ont analysé les conséquences de Pemploi de mélanges de
réfrigérants en évaporation. La premiére remarque concerne Peffet de la résistance de transfert
de masse. La résistance de transfert de masse entre la phase liquide et la phase vapeur lors de
la croissance des bulles induit un rallongement la zone d’¢bullition nucléée. La conséquence
directe est une dégradation du coefficient d’échange, car les écoulements type annulaire avec

évaporation a I’interface liquide/vapeur ont moins d’importance.

La seconde influence du mélange est le phénomeéne de séparation des phases. Il peut
s’avérer, .pour les écoulements horizontaux, qu’apparaissent des déséquilibres
thermodynamiques entre les phases. Pour un ¢écoulement annulaire, if peut se créer un gradient
de concentration le long du périmétre de la conduite. 11 y aurait alors un risque d’asséchement
du film liquide ou de forte concentration du composé le moins volatile dans le film liquide, ce

qui augmenterait la température d’interface et diminuerait le coefficient d’échange.

Choi ef al. (2000) ont mesuré le coefficients d’échange en évaporation dans un tube
lisse horizontal pour des mélanges de R32, R125 et R134a, et ont notamment utilisé du
R407C. Ils ont ainsi montré la nette dégradation du coefficient d’échange par rapport a un
réfrigérant pur comme le R22. Elle peut atteindre 50%. Ils ont aussi mis en ¢vidence une
dépendance du coefficient d’échange avec la température d’évaporation, et un comportement
différent qu’il s’agisse d’un fluide pur ou d’un mélange. Pour les faibles titres, le coefficient

d’échange augmente avec la température d’évaporation dans le cas d’un fluide pur. Cette
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tendance est trés faible pour le R407C. A fort titre par contre, I’effet de la température devient
inexistant, aussi bien pour les réfrigérants purs que pour le R407C. A partir d’une base de
données de prés de 3000 points expérimentaux, ils ont développé une corrélation pour les

mélanges de réfrigérants, adaptée au R407C entre autre.

Bgp = Ehy +Fy Shy, (- 21)
1 0,26
E=1424000 Bo™® +123 (H)E“J (1 — 22)
1

S = m-23
1+115.10° E* Re}V ¢ )

ot £ et S sont respectivement le facteur d’augmentation convectif et S le facteur de
suppression de 1’¢bullition nucléée. A, est le coefficient d’échange monophasique calculé a
partir de la loi de Dittus et Boelter, %, est le coefficient d’échange en ébullition nucléée
déterminé par la corrélation de Stephan et Abdelsalam. Le facteur Fiy est le coefficient

correctif pour les mélanges zéotropes. Il vaut :

1

(IIT - 24)
{C e (Trosée -T bulle )}
1+ Cur

FM=

hfv

avec ey = 0,039.

Les auteurs obtienment un écart entre la corrélation développée et les points

expérimentaux de 13,2% au maximum.
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Chapitre IV - Dispositif expérimental

Ce chapitre décrit les moyens expérimentaux mis en place au GRETh-CEA de Grenoble
pour P'étude des phénomeénes transitoires dans les groupes froids et plus particuliérement sur
les évaporateurs de ces machines. Deux installations ont été étudiées. La premiere, PHETEP,
ql'xi. constitue le cceur de ce travail, repose sur un groupe froid équipé d’échangeurs a plaques
reliés & des circuits secondaires d’eau pour la source chaude et la source froide. La seconde
installation expérimentale, GARLABAN, est un refroidisseur de liquide doté d’échangeurs de
type tubes et calandre d’une puissance froide comprise entre 40 kW et 70 kW.

Nous présentons dans la premiére partie du chapitre la description de la boucle PHETEP
— PHEnoménes Transitoires dans un Evaporateur a Plaques - en détaillant chaque composant
du circuit frigorifique, ainsi que les constituants des circuits secondaires. Il sera ensuite mis
P’accent sur I’instrumentation adoptée pour le suivi des transitoires, et particuliérement les
mesures locales effectuées dans P’évaporateur. L’installation GARLABAN, utilisée pour
I’étude du comportement transitoire d’un groupe froid équipé d’échangeurs a faisceaux de

tubes est synthétiquement présentée dans la seconde partie de ce chapitre.

IV.1. DESCRIPTION DE LA BOUCLE PHETEP

Dans cette partie, les éléments constitutifs de la boucle PHETEP sont présentés. Aprés
une description générale, nous insisterons sur chaque circuit composant P’installation et plus

particuliérement le circuit frigorifique.

IV.1.1. Description générale

Le dispositif expérimental PHETEP est constitué de quatre circuits (Figure IV-1) qui

sont :
le circuit (100} est le groupe frigorifique étudié ;

le circuit (200) est le circuit ouvert d’eau industrielle servant de source froide pour

I’évaporateur du circuit (100) ;

le circuit (300) est le circuit fermé d’eau de ville utilisé comme source chaude pour le

condenseur du circuit frigorifique (100) ;

enfin le circuit (400) est le circuit ouvert d’eaun industrielle permettant le refroidissement

de I’eau de ville du circuit (300).
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condenseur, ECTIANGEUR E300

=

400

£

100
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(100) circuit frigorifique
(200) circuit eau froide

{300) circuit eau chaude
(400) cireunit refroidissement
eau chaude

Figure IV-1 - Schéma de I'installation expérimentale PHETEP

IV.1.2. Circuit principal : groupe frigorifique

Le circuit principal (100) constitue le systéme étudié ici. Il s’agit d’un refroidisseur de
liquide fabriqué par la Société HCF-LENNOX basée a Mions (69). Cette installation est
utilisée pour la production d’eau glacée. A 1origine, cette machine est constituée d’un
compresseur & piston, de deux échangeurs a plaques corruguées brasées et d’un détendeur
thermostatique. A des fins de métrologie, ’évaporateur & plaques brasées initial a €té
remplacé par un évaporateur a plaques et joints, tandis qu'un débitmétre massique a effet
Coriolis (M100) a été ajouté dans 1a ligne liquide en sortie du condenseur. Ces modifications
seront approfondies dans les paragraphes concernant [’évaporateur et la métrologie de
I’instaliation. Nous allons & présent détailler chaque composant essentiel du circuit

frigorifique.

1V.1.2.a. le compresseur

Le compresseur du circuit frigorifique est un modele hermétique A piston de la série

MTZ fabriqué par Danfoss Maneurop. Ce compresseur est mono-vitesse et sa vitesse de
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rotation vaut 2900 tr/min. Le débit volumique nominale vaut 11,81 m’h. La Figure IV-2
représente le compresseur du groupe frigorifique, ses dimensions ainsi que I’emplacement des

tubulures d’entrée et de sortie des vapeurs.

AR BT

. lm;catsaxs;m‘%};imxg

Figure IV-2 - Dimensions du compresseur & piston Danfoss Maneurop MTZ 40

Le r6le du compresseur dans une machine frigorifique est essentiel. C’est lut qui permet
la mise en circulation du fluide frigorigéne dans le circuit. Pour cela, il aspire les vapeurs
froides produites par la vaporisation & basse pression du réfrigérant dans I’évaporateur. Ces
vapeurs sont ensulte comprimées puis refoulées a haute pression dans le condenseur pour

permettre leur condensation par refroidissement (Rapin & Jacquard, 1996).

Ii existe plusieurs types de compresseurs (& piston, a vis, centrifuge). Le modéle présent
sur I"installation est un compresseur & piston. C’est un compresseur volumétrique, ¢’est-a-dire
que la compression de la vapeur est produite par la réduction du volume occupé par celle-ci
dans la chambre de compression. Dans le cas du compresseur & piston (Figure IV-3), le
mouvement rotatif du vilebrequin (2) induit par le moteur (1) est transformé en mouvement de
translation du piston (3) qui coulisse alternativement dans le cylindre (4). Le mouvement de
va-et-vient du piston permet I’aspiration, la compression puis le refoulement des vapeurs de
fluide frigorigéne. Pour empécher tout grippage des piéces mobiles et favoriser leurs

mouvements, la lubrification est assurée par de 1’huile synthétique polyolester POE contenue
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dans le carter (5) dans la partie basse du compresseur. Cette huile est entrainée vers les

organes mobiles par le mouvement de rotation du vilebrequin.

Figure IV-3 - Vue des constituants internes du compresseur & piston Danfoss Maneurop : moteur (1), piston (2),

vilebrequin (3), cylindre (4), carter et réserve d'huile (5).

On note sur la Figure IV-3 que les vapeurs froides aspirées arrivent directement dans le
corps du compresseur. Le grand volume de ce dernier doit permettre au compresseur
d’accepter I’entrée de liquide qui ne se serait pas totalement évaporé en amont. Larrivée de
liquide dans le compresseur est cependant pénalisante pour son fonctionnement et sa durée de
vie. Méme si le grand volume du corps du compresseur permet de tolérer I'entrée de liquide,
cela n’empéche pas certains problémes : solubilité du fluide frigorigéne dans I’huile, rincage
des paliers de leur huile en risquant ainsi de les gripper, transferts externes d*huile con.duisént
4 une diminution du niveau dans le carter. Il s’avére que, dans le cas des fluides zéotropes
comme le R407C utilis¢ dans nofre installation, un retour de liquide dans le compresseur
ameéne des conséquences négatives supplémentaires. A cause de la différence de composition
du mélange en phase liquide et en phase vapeur, Iarrivée de liquide dans le compresseur
implique que les vapeurs aspirées ont une composition massique différente du fluide

frigorigéne d’origine. Cette différence de composition de fa vapeur conduit alors & des
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conditions de pression et des températures de refoulement différentes des conditions

nominales.

La puissance absorbée par le compresseur est fortement dépendante des conditions de
fonctionnement de I’évaporateur et le condenseur. La Figure IV-4 montre le comportement de
la puissance électrique absorbée par le compresseur en fonction des températures

d’évaporation et de condensation.
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Figure IV-4 - Fvolution de la puissance absorbée par le compresseur en fonction de la température

d'évaporation et de la lempérature de condensation pour le réfrigérant R407C(d'aprés Danfoss Maneurop).

Lorsque [a température d’évaporation augmente a température de condensation
constante, la puissance absorbée par le compresseur s’éléve a cause de ’augmentation de la
densité de la vapeur surchauffée quittant I’évaporateur. Lorsque la température d’évaporation
est constante, la puissance absorbée croit avec la température de condensation, du fait de
I’augmentation de la pression de refoulement, nécessitant plus d’énergie pour comprimer la

vapeur.
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1V.1.2.b. le détendeur thermostatique

Le détendeur doit assurer que ’évaporateur de [a machine frigorifique est suffisamment
alimenté en réfrigérant pour que la surchauffe reste stable et proche de la consigne souhaitée.
Pour cela, il injecte la quantité de fluide nécessaire pour extraire I’énergie calorifique de la
source a refroidir. Le détendeur assure aussi la séparation entre la haute et la basse pression.
Le fluide frigorigéne entre dans le détendeur & I’état de liquide sous-refroidi a la pression de
condensation. En passant & travers Porifice de détente calibré, la brutale chute de pression
produit une vaporisation partielle (phénoméne de vaporisation instantanée) ct un
refroidissement du fluide. Celui-ci sort du détendeur sous forme de mélange liquide-vapeur,

d’autant plus riche en vapeur que la pression d’évaporation est basse.

Le systtme de détente du groupe frigorifique est un détendeur thermostatique a
égalisation externe de pression. Le terme égalisation externe de pression signifie que c’est la
pression en sortie de ’évaporateur qui est prise en compte pour I’équilibre mécanigue du
pointeau de détente et non la pression en entrée de 1’évaporateur. Ce principe permet la prise
en compte des pertes de pression dans I’échangeur pour mieux adapter le débit a la surchauffe

souhaitée.

Sur la Figure IV-5 sont représentés les organes principaux constituant le détendeur.

Figure IV-5 - Schéma du détendeur thermostatique & égalisation externe de pression.
1. Diaphragme ; 2. Bulbe; 3. Siége de clapet; 4. Clapet; 5. Tige de liaison ; 6.

Ressort réglable ; 7. Vis de réglage ; 8. Orifice d'égalisation de pression.
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L’ouverture de Dorifice de détente est due au déplacement du clapet (4). Ce dernier est

1ié au diaphragme (1) sur lequel s’exercent trois forces :

s la force £} du ressort (6) dont I’action est maintenue par la vis de réglage (7) et

tendant a fermer Porifice ;

o la force f, exercée sur le diaphragme (1) par la pression en sortie d’évaporateur

amenée par I’orifice d’égalisation (8) et tendant a fermer ’orifice ;

o la force f3 exercée sur le diaphragme (1) par la pression du fluide vecteur du

bulbe et tendant a ouvrir ’orifice.

Les deux premiéres forces agissent dans le méme sens et s’opposent a la troisiéme. Si la
surchauffe augmente en sortie de 1’évaporateur, la pression dans le bulbe augmente
conduisant 4 ’ouverture plus importante de ’orifice de détente. Du coup le débit augmente,
réduisant du méme coup la surchauffe. Il est possible de maintenir la surchauffe autour de la

valeur réglée en jouant sur la tension du ressort (6) via la vis (7).

IV.1.2.c. le condenseur

Le condenseur doit permettre d’évacuer I’énergie calorifique du fluide frigorigéne vers
une source chaude en assurant la condensation des vapeurs surchauffées refoulées par le

compresseut.

Le condenseur du groupe froid est un échangeur thermique & plaques corruguées
brasées. Le brasage des plaques entre elles permet une bonne tenue mécanique a des pressions

élevées.
Les caractéristiques géométriques du condenseur sont :
nombres de plaques : 22
longueur utile : 470 mm
largeur des plaques : 115 mm

diamétre des tubulures d’entrée/sortie eau et réfrigérant : 33,7 mm
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Le réfrigérant et I’eau circulent & contre-courant, le fluide frigorigéne descendant et

I’eau montant dans 1’échangeur.

1V.1.2.d. Pévaporateur

La fonction de I’évaporateur dans le groupe froid est de puiser la chaleur a la source
froide par évaporation compléte du fluide. I} sert aussi a surchauffer les vapeurs avant d’entrer
dans le compresseur. Le fluide entre dans ’évaporateur a saturation, avec un titre de vapeur

avoisinant 20%.

L’évaporateur de I’installation frigorifique est un échangeur a plaques et joints fabriqué
par Vicarb. A 1origine, il s’agissait d’'un échangeur a plaques brasées. Ce dernier a été
remplacé pour des raisons de faisabilité d'une métrologie interne & Pappareil que nous
présenterons dans la partie consacrée a 1’instrumentation. La Figure IV-6 et la Figure V-7
présentent les dimensions caractéristiques d’une plaque de I’évaporateur. Les données sont

reportées dans le Tableau IV-1.

largeur plaque : 96 mm

longueur utile : 480 mm

Figure IV-6 - Plaque corruguée de I'évaporateur du groupe froid
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7.8 mm

4 mm.

Figure IV-7 - Schéma en coupe et dimensions caractéristiques d'une corrugation de la plaque de I'éSvaporateur.

matiére acier inoxydable
nombre de plagues 23
angle du chevron par rapport a I’axe 60°
d’écoulement

longueur utile d’une plaque 400 mm
largeur d’une plague 96 mm
épaisseur 0,6 mm
pas de corrugation 7,8 mm
hauteur de corrugation 4 mm
Diameétre hydraulique 8 mm
diamétre tubulure entrée/sortie 279 mm

Tableau IV-1 - Rappel des dimensions caractéristiques de I'évaporateur a plagues ef joints.

Les plaques sont maintenues et serrées grace & un chéssis, servant a la fois de support

des plaques et d’étau par 'intermédiaire de six tiges filetées. Le serrage des tiges filetées
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assure ainsi I’étanchéité des canaux et le réglage de D’espacement entre les plaques.
L’évaporateur est & contre-courant. L’échangeur est monté verticalement; le fluide

frigorigéne monte tandis que 1’eau froide descend.

IV.1.3. Source froide

La source froide (200) assure I’apport d’énergie calorifique nécessaire pour vaporiser le
réfrigérant dans I'évaporateur. Pour des raisons de simplicité, le circuit d’eau industriel est
ouvert, car la température de cette eau est dans une plage de température adaptée a la machine
frigorifique (9°C ~ 12°C). De plus le débit accessible sur le circuit d’eau industriel est dans
compris la gamme de débit nominale préconisé par le constructeur (1,2 m*h — 2,5 m*/h). 1l est

constitugé :

* de la vanne manuelle V200 permettant d’ajuster le débit d’eau industrielle dans

ar .
Pévaporateur ;

¢ durotamétre R200 ayant une plage de mesure de 0 32,5 m/h.

IV.1.4. Source chaude

La source chaude (300) permet d’extraire la chaleur nécessaire au fluide frigorigene
pour le condenser. Il s’agit d’un circuit d’eau de ville fermé, et refroidi par le circuit
secondaire (400). L’emploi d’un circuit d’eau ferme autorise le réglage de la température de

I’eau en entrée du condenseur en jouant sur le débit d’eau du circuit de refroidissement (400).

Le circuit servant de source chaude est composé d’un circulateur P300 a deux vitesses.
On peut de plus ajuster le débit en jouant sur la vanne V300. Le débit d’eau maximum
possible sur le circuit est 3 m’/h. La mesure du débit est réalisée grice au rotamétre R300.

I.’eau est refroidie dans I’échangeur & ptaques E300.

IV.1.5. Refroidissement de la source chaude

Le circuit de refroidissement (400) sert a régler la température moyenne de 1’eau de la
source chaude (300) a 'entrée du condenseur en jouant sur la vanne V400. Si le débit d’eau
dans le circuit de refroidissement augmente, les échanges thermiques augmentent et entrainent
la baisse de la température moyenne de 1’eau de 1a source chaude. Inversement, la diminution

du débit d’eau dans le circuit de refroidissement conduit a une augmentation de la température
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moyenne de ’eau de la source chaude. Comme nous le constaterons plus loin, la variation de
la température moyenne de I’eau de la source chaude influence directernent la pression de

condensation dans la machine frigorifique.

IV.2. INSTRUMENTATION ET MESURES

Dans cette partie est présentée D'instrumentation mise en place sur I’installation
expérimentale PHETEP pour effectuer les mesures en régime permanent et dynamique. La
Figure IV-1 représente les mesures globales effectuées sur I'installation. Deux ensembles de

capteurs sont définis :

o les capteurs des circuits d’eau chaude et d’eau froide, permettant d’effectuer les
bilans de puissance sur le condenseur et I’évaporateur (4 thermocouples et deux

débitmeétres),

e les capteurs instrumentant le circuit de fluide frigorigéne (2 capteurs de pression
absolue, un capteur de pression différentielle, un capteur de débit, 4

thermocouples).

En outre, une instrumentation locale de I’évaporateur a été réalisée par I'insertion de 12
thermocouples répartis entre un canal de réfrigérant, un canal d’eau adjacent et la paroi

séparant les deux canaux (Figure IV-11).

IV.2.1. Acquisition

L’acquisition est réalisée par un micro-ordinateur pilotant une centrale d’acquisition HP
34970A. Cette centrale est équipée de deux cartes d’acquisition multiplexeur HP 34902A (16
voies chacune). Ces cartes permettent des mesures en tension avec des capteurs deux fils. Les
thermocouples sont directement connectés aux voies des multiplexeurs. Pour les appareils de
mesure sortant un signal en courant 4-20 mA, il est nécessaire d’installer une résistance
électrique afin de transformer le signal courant en signal tension selon le schéma donné par la

Figure IV-8.
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Alimentation en tension stabilisée

4mA <I<20 mA +

Résistance 500

2V U <10V |

Figure IV-8 - Montage électrique au niveau de la centrale d'acquisition pour lire un signal en courant.

Le temps pour effectuer une scrutation compléte des voies est un parameétre réglable de
la centrale d’acquisition. Une période d’une seconde pour balayer toutes les voies est suffisant
devant les temps caractéristiques des transitoires dans la machine frigorifique. Il est
également possible de fixer le temps d’intégration durant lequel le signal est échantillonné.
Cette période est un nombre entier ou une fraction de la période du courant secteur. Bien
entendu, plus le temps d’intégration est long, meilleure est la mesure. En contre-partie, plus
on désire une période de scrutation courte, plus le temps d’intégration doit étre court. Pour
nos acquisitions, le temps d’intégration a été fixé & une période du courant secteur (0,02 s), ce
qui est un bon compromis puisque la fréquence maximum de balayage choisie est de 22 Hz

(22 voies en 1 seconde).

Les erreurs induites par I’acquisition sont de deux ordres :

e Derreur de mesure propre liée aux imprécisions qui résultent de la fonction de
mesure et au niveau du signal d’entrée. Cette erreur varie en fonction du niveau
du signal d’entrée, c’est pourquoi elle est représentée en pourcentage de la
valeur mesurée. Elle vaut pour les tensions continues sur une plage de 24 heures

+ 0,0015% de la valeur mesurée ;

¢ Derreur de gamme est due aux imprécisions qui résultent de la fonction de

mesure de la gamme sélectionnée. C’est une erreur constante, dépendante
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uniquement de la gamme de mesure utilisée. Sur une plage de 24 heures, elle
vaut = 0,0004 % de la gamme considérée pour des mesures de tensions

continues.

Pour les essais en régime permanent, un enregistrement de cent valeurs est réalisé pour

obtenir une moyenne X pour chaque grandeur mesurée X :

On vérifie alors que la déviation moyenne est inférieure & 2% pour les différentes

grandeurs mesurées en régime permanent.

1V.2.2. Mesures de débit

Deux types de débitmétres sont employés sur 'installation PHETEP, répartis sur les

trois principaux circuits.

e circuit (100) -

Pour le circuit du fluide frigorigéne, une mesure du débit massique (M100) est réalisée

en phase liquide a la sortie du condenseur.
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Figure IV-9 - Débit massique du fluide frigorigéne - Incertitude en fonction du débit massique mesuré.

Le capteur est un débitmeétre a effet Coriolis Micro Motion R025, étalonné entre 0 et
350 kg/h. L’erreur aprés étalonnage est garantie a & 0,04% par le constructeur. La Figure IV-9
montre I’évolution de Pincertitude de la mesure en fonction du débit massique mesuré. On
remarque que I’erreur tombe rapidement en-dessous de + 0,6% lorsque le débit est supérieur a
20% du débit maximum de la plage de fonctionnement du capteur (soit 70 kg/h). Le temps de

réponse du débitmeétre vaut 0,1 seconde, temps largement inférieur & la période de balayage

des voies par la centrale d’acquisition.

e circuit (200) :

Un débitmétre a flotteur (R200) Khrone ayant une plage de mesure de 0 3 2,5 m>/h est
employ¢é pour estimer le débit volumique du circuit d’eau froide. La précision de la mesure est
évaluée & une graduation, c’est a dire 0,1 m’/h. Dans la gamme de fonctionnement ¢tudiée,
cela donne un échelonnement de ’erreur entre + 4% a fort débit jusqu’a £ 8% pour le débit

minimum.
e circuit (300) :

Un débitmétre & flotteur (R300) SART modéle SB 598 permet de mesurer le débit
volumique sur le circuit d’eau chaude. Sa plage de mesure s’étend de 600 Vh a 6000 /h. La

précision de la mesure est estimée & une graduation sur le tube en verre du rotamétre, soit 100
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1/h. Cela donne une erreur variant entre + 3,3% pour le débit maximum imposé (3000 /h) & +

5% pour les débits plus faibles (~2000 1/h).

IV.2.3. Mesures de pression

e Pressions absolues :

Deux capteurs de pression absolue sont utilisés sur le circuit de fluide frigorigéne, I’un
mesurant la pression d’aspiration en sortie de I’évaporateur, ’autre mesurant la pression de
refoulement en entrée du condenseur (notés par un P sur la Figure IV-1). 1l s’agit de deux
transmetteurs de pression Danfoss MBS 33 dont la plage de mesure s’étend de 0 a 25 bar.
L’incertitude de la mesure est inférieure 4 + 1% de la pression mesurée. Le temps de réponse

des capteurs est inférieur 4 4 millisecondes.

o Pression différentielle :

La pression différentielle est mesurée entre ’entrée et la sortie de 1’évaporateur
(indiquée par AP sur la Figure IV-1). Elle est réalisée par un transmetteur de pression
différentielle Siemens SISTRANS® configuré dans la plage 0-125 mbar (soit 50% de la plage
maximale admissible). L’incertitude de la mesure vaut £ 0,1% de la plage de mesure, ¢’est-a-

dire + 0,12 mbar, en tenant compte de la chaine de mesure compléte.

Le temps de réponse du capteur de pression différentielle vaut 0,2 seconde. Ce temps de

réponse est suffisamment inférieur au temps de scrutation de la centrale d’acquisition.

IV.2.4. Mesures de températures

Les températures sont mesurées par des thermocouples gainés de type K (jonction

Nickel-Chrome) et de classe 1, de diamétres 1 mm et 0,5 mm.

Les thermocouples de 1 mm servent aux mesures de températures en entrée et sortie de
chaque échangeur sur le circuit de fluide frigorigéne et sur les circuits d’eau. Leurs
emplacements sont indiqués sur la Figure IV-1 (notés T). Les thermocouples de 0,5 mm sont
utilisés pour les mesures locales dans 1’évaporateur. La précision obtenue sur les

thermocouples apres étalonnage est de + 0,2°C.
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s Description de I'tnstrumentation locale de I’évaporateur :

Une instrumentation plus fine de I’évaporateur a été réalisée. Elle consiste en ’insertion
de thermocouples dans un canal eau et un canal réfrigérant adjacents, pour d’obtenir
I’évolution de la température le long du canal, cdté eau et coté fluide frigorigéne, ainsi que
des mesures de températures de paroi. Cinq thermocouples sont insérés dans le canal

réfrigérant, trois dans le canal eau et quatre en paroi.

L’utilisation d’un évaporateur plaques et joints permet I'insertion & travers le joint des
12 thermocouples via des aiguilles hypodermiques. Les thermocouples employés ont un
diameétre de 0,5 mm et sont glissés dans des aiguilles de diamétres 0,8 mm. L’étanchéité est
ensuite assurée en colmatant I’embout de 1’aiguille avec de la colle forte type araldite (Figure

IV-10).

Pour éviter que aiguille ne soit en contact avec la paroi de la plaque, une gaine en

plastique thermoformable est glissée sur 1’aiguille.

aiguille hypodermique

|

Thermocouple

v

étanchéité par bouchage a
Paraldite

Figure [V-10 — Schéma d’insertion du thermocouple dans Uaiguille hypodermigue

Les positions des thermocouples dans le canal d’eau, le canal de fluide frigorigéne et en
paroi sont représentées sur la Figure IV-11, et leur dénomination et positionnement sont

résumés dans le Tableau 1V-2.
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i
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]
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i

emplacement des
thermocouples cdté

fluide frigorigéne i I 7,5 cm 17 cm

entrée : 0 cm |
emplacement des
thermocouples en paroi

emplacement des
thermocouples c6té ean

sens écoulement de
Veau froide

i sens écoulement
it Aluide frigorigéne

E :34,5 em
il sortie : 43 cm
i

Figure IV-11 - Schéma d'indication des emplacements des thermacouples locavx dans l'évaporateur

Dénomination Emplacement Position par rapport 4 entrée du
canal réfrigérant (cm)

Tel mesure température ean 36,5
Te2 mesure température ean 26,5
Te3 mesure température eau 4

Trl mesure température R407C 7,5
Tr2 mesure température R407C 17

Tr3 mesure temperature R407C 26

Trd mesure température R407C 31

Trs mesure température R407C 34,5
Tpl mesure température paroi 7.5
Tp2 mesure température paroi 16,5
Tp3 mesure températre paroi 26,5
Tp4 mesure température paroi 34,5

Tableau V-2 - Dénomination et positionnement des thermocouples locaux dans I’ évaporateur.

Quatre thermocouples ont été installés en paroi de la plaque séparant les deux canaux

instrumentés. IIs sont posés en fond de corrugation de la plaque et fixés par de la colle époxy-
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aluminium (20% époxy, 80% aluminium) assurant une bonne adhésion est un bonne

conductivité thermique. La Figure IV-12 montre la pose de ces thermocouples.

Figure IV-12 - Thermocouples sur paroi de plague en fond de sillon.

IV.3. EXPLOITATION DES MESURES

Les mesures des grandeurs physiques décrites dans le chapitre précédent permettent
ensuite le calcul d’autres grandeurs caractéristiques du fonctionnement de la machine
frigorifique et de I’évaporateur. On estime ainsi le degré de surchauffe en sortie de
I’évaporateur, le degré de sous-refroidissement en sortie du condenseur, le titre massique en
vapeur du fluide frigorigéne en entrée de I’évaporateur, les puissances thermiques échangées a
I’évaporateur et au condenseur, le coefficient de performance du groupe froid, les coefficients

d’échange locaux cbté fluide frigorigéne dans I’évaporateur.

IV.3.1. Surchauffe et sous-refroidissement

La surchauffe et le sous-refroidissement sont calculées & partir des températures du

fluide frigorigéne mesurées en sortie de I’évaporateur et du condenseur :

AT L= Trsorﬁe évaporateur T av-1)

rosée (P évaporateur)
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tie condenseur
ATsr = Tbu!le (7, condenseur) - Trsor ! v-2)

La température de rosée T, du réfrigérant R407C est calculée a partir de la pression
d’aspiration mesurée en sortie de I’évaporateur. La température de bulle Ty, est estimée a

partir de la pression de refoulement mesurée en sortie du compresseur.

e Incertitudes

D’aprés les expressions de la surchauffe et du sous-refroidissement, Perreur dans

I’estimation de ces deux grandeurs est majorée par les expressions suivantes :

5(ATsat ) = '\/(§T)2 + (5Trosée )2 (Iv-3)

5(ATsr ) = \[(51")2 + (5Tbulle )-2 (iv-4)

L’erreur sur la mesure de la température vaut 0,2°C. L’erreur pour la température de
bulle et la température de rosée est due & Papproximation de la corrélation permettant de les

calculer a partir de la pression, et a I’erreur faite sur la mesure de la pression elle-méme. On

frouve :

o7,

rosée

~0,3°C et 5Ty, ~0,6°C
On en déduite I'erreur sur la surchauffe et sur le sous-refroidissement :
5(AT,, )= 0.3°C
S(AT,, }=0.6°C

IV.3.2. Titre massique de vapeur en entrée de I’évaporateur

Le titre massique de vapeur en entrée de ’évaporateur est calculé & partir du bilan

enthalpique sur I’échangeur en négligeant les pertes thermiques (Figure 1V-13) :

’hzou (hf (Tezoo » Peroo ) - hf (T 5200, Ps200 )) = mzoo Cntean (Te, 200 T T:v 200 )
W00 (hz (Tezoe s Peawo ) - h, (Tszoo, P ))z ™ (hv (Tsmo > Paoo ) - (1 =Xy )h; “ (TeIOD ) —xgh)" (Temo )
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d’oﬁ
. tia0 (s @200, Pe200) = e Tyaon, P200))= 00 (hu (To100- Ps100) = 15" Tea00 )
E= . - Fa sS4
100 (hu *(Tur00 )= 12" (T.100 )
ENTREE (200) SORTIE (100)
Tea00 Ter00
Fityo0 7100
EAU REFRIGERANT R407C
SORTIE (200)
: <« ENTREE (100)
. €
171200 P00
10

Figure IV-13 — Notations pour le bilan thermique de l'évaporateur.

Sil’on considére que :

e la variation de la pression dans 1’évaporateur est négligeable pour la variation de
I’enthalpie spécifique de la phase vapeur du R407C devant la variation de

température et le changement de phase,

e la variation de I’enthalpie spécifique de Peau a 1’état liquide due a la variation
de pression est négligeable devant la variation de ’enthalpie spécifique due a la

variation de température,

il vient
1200 € pteaz {Te200 = Ts100) = 7100 € poravic Al sar
xp=1- : (V-6)
g0 Pew
aveo
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Too00 + Tszoo)

Cpteau =Cp geau( 5 chaleur spécifique moyenne de I’eau

€ puRAOTC = € puRAVIC (T,100) chaleur spécifique du R407C en sortie de I’évaporateur
en phase vapeur

oy = hypravic (PeIOO) enthalpie de vaporisation du R407C prise & la pression

d’entrée de 1”évaporateur
ATt = Tsi00~ TroseelPsion) Surchauffe de la vapeur du R407C en sortie évaporateur

L’hypothése faite sur ['utilisation d’une chaleur spécifique moyenne pour I’eau est

justifiée en raison de la linéarité de la fonction c,(7) pour ’eau. L’erreur induite par cette

approximation est inférieure & 0,1% pour la puissance échangée.
e Incertitudes

L’erreur dans I’estimation du titre en entrée de I’évaporateur peut-étre majorée par

Pexpression suivante :

Hipaorc AT

E, \/ATW ? +E2 4+ E? av-7)

avec

Esp = 5(AATT) et 5(AT)=~26T

IV.3.3. Puissances thermiques échangées et Coefficient de Performance

Grace aux mesures de débits d’eau et des températures en entrée et en sortie de
I’évaporateur et du condenseur, il est possible d’estimer les puissances thermiques échangées

entre le fluide frigorigéne et les sources de chaleur. Ces puissances valent :

Py onddensenr =300 € peeau Ts300 = Te300) av-8)
Psraporatenr = 1200 € peeau (Te200 ~ Te200) (1v-9)

120



Chapitre IV - Dispositif expérimental

Le coefficient de performance réel est estimé a partir du bilan de puissance sur les
échangeurs du groupe frigorifique. Aux pertes thermiques pres, le bilan de puissance sur la

machine frigorifique donne :

Py +W =P

évaporateur compresseur condenseur (1v-10)

Ot Woompressenr €5t 1a puissance mécanique réellement apportée au fluide frigorigéne fors

de sa compression. Le coefficient de performance est défini par la relation suivante :

P P,

evaporaleur evaporaleuwr

cop=——2% = d (av-11)
compresseur Peondensenr — L. dvaporateur

e Incertitudes

L’erreur faite sur le calcul des puissances thermiques, en négligeant les incertitudes

liées aux propnriétés physiques de 1’eau, vaut :

Ep= \/ Eim + Ei:re ~ av-12)

On obtient les résultats suivants :

j'ﬁeau ATeau E}hew EATW,, Ep
évaporateur | > 1200 kg/h >5°C 8 % 4% +8,9 %
condenseur = 1600 kg/h >5°C 5% 4 % 64 %

Les incertitudes faites sur ’estimation du coefficient de performance sont majorées par

I’expression suivante :

2 2
E =K +F TV-13
COP Pévapor atenr WE ompressenr ( )
2 2
avec £ =_|E + K TV-14
Wfﬂmprﬂ-‘ew F évaporatey Pcondemeur ( )

d ot il vient
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&ona‘enseur

Ecop = \/2 E; + E2 (v-15)
évaporatenr

Compte tenu des incertitudes calculées précédemment sur les puissances coté

évaporateur et cOté condenseur, on obtient un erreur de * 14 % sur le coefficient de

performance.

IV.3.4. Coefficient d’échange en évaporation coté réfrigérant

L’instrumentation locale de 1’évaporateur & plaques du groupe froid a été détaillée an
§1V.2.4. La mesure des températures le long d’un canal eau et d’un canal réfrigérant
adjacents, ainsi que la mesure de températures de paroi permet non seulement de remonter au
profil de température le long de I’axe d’écoulement des fluides, mais aussi d’avoir une

estimation du coefficient d’échange local en évaporation c6té fluide frigorigéne.

T

cau

+ cau

///4 ) T

o | v
ﬂuide -
frigorigene T,

Figure IV-14 - Schéma explicatif pour l'estimation du coefficient d'échange local en évaporation du fluide

Jrigorigéne.

En régime permanent, connaissant en un point les températures de I’eau, de la paroi et
du fluide frigorigéne comme indiguées sur la Figure IV-14, on peut écrire les égalités

suivantes :
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¢ = heau (Teau - Tpl )

A
g= e_p(Tpl - Tp2 )

P
¢xhr(Tp2 —'Tr)

ou ¢ est le flux thermique échangé localement, /.., le coefficient d’échange coté eau, 4, la
conductivité thermique de la paroi, e, 1’épaisseur de la paroi et A, le coefficient d’¢change en
évaporation du réfrigérant. Ces égalités sont vraies si on néglige les pertes thermiques liées a
la conduction axiale dans les fluides et la paroi et les dissipations visqueuses dans ’cau et le

fluide frigorigéne.

Il devient alors possible d’estimer le coefficient d’échange en évaporation /. du fluide
frigorigéne :
T =Tt

equ P

h.=h,,, —m— (IV-16)

Le coefficient d’échange monophasique /., c6té eau est évalué¢ a partir d’une

corrélation développée pour cette géométrie de plaques (Hugonnot, 1989) :

i

ﬂ —
o =22 aRe? Pr3 (av-17)
h

o0 Aee est la conductivité thermique de I’eau, Dy le diamétre hydraulique du canal c¢6té eau,
Re le nombre de Reynolds de I’eau dans le canal, Pr le nombre de Prandtl, a et 5 des
parametres dépendants de 1a géométrie de la plaque. Pour la géométrie de I’échangeur étudié

ici, ls valent respectivement 0,344 et 0,705.

L’instrumentation de la plaque entre le canal eau et le canal réfrigérant est telle que
seule la température T,; est connue. Le coefficient d’échange coté réfrigérant peut &tre
exprime a partir de la température de paroi 75,; uniquement :
ho—h Teau _Tp]

r = "eau Tp] "‘T,- —éTp

(1V-18)
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ot 6T, =T, =Ty, estla chute de température occasionnée par la résistance thermique de la

paroi, calculable :

h,,, ¢
8T, = ""‘;L z (Teau “Tp1) (IV-19)
p

Pour les conditions de fonctionnement rencontrées lors des essais, le calcul montre que
OT, ne dépasse pas 0,4°C. 11 est possible d’approcher P'expression du coefficient d’échange en

évaporation par la formule suivante :

T —Tot(. Pogye
ho=h,, ;f"‘: "TP {1+ e‘;‘ L (:"eau _TPI)J (Iv-20)
P r P
e Incertitudes

Pour le calcul de Pincertitude sur ’estimation du coefficient d’échange en évaporation,

on pose :
AT ooy = Toqu — Tt (IV-21)
AT, =T, - T, (v-22)

D’aprés I’équation /V-20, ’expression générale de I'erreur faite sur le calcul du coefficient

d’échange s’écrit (Rooke, 1992) :

2 2 2
AT, oh AT, 0Oh h ch
E — Eau ¥ E + Is v E F eau ¥ E ]V—23
& \/( h, OAT, ATm) (h, DAT, ATrJ (h oh ”m} 2y

r eau r eqau

On aboutit 4 :

) (1V-24)

eau eau

2
e, h,,, AT,
2 p feau eau 2 2
E, =~ EAT,J{H—,:V—_] (Eh +E. .
p

5(AT)

olt Eyp = et S(AT)=5(Ty — 1) =0T,V + (6T, )} =2 8T .
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Le tableau suivant récapitule les incertitudes estimées pour les différents parametres

intervenant dans le calcul du coefficient d’échange.

Enp

¥

£,

aean

Enr,., Ey,

13

+10% 6% +15% +28 %

On obtient ainsi une erreur relative, inférieure 30 %, sur I’estimation du coefficient
éc an r . AL r r o 5 . Y es
d’échange en évaporation cdté réfrigérant. Cette erreur est correcte si 1’on considére que |

corrélations des lois d’échanges thermiques en diphasique sont généralement données avec

une plage d’erreur comprise entre £ 20% a = 30%.
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IV.4. INSTALLATION GARLABAN

Cette partie est consacrée a la description de I'installation expérimentale Garlaban, mise
en place au sein du GRETh au CEA-Grenoble. Cette boucle expérimentale a été utilisée pour
Pétude du comportement transitoire d’un groupe froid de puissance moyenne équipé

d’échangeurs du type tubes ¢t calandre.

L’installation expérimentale Garlaban est composé de plusieurs circuits dont I’élément

central est une machine frigorifique servant a produire de I’eau glacée.

Tout d’abord, la description des différents circuits et organes de fonctionnement de
I’installation sont présentés. Ensuite les instruments de mesures mis en ceuvre sont détaillés.
Concernant les incertitudes de mesures, il est possible de se reporter au chapitre concernant la

boucle PHETEP, ot une présentation précise ¢st proposée.

IV.4.1. Dispositif expérimental
La boucle expérimentale GARLABAN se compose de trois circuits fermés :
1. le circuit d’cau de ville, servant de source chaude pour le condenseur,
2. le circuit d’eau glycolée, servant de source froide pour 1’évaporateur,
3. le circuit frigorifique.
Dans la suite de ce chapitre, une présentation plus détaillée de chacun de ces circuits est

réalisée.

IV.4.1.a. Refroidisseur de liquide

La Figure I'V-15 représente le refroidisseur de liquide et les différents capteurs servant a sa

caractérisation en régime transitoire.
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]‘ Guaz basse pression

—

7 o prélévement vapeur
. | Gaz haute pression
évaporotenr ;
? — (or2)
DP1 Y£ 2 silencienx
# e 3 & ) .
débirmétre Vortex
Mélange diphasique compresseur
basse pression | I
détendeur détendenr é
manuel thermostatique condensenr
VFO1 VFo2
T TF5
- prélévement liquide liquide haitte pression
< 3

' I —> circuit frigorifique
== circuit eau chaude

=== Circuit eau froide
DE] vanne manucile
(O mesure de débit
1 mesure de pression
]
»—

débitmétre massique
Coriolis

mesure de température
prélévement de fluide

Figure 1V-15 - Schéma du refroidissenr de liquide de Garlaban

Le refroidisseur de liquide est une installation commerciale de la CIAT. Le fluide

employ¢ est le mélange R407C. Les éléments principaux du circuit sont :
1. le compresseur
2. le condenseur
3. le détendeur
4. Pévaporateur

Nous allons détailler plus précisément ces différents éléments.

IV.4.1.a.i. Le compresseur

Le compresseur est semi-hermétique, c’est-a-dire que le compresseur et le moteur sont
regroupés dans la méme enceinte, mais qu’une maintenance est possible sur le moteur,

indépendamment du compresseur. Le compresseur est fabriqué par COPELAND SA, et du
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type D4DJ3-300X. Il s’agit d’un compresseur volumétrique & pistons. 1 posseéde de plus un
régulateur de puissance en fonction de la température de 'eau en entrée de 1’évaporateur. Il
peut ainsi fonctionner soit & pleine puissance, sur 4 cylindres, soit a la demi-puissance sur 2

cylindres. Le moteur est, quant & lui, monovitesse.
Les principales caractéristiques techniques du compresseur sont les suivantes :

e vitesse nominale (50 Hz/60 Hz) : 1450/1750 tr min™

& pressions maximales de service :
haute pression : 25 bar
basse pression : 20,5 bar
¢ nombre de cylindres : 4
o volume balayé théorique (50 Hz/60 Hz) :84,7/102 m*/h
o huile - quantité :synthétique POEl- 4 litres
o poids (net/brut) : 214/230 kg

En cours de fonctionnement, le démontage de la boite de retournement de 1’évaporateur
a montré une présence d’huile importante sur la surface intérieure des tubes et sur la paroi de

Ia boite, indiquant un effet important d’entrainement du lubrifiant par le réfrigérant R407C.

IV.4.1.a.ii. Le condenseur

Le condenseur est un condenseur a4 eau, a condensation extratubulaire. Les

caractéristiques techniques sont :

¢ Diamétre intérieur calandre : 159,3 mm

¢ nombre de passes cité tubes : 2

IV.4.1.a.iii. Organe de détente

Sur le circuit frigorifique, deux systemes de détente existent en paralléle : un détendeur
thermostatique et un détendeur manuel. Un ensemble de vannes nous permet de chotsir I'un

ou I’autre dispositif.
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Détendenr thermostatique

Le détendeur thermostatique permet de maintenir une surchauffe constante en sortie de

I’évaporateur en ajustant le débit de réfrigérant en entrée de celui-ci.

Détendeur manuel

En paralléle au détendeur thermostatique, on peut utiliser un détendeur manuel. Il s’agit
d’une vanne que |’utilisateur peut régler pour adapter le débit de fluide en entrée de

I’évaporateur. La Figure IV-16 montre un schéma en coupe d’un tel détendeur.

&FB2.1120

DANFOSS

10 3 i
6F

1. Corps de vanne © 7. Joint

2. Orifice 8. Joint d'orifice
3. Tige de réglage 8. Joint de bride
4. Joint de tige 10. Bride'd’entrée
5. Vis de presse-étoupe  11. Bride de sortie
6. Capuchon

Figure IV-16 -Schéma d'un détendeur manuel - vue en coupe des principaux éléments.

Le détendeur manuel est totalement passif vis-a-vis du fonctionnement de I’évaporateur.

Le débit est uniquement imposé par le gradient de pression entre la haute et Ia basse pression,

et ’ouverture de Portfice de détente.

1V.4.1.a.iv. Evaporateur

L’évaporateur présent sur Garlaban est un échangeur du type tubes et calandre. Le

fluide frigorigéne s’évapore a Pintérieur des tubes, tandis que ’eau glycolée circule dans la

calandre. Les caractéristiques principales sont :

» diamétre extérieur calandre : 168,3 mm
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> nombre de passes : 4
Les tubes sont des tubes améliorés intérieurement, pour amplifier le coefficient

d’échange en évaporation.

IV.4.1.b. circuit d’eau chaude

Le circuit d’eau chaude est représenté avec ses principaux organes de fonctionnement

sur la Figure IV-17. 1l est constitué des éléments suivants :

¢ pompe 2 vitesse fixe Siebeg

¢ échangeur 4 plaques brasées construit par la CIAT modéle EXEL 55 équipé

de 30 plaques

o rotamétre d’échelle 250-2500 Vh.

¢ une vanne de réglage VEV01

rofameétre

rolamétre

manometre

¢ une vanne de court-circuit VEV02 sur la pompe
—>» circuit frigorifique
=== circuit eau froide

i VEI 81
vanne manuelle

l TF 13 (O mesure de débit

condenseur

{ mesure de température
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Figure IV-17 - Schéma du circuit d'eau chaude de Garlaban

Le circuit d’eau de ville permet de soustraire suffisamment d’émergie au fluide
frigorigéne pour qu’il se condense, tout en maintenant une pression de condensation élevée.
La vanne VEVO0I permet de régler le débit d’ean de ville et donc la puissance thermique
extraite. En modifiant I’'ouverture de la vanne VEIO1, dans le circuit d’ean industrielle, on
modifie la température moyenne de Peau de ville, et donc la pression du fluide frigorigéne
dans le condenseur. En fermant la vanne VEIO1, on réduit le débit d’eau industrielle, ce qui
diminue les échanges thermiques dans Péchangeur a plaques, Peau de ville est donc moins

refroidie. Cela a pour conséquence une augmentation de la pression de condensation.

IV.4.1.c. Circuit d’eau froide

Le circuit d’eau froide utilise de I'ean glycolée & 40%. Il est composé des éléments

suivants (Figure IV-18):
¢ un pompe a vitesse fixe Salmson

e un échangeur a plaques brasées construit pas CIAT modéle EXEL 55 équipé
de 50 plaques

» un débitmeétre électro-magnétique Danfoss, type Magflo Mag 2500
¢ une vanne de réglage du débit VEGO1

e une vanne court-circuit VEGO2 sur la pompe
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Figure IV-18 - Schéma du circuit d'ean froide de Garlaban

Le circuit d’eau glycolée permet d’apporter suffisamment d’énergie au fluide frigorigéne pour
qu’il s’évapore, et de maintenir une pression d’évaporation basse. La vanne VEGO1 régle le
débit d’eau glycolée et la puissance frigorifique. En jouant sur la vanne VEI02 du circuit
d’eau industrielle, on modifie la température moyenne de ’eau glycolée, et donc la pression
du fluide frigorigéne dans I’évaporateur. En fermant la vanne VEI02, on réduit le débit d’ean
industrielle, ce qui diminue les échanges thermiques dans P’échangeur A plagues, 'ean
glycolée est donc moins réchauffée. Sa température moyenne diminue et la pression

d’évaporation baisse.
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IV.4.2. Instrumentation et mesures
La métrologie se compose des éléments suivants :

* une mesure de pression absolue en sortie d’évaporateur (capteur Pev) et en
entrée de condenseur (capteur Pcd)par un transducteur pi¢zoélectrique Danfoss

MBS 33,

* une mesure des pertes de pression globales dans ’évaporateur par le capteur

différenticl DPev de type Siemens SITRANS P ;

* une mesure de température en entrée et en sortie de tous les échangeurs, pour
tous les circuits. On utilise des thermocouples de type J pour le circuit d’eau
industrielle (thermocouples TEV1 et TEV2) tandis que des thermocouples de
type K sont utilisés pour le circuit réfrigérant (TF1, 2, 3 et 4, et TScp) et le
circuit d’eau glycolée (TGY1 et TGY2) et d’eau de ville;

* une mesure de débit massique du réfrigérant (MF1) grice 4 un débitmeétre

Coriolis Rosemount situé en sortie du condenseur ;

* une mesure du débit volumique de ’eau glycolée par un débitmetre

magnétique Danfoss MAGFLO 2500 ;

* une mesure du débit volumique de I’ean de ville du circuit eau chaude par un

débitmétre a flotteur Krohne d’une plage de mesure allant de 3 m’/h 30 m’/h.

* une mesure de la puissance électrique consommée par le moteur du

compresseur par un wattmétre.

La précision de mesure pour les capteurs de pression est meilleure que + 1% de la
pleine échelle (25 bar). Pour les thermocouples, 1a précision vaut + (,2°C. Le débitmetre
massique Coriolis posséde une précision de £ 1% sur la pleine échelle. Pour le débitméire
magnétique coté eaun glycolée, la précision atteinte est de * 0,8% de la valeur instantanée
mesurée. Concernant la mesure de débit c¢6té eau de wville, la précision atteinte vaut + 0,5

m’/h, soit pour la gamme de débits utilisée, une erreur relative variant de + 3.8 % a+ 5 %.

Les divers capteurs sont raccordés & une centrale d’acquisition HP 349704 équipée
d’une carte multiplexeur 16 voies HP 349024. Le temps minimum de balayage des voies est
de 250 ms. Pour les essais réalisés, un temps de balayage de [ seconde s’est révélé suffisant

pour I’acquisition.
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Les temps de réponse des différents capteurs sont essentiels et doivent étre inférieurs au
temps entre chaque acquisition. Pour les thermocouples de diamétre 1 mm, le temps de
réponse est inférieur a 1 seconde. Concernant les capteurs de pression, il vaut 0,2 seconde
pour la mesure de pression différentielle et moins de 4 millisecondes pour la mesure de

pression absolue. Enfin, le temps de réponse du débitmétre massique vaut 0,1 seconde.
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Chapitre V — Etude expérimentale du comportement dynamigue d’un évaporateur & faisceau de tubes dans un
groupe froid '

V.1. INTRODUCTION

Les travaux concernant les groupes froids équipés d’échangeurs 4 tubes et calandre sont
rares dans la littérature, comme cela a été souligné dans le Chapitre 1. Cette géométrie
d’échangeurs, pourtant assez répandue dans de nombreuses applications industrielles, permet
des transferts thermiques ¢levés, grace a I'emploi de tubes améliorés. L’instrumentation
machine frigorifique de puissance moyenne, décrite au Chapitre IV, dotée d’un évaporateur et
d’un condenseur de type tubes et calandre, a permis de mener une série d’essais pour I’étude
des régimes ftransitoires. Grice & ces essais, les connaissances concernant les régimes

dynamiques de ce genre d’installation pourront étre enrichies.

Nous présenterons les résultats d’essais en régime transitoire, pour lesquels plusieurs
types de transitoires seront abordés : démarrage, arrét, variation du débit d’eau glycolée cdté
évaporateur, variation de la surchauffe statique en cours de fonctionnement, variation de la
température de 1’eau glycolée. Concernant les phases de démarrage, Peffet de deux
paramétres sera détaillé : la durée de I'arrét précédant le démarrage et la consigne de la

surchauffe imposée au détendeur.
V.2. RESULTATS ET DISCUSSION

V.2.1. Démarrage

Le démarrage consiste en la mise en route du compresseur. I s’agit d’un transitoire
complexe, faisant intervenir plusieurs parameétres qui seront étudiés dans cette partie : Ia durée

de I’arrét avant le démarrage et la consigne de la surchauffe du détendeur thermostatique.

Pour tous les essais de démarrages, les conditions suivantes de fonctionnement en

régime permanent ont €t€ maintenues :

. température d’entrée de ’eau glycolée : 5°C

. température de sortie de I’eau glycolée : 0°C

» température d’entrée de I’eau de ville au condenseur : 30°C
o température de sortie de P’eau de ville au condenseur : 35°C
. sous-refroidissement du R407C en sortie condenseur : 6,5°C
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V.2.1.a. Démarrage standard du groupe froid

Dans un premier temps, nous nous intéressons a un démarrage de linstallation pour
exemple, afin de bien comprendre I’évolution des différentes grandeurs physiques permettant
de suivre les performances globales du groupe froid. Le démarrage est illustré par les courbes

allant de la Figure V-1 a la Figure V-7.

Pression évaporateur (bars)
@

4 w%k@%
R e
ha B ko i TR “"[
3 i
0 50 100 150 200 250 300 a5p 400 450 560
temps {s}

Figure V-1 - Evolution dynamigue de la pression en sortie de 'évaporateur lors d’un démarrage standard.
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J’ —#—température R407C entrée évaporateur
—— température R407C sorfle évaporateur
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Température {°C)
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Figure V-2 - Evolution dynamique de la température du R407C en entrée de I'évaporateur Iors d'un démarrage

standard.
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Figure V-3 - Evolution dynamique de la puissance consommée par le compresseur lors d'un démarrage

standard.

138



Chapitre V — Etude expérimentale du comportement dynamigue d’un évaporateur & faisceau de tubes dans un

roupe froid

20

18

\

Pression condenseur (bar)
-
s

10

0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
temps {s)

Fi igufe V-4 - Evolution dynamique de la pression en entrée du condensenr lors d'un démarrage standard.
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Figure V-5 - Evolution dynamique des températures du réfrigérant en entrée ef sortie du condenseur lors d'un

démarrage standard,
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Figure V-6 - Evolution dynamique du débit massigue de fluide frigorigéne lors d'un démarrage standard.
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Figure V-7 - Evolution dynamique de la surchauffe de la vapeur du R307C en sortie évaporateur lors d'un

démarrage standard.
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Figure V-8 - Evolution de la fraction massique vapeur des composants du R407C en sortie de 'évaporateur lors

d'un démarrage standard.

Avant le démarrage, I'installation a ¢été arrétée plus de 12 heures pour que ’ensemble
des structures métalhques soit & la température ambiante et les haute et basse pression

¢galisées.

Le démarrage débute toujours avec deux cylindres, sur les quatre que posséde le
compresseur. Sa mise en route provoque immédiatement la chute de la pression d’évaporation
(Figure V-1). Cette baisse de pression brutale est réalisée en dix secondes. La pression chute
de nouveau au bout de 60 secondes, lors de I’enclenchement des deux derniers cylindres du
compresseur. Parallélement, la température a I’entrée de 1’évaporateur suit parfaitement [a
méme tendance que la pression d’évaporation, comme le montre la Figure V2. Le
comportement de la température du fluide frigorigéne en entrée de I’évaporateur indique que

le fluide qui y réside est sous la forme d’un mélange liquide - vapeur.

En sortie de I’échangeur, au contraire, on remarque, toujours sur la Figure V-2, que la
température du réfrigérant n’accompagne pas la brutale chute de la pression durant les
soixante premicres secondes : aprés une baisse soudaine pendant 4 secondes, elle augmente 4

nouveau jusqu’a atteindre un maximum vers 15 secondes. La chute initiale est imputable a

141



Chapitre V — Etude expérimentale du comportement dynamique d'un évaporateur ¢ faisceau de tubes dans un

roupe froid
I’aspiration du fluide par le compresseur dans les premiers instants. Puis, les échanges
thermiques s’établissant, la vapeur produite par la dépressurisation soudaine est surchauffée
dans I’évaporateur. A 60 secondes, ’enclenchement des deux cylindres supplémentaires du
compresseur provoque une chute de la température du fluide en sortie de 1’évaporateur, avant
qu’elle ne croisse pour stabiliser vers 1°C. Cette nouvelle chute de la température du fluide en
sortie peut s’interpréter par ’aspiration par le compresseur du fluide plus froid situé en amont
dans I’évaporateur, et par la baisse de la pression, entrainant une baise de la température

d’équilibre du mélange liquide — vapeur.

La réponse dynamique du compresseur est rapide lors du démarrage. On peut le
constater sur I’évolution temporelle de la puissance consommée, sur la Figure V-3. Que ce
soit au démarrage ou A la mise en route des deux derniers cylindres, la puissance atteint le

régime permanent quasi instantanément.

Concernant le condenseur, le démarrage du compresseur induit immédiatement une
hausse de la pression de condensation (Figure V-4), qui passe en 4 secondes de 9 bar a 12 bar.
Un nouvelle augmentation, plus atténuée, se produit & 60 secondes quand les deux derniers
cylindres du compresseur sont enclenchés. Par la suite, la pression augmente beaucoup plus
réguliérement, et tend vers sa valeur de fonctionnement, autour de 18 bar, plus de 500
secondes aprés le démarrage. Les températures du fluide frigorigéne & Pentrée et 4 la sortie du
condenseur suivent également une évolution lente (Figure V-5). Elles se stabilisent au bout de
500 secondes. La température du réfrigérant en sortic du condenseur diminue dans les vingt
premiéres secondes, jusqu’a un minimum, avant d’augmenter a son tour. Cette diminution de
la température se comprend au regard de la géométrie du condehseur. Il s’agit d’un échangeur
a tubes et calandre, ol la condensation s’effectue a I’extérieur des tubes. Le condenseur, au
démarrage, contient du réfrigérant liquide dans sa partie basse, et les rangées de tubes les plus
basses sont immergées. Durant les secondes qui suivent le démarrage du compresseur, la
vapeur n’est pas condensée suffisamment. C’est donc le liquide contenu dans la calandre qui
est refroidi au contact des tubes o circulent I’eau plus froide. Lorsque la pression devient
suffisante pour que le gradient de température entre la vapeur et la paroi des tubes permette la
condensation, 1a température du liquide en sortie de I’échangeur augmente du fait de P’arrivée

de Hquide condensé plus chaud.

On remarque de plus que le condenseur est beaucoup moins sensible au passage de deux

a quatre cylindres du compresseur. La pression de condensation et la température en entrée de

142



Chapitre V — Etude expérimentale du comportement dynamigue d’un évaporateur d faiscegu de tubes dans un

roupe froid

I’échangeur montrent une légére discontinuité a 60 secondes, tandis que la température en

sortie du condenseur est nullement perturbée par le changement brutale du régime du

compresseur.

Le débit rnassiqué de fluide frigorigene mesuré, imposé par le détendeur, augmente
rapidement durant les dix secondes suivant le démarrage, avant de se stabiliser pendant une
quarantaine de secondes (Figure V-6). Puis le démarrage des deux derniers cylindres induit un
nouvel accroissement du débit massique, qui double presque en quelques secondes. La mise
en route du compresseur enfraine une rapide croissance de la surchauffe (Figure V-7). La
surchauffe croft fortement pendant 6 secondes, pour atteindre un premier plateau proche de sa
valeur finale de 10°C. La surchauffe est perturbée A I'enclenchement des deux derniers
cylindres a 60 secondes. Cela déclenche des oscillations qui s’atténuent au bout de 200
secondes, autour de 10°C. Ces oscillations sont sans conséquence grave, du fait de la valeur

de surchauffe élevée.

Une série de prélévements de R407C en phase vapeur a la sortie de I’évaporateur a été
réalisée pour étudier le comportement du mélange durant le démarrage. A cause de la
procédure du prélévement longue, devant la durée du transitoire, le démarrage a été répété
pour chaque prélévement. Chaque démarrage est reproduit dans des conditions identiques,
aprés un arrét de méme durée pour chaque essai. Les résultats obtenus sont reportés sur la
Figure V-8. La composition de la vapeur au moment du démarrage est celle de la vapeur en
équilibre avec le liquide sur la courbe de bulle du R407C (R32/R125/R134a:32%/32% /
36%). Des le démarrage, en dix secondes, la fraction massique de chacun des composants
tend rapidement vers sa valeur de circulation, trés proche de la composition nominale du
R407C (23% / 25% / 52%). En outre, Penclenchement du troisiéme et quatriéme cylindres,
au bout de soixante secondes, ne modifie pas la composition de circulation du R407C. Ce
résultat est intéressant en soi car il indique qu’en cours de fonctionnement, la composition du
R407C est peu sensible aux variations de débit. Ainsi, le fait que le condenscur fasse office de
réservoir ne modifie pas la composition de circulation et ne produit pas un fort glissement de

composition, entre celle circulante et celle nominale.

L’étude d’un démarrage standard permet finalement de souligner 'importance relative
de chacun des principaux composants du groupe froid. Il apparait que le couple évaporateur-
détendeur est I’élément sensible lors du démarfage. Le compresseur a une dynamique tres

bréve, et sa réponse transitoire au démarrage est assimilable & un échelon. Au contraire, le
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condenseur, du fait de I'inertie thermique importante liée aux structures et au réfrigérant

liquide qu’il contient, a la réponse transitoire la plus lente du systéme. La réponse du couple
détendeur-évaporateur parait étre & mi-chemin de celle du condenseur et du compresseur. Elle
est immédiate lors du démarrage, sous I'effet de Paspiration de fluide par le compresseur qui
fait chuter subitement la pression d’évaporation. En méme temps, les différentes grandeurs
physiques (débit, surchauffe) oscillent fortement et sont les plus sensibles au changement de
régime du compresseur. Il apparait clairement que le couple détendeur-évaporateur est central
pour I’étude des transitoires, car leur comportement transitoire est le plus sensible aux

conditions de fonctionnement.

V.2.1.b. Variation de la consigne de surchauffe en cours de fonctionnement

La surchauffe est un paramétre clé dans la dynamique du couple évaporateur-détendeur.
Dans le cas du groupe froid Garlaban, le détendeur thermostatique est régulé sur la surchauffe
en sortie de I’évaporateur. Or cette surchauffe, liée aux performances de I’évaporateur est
elle-méme dépendante du débit massique de réfrigérant imposé par le détendeur. Il apparait
donc un fort couplage entre la dynamique du détendeur et celle de I’évaporateur. It a paru
intéressant dans cette partie concernant les démarrages de regarder I’effet de la modification
de la consigne de surchauffe en cours de fonctionnement.

variation de la consigne dtp =78
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T
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— débit massigue R407C
—F— surchauffe sortie évaporateur
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| 1
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Figure V-9 - Comportement du débit massique de réfrigérant et de la surchauffe en sortie de 'évaporateur lors

d'une modification de la consigne de surchauffe au détendeur.
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Figure V-10) - Evolution des températures du réfrigérant en entrée et sortie de l'évaporateur et de la pression de

I'évaporatenr lors d'une modification de la consigne de surchauffe an détendeur.

La consigne au détendeur est fortement réduite puisque, sur la Figure V-9, la surchauffe
mesurée en sortie de I’évaporateur s’annule totalement dix secondes aprés sa modification. La
variation de consigne fait passer la surchauffe réelle de 10°C a 0°C. Cette variation de la
surchauffe est provoquée par I’augmentation du débit massique, qui passe de 1050 kg/h a
1150 kg/h. Le débit passe par un maximum, réponse directe de 1’ouverture du détendeur,
avant de diminuer sous I’effet de la régulation et de P’établissement du gradient de pression

entre le condenseur et 1’évaporateur.

La pression dans I’évaporateur, sur la Figure V-10, passe aussi par un maximum. Il
traduit le déséquilibre de débit se produisant dans un premier temps entre 1’entrée et la sortie
de I’évaporateur. En effet, I’augmentation de la valeur de la consigne de la surchauffe induit
une augmentation subite du débit en entrée de |’évaporateur, imposé par le détendeur, tandis
que le débit en sortie, fixé par le compresseur, reste a sa valeur de régime permanent d’avant
la variation de consigne. Durant les vingt premiéres secondes, I’inégalité entre les débits
entraine une augmentation de la masse de fluide frigorigéne, conduisant a ’augmentation de
la pression. Ensuite, I’établissement des échanges thermiques permet d’évaporer le surplus de
masse de liquide. La pression dans 1’évaporateur diminue jusqu’d son nouveau point de
fonctionnement, plus élevé qu’avant le transitoire a cause de Paugmentation de la masse de

fluide dans 1’évaporateur.
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Les températures du fluide frigorigéne en entrée et en sortic de P’évaporateur suivent

une évolution caracténistique (Figure V-10) :

» la températurc en entrée suit de mani¢re identique la pression dans
I’évaporateur, traduisant le fait que le fluide en entrée est a 1’état diphasique a

tout instant du transifoire ;

¢ la température en sortie d’évaporateur chute brutalement, comme la surchauffe
est fortement réduite. Lorsque la surchauffe s’annule, vers 25 secondes (Figure
V-9), cela correspond a la légére remontée de la température de sortie. A cet
instant, la pression dans 1’évaporateur atteint son maximum. Par la suite, la
température du réfrigérant en sortic de 1’évaporateur suit la méme évolution que
la pression, soulignant que le fluide quittant I’échangeur est alors un mélange de

liquide et de vapeur.

On observe donc que la consigne de surchauffe, réglée au nivean du détendeur,
influence fortement les conditions de fonctionnement, non seulement de ce dernier dispositif,
mais également le fonctionnement de ’évaporateur, puisque les températures et la pression du
fluide frigorigéne dans ’échangeur sont fortement modifiées. Il peut alors, comme c’est le cas
ici, se produire un mauvais fonctionnement du couple évaporateur-détendeur ne permettant
plus ’alimentation correcte en vapeur surchauffée du compresseur. Du liquide non évaporé
quitte I’échangeur et entre dans le compresseur. Un tel fonctionnement répété peut entrainer

des séquelles graves pour ce dernier.

11 semblerait que les variations observées soient imputables a la différence de débit entre
I’entrée et la sortie de I’évaporateur dans les premiers instants, provoquant une variation de la

masse de fluide frigorigene.

V.2.1.c. Influence de ia durée de ’arrét sur le démarrage

Des essais ont été réalisés en faisant varier la durée de I"arrét précédant le démarrage du
groupe froid. Dans la dénomination courante, on parlera de démarrage a froid lorsque
I’installation a ét¢ arrétée suffisamment longtemps pour que I’ensemble des structures et le
réfrigérant soient a la température ambiante et pour que les haute et basse pressions soient
égaliséees. Au contraire, il sera question de démarrage @ chaud quand I’arrét précédant le

démarrage a été d’une période trop courte pour que les structures et/ou le fluide frigorigéne
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soient a température ambiante. La haute pression et la basse pression sont alors trés

différentes.

Dans le cadre de cette étude, le démarrage a froid s’effectue aprés un arrét prolongé
supérieur 4 12 heures. On a effectué un démarrage & chaud, aprés un arrét de 15 secondes. Le
Tableau V-1 donne les valeurs des températures et des pressions dans le circuit frigorifique
avant les démarrages comme conditions initiales. On remarque que pour ’arrét long, la
température en sortie d’évaporateur est supérieure de presque 4°C 3 celle en entrée. Cette
différence s’explique par la présence de la résistance chauffante dans le carter du
compresseur, qui maintient une température suffisante pour évaporer le réfrigérant qui serait
susceptible d’étre mélangé a I’huile. La température mesurée en sortie n’est plus la

température du fluide, mais est perturbée par la chaleur conduite & travers les parois

métalliques du tube.
Grandeurs arrét long (>12h) ou arrét court (15s) ou
démarrage d froid démarrage a chaud
Pression évaporateur 9.5 bar 5.2 bar
Pression condenseur 93 bar 14,8 bar
Température entrée évaporateur 18 5°C | 6,8°C
Température sortie évaporateur 23,1°C 8,4°C
Température entrée condenseur 188°C 48,7°C
Température sortie condenseur 18,3°C 21 2°C

Tableay V-1 - Mesures de températures et de pressions dans le circuit frigorifique avant le démarrage & chaud

et le démarrage a froid.

L’influence de la durée de I’arrét est illustrée de la Figure V-11 a la Figure V-14. Elles
illustrent respectivement le comportement de la pression d’évaporation, de la puissance
électrique du compresseur, de la pression de condensation, du débit massique de R407C et de
la surchauffe. Dans un premier temps, intéressons-nous au comportement dynamique général

des divers paramétres, avant d’entamer la discussion sur ’effet de la durée de 1’ arrét.
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Ia durée de l'arrét précédant le démarrage a un effet prononcé sur 1’évolution
temporelle des différentes grandeurs physiques présentées ici. On remarque tout d’abord sur
la Figure V-11 que la pression dans I’évaporateur chute vers une valeur plus basse durant les
soixante premiéres secondes pour le démarrage & chaund, puisqu’elle vaut alors 3,8 bar contre
plus de 4,5 bar au méme instant lors d’'un démarrage a froid. De méme, la pression de
condensation atteint beaucoup plus rapidement le régime permanent durant le démarrage a
chaud ; on peut estimer la pression de condensation stabilisée vers 350 secondes, alors qu’a

500 secondes, elle ne I’est toujours pas lors du démarrage a froid (Figure V-12).

Le débit massique de R407C est assez sensible 4 la durée de l’arfét lors du démarrage.
Sur Ia Figure V-13, le démarrage 4 froid conduit a un accroissement instantané du débit bien
plus important & "enclenchement des deux premiers cylindres. I vaut alors autour de 800
kg/h pendant les 60 secondes précédant 1’enclenchement des deux derniers cylindres, contre
600 kg/h lors du démarrage & chaud. Ensuite, le débit oscille plus dans le cas du démarrage a
froid, puisqu’il se stabilise au-dela de 150 secondes, contre 70 secondes lors du démarrage a
chaud.

On va retrouver cet effet de la durée de Parrét sur la surchauffe en sortie de
I’évaporateur (Figure V-14). Le démarrage a froid conduit a des oscillations de surchauffe
plus nettes, surtout lorsque le compresseur passe de deux a quatre cylindres. La stabilisation
de la surchauffe est accomplie au bout de 200 secondes lors du démarrage a froid, contre 150
secondes pour le démarrage & chaud. On remarque que ces temps de stabilisation sont
différents des temps d’établissement du régime permanent pour le débit massique indiqués

plus haut. On voit donc Pexistence de deux temps d’établissement du régime permanent :

o le premier est un temps d’établissement mécanique, représenté par la
stabilisation du débit massique ;

e [e second est un temps caractéristique thermique, représenté par I’établissement

de la surchauffe.

Ces deux temps caractéristiques sont influencés par la durée de ’arrét précédant le

démarrage, et il apparait qu’un arrét long (démarrage 4 froid) augmente ces temps.

Les écarts observés entre le démarrage a froid et le démarrage a chaud sont liés aux

conditions initiales, qui différent dans les deux cas au niveau des paramétres suivants :
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e 1’état thermodynamique du fluide ;

o ladifférence de pression entre ’amont et I’aval du détendeur.

Etat thermodynamique du fluide dans 1’ évaporateur

Tout d’abord, selon la durée de I’arrét, le fluide présent dans I’évaporateur se retrouve
dans un état thermodynamique différent. Tanaka et al (1982) et Murphy & Goldschmidt
(1984) avaient déja observe, pour des fluides purs, la présence de liquide dans I’évaporateur
au moment du démarrage aprés un arrét prolongé. Pour un mélange de fluides, comme le
R407C, outre la présence de liquide dans 1’évaporateur, la composition des phases sera aussi
un facteur influencant le démarrage, via les propriétés physiques du mélange. Avant le

démarrage a froid, un prélévement dans fa phase vapeur, en sortie de I’évaporateur, a été

réalisé.
P (bar) Xmassique Xmassique Xmassique
R32 R134a Ri125
valeurs calculées (équilibre liguide-
9.6 0315 0,365 0,32
vapeur sur la courbe de bulle)
valeurs mesurées 95 032 0,36 0.32

Tableau V-2 — Comparaison calcul/expérience de la composition massique de la vapeur du réfrigérant R407C

en sorti¢ évaporateur & l'arrét.

Le Tableau V-2 compare les résultats du prélévement avec la composition théorique
calculée pour du réfrigérant R407C a I'équilibre liquide/vapeur. Le calcul a été réalisé en
supposant que le mélange liquide/vapeur est 4 I’équilibre sur la courbe de bulle du réfrigérant
R407C. La pression calculée, pour la température mesurée en sortie de ’évaporateur de
23,1°C, est irés proche de celle mesurée. De méme, la composition massique théorique de la
phase vapeur est sensiblement la méme que celle trouvée lors du prélévement. Ce résultat
confirme que le réfrigérant R407C est présent dans ’évaporateur sous forme d’un mélange
liquide-vapeur, aprés un arrét long. C’est cette présence de liquide dans 1I’échangeur qui va

conditionner le comportement transitoire du groupe froid au démarrage.
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Figure V-15 — Evolution lors d’un arrét du groupe froid de la composition massique de la vapeur du réfrigérant

R407C en sortie de ] 'évapbrateur.

La composition de la phase vapeur du mélange durant 1’arrét est fortement variable dans
le temps, comme le souligne la Figure V-15. La composition du fluide frigorigéne en phase
vapeur, et donc en phase liquide, dans 1’évaporateur, varie fortement au court du temps. La

composition de la phase vapeur atteint la valeur d’¢quilibre du R407C sur la courbe de bulle

plus de deux heures apres arrét.

Gradient de pression entre 1 évaporateur et le condenseur

L’autre paramétre entrant en jeu dans P'effet de la durée de Parrét précédant le
démarrage est la différence de pression existant entre I’amont et ’aval du détendeur. Ainsi, au
moment du démarrage a froid, les pressions dans le condenseur et 1’évaporateur sont
identiques. Au moment du démarrage & chaud, il existe un écart de pression de 9,6 bar entre

les deux échangeurs.

Le débit a travers le détendeur dépend uniquement du gradient de pression et de
Iouverture de I’orifice de détente. Pour le démarrage a chaud, comme le gradient de pression
n’est pas nul, Pouverture de Porifice de détente s’ouvre moins et le débit s’établit plus

rapidement. Par contre, dans le cas du démarrage a froid, le détendeur va compenser le faible
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gradient de pression par une ouverture maximale de Porifice. De ce fait, le débit est beaucoup

plus sensible aux ajustements du détendeur. Pour le démarrage a froid, lorsque le compresseur
enclenche les deux cylindres supplémentaires 60 secondes au bout de soixante secondes, le
détendeur va compenser ['augmentation de ’aspiration par une ouverture plus grande de
Iorifice de détente, entrainant une baisse de la surchauffe vers /00 secondes. Cette chute
prononcée de la surchauffe, passant de 12°C a4 5°C en 10 secondes, provoque en retour la
fermeture du détendeur du fait de la régulation de celui-ci. Cette opération engendre une
nouvelle augmentation de la surchauffe car le débit massique a diminué. L’orifice du
détendeur thermostatique compense donc le fait que le gradient de pression n’est pas suffisant
pour imposer la bonne valeur de débit. Ce phénoméne d’oscillations du débit massique du
R407C et de la surchauffe se poursuit ainsi tant que I’écart des pressions n’est pas constant
pour permettre une réduction suffisante de I’orifice de détente. Lors d’un démarrage a chaud,

ce phénoméne est atténué car le gradient de pression nominal est atteint plus rapidement,

V.2.1.d. Influence de la consigne de surchauffe en sortie évaporateur sur le

démarrage

11 a été vu au chapitre V.2.1.b I’effet de la modification de la surchauffe en cours de
fonctionnement sur les paramétres physiques du groupe froid, afin de mieux comprendre
Pinteraction entre le détendeur et I’évaporateur. Il est nécessaire a4 présent de connaitre

Pinfluence de la consigne de surchauffe lors du démarrage.

Deux démarrages sont réalisés ; le premier avec une consigne de surchauffe de 10°C et
le second avec une consigne de 4°C. Les autres conditions de fonctionnement sont identiques.
Le démarrage avec une consigne de 10°C est le démarrage standard déja présenté au chapitre

V21a

Les résultats montrent que, pour une consigne de 4°C, la surchauffe en sortic de
I’évaporateur est plus instable (Figure V-16). Elle est d’abord nulle durant les cinquante
premiéres secondes suivant le démarrage, avant d’augmenter subitement. La mise en route des
deux derniers cylindres du compresseur provoque une nouvelle annulation de la surchauffe a
60 secondes. Elle augmente par la suite progressivement, tout en fluctuant fortement avec une

amplitude d’oscillations de 2°C en moyenne.
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Pour les mémes essais, la Figure V-17 présente 1’évolution du débit massique de

réfrigérant. Le comportement du débit massique pour une consigne de 4°C est trés similaire a
celui du débit pour une consigne de 10°C. On note cependant qu’au démarrage, le débit
massique passe par un maximum plus prononcé, valant 1300 kg/h, contre 900 kg/b pour une
consigne de surchauffe de 10°C. Ce fort apport de fluide dans I’évaporateur est responsable
de Pannulation de la surchauffe durant les cinquante premiéres secondes du démarrage. Apres
Penclenchement des deux demiers cylindres du compresscur, le débit massique du régime
permanent pour une consigne de 4°C est 1égérement plus ¢levé, 1050 kg/h en moyenne contre
980 kg/h dans le cas d’une consigne de 10°C, et montre des fluctuations sensibles, d'une

amplitude valant environ 10% du débit moyen,

Le phénoméne d’oscillations de la surchauffe et du débit massique, appelé « hunting »,
indique que le détendeur n’arrive plus & stabiliser correctement 1’ouverture de 1’orifice de

détente. Les oscillations prononcées de la surchauffe ont deux origines :

¢ en premier lien, I’imposition d’une surchauffe statique faible implique que Porifice
de détente a une amplitude d’ouverture plus importante que pour une surchauffe
statique plus élevée. Ainsi, au démarrage, une grande quantité de liquide entre dans
I’évaporateur, provoquant une chute, voire une annulation, de la surchauffe. De
plus, la dynamique méme de I’organe de détente entre en compte, et il faut plus de
temps au détendeur pour se refermer lorsque Porifice est plus ouvert. La dynamique
du détendeur introduit un temps de retard dans la réponse a une variation de

surchauffe ;

¢ La seconde raison des instabilités observées provient des instationnarités des
phénomenes diphasiques. Wedekind (1971) a observé et montré que les oscillations
de la zone de transition diphasique/vapeur dans 1’évaporateur ont une amplitude et
une période qui dépendent des fluctuations des parametres d’entrée (essentiellement
le titre) et des grandeurs physiques comme le flux thermique moyen, le débit de
réfrigérant, les propriétés physiques du fluide et la géométrie de la conduite. Ces
oscillations relevées en régime permanent proviennent des instabilités propres aux
phénoménes diphasiques et au caractére instationnaire de 1’évaporation. La frontiére
diphasique/vapeur surchauffée n’est pas une zone nette, mais fluctue autour d’une
valeur moyenne imposée par les échanges thermiques. Lorsque la surchauffe statique

est faible, cela indique que la surface allouée aux échanges thermiques en diphasique

155



Chapitre V — Etude expérimentale du comportement dynamique d’un évaporatenr a faisceau de tubes dans un

groupe froid

est plus importante, la zone d’asséchement est donc proche de la sortie de

Pévaporateur. Ensuite, la déviation moyenne de cette position augmente avec le
débit. Comme une surchauffe plus faible signifie un débit moyen alimentant
I’évaporateur plus élevé, 'amplitude de I’oscillation peut entrainer la sortie de liquide
hors de I'évaporateur. Le liquide quittant alors I’échangeur perturbe la mesure de
température au niveau du bulbe du détendeur. L’influence des instabilités de
I’écoulement diphasique se traduit notamment par 1'irrégularité des oscillations de la
surchauffe, aussi bien de I’amplitude que de la période. Ce phénoméne est d’autant
plus prononcé que la distribution en amont peut amplifier ou atténuer d’un tube a

P’autre les fluctuations.

V.2.1.e. Synthése sur les phases de démarrage d’un groupe froid équipé

d’échangeurs a tubes et calandre

L’étude des démarrage sur l’installation expérimentale Garlaban a souligné la
spéeificité du couple évaporateur/détendeur dans le fonctionnement dynamique du groupe
froid.

Deux paramétres pilotent le transitoire de I’installation lors du démarrage : la durée de
PParrét qui précéde le démarrage, et la valeur de consigne de surchauffe du détendeur

thermostatique.

Un arrét court favorise un établissement du régime permanent plus rapide, et réduit les
risques de fluctuations de la surchauffe et donc également le risque de passage de liquide vers

le compresseur.

De méme, il est préférable pour le détendeur d’effectuer le démarrage avec une
consigne élevée de surchauffe. Le débit massique se stabilise rapidement et le phénoméne de
« hunting » est alors évité. On atténue alors fortement les probabilités de rentrées de liquide

dans la chambre de compression.
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V.2.2. Arrét du compresseur

L’arrét du compresseur constitue un transitoire particulier puisqu’il consiste en
I'interruption du fonctionnement de Pinstallation. Ce n’est pourtant pas un transitoire isolé et
il s’avére que I’emploi de régulation discréte de puissance sur des compresseurs — 3 ’opposée
des compresseurs 4 vitesse variable — entraine I’apparition fréquente de phase ol alternent les
démarrages et les arréts. Comme paramétre influengant la dynamique du groupe froid au

démarrage, I’importance de ’arrét a été spécifié dans le paragraphe V.2.1.c.

Lorsque le groupe froid a atteint e régime permanent pour le point de fonctionnement
fixé, nous procédons & l'arrét du compresseur, et les différentes grandeurs physiques
caractérisant son fonctionnement ont étéenregistrées. Les résultats sont présentés sur la Figure

V-18 et Figure V-19.
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lors de Varrét du compresseur.

L’arrét complet du compresseur du groupe frigorifique provoque instantanément I’arrét
de la circulation forcée du fluide frigorigéne. La pression dans ’évaporateur augmente
subitement, parce que le réfrigérant n’est plus aspiré par le compresseur (Figure V-18) et que
’échangeur fonctionne & volume fermé recevant encore de la chaleur. L’augmentation de la
pression, du fait de I’équilibre liquide/vapeur dans I’évaporateur, entraine la croissance de la
température du fluide frigorigéne en entrée de I’évaporateur, ainsi que celle en sortie. De plus,
I’annulation de la surchauffe durant les 200 secondes qui suivent ’arrét du compresseur
indiquerait que du fluide & I’état de mélange liquide/vapeur est présent dans tout 1’échangeur
pendant cette période. Au bout de 15 minutes (1000 secondes), la surchauffe augmente a

nouveau réguliérement.

Sur la Figure V-19, les températures expérimentale du fluide frigorigéne en entrée et en
sortie de I’évaporateur ont été reportées, non pas en fonction du temps, mais de la pression
mesurée dans I’évaporateur. Les courbes de bulle et de rosée ont de plus été tracées 4 titre de
comparaison. Le trait vertical & une pression de 3,8 bar indique le moment ol le compresseur

a été arrété. Dés Iarrét, la température en sortie de ’évaporateur se déplace entre la courbe de
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rosée et la courbe de bulle, s’approchant fortement de cette derniére. La température en

entrée, qui était comprise initialement entre la courbe de bulle et la courbe de rosée, devient
inférieure 4 la température de bulle, témoignant la présence de liquide sous-refroidi a cet
instant. Les températures du fluide en entrée et en sortie de I’échangeur croissent
graduellement. On remarque I’augmentation soudaine de la pente pour ces deux températures,
vers 6,5 bar. La température en sortie devenant supérieure 2 la température de rosée, on peut
alors soupgonner la présence importante de vapeur. Le fait que la température en entrée tende
aussi vers la température de rosée indiquerait que le fluide présent encore sous forme liquide

s’évapore progressivement a I'intérieur de 1”échangeur.

Quand la pression continue de croitre, la température du fluide & Pentrée de
Pévaporateur redevient inférieure 4 la température de bulle, soulignant la possible
condensation de vapeur en partie basse de 1’évaporateur, et le refroidissement progressif du
liquide par rapport 4 la température de bulle pour la pression donnée. Au final, I'évaporateur
est le siége d’une séparation des phases liquide et vapeur : en entrée de !’échangeur, on
observe une température inférieure a la température de bulle, signalant la présence de liquide
sous-refroidi ; en sortie, la température est supéricure a la température de rosée, ce qui

confirme I’existence de vapeur surchauffée dans la partie haute de 1’évaporateur.

Les conditions de démarrage sont extrémement sensibles a la durée de ’arrét. Pour la
modélisation réaliste du démarrage, il est donc important de pouvoir prédire 1’état de la

machine et du fluide durant ’arrét précédant.

V.2.3. Réponse transitoire a un échelon de débit d’eau glycolée

Un autre transitoire rencontré sur ce type d’installation est la variation de la demande en
eau glacde. La conséquence directe est une réduction du débit d’eau circulant dans

I’évaporateur, et échangeant avec le réfrigérant.

Alors que linstallation fonctionne en régime permanent, le débit d’eau glycolée est
diminué de 8,05 m*/h a 7,85 m*/h. La Figure V-20 montre le comportement dynamique des

températures de ’eau glycolée en entrée et en sortie de |’ évaporateur.
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Figure V-20 - Evolution des températures de Feau glycolée en entrée et sortie de I'évaporateur lors d'une

diminution du débit d'equ.

Le début du transitoire est marqué par le trait vertical. La diminution du débit d’eau
glycolée conduit & une baisse des températures d’entrée et de sortie de I’eau. Cette baisse est
due au fait que I’eau glycolée est moins réchauffée par le circuit d’eau industrielle. L’eau en
sortie de 1’évaporateur accuse un temps de retard, de ’ordre de 10 secondes, par rapport au

début du transitoire de la température en entrée.

La Figure V-21 présente le débit massique de réfrigérant et la surchauffe en sortie
d’évaporateur lors de cette variation de débit d’eau glycolée. La diminution du débit d’eau
entraine dans une premier temps une légére augmentation du débit massique de réfrigérant, le
faisant passer par un maximum dix secondes aprés le début du transitoire. Cette augmentation
du débit, ainsi que la baisse de la température moyenne de I’eau glycolée provoque une forte
chute de la surchauffe de la vapeur de R407C quittant 1’échangeur. La surchauffe atteint
presque 0°C environ 30 secondes aprés le début du transitoire. Le détendeur thermostatique,
du fait de la forte réduction de la surchauffe par rapport 4 sa valeur de consigne de 5°C, réagit
en obturant [orifice de détente, conduisant la baisse observée du débit massique. En réponse,

la surchauffe croft vers sa valeur initiale d’avant transitoire.
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Figure V.21 - Evolution du débit massique de réfrigérant et de la surchauffe en sortie évaporateur lors d'une

diminution du débit d'eau glycolée.

Le comportement transitoire de |’installation lors d’une variation de débit c6té source

froide souligne deux effets importants :

+ un temps de retard dans la réponse transitoire de I'eau glycolée, 4 cause du

temps de parcourt moyen du liquide dans la calandre ;

» une forte sensibilit¢ de la surchauffe et du débit massique du réfrigérant, bien

que la variation de I’eau glycolée soit faible.

V.2.4. Réponse transitoire a un échelon de température de I’eau glycolée

L’augmentation de la température de ’eau glycolée en entrée de I’évaporateur est
réalisée en augmentant le débit d’eau industrielle dans ’échangeur qui sert & réchauffer le

circuit d’eau glycolée.

La Figure V-22 présente le débit massique de réfrigérant, la surchauffe en sortie

d’évaporateur, les températures d’entrée et de sortie d’évaporateur de I’eau glycolée.
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Figure V-22 - Réponse transitoire du débit massique de réfrigérant, de ia surchaunffe, des températures de I'eau
glycolée en entrée et sortie de l'évaporateur lors d'une augmentation de la température de !'eau glycolée en

entrée de I'évaporateur.

La température de P’eau glycolée en entrée d’évaporateur augmente brutalement,
permettant d’assimiler sa variation a un échelon. Comme dans Ie cas d’une variation du débit
d’eau glycolée, la température de I’eau glycolée en sortie d’évaporateur accuse un retard
d’une dizaine de secondes avant de commencer son accroissement. Les températures de

I’eau glycolée stabilisent 100 secondes aprés le transitoire.

Le débit réagit d’abord a I’échelon de température de 1’eau en atteignant un minimum
pendant quelques secondes. Ensuite, il augmente réguliérement pour atteindre sa nouvelle
valeur de régime permanent 400 secondes aprés le début du transitoire. La surchauffe en
sortie de I'évaporateur met un laps de temps avant d’augmenter subitement. Elle décroit
ensuite lentement vers une valeur proche de la surchauffe avant I’augmentation de la

température de 1’ean, sous I'effet de I’augmentation du débit de réfrigérant.

Le temps de retard observé pour la surchauffe est a rapprocher de celui de la
température de I’eau en sortic. Cela indiquerait que ’augmentation de la surchauffe est

essentiellement lide a4 la hausse de la température de P'eau dans I’échangeur. Ensuite
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seulement I’augmentation du débit, du fait de la régulation du détendeur thermostatique,

force la surchauffe a tendre vers sa valeur initiale.

La réponse dynamique de 1’évaporateur du groupe froid & un échelon de température

de I’eau renseigne sur deux points :

o tout d’abord, il existe une forte disparité dans les temps de réponse entre le
circuit d’eau glycolée et le circuit de réfrigérant. En effet, on remarque un
facteur 4 pour le temps de stabilisation au nouveau régime permanent, entre
I'eau glycolée et le réfrigérant. Le régime transitoire semble atteint plus
rapidement ¢0té calandre. Cela signifierait que, méme si la puissance de
I’évaporateur semble établit, le régime transitoire se poursuit cOté fluide

frigorigéne, ol le transfert de masse n’est pas encore terminé.

o Ensuite, dans ce cas de transitoire, la variation de la surchauffe est due a
’angmentation soudaine de la température de la source froide (¢’est-a-dire de

I’eau glycolée).

V.3. CONCLUSION

Dans ce chapitre, le comportement dynamique du groupe froid nommé Garlaban a été
étudié. L’étude d’un démarrage standard de Pinstallation a révélé que le couple
détendeur/évaporateur est I’élément central au cours du transitoire. Son comportement
dynamique est complexe du fait du couplage entre le débit massique de réfrigérant et la
surchauffe. Les autres composants — compresseur et condenseur — montrent des dynamiques
plus facile a appréhender : le compresseur répond rapidement lors du démarrage, avec un
temps caractéristique de I’ordre de la seconde, tandis que le condenseur réagit beaucoup plus
lentement, et n’atteint son fonctionnement en régime permanent qu’au bout d’une dizaine de

minutes.

En ce qui concerne I’évaporateur et le détendeur, on a noté que deux paramétres
importants influencent principalement la dynamique de 1’évaporateur au démarrage : ce sont
la durée de Parrét et la valeur de la consigne de surchauffe. On a mis en évidence la présence
de réfrigérant a I’état diphasique liquide/vapeur aprés un arrét long. La présence de liquide
va fortement perturber les premiers instants du démarrage. Une faible surchauffe peut aussi

dégrader sensiblement le comportement dynamique du couple détendeur/évaporateur, avec
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des risques marqués de passages de liquide vers 1’ évaporateur, pour une surchauffe autour de
q q q p p

4°C.

Deux autres transitoires-types ont été étudiés : un échelon de débit de Peau glycolée,
constituant la source froide de I’évaporateur, et un échelon de température d’entrée de I’ean
glycolée. Ces deux transitoires ont mis en relief une forte sensibilité de la surchauffe pour
une faible variation de débit d’eau, et I’existence d’un retard de réponse entre ’entrée et la
sortie de Peau, du fait de la propagation de la perturbation (débit ou température) 4 la vitesse

du liquide dans la calandre. Ce temps de retard joue de plus sur la réponse de la surchauffe

de la vapeur.
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VI.1. INTRODUCTION

Une absence d’études concernant le fonctionnement de machines frigorifiques équipées
d’échangeurs compacts est ressortie de 1’étude bibliographique (cf. Chapitre IT). La mise en
place de nouvelles normes environnementales sur les réfrigérants qui visent a réduire la
charge et la recherche d’une meilleure efficacité chez les industriels rendent pourtant I’étude

d’installations dotées de géométries comme les plaques corruguées parfaitement nécessaires.

Un groupe froid de faible puissance (~ 10 kW) et équipé d’un condenseur et d’un
évaporateur a plaques corruguées a €té mis en place et instrumenté : la boucle PHETEP. Cette
boucle a été détaillée dans le Chapitre IV, ainsi que I’instrumentation permettant la
caractérisation en régime permanent des échangeurs et le suivi en régime transitoire de

performances globales, de méme qu’une analyse locale de I’évaporateur.

Ce chapitre concerne I’é¢tude expérimentale de PHETEP. Dans un premier temps, Les
performances globales en régime permanent sont analysées, en modifiant les paramétres de
fonctionnement suivants : le débit d’cau dans I’évaporateur, le débit d’eau dans le condenseur,
la température de [’ean en entrée de I’évaporateur et la surchauffe & la sortic de I’évaporateur.
De plus, on trouvera en annexe l’analyse de 'effet de la charge du réfrigérant sur le

comportement global du groupe froid.

Ensuite, le groupe froid est étudi¢ dans son ensemble lors des phases de démarrage.
Aprés Danalyse de D’évolution des différentes grandeurs physiques caractérisant le
fonctionnement de Pinstallation lors d’un démarrage de référence, plusieurs parameétres sont
mis en avant car ils influencent la dynamique du groupe froid : la durée de Iarrét, la consigne

de surchauffe et la masse totale de fluide frigorigéne.

Enfin, I'accent est mis sur I’évaporateur a plaques. Le comportement local du réfrigérant
en ¢évaporation dans un canal est étudié, en régime permanent d’abord, puis grace aux
informations obtenues, en régime ftransitoire lors de démarrages. Nous aborderons aussi le
probléme des instabilités dynamiques du couple évaporateur/détendeur observées lors des

essais.
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VI.2. CARACTERISATION DU FONCTIONNEMENT EN REGIME PERMANENT DU
GROUPE FROID DE L’ INSTALLATION PHETEP

VI1.2.1. Introduction

Le fonctionnement en régime permanent de la machine frigorifique a ¢té étudié afin de
caractériser son comportement global en fonction de paramétres de réglage. Ces paramétres
sont le débit d’eau coté évaporateur, le débit d’ean coté condenseur, la température d’eau en
entrée du condenseur et la consigne mécanique de surchauffe au niveau du détendeur. De plus,
nous trouverons en annexe ’é¢tude de Pinfluence de la charge de réfrigérant sur les
performances du groupe froid en régime permanent.

Nous commencerons par nous intéresser a4 un cycle de compression de vapeur de

référence, avant d’aborder Peffet de chacune des grandeurs de fonctionnement citées plus

haut.
Le cycle de départ choisi correspond aux valeurs suivantes :

Débit d’ean coté évaporateur (m’/h) 1 25
Température d’entrée de 1’eau coté évaporateur (°C) 16,7
Température de sortie de I’cau cdté évaporateur (°C) 4,1

Débit d’eau coté condenseur (m’/h) 2,6
Température d’entrée de 1’eau cdt€ condenseur (°C) 183
Température d’entrée de 1’eau cdté condenseur {°C) 22,3

Tableau 1

Le cycle correspondant a ce point de fonctionnement est tracé en bleu (trait continu) sur
le diagramme Pression-Enthalpie illustré par la Figure VI-1. On peut ainsi représenter les
différentes étapes du cycle suivi par le fluide :

» entre le point 1 et le point 2 : €évaporation et surchauffe de la vapeur,

e entre le point 2 et le point 3 : compression de la vapeur surchauffée,

e entre le point 3 et le point 4: désurchauffe de vapeur, condensation et sous-
refroidissement du liquide,

» cntre le point 4 et le point 1 : détente du liquide pour arriver en entrée de I’évaporateur

A saturation.
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Figure VI-1- Diagramme Pression-Enthalpie du R407C

VI.2.2. Effet de 'augmentation du débit d’eau c¢6té évaporateur

Le point de fonctionnement du groupe frigorifique est modifié dans un premier temps en
augmentant le débit d’eau c6té évaporateur. 1l vaut successivement 1,25 m’/h, 1,85 m’/h puis
2,45m°/h. La température de P’eau en entrée est toujours égale 4 10,5°C. Sur la Figure VI-1, le
cycle suivi par le fluide lorsque le débit d’eau coté évaporateur vaut 2,45m’/h est représenté
en trait discontinu rouge. Tout d’abord, on note que le cycle est modifié aussi bien dans la
partie évaporation que dans la partie condensation lorsque le débit d’ean dans 1’évaporateur

augmente. Il est légerement translaté vers des pressions plus élevées.
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Figure VI-2 — Evolution de la température de I'eau en sortie de I'évaporateur en fonction du débit d’eau, ef
évolution de cette méme température si la puissance a I’évaporatewr était toujours égale & la puissance pour un

débit de 1,25 m’/h.

Le premier effet de I’augmentation du débit d’eau est ’accroissement de la température
de I’eau a la sortie de ’évaporateur. Sur la Figure VI-2, on a reporté la température de 1’eau en
sortie mesurée, et celle calculée si la puissance froide demeurait égale a celle obtenue pour un
débit de 1,25 m’/h. La température mesurée est inférieure 2 la température calculée. Cela
signifie que le groupe frigorifique arrive a extraire plus de puissance thermique & 1’eau lorsque

le débit augmente.
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Figure VI-3 - Evolution de la puissance de {"évaporateur et du condenseur en fonction du débit d'eau cété

évaporateur
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Cela est vérifié sur la Figure VI-3, ou sont représentées les puissances échangées au
condenseur et a I’évaporateur en fonction du débit. 1.’augmentation du débit d’eau entraine
une augmentation de la puissance échangée dans I’évaporateur. On remarque que la puissance
du condenseur suit la méme tendance. Connaissant 1’évolution des puissances, il est
intéressant de connaitre alors celle du coefficient de performance (COP) du groupe froid. Il est

défini par la relation :

Q évaporateur

COP =

Qcondenseur - Qévaporateur

oU Ouaporatenr €8 Qeondensewr SONE les puissances échangées & I’évaporateur et au condenseur. La
Figure VI-4 montre I’évolution du COP en fonction du débit d’eau. On peut voir que le COP
angmente mais de maniére peu significative, puisque sa variation entre un débit de 1,25 nr’/h
et un débit de 2,45 m’/h ne dépasse pas 1%. Le débit d’eau, pour la gamme de valeurs
explorée, a un effet négligeable sur la performance globale de ’installation, ¢’est-a-dire que le
gain que ["on obtient sur la puissance c6té froid est compensé par une augmentation de Ia

puissance ¢électrique consommeée par le compresseur.
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Figure VI-4 — Evolution du Coefficient de Performance avec le débit d’eau edté évaporateur

Pour expliquer les conséquences de I’augmentation du débit d’eau c6té évaporateur sur
les puissances, et I'impact sur le fonctionnement global de la machine, il est nécessaire de

regarder d’autres grandeurs physiques comme les pressions, le débit massique et les
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températures du fluide frigorigéne. Ces données renseigneront sur Pinfluence du débit d’eau
sur les propriétés du fluide et le comportement du cycle.

En premier lieu, nous nous intéressons & I’évolution des pressions. La Figure VI-5 et la
Figure VI-6 montrent le comportement de la pression d’aspiration, c¢’est-d-dire en sortie de
I’évaporateur, et la pression de refoulement, mesurée en sortie du compresseur en fonction du

débit d’eau dans 1’évaporateur.
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Figure VI-5 - Evolution de la pression d'aspiration en fonction du débit d'eau

139

133

157

13.6 /

1315

P refoulement (Bar)

134

133

132

131 /

1 12 14 [X3 13 2 22 4 26

déhit eau Evapurntenr {m /iy

Figure VI-6 - Evolution de la pression de refoulement en fonction du débit d'eau

On observe une nefte augmentation de la pression, aussi bien a Paspiration qu’au

refoulement, avec I’augmentation du débit. Concernant la pression d’aspiration, peu différente
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de la pression d’évaporation car les pertes de pression dans I’échangeur sont faibles, sa
croissance est due a [’augmentation de la température moyenne de I’eau avec le débit (Figure
VI-7). Les échanges thermiques sont fortement dépendants des conditions c6té ean. Une
augmentation du débit d’eau entraine une amélioration du coefficient d’échange cdté eau, et

donc une intensification du transfert de chaleur vers le fluide frigorigéne.
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Figure VI-7 - Evolution de la température moyenne avec le débit d'eau

Une augmentation de la température moyenne cdté eau va haussér la température de
bulle du fluide frigorigéne. Comme le flnide est a I’état diphasique, la pression d’évaporation
" suivra la tendance de la température de bulle (Figure VI-8). L augmentation de la pression de
refoulement (Figure VI-6) est plus importante en valeur absolue comme en valeur relative.
Alors que la pression d’aspiration augmente de 0,26 bar, la pression de refoulement croit de
0,94 bar lorsque le débit d’eau passe de 1,25 a 2,45 m’/h. La croissance de la pression de
refoulement s’explique par Paugmentation de la densité de la vapeur en sortie de
Pévaporateur, directement corrélée a ’évolution de la pression d’aspiration et de la
température de la vapeur. L’augmentation de ces deux grandeurs accroit en effet la masse

volumique de la vapeur surchauffée de R407C.
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Figure VI-8 - Evolution de la pression d'aspiration en fonction de la température du R407C en entrée de

U'évaporateur

La Figure VI-9 représente la comportement du débit massique du R407C dans le circuit
frigorifique et le gradient de pression entre le condenseur et I’évaporateur. Ces deux grandeurs

s’élévent de maniére continue en fonction du débit d’eau c6té évaporateur.
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Figure VI-9 - Evolution du débit massique du R407C et de ['écart de pression entre le condenseur et

l'évaporateur

Le fait que la haute pression augmente plus que la basse pression induit une croissance
du gradient entre le condenseur et 1’évaporateur, bien visible sur la Figure VI-9. Or le débit

massique du fluide frigorigéne imposé par le détendeur, est proportionnel 4 la racine-carré de
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ce gradient de pression. Gay (1999) a répertori¢ des lois de détendeurs thermostatiques. Une

loi générale peut s’écrire :

i =[ay (P, — B )+ a2 (F, - P.)
ol Py, est la pression dans le bulbe et qui dépend de la nature de sa charge, P, est la pression
dans Pévaporateur, P, la pression dans le condenseur, p, la masse volumique liquide en
entrée du détendeur, ag et a; sont des coefficients propres au détendeur. Le débit va donc
dépendre de trois paramétres : le gradient de pression, la surchauffe via la pression du bulbe et
la masse volumique du liquide en sortie du condenseur. Dans le cas d’une augmentation de la
surchauffe, les autres parameétres restant constants, le débit massique diminue. Par contre,

pour une augmentation du gradient de pression ou de la masse volumique du liquide, le débit

massique croit.
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Figure VI-10 - Evolution de la surchauffe en sortie évaporateur, du sous-refroidissement en sortie condenseur €l

de la masse volumique du liquide a 'entrée du détendeur.

La Figure VI-10 montre le comportement de la surchauffe en sortie de l’évaporateuf, du
sous-refroidissement en sortie du condenseur et de la masse volumique du liquide entrant dans
le détendeur, en fonction du débit d’ean coté évaporateur. La surchauffe et le sous-
refroidissement augmentent tous les deux. Par contre Ja masse volumique du liquide diminue
légérement, mais dans une proportion négligeable. 4 priori I’augmentation de la surchauffe et

la légére baisse de la masse volumique doivent entrainer une baisse du débit massique. Ces
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deux paramétres influence le débit massique du R407C dans le méme sens. Or, le débit
massique s’éléve comme le montre la Figure VI-9. C’est donc le gradient de pression entre le
condenseur et I’évaporateur qui domine et impose I’évolution du débit a travers le détendeur.

L’augmentation du débit massique se répercute sur la puissance, aussi bien c¢6té condenseur
que cOté évaporateur. C’est elle qui est responsable de Paugmentation de la puissance

frigorifique de P’installation lorsque Ie débit d’eau croft.

V1.2.3. Effet de I'augmentation du débit d’eau c6té condenseur

Une séric d’essais en régime permanent a ensuite été mené avee des débits d’eau coté
condenseur différents : 1,8 et 2,6 m°/h. Le débit de I’eau coté évaporateur est constant et vaut
1,8 m*/h. La température de I’can en entrée de I’évaporateur est égale 10,5°C.

La premiére grandeur observée est la température moyenne de ’eau dans le condenseur.
La Figure VI-11 montre I’évolution de cette température moyenne (entre 1’entrée et la sortie
de I’échangeur) en fonction du débit d’eau. 1l apparait visiblement que la variation du débit ne
modifie en rien la température moyenne de l’e.au. En conséquence, la pression du fluide
frigorigéne dans le condenseur ne change pas, comme on le remarque sur la Figure VI-12. Le
fait que la pression de refoulement varie trés peu lorsque le débit d’eau varie de 50% entraine
des variations négligeables sur d’autres grandeurs physiques comme le débit massique de
réfrigérant, qui varie d’a peine 1% ou la pression dans 1’évaporateur dont 1’augmentation est

également négligeable (inférieure a 2%).
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Figure VI-11 — Evolution de la température moyenne de I'eau cité condenseur en fonction du débit d’eau dans

Ie condensenr.

176



Chapitre VI — Etude expérimentale d’un groupe froid muni d’échangeurs a plagues corrnguées

154

£5.35

-
v
w

Pression refoulement (bar)

15.2%

15.2

2.2

débit ean condensenr (m/h)

24 156 28

Figure VI-12 — Evolution de la pression de refoulement en fonction du débit d’eau c6té condenseur

Les paramétres physiques du fluide frigorigéne n’évoluant pas, I’effet de la variation du

débit d’ean au condenseur sur les puissances est quasiment nul. Le Tableau 2 donne les

puissances thermiques c6té condenseur et c6té Evaporateur pour les deux débits d’ean

imposes.
débit eau coté condenseur 18 m/h 26 m/h
puissance condenseur 1249 kW 1218 kW
puissance évaporateur 952 kKW 942 kW
Tableau 2

I1 en résulte que le débit d’eau c6té condenseur influence peu dans notre cadre d’étude

les performances globales du groupe froid en régime permanent. Du fait que, ¢6té condenseur,

la source chaude soit une boucle fermée, la variation du débit d’eau n’entraine pas une

modification sensible du fonctionnement du groupe froid. Comme le circuit d’eau chaude

échange avec l’eau industrielle, c’est essentiellement cette derniére qui influence les

performances du groupe froid cté condenseur.

Vi.2.4. Influence de la température de I’eau c6té condenseur

Coté condenseur, il est possible de modifier la température moyenne de "eau en

modifiant le débit d’eau industrielle qui sert a refroidir 1’eau du circuit fermé. Les conditions

suivantes sont constantes pour I’ensemble des essais :
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Débit eau de ville cHté condenseur (m>/h) 2,6

Débit eau industrielle ¢oté évaporateur (m’/h) 125

Température d’entrée de I’eau c6té évaporateur (°C) 10,5
Tableau 3

Sur la Figure VI-13, on a reporté deux cycles effectués par le fluide frigorigéne, pour des

températures moyennes dans le condenseur de 20°C et 24°C.
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Figure VI-13 - Cycles du réfrigérant R407C reportés sur le diagramme P-h pour deux températures d'eau coté

condenseur

On remarque que la variation de la température moyenne de I'eau dans le condenseur
modifie uniquement la zone de condensation, en haussant la pression. Par contre, la basse
pression coté évaporateur reste inchangée. On note aussi que pour la température moyenne de
I’eau dans le condenseur de 20°C, la variation de I’enthalpie entre I’entrée et la sortie de
chaque échangeur est plus importante. Cela se traduit par des puissances échangées plus
élevées aussi bien au condenseur qu’a 1’évaporateur. Ces puissances décroissent quand la

température moyenne de I’eau dans le condenseur augmente, comme 1’indique la Figure

Vi-14.
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Figure VI-14 - Evolution des puissances thermigues échangées dans le condenseur et I'évaporateur en fonction

de la température moyenne de l'eau dans le condenseur

La chute des puissances s’expliquent a la fois par 1’adaptation du cycle suivi par le
réfrigérant quand la température de ’eau augmente, mais aussi par la variation du débit
massique de fluide frigorigéne, comme I'illustre la Figure VI-15. En effet, on constate une
baisse du débit massique de réfrigérant, qui passe de 212 kg/h a 208 kg/h. Elle souligne
surtout le role du détendeur thermostatique pour maintenir un débit massique stable. Le
gradient de pression entre le condenseur et 1’évaporateur augmente effectivement de 8 a 10
bar lorsque la température moyenne de ’eau dans le condenseur passe de 20°C a 24°C. Cela
représente une avgmentation de 12% environ de la racine-carré¢ du gradient de pression. La
régulation de Dorifice de détente permet donc de maintenir un débit quasiment constant

malgré la variation du gradient de pression.
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Figure VI-15 - Evolution du débit massique du réfrigérant R407C en fonction de la température moyenne de

lean dans le condenseur

VI.2.5. Influence de la surchauffe en sortie de I’'évaporateur

La surchauffe en sortic de I’évaporateur peut étre ajustée en jouant sur la consigne
mécanique du détendeur thermostatique. Une série d’essais en régime permanent a été menée
pour estimer l'effet de la valeur de la surchauffe en sortie de Vévaporateur sur le
comportement global du groupe froid. La surchauffe est un parameétre utile a contrdler pour
diverses raisons: elle permet d’optimiser |’utilisation de la surface d’¢change de
I’évaporateur, de contrdler I’état du fluide frigorigéne quittant I’évaporateur et entrant dans le
compresseur et d’assurer un bon fonctionnement de ce dernier, d’affiner la régulation du débit
massique de réfrigérant via le détendeur thermostatique pour maintenir une alimentation en
fluide suffisante pour I’évaporation.

Les conditions d’essais gardées constantes pour tous les essais concernant l'influence de

la surchauffe sont reportées dans le Tableau 4.
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Débit eau de ville ¢6t€ condenseur (m3/h) 24
Débit eau industrielle coté évaporateur (m>/h) 1,85
Température d’entrée de I’eau c6té condenseur (°C) 23
Température d’entrée de I’eau ¢6té évaporateur (°C) 11
Tableau 4

Sur la plage de surchauffe balayée qui vanie de 0°C a pres de 8°C, certaines grandeurs
de fonctionnement (puissance thermique de 1’évaporateur, coefficient de performance, débit
ﬁlassique de réfrigérant) montrent des variations sensibles.

Ainsi la puissance thermique de I’évaporateur, représentée sur la Figure VI-16, diminue

de prés de 1 kW, soit 10% de la puissance nominale, quand la surchauffe augmente.

10

9.8

@
o

Puissance évaporateur (kW)
@
o
[+
<
7
<

/

88 j»

o] i 2 2 4 5 & 7 8
surchauffe évaporateur (°C})

Figure VI-16 - Evolution de Ia puissance thermique échangée & I'évaporateur en fonction de la surchanffe

La diminution de la puissance échangée a I’évaporateur lorsque la surchauffe augmente
s’explique par une réduction de la surface utile, ou le fluide frigorigéne est a 1’état diphasique
avec des coefficients d’échange supérieurs a la zone ou il n’existe plus que la phase vapeur.
I’évolution du coefficient de performance en fonction de la surchauffe en sortie de
I’évaporateur est représentée sur la Figure VI-17. Le COP varie trés peu pour la plage de

surchaufle étudiée.
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Figure VI-17 - Coefficient de performance du groupe froid en fonction de la surchauffe
249
230
.l_
220 Sr
+

- 210 F
£ +
2 AR
g 200 t
.g + + +4+
£ 190 *
E +
2
-

180

170

160

150 )

0 1 2 3 4 5 6 7
surchauffe (°C)

Figure VI-18 - Evolution du débit massigue du réfrigérant en fonction de la surchauffe

La Figure VI-18 monire I’évolution du débit massique du réfrigérant R407C en

fonction de la surchauffe en sortie de I’évaporateur. On observe que, jusqu’a une surchauffe
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de 2,5°C, le débit chute brutalement, passant de 230 kg/h a moins de 200 kg/h. Ensuite,

I’augmentation de la surchauffe n’entraine qu’une faible diminution du débit.

VI.2.6. Synthése

Dans ce chapitre, P'influence de quatre paramétres de fonctionnement sur le
comportement du cycle & compression de vapeur du R407C dans le groupe froid de
I'installation PHETEP est étudié. 11 s’agit du débit d’eau coté évaporateur, du débit d’eau cdté
condenseur, de la température moyenne de 1’cau coté condenseur et de la surchauffe en sortie
de I’évaporateur. Les effets sur différentes grandeurs globales comme les puissances
échangées et le coefficient de performance, et locales comme les températures, les pressions
d’aspiration et de refoulement, le débit massique de réfrigérant, ont été observés et analysés.

L’augmentation du débit d’eau c6té évaporateur augmente la puissance thermique
échangée dans I’évaporateur et le coefficient de performance du groupe froid. Par contre, dans
la gamme étudiée, une variation du débit d’eau de ville ¢c6té condenseur n’a pas un effet
prononcé sur les grandeurs de fonctionnement. On observe malgré tout une légére diminution
des puissances échangées quand ce débit augmente. Le troisiéme parameétre étudi¢ est la
température moyenne de I’ean dans le condenseur. Une augmentation de cette température
entraine I'augmentation de la pression du fluide frigorigéne dans le condenseur. La
conséquence directe de cette augmentation de la pression est une dégradation sensible des
puissances thermiques échangées au condenseur et a I’évaporateur. De plus, bien que le
gradient de pression croisse significativement entre la haute et la basse pressions, cela ne se
traduit pas par une augmentation du débit massique a travers le détendeur, mais par une
diminution de celui-ci. Le dernier paramétre abordé est la surchauffe en sortie de
l’évaporatéur. Les performances globales du groupe froid sont sensibles a la surchauffe. Ainsi,
la puissance thermique de {’¢vaporateur diminue progressivement lorsque la surchauffe
augmente, tandis que le coefficient de performance ne varie quasiment pas avec la surchauffe.
Il n’y a donc pas une bonne adéquation entre la puissance utile et le rendement du groupe

froid en fonction de la surchauffe.
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V1.3. COMPORTEMENT DYNAMIQUE GLOBAL DE LA MACHINE FRIGORIFIQUE

Le dispositif expérimental Phetep est dans un premier temps étudié par rapport a ses
paramétres de fonctionnement globaux : températures d’entrée et de sortie des échangeurs,

débit massique de réfrigérant et pressions.

V1.3.1. Réponse de la machine frigorifique lors de démarrages

Dans cette partie, les démarrages du groupe froid équipé d’échangeurs a plagues sont
étudiés et analysés. Il s’agit d’un transiteire brusque, comme cela a déja été signalé dans la
partie concernant le groupe froid Garlaban.

11 est primordial de pouvoir se faire une idée de la réponse dynamique lors du démarrage
de I'installation, étant donné I’absence flagrante de résultats dans la littérature. L’analyse des
résultats est d’autant plus attendue que ceux déja décrits dans la partie précédente donnent des
pistes et des €léments d’interprétation. 1 est donc crucial, dans un premier temps, de décrire le
démarrage standard du groupe froid équipé d’échangeurs & plagues et de mettre en avant
qualitativement les ressemblances et les différences notées avec le comportement dynamique
du groupe froid doté d’échangeurs a tubes et calandre, dans le but d’affiner notre analyse.

Ensuite, une étude paramétrique de la réponse transitoire de Phetep est conduite. Les
paramétres sont la durée de 1’arrét précédent le démarrage, I’effet de la surchauffe statique et

la masse de fluide frigorigéne présent dans le groupe froid.

V1.3.1.a. Description d’un démarrage standard

[’étude d’un démarrage de I'installation Phetep est effectué dans un premier temps, afin
de comprendre 1’évolution de chaque élément du groupe froid. La machine frigorifique a été
arrétée plus de douze heures lors de cet essai. Les circuits d’ean sont mis en route un quart
d’heure avant le démarrage. Les débits d’eau dans I’évaporateur et le condenseur valent
respectivement 1,85 m’/h et 2.4 m’/h. La température de I’eau en entrée d’évaporateur est
constante et vaut 10,5°C au moment du démarrage. C6té condenseur, du fait de 1'utilisation
d’un circuit d’eau fermé, la température de I’eau en entrée et en sortie vaut 16,5°C au début du

transitoire.

Les conditions initiales des températures et des pressions sont indiguées dans le Tablean

VI-5.
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Température R407C entrée évaporateur 13°C
Température R407C sortie évaporateur 17,5°C
Température R407C entrée condenseur 20°C
Température R407C sortie condenseur 22°C
Pression aspiration 7.8 bar
Pression refoulement 10 bar

Tableau VI-5 - Conditions initiales en températures et en pression du R407C dons le circuit frigorifique.

Les variations temporelles des différentes grandeurs physiques sont représentées de la

Figure VI-19 4 la Figure Vi-23.
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Figure VI-20 - Evolution des températures du R407C en entrée et sortie de I'évaporateur.
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Figure VI-2] - Evolution des températures du R407C en entrée el sortie du condenseur.
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Figure VI-23 - Evolution du débit massique de R407C lors du démarrage.
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Le démarrage du compresseur intervient au temps ¢ = 0. Sur la Figure VI-19, sont
représentées les pressions d’aspiration et de refoulement du groupe froid. Dés
I’enclenchement du compresseur, la pression dans !'évaporateur (pression d’aspiration) chute
fortement, et atteint sa valeur de fonctionnement au bout de 200 secondes. Elle vaut alors 5
bar. La pression dans le condenseur (pression de refoulement) croit dans les cing premiéres
secondes de 10 bar & 12 bar. Elle passe ensuite par un maximum 20 secondes aprés le
démarrage, avant de tendre de maniére asymptotique vers 12,9 bar. La pression de

refoulement devient constante vers de 200 secondes, comme la pression d’aspiration.

Les températures du réfrigérant R407C en entrée et en sortie de 1’évaporateur chutent
brutalement 3 l'instant du démarrage, suivant I'évolution de la pression (Figure VI-20).
L’écart de température entre 1’entrée et la sortie de I’évaporateur est dit au glissement de
température propre au réfrigérant R407C et 2 la surchauffe de la vapeur en sortie. Dans le
condenseur (Figure VI-21), la température d’entrée angmente fortement, 3 cause de "arrivée
des vapeurs chaudes refoulées par le compresseur. On observe une légére temporisation dans
I’accroissement de cette température, vers 30 secondes. Elle est constante au-dela de 450
secondes. La température du R407C en sortie croit plus faiblement, mais atteint sa valeur de
fonctionnement bien plus vite que la température d’entrée ; elle est stabilisée autour de 250
secondes. La différence de température entre I’entrée et la sortie du condenseur est alors la
superposition de la désurchauffe de la vapeur, du glissement de température du R407C et du

sous-refroidissement du liquide condensé.

Concernant la surchauffe en sortie de I’évaporateur (Figure VI-22), le démarrage produit
une augmentation subite de celle-ci dans les premicres secondes, du fait de 1’aspiration du
fluide dans I’évaporateur par le compresseur. Elle s’annule ensuite durant quinze secondes,
puis augmente plus lentement pour stabiliser autour de 2°C vers 150 secondes. Cette
annulation de la surchauffe dans les premiers instants s’éxplique par le fort débit de
réfrigérant entrant dans }’évaporateur aprés le démarrage (Figure VI-23). Le pic prononcé de
débit mesuré dans les premiéres secondes du démarrage est la réponse du détendeur a Ja forte
surchauffe constatée. Le détendeur laisse entrer plus de fluide afin d’abaisser la surchauffe.
Ensuite, comme la quantité de fluide frigorigéne apportée dans I’évaporateur devient trop
importante, la surchauffe devient nulle, forgant le détendeur a fermer Iorifice de détente. La

diminution du débit conduit alors a ’augmentation de la surchauffe en sortie de I’évaporateur.

188



Chapitre VI— Etude expérimentale d’un groupe froid muni d’échangeurs a plagues corruguées

Le pic de la pression de refoulement, observée sur la Figure VI-19, est corrélé a
I’annulation de la surchauffe. Elle signale effectivement le passage en sortie de 1’évaporateur
d’un mélange liquide/vapeur plus dense que la vapeur surchauffée. Cette variation soudaine
de la densité du fluide en sortic de "évaporateur et dans le compresseur augmente alors la

pression de refoulement 2 la sortie du compresseur.

Le démarrage standard de la machine frigorifique aprés un arrét prolongé montre

finalement un comportement transitoire satisfaisant :

o Etant donné les dimensions comparables du condenseur et de Pévaporateur, les
temps caractéristiques d’atteinte du régime permanent sont trés proches: de
I’ordre de 180 secondes pour l’évaporat.eur, et 200 secondes pour le condenseur.
Contrairement & ce qui est souligné dans la dynamique du groupe froid Garlaban,
le condenseur n’est plus ici ’élément limitant la réponse transitoire au

démarrage, les deux échangeurs ont un role limitant similaire.

e Malgré une surchauffe nulle durant 15 secondes aprés le démarrage, il n’y a pas
de fortes oscillations, et le phénoméne de « hunting », relevé sur Garlaban, n’est

pas observé dans ce cas du démarrage de Phetep.

VL.3.1.b. Influence de la durée de arrét sur Ia dynamique du groupe froid

lors du démarrage

V1.3.1.b.1. Conditions d’essais

Pour 1’étude de 'mfluence de la durée de I’arrét sur le fonctionnement du groupe froid

lors du démarrage, deux types d’essais ont été réalisés :

e le premier type d’essal consiste en un démarrage du groupe froid aprés un arrét
prolongé supérieur & 12 heures. La circulation de ’eau dans les circuits d’eau
chaude et d’eau froide est déclenchée juste avant ’allumage du compresseur du

groupe froid.

189



Chapitre VI - Etude expérimentale d’un groupe froid muni d’échangeurs & plaques corrugudes

¢ [Le second type d’essai est un démarrage du groupe froid aprés un arrét de 5
minutes du compresseur. Dans ce cas, la circulation de ’eau dans les circuits

chaud et froid n’a pas été interrompue.

Le Tableau VI-6 récapitule les conditions de démarrage pour un arrét long et un arrét

court.
Arrét long (> 12 heures) Arrét court (5 minutes)

T R407C entrée évaporateur 25°C 4,2°C

T R407C sortie évaporateur 26,7°C 10°C

T R407C entrée condenseur 26,7°C 35°C

T R407C sortie condenseur 26,3°C 19°C

Pression aspiration 8,8 bar 6,6 bar
Pression refoulement 12,7 bar 9.6 bar

Tableau VI-6 - Conditions initiales en températures et en pressions du R407C dans le circuit frigorifique pour

les dewx types d'essais.
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Plut6t que la notion de démarrage a froid et démarrage a chaud, nous utiliserons les
termes d’arrét long en référence au démarrage aprés un arrét supérieur a 12 heures, et d’arrét
court en référence au démarrage aprés un arrét de 5 minutes. Cette précision évitera les
confusions étant données les températures relevées lors de Parrét long, du fait de la
température ambiante dans le hall expérimental élevée. On remarque cependant une certaine
uniformisation des températures dans ce cas, contrairement au démarrage aprés un arrét de 5
minutes. Par contre, le gradient de pression pour Farrét long est supérieur & celui de Parrét
court. La différence de pression existante méme aprés un arrét de 12 heures est due a la mise
en circulation de 1’eau c6té évaporateur, ce qui a tendance a faire chuter la pression coté

évaporateur.

VI.3.1.b.5i. Résultats et discussion

Les résultats sont présentés sur les courbes allant de la Figure VI-24 a la Figure VI-27,
relatant I’évolution temporelle des pressions d’aspiration et de refoulement, du débit massique
du R407C et de la surchauffe en sortic de I’évaporateur, pour un démarrage aprés un arrét long

et un démarrage aprés un arrét court. Le démarrage du compresseur se produit a Pinstant # = 0.

10
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Figure VI-24 - Evolution de la pression d'aspiration lors d'un démarrage aprés un arrét long et un arrét court.
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Figure VI-25 - Evolution de la pression de refoulement lors d'un démarrage aprés un arvét long et un arrét

court.
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Figure VI-26 - Evolution du débit massique de R407C lors d'un démarrage aprés un arrét long et un arrét court.
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Figure VI-27 - Evolution de la surchauffe en sortie évaporateur lors d'un démarrage aprés un arrét long et un

arrét court.

La Figure VI-24 illustre le comportement transitoire de la pression d’aspiration durant la
phase de démarrage. Elle chute brutalement dans les premiéres secondes aussi bien aprés un
long arrét qu’aprés un court. Cependant, aprés les 3 premiéres secondes, une différence
notable existe dans la dynamique selon la durée de I’arrét. Suite & D'arrét prolongé de
I’installation, la pression d’aspiration va rester constante durant une dizaine de secondes,
autour de 7,2 bar, a cause d’un exces de masse de réfrigérant dans I’évaporateur. Ensuite, la
pression décroit beaucoup plus lentement, et atteint sa valeur finale au bout de 200 secondes.
La pression d’aspiration aprés un arrét court chute plus vite, passe par un minimum local au
bout de 12 secondes, correspondant a cet instant & une déficience de fluide frigorigéne dans
I’évaporateur, puis remonte sensiblement avant d’atteindre sa valeur finale au bout de 60

secondes.

On observe une différence prononcée entre les deux démarrages pour la pression de
refoulement (Figure VI-25). Aprés un arrét long, a cause des conditions initiales ou la pression
est déja élevée, celle-ci évolue en diminuant aprés une période de fortes fluctuations, durant
les 45 premicéres secondes. La décroissance de la pression de refoulement s’effectue

régulicrement par la suite, et se stabilise au bout de 250 secondes. Pour le démarrage a la suite
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d’un arrét court, la pression de refoulement augmente jusqu’a un maximum local valant 11
bar, puis décroit pour atteindre une valeur minimum de 10 bar. La pression croit de nouveau
ensuite, et tend asymptotiquement vers sa valeur finale. La pression aboutit an régime
permanent vers 300 secondes. Son temps de réponse est donc 1égeérement plus long que pour

un démarrage aprés un arrét long, contrairement 4 ce qui avait été observe dans la littérature.

Concernant le débit massique de réfrigérant R407C, ’effet de la durée de I’arrét differe
des observations faites par Tassou et Al-Nizari (1991, 1993%, 1993") et Tanaka et al. (1982),
ainsi que des résultats obtenus avec I'installation Garlaban. Sur la Figure VI-26, le débit
massique oscille fortement pour les deux cas de démarrages. Ce résultat montre que le
détendeur régule fortement le débit durant les 100 premiéres secondes des deux démarrages.
Ces fortes fluctuations du débit n’ont pas un effet direct sur la surchauffe en sortie de
I’évaporateur (Figure VI-27). Aprés un arrét long, la surchanffe augmente brutalement jusqu’a
14°C pendant les premiéres secondes du démarrage, du fait de I’aspiration importante vers le
compresseur de réfrigérant contenu 1’évaporateur, réduisant du méme coup la quantité de
fluide disponible pour I’évaporation. L’augmentation soudaine du débit massique qui s’ensuit
annule aussitdt la surchauffe, durant dix secondes. Pendant cette période, des coups de liguide
sont possibles. La surchauffe croit ensuite doucement, & cause de la réduction progressive du
débit et de I"établissement des transferts thermiques dans I’évaporateur. Dans le cas d’un arrét
court, la surchauffe passe aussi par un maximum de 6°C a I’enclenchement du compresseur.
La régulation du débit n’entraine cependant pas d’annulation de la surchaufte, qui se stabilise

en 40 secondes, contre 100 secondes pour un arrét fong.

Il a donc été constaté une grande différence entre un démarrage aprés un arrét prolongé
et un démarrage aprés un arrét court. Le premier cas de démarrage donne pour les grandeurs
mesurées — pressions, débit, surchauffe — un temps de réponse transitoire plus long que dans le

cas d’un arrét court.

Pour un arrét long, ’analyse du comportement dynamique de la pression d’aspiration et
de la surchauffe indique que I’évaporateur est, dans les premiers instants, suralimenté en
liquide, conduisant & une annulation de la surchauffe et & une temporisation de la pression

d’aspiration, 4 cause de 'excés de masse de réfrigérant.

Vis-a-vis des tendances relevées précédemment sur P'installation Garlaban avec des
échangeurs a tubes et calandres ou dans la littérature, ’effet de la durée de Parrét ne semble

pas modifier la dynamique du détendeur pour la régulation du débit. Si un démarrage aprés un
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arrét court réduit le risque de passage de liquide dans le compresseur - nous voyons une
annulation de la surchauffe pour un anét long - le débit ne se stabilise pas plus rapidement et
oscille tout aussi fortement que lors d’un démarrage aprés un arrét prolongé. Le fait que les
fluctuations ne soient pas ressenties sur la surchauffe en sortie de Févaporateur, comme nous
le relevons sur Garlaban, pourrait étre d@i a la distribution du fluide frigorigéne dans
I’échangeur a plaques. En effet, le fait quun prélévement progressif se produise le long du
distributeur a chaque piquage pourrait ne faire ressentir les oscillations de débit que dans les
premiers canaux. Elles seraient ainsi progressivement atténuées le long du distributeur, lissant
tout effet sur la surchaufte dans les canaux. La géométrie de I’évaporateur a donc, a notre avis,
un rdle essentiel dans la régulation du débit de réfrigérant. Qw’il s’agisse de I’évaporateur a
tubes et calandre sur Garlaban ou des évaporateur a ailettes de pompes a chaleur étudiés dans
la littérature, I’effet de la distribution sur la réponse de la surchauffe semble négligeable. Pour
I’évaporateur a tubes et calandre tout d’abord, la présence de trois boites de retournement,
entre la premicre et la deuxiéme passe, entre la deuxiéme et la troisiéme passe puis entre la
troisi¢me et la quatriéme passe, lisse tout effet de distribution et nous observons bien des

oscillations de surchauffe lorsque varie le débit massique.

VL3.1.c. Influence de la valeur de la consigne de surchauffe sur le régime

transitoire au démarrage

VI1.3.1.c.i. Conditions d’essais

L’influence de la consigne de la surchauffe sur la dynamique du groupe froid Phetep
lors d’un démarrage est étudiée en comparant deux démarrages pour lesquels la vis de réglage
du détendeur thermostatique a été¢ modifice. Les deux essais sont des démarrages intervenant

chacun aprés un arrét du compresseur de 5 minutes.

Les débits d’eau coté condenseur et c¢bté évaporateur sont inchangés entre les essais et

valent respectivement 2,4 m*/h et 1,85 m*/h.

VI.3.1.c.ii. Résultats et discussion

Les résultats concernant Ieffet de la consigne de surchauffe sont illustrés de la Figure

VI-28 a la Figure VI-31, montrant respectivement la pression d’aspiration, la pression de
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refoulement, le débit massique de réfrigérant et la surchauffe en sortie de I’évaporateur. Le

démarrage du compresseur débute au temps t = 0 seconde.
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Figure VI-28 - Evolution de la pression d'aspiration pour un démarrage avec une surchauffe de 2,3°C et une

surchauffe de 7,6°C.
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Figure VI-29 - Evolution de la pression de refoulement pour un démarrage avec une surchauffe de 2,3°C et une

surchauffe de 7,6°C.
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Figure VI-30 - Evolution du débit massique de réfrigérant R407C pour un démarrage avec une surchauffe de

2,3°C et une surchauffe de 7,6°C.
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Figure VI-31 - Evolution de la surchauffe en sortie évaporateur pour un démarrage avec une surchauffe de
2,3°C et une surchauffe de 7,6°C.

La réponse transitoire de la pression d’aspiration (Figure VI-28) lors du démarrage
semble peu sensible a la valeur de la consigne de surchaufie. On observe, aussi bien pour une
consigne de 2,3°C que de 7,6°C, la méme évolution. La pression est seulement plus faible
dans le cas de la consigne la plus élevée. Cela s’explique par la masse plus faible de
réfrigérant présent dans I’évaporateur pour avoir une surchauffe plus forte. De méme, la
pression de refoulement, a I’entrée du condenseur (Figure VI-29), varie de mani¢re identique

seton la consigne de surchauffe.

Le débit massique de réfrigérant oscille beaucoup et les oscillations s’atténuent en 150
secondes, pour les deux essais considérés (Figure VI-30). La valeur de la consigne de
surchauffe n’a aucune action réelle sur la dynamique du débit massique, si ce n’est des

amplitudes moindres pour la consigne de 7,6°C.

La seule grandeur physique montrant un écart important selon la consigne du détendeur
est la surchauffe réelle de la vapeur en sortie de I’évaporateur (Figure VI-31). Pour la consigne
de 2,3°C, la surchauffe passe par un maximum valant 5,3°C, avant de baisser et de se

stabiliser vers 2°C au bout de- 50 secondes. On observe ensuite une légére dérive de la
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surchauffe jusqu’a sa valeur finale. Pour la consigne de 7,6°C la surchauffe montre une
évolution beaucoup plus perturbée. Au démarrage, le maximum atteint par la surchauffe
s’éléve a 9°C. Elle passe ensuite par un minimum de 4°C trente secondes apres le démarrage,
puis commence a croitre de manicre irréguliére pour ne se stabiliser qu’au bout de 350
secondes. La cause pourrait étre un changement de la configuration d’écoulement en entrée de
I’évaporateur, perturbant la distribution du fluide frigorigéne entre les canaux. On constate
donc qu’une consigne de surchauffe élevée pour cette installation entraine des évolutions de la
surchauffe contraire a celles observées sur I’€vaporateur a tubes et calandre de Garlaban et les
‘résultats dans la littérature connus a ce jour : un temps de réponse de la surchauffe plus long —
350 secondes a 7,6°C contre 50 secondes & 2,3°C, et une surchauffe moins stable dans les

premiers instants du démarrage.

VL.3.1.d. Influence de Ia charge totale de réfrigérant sur le démarrage du

groupe froid

V1.3.1.d.i. Conditions d’essais
Il a été procédé a une série d’essais durant laquelle Ia masse totale de réfrigérant R407C
avarié de 2,4 kg a 3,6 kg.

Les essais présentés sont effectués avec les charges successives de 2,4 kg, 2,85 kg et 3,6
kg. Les débits d’eau pour les circuits chaud et froid sont gardés constants d’un essai a P’autre
et valent 1,8 m*/h pour I"eau cdté évaporateur, et 2,6 mh pour I’eau c6té condenseur. Le
démarrage s’effectue aprés un arrét de 10 minutes du compresseur, alors que la circulation de

I’eau est maintenue. La consigne de surchauffe du détendeur est identique pour les essais.

VI.3.1.d.ii. Résultats ef discussion

On présente les résultats de la Figure VI-32 a la Figure VI-35. Les démarrages débutent

au temps ¢ = () seconde.
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Figure VI-32 - Evolution de la pression d'aspiration lors d'un démarrage pour différentes charges de fluide

[frigorigéne.
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Figure VI-33 - Evolution de la pression de refoulement lors d'un démarrage pour différentes charges de fluide

Jfrigorigéne.
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Figure VI-34 - Evolution du débit massique du réfrigérant lors d'un démarrage pour différentes charges de

fluide frigorigéne.
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Figure VI-35 - Evolution de la surchauffe en sortie évaporatewr lors d'un démarrage pour différentes charges de

Suide frigorigéne.
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Sur [a Figure VI-32 est tracée la réponse dynamique de la pression d’aspiration en pour
trois charges différentes de R407C. La pression d’aspiration évolue sensiblement de maniére
identique selon la masse de fluide dans la boucle. Pour les trois charges, la pression passe par
un minimum local, avant d’augmenter Iégérement ensuite 15 secondes apres le démarrage. Par
contre, on remarque que la décroissance vers la valeur finale de la pression est plus prononcée

pour Ja charge de réfrigérant de 2,4 kg, la plus faible.

La pression de refoulement montre par contre une sensibilité prononcée A la charge de
fluide dans le groupe froid (Figure VI-33). Le condenseur contient la proportion de charge la
plus importante, et est plus influencé par une augmentation de la masse totale de réfrigérant.
Pour les charges de 2,4 kg et 2,85 kg la pression de refoulement croit de maniére identique,
avec un pic de pression dans les cing premiéres secondes qui augmente quand augmente la
charge : 10,4 bar 4 2,4 kg et 11 bar & 2,85 bar. Lorsque la charge de fluide vaut 3,6 kg, la
pression de refoulement s’éleve jusqu’a prés de 18 bar. 1l est suivi d’un second maximum,
moins prononcé mais qui n’existe pas pour lors des démarrages a plus faibles charges. Sur la
Figure VI-33, D’effet de la masse de fluide dans le groupe froid sur le temps de réponse est
bien visible. On peut estimer le temps caractéristique %s, au bout duquel la pression de

refoulement vaut 99% de sa valeur finale (Tableau VI-7).

Charge de réfrigérant (kg) Toge (S)
24 110
2,85 135
3.6 226

Tableau VI-7 - Temps caractéristique au bout duguel la pression de refoulement vaut 99% de sa valeur finale

pour différentes charges de fluide frigorigéne.

Le temps caractéristique 7y, augmente fortement avec la charge de réfrigérant, puisqu’il

double, passant de 110 secondes a 226 secondes, quand la charge varie de 2,4 4 3,6 kg.

Le débit massique (Figure VI-34) et la surchauffe (Figure VI-35) sont légérement
sensibles a la variation de la charge. Pour ces deux grandeurs, 1’augmentation de 1a masse de
fluide rallonge le temps pour atteindre le régime permanent. La surchauffe et le débit sont
régis par l’établissement des transferts thermiques dans 1’évaporateur et le condenseur.

L’accroissement de la masse de fluide induit une masse de fluide plus importante dans chaque
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échangeur et ralentit 1’établissement des transferts thermiques. Deux temps caractéristiques

peuvent étre calculés aisément :

m.foral'e HZ v '
7, =t (VI-1)
Qévaporareur
Tz = mtci.rale (VI—2)
m

0% Miorale €5t 1a masse totale de réfrigérant, H,, la chaleur latente de vaporisation, 0 la

évaporateur
puissance ¢changé en régime permanent dans 1’évaporateur, s le débit massique de
réfrigérant en régime permanent. Ces deux temps, 7; et 7, représentent respectivement le
temps nécessaire pour évaporer toute la masse de fluide frigorigéne et le temps pour que
Pensemble de la masse de fluide accomplisse un cycle complet a travers tout le circuit
frigorifique. Il s’agit donc d’un temps caractéristique thermique pour 7; et d’un temps
caractéristique mécanique pour 7. La Figure VI-36 représente les deux temps
caractéristiques calculés 7; et 7, ainsi que le temps de réponse expérimental du débit
massique, estimé a D'instant ou les oscillations cessent, pour plusieurs essais de démarrage

avec des masses totales de réfrigérant allant de 2,4 4 3,6 kg.

120 T i T E T g T 7
temps caractéristique calealé i partir de la puissance évaporatenr
et de 1a masse de réfrigérant 7y

110
P “___},_—‘ e
—

100
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)
g% O
= :
R
E
i
o /+/
o
1]
EEL 70 4 " sl
[T
= < -
L L]
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] i | i
%g//’ temps caractéristique calculé i partir du @ébit en régime permanent
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Figure VI-36 - Temps caractéristique mesuré sur le débit massique et temps caractéristiques calculés pour

différentes charges de réfrigérant.
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La lecture de la Figure VI-36 améne plusieurs remarques concernant influence de la

charge de réfrigérant sur la dynamique du groupe froid :

» tout d’abord, le temps de réponse du débit massique mesuré lors de son
évolution dynamique est toujours compris entre le temps caractéristique

thermique et celui mécanique.

» De plus, le temps caractéristique mécanique est toujours inférieur au temps
caractéristique thermique, illustrant ainsi que les effets mécaniques dans
I’évaporateur (variation de la pression, mise en mouvement du fluide) sont plus

prompts que les effets thermiques (évaporation et surchauffe du fluide).

» Le temps caractéristique mécanique croit avec la charge de réfrigérant, ce qui se
retrouve, par exemple, dans le temps d’établissement des pressions, notamment
la pression de refoulement (Figure VI-33). L’augmentation du temps
caractéristique mécanique avec la charge peut étre vue comme ’accroissement
de P’inertie du fluide; il faut alors un temps plus long pour sa mise en

mouvement jusqu’a ce qu’il atteigne le débit massique en régime permanent.

» Enfin, le temps caractéristique thermique est peu sensible a I’augmentation de la
masse de réfrigérant, ce qui laisserait entendre que 1’établissement des échanges
thermiques dans I’évaporateur dépend d’autres paramétres, comme la géométrie

de Péchangeur ou les propriétés thermiques du fluide.

VIL.3.1.e. Synthése sur la réponse transitoire du groupe froid Phetep équipé
d’échangeurs a plagues

L’étude du comportement transitoire du groupe froid équipé d’échangeurs a plaques
corruguées lors de démarrages a examiné V'effet de trois paramétres sur la dynamique du

systéme : la durée de ’arrét précédent le démarrage, la valeur de la consigne de surchaunffe au

détendeur, la charge de réfrigérant dans le circuit frigorifique.

L’effet de la durée de Parrét se traduit par un allongement du temps de transition vers

le régime permanent lorsque la durée de ['arrét augmente. De plus, "arrét long favorise les
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passages de liquide vers le compresseur, a cause d’une suralimentation en réfrigérant de

I’évaporateur dans les premiéres secondes du démarrage.

Contrairenﬁent aux résultats obtenus sur le groupe froid Garlaban, qui est doté
d’échangeurs a tubes et calandre, la surchauffe mesurée sur I’installation Phetep oscille peu
lors d’un démarrage aprés un arrét long, et ce malgré les fortes variations du débit massique.
La raison de cette absence de corrélation entre surchauffe et débit pour I’échangeur a plaques
pourrait étre le fait de la distribution et du prélévement successif de fluide se produisant dans

le coHecteur d’entrée.

On a observé une influence particuli¢re de la valeur de la consigne de surchauffe sur
la dynamique du démarrage du groupe froid Phetep. Tout d’abord, il n’a pas été relevé d’écart
flagrant dans la réponse transitoire des pression et du débit massique. Le débit massique
notamment oscille fortement que la consigne de surchauffe soit imposée faible ou élevée. Par
contre, la surchauffe instantanée mesurée en sortie d’évaporateur est trés sensible & la valeur
de Ia consigne. Contrairement aux résultats obtenus sur Garlaban et ceux relatés dans la
littérature qui indiquent que plus la consigne es“t forte, plus le systéme évaporateur/détendeur
est stable et limite les risques de « hunting », sur Phetep, c’est & forte consigne que la
surchauffe fluctue Ie plus et que Ie temps de réponse est le plus long. Elle est 4 "opposée
stable et rejoint la valeur du régime permanent plus rapidement pour une consigne plus basse
— 50 secondes pour une surchauffe de 2,3°C contre 350 secondes pour une surchauffe de

7,6°C.

Il a enfin ét¢ noté que I"augmentation de la charge de fluide frigorigéne dans Je circuit
frigorifique ne modifie pas I’allure de la dynamique du groupe froid, mais augmente fortement
son temps de réponse. Deux temps caractéristiques ont ¢té estimés, 'un thermique, Pautre
mécanique, qui peuvent donner une idée correcte du temps de stabilisation du débit massique.
Le temps de stabilisation du débit massique de réfrigérant est toujours borné par le temps

caractéristique mécanique et celui thermique.
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V1.4. ETUDE LOCALE DE L’EVAPORATEUR A PLAQUES EN REGIMES
PERMANENT ET TRANSITOIRE

Les études globales du groupe froid, en régime permanent aussi bien qu’en régime
transitoire, montrent I’'importance de certains paramétres tels que la surchauffe et la durée de
larrét, dans le comportement de P’installation. Elles soulignent que 1’évaporateur est un
organe sensible du systéme, et ’approche globale ne suffit pas 4 connaitre parfaitement les
phénomenes physiques intervenant lors de variations de certaines grandeurs, ou pendant les
phases de démarrages. Pour accéder a des informations plus locales sur 1’évaporateur,
I’échangeur a été instrumenté en conséquence, avec des thermocouples c6té réfrigérant, coté

eau et sur la paroi (Chapitre IV).

Dans cette partie, le comportement en régime permanent de 1’évaporateur est analysé
localement, & travers les profils de température de I'ean, du réfrigérant et de la paroi,
permettant ainsi de remonter au coefficient d’échange en évaporation. Cette premiére
approche doit permettre d’apporter des éclaircissements sur les transferts de chaleur et
Pévolution de la configuration de I’écoulement du fluide frigorigéne dans le canal. Ensuite, le
comportement en régime transitoire dans 1’évaporateur est abordé et analysé a partir des
informations obtenues lors de I'étude locale en régime permanent. Enfin, nous nous
intéressons aux instabilités dynamiques observées sur I’évaporateur, dans le canal, et en sortie

d’évaporateur.

V1.4.1. Etude locale de ’évaporateur en régime permanent

Des essais en régimes permanents ont ét¢ menés pour étudier 'influence du débit
massique de réfrigérant R407C sur les transferts thermiques dans 1’évaporateur. Les

parametres de fonctionnement sont les suivants :

> Débit de I’eau dans évaporateur : 1,85 m*/h
% Débit de I’eau dans le condenseur : 2,4 m*/h
% Température de I’eau en entrée évaporateur : 10,3°C

» Température de I’eau en entrée du condenseur : 22,3°C
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V1.4.1.a. Effet de primage de liquide : influence sur le coefficient d’échange

dans la zone d’asséchement

VI.4.1.a.i. Résultats

Sur la Figure VI-37, sont présentés les profils de température de 1’eau, du réfrigérant
R407C et de la paroi, le long de I’axe d’écoulement du fluide frigorigeéne, pour un essai avec
un débit massique de réfrigérant de 201,9 kg/h. Le canal instrumenté est le canal de réfrigérant

situé au milieu de 1’évaporateur (6™ sur 11).

12
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—™— Tean
——T paroi /{ea“
10 - — — =T équilibre liquide/vapeur en entrée du canal
--- x--- fempérature de rosée pour la pression de sortie du catal /{// }
aroi
. y— p
6 | debit massigue total : 201,9 kg
o /J_/ titre en enfrée évaporateur ; 22,7%
?; / Puissance totale échangée : 9.4 KW
g, I .
5 /{/«i R407C
£
o U S TRosée | 1 e ./,/ ................................... 4
2 ’IT/ ‘

/{/’— position ertimée du frontdiphasigue
° | |
/{/ sens d'écoulement du réfrigérant R407C
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Figure VI-37 - Profil des températures de l'eau, du réfrigérant R407C et de la paroi le long de I'axe
d'écoulement du fluide frigorigéne, pour un débit massique de 201,9 kg/h.

Plusieurs remarques découlent de I’observation de cette figure :

> La température du fluide frigorigéne croit continiiment le long du canal. Cette
augmentation illustre le glissement de température d’ébullition du mélange
R407C. Le calcul de la température d’équilibre liquide/vapeur du réfrigérant en
entrée du canal donne -2,9°C. La température mesurée en entrée vaut —2,5°C ;

on est bien en régime diphasique. Le calcul de la température de rosée a la
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pression de sortie du canal vaut 2,4°C. Ces deux température sont reportées sur
le graphique. La température de rosée étant théoriquement la température de la
disparition de la derniére goutte de liquide, la fin de la zone diphasique se situe
donc entre 26 cm et 31 cm de ’entrée du canal. D’ailleurs, une rupture dans la
pente du profil de la température dans cette zone corrobore ’hypothése que la

zone de transition diphasique/vapeur séche se produit 4 cet endroit.

» La température de la paroi confirme cette derniére remarque, puisque au-dela de
26 cm, elle tend sensiblement vers la température de 1’eau, indiquant ainsi la
dégradation des échanges thermiques dans la zone monophasique vapeur.

> Enfin, dans la région diphasique, les trois profils de température sont

parfaitement paralléles. Ce parallélisme des profils de température est

généralement un facteur améliorant Iefficacité globale de 1’échangeur, en

réduisant la création d’entropie, en réduisant les irréversibilités dans le transfert
thermique entre le réfrigérant et 1a source de chaleur (Mulroy et al., 1994).

La Figure VI-38 présente 1’évolution du coefficient d’échange local c¢oté réfrigérant, le

long de la plaque, pour trois valeurs du débit massique du réfrigérant ; 196,201,9 et 214 kg/h.

| i~o—débit 198kgh

§ i—03- débit 200, Tkgrh'

oo - imzmdebnz0em § o do ol (I

5000 -~

4000 +------

3000 -

2000 +------

coefficient d'échange cbté réfrigérant (W/im?/°C)

1006 -

Figure VI-38 - Evolution du coefficient d'échange local du fluide frigorigéne pour des débits massigues de
réfrigérant de 196 kg/h, 2019 kg/h et 230 kg/h.
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Nous ne nous intéressons dans un premier temps au profil du coefficient d’échange pour
un débit de 201,9 kg/h. On observe une augmentation continue du coefficient d’échange en
évaporation jusqu’a la cote de 26 cm. Le coefficient d’échange est alors maximal et vaut prés
de 5000 W/m?%°C. Le coefficient d’échange en fin de canal est beaucoup plus faible, environ
2000 W/m?°C. Cette valeur du coefficient d’échange dans la zone supposée étre en vapeur

séche est néanmoins élevée.

On peut estimer ce coefficient d’échange monophasique a partir d’une relation

classique, comme une loi basée sur la corrélation de Chilton-Colburn :

A
a, =aRe . Pri> L (V-1)

vapeur vapeur vapeur D
3

a et b sont des constanfes dépendants de la géométrie, valant respectivement 0,54 et 0,68

(Hugonnot, 1989). Dy, est le diamétre hydraulique du canal :
Dy=2e (V-2)

Reyapenr €1 Prygpes sont respectivement le nombre de Reynolds et le nombre de Prandil de la

vapeur surchauffée de réfrigérant R407C. Iis valent :

D
Rempeur = “ 2 (V-3)
#vapeur
C yapeur ﬂvﬂ ur .
P rvapeur =& ZE - (V'4)

vapenr

Le résultat du calcul est donné dans le tableau suivant :

G (kg/m?/s) Reyapeur Pryapeur Cyapenr (WM °C)

14,2 7200 0,75 450

La valenr du coefficient d’échange calculée avec une loi monophasique sous-estime donc
fortement le transfert thermique s’effectuant dans la zone de vapeur séche de ’évaporateur.

On expliquera pourquoi par la suite.
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La Figure VI-39 montre 1’évolution temporelle de la température de parci & 26,5 cm et
34,5 cm, et de la température du réfrigérant R407C a 26 cm et 34,5¢cm. Les températures du
fluide frigorigéne fluctuent peu, cependant, celle se trouvant a 34,5 cm a une amphtude
maximale de 1°C contre moins de 0,5°C pour la température a la cote de 26 cm. Par contre, on
observe une forte fluctuation de la température de paroi a 34,5 cm alors qu’elle est constante &
26,5 cm. L’amplitude de variation de la température de paroi en fin de canal peut atteindre
2°C. Ces fortes fluctuations de la température de paroi 4 z = 34,5 cm témoignent du primage
de liquide qui se produit dans le canal du réfrigérant, ¢’est-a-dire des variations de la longueur
diphasique avec un fort entrainement de liquide dans I’écoulement de vapeur. Des gouttes de
liquide coexistent sans doute dans I’écoulement de vapeur surchauffée. Il a donc un léger
déséquilibre thermodynamique entre Ia phase vapeur et la phase liquide. Les gouttelettes de
liquide viennent impacter la paroi, la refroidissant brutalement en s’évaporant, provoquant
ainsi ces fluctuations de température. Sous Peffet de leur vaporisation au contact de la paroi,
les gouttelettes angmentent considérablement le coefficient d’échange monophasique de la
phase vapeur. Ceci explique 1’écart important entre les résultats expérimentaux et la loi

d’échange monophasique.

| —=—TR407Ca345cm
i —+—Température paroi z = 34,5cm
! —0—TR407C a 26 cm

0 100 200 300 400 500 600
temps (s)

Figure VI-39 - Température de paroi ef du réfrigérant R407C au cours du temps en régime permanent pour unt

débit massique de réfrigérant de 201,9 kg/'h (acquisition rapide).
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Figure VI-40 - Températures de paroi et du réfrigérant R407C en plusieurs points du canal pour un débit
massique total de 230 kg/h (acquisition rapide).

En comparaison, pour étayer cette hypothése de primage de liquide en sortie de canal,
nous présentons sur la Figure VI-40, I’évolution des mémes températures, mais pour un débit
de 230 kg/h, soit 14% plus €levé que le débit précédent. La température de paroi & z= 34,5 cm
ne fluctue pas, car a ce fort débit le fluide frigorigéne quitte le canal a 1’état diphasique, la
surchauffe calculée étant nulle. Le fait que le réfrigérant soit encore & I’état diphasique
liquide/vapeur en sortie de 1’évaporateur supprime le déséquilibre thermodynamique entre les

deux phases. Il n’y a plus d’impact de gouttelettes liquides sur la paroi.

La Figure VI-38, qui représente le profil du coefficient d’échange coté réfrigérant pour
plusieurs débit massique, souligne clairement qu’au débit de 230 kg/h, le coefficient
d’échange & la position z = 34,5 cm est élevé et proche de celui 4 z = 26,5 cm. L’écoulement a
34,5 cm est donc encore diphasique avec des transferts thermiques sous la forme
d’évaporation convective. Lorsque le débit massique de réfrigérant décroit, passant a 201,9
kg/h puis 196 kg/h, le coefficient d’échange 4 34,5 cm chute fortement, alors qu’en amont, il
varie peu. Nous observons nettement dans fa partie aval du canal 1’asséchement progressif de

la parot et la dégradation du coefficient d’échange, 4 cause de la raréfaction de 1a présence de
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liquide dans cette zone. A 196 kg/h, le coefficient d’échange a 34,5 cm est relativement
faible : la convection monophasique entre la vapeur et la paroi est le mode de transfert

prépondérant.

VI.4.1.a.ii. Discussion sur les transferts thermiques en évaporation dans un canal

corrugué

Nous avons appliqué a Pexemple précédent le modéle d’évaporateur a plaques, en
régime permanent, qui est présenté en annexe du document. La loi du coefficient d’échange
adaptée en diphasique, développée au GRETh (Thonon, 1995), est présentée au chapitre II
{équation II-7).

Les conditions en entrée du canal sont considérées étre les conditions moyennes, ¢’est-a-

dire :
> pression d’entrée égale 3 la pression d’entrée de 1’évaporateur, soit 4,94 bar ;

» débit d’entrée égal au débit moyen par canal : m__, = Photat_ ,soit 18,3 kg/h ;

canal
canaux

> titre d’entrée égal au titre d’entrée de I’évaporateur, calculé a partir du bilan

thermique (Chapitre I'V), soit 22,7%.

Un facteur important de la loi d’échange est la valeur du fitre critique, déterminant le début de
I’asséchement de la paroi. Pour le déterminer, le modéle a été ajusté de telle sorte que le profil
de température du réfrigérant R407C corresponde au mieux au profil expérimental (Figure
VI-41). Il faut que le titre critique soit supérieur & 90% pour voir correspondre la transition
diphasique/vapeur séche calculée avec celle estimée expérimentalement. Le profil de la
température du réfrigérant R407C le long du canal calculé par le modeéle est alors proche du
profil expérimental. Par contre, les températures de Peau et de la paroi sont supérieures a
celles mesurées, soulignant ainsi que I’échange thermique estimé par le modéle est inférieur
I’échange thermique réel. Cette constatation est confirmée par le profil calculé du coefficient

d’échange du réfrigérant (Figure VI-42).
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Figure VI-41 - Représentation des températures mesurées et des températures calculées pour l'essai étudié.
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Figure VI-42 - Comparaisan de l'évolution du coefficient d'échange en évaporation du R407C entre celui

calculé et celui mesuré.
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Le coefficient d’échange en évaporation calculé est nettement inférieur a celui mesuré.
En outre, la décroissance du coefficient d’échange calculé se produit bien en amont par
rapport au coefficient d’échange mesuré. La loi utilisée semble sous-estimée les transferts
thermiques dans la zone diphasique. On rappelle que la loi d’échange est basée sur le
coefficient en convection forcée de la phase liquide seule, augmenté d’un facteur

d’amplification découlant de la corrélation de Chen :
a,=Fa, (VI-5)

le facteur d’intensification est modifié pour que le coefficient d’échange diphasique se

rapproche des résultats expérimentaux :
F=1+57Xx7""

Avec ce nouveau facteur d’intensification, le coefficient d’échange diphasique calculé
est proche de celui mesuré dans la premicre moitié du canal (Figure VI-43). Par contre, il

chute toujours en amont par rapport au coefficient d’échange mesuré.

7000 T T T T T
sens d'écoutement du réfrigérant R40TC débit massique total ; 201,9 kg/h
L titre en entrée évaporateur ; 22,7%
Puissance totale échangée : 9,4 KW
6000

5000

4000

(Iﬁ 1 coefficient d'échange mesuré
3000

2000 -[

coefficient d'échange cété réfrigérant (Wim?/°C)

1000 -

coefficient d'échange calculé par fa fof GRETh modifide \

z {cm)

Figure VI-43 - Comparaison de 'évolution du coefficient d'échange en évaporation du R407C entre celui

mesuré et celui caleulé avec la correction du facteur d'intensification.
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Figure VI-44 - Profils des températures de l'eau, du R407C et de la paroi estimées et calculées avec la

correction du facteur d'intensification.

La Figure VI-44 montre les profils axiaux des températures de 'eau, du réfrigérant
R407C et de la parot, estimées expérimentalement et calculées avec le nouveau facteur

d’intensification. Plusieurs remarques sont a faire :

> Tout d’abord, la modification de la loi d’échange en évaporation modifie trés
légérement le profil de température du réfrigérant, réduisant la longueur
diphasique de quelques centimétres a cause de Paugmentation des échanges

thermiques dans la région liquide/vapeur.

» Ensuite, dans la partic amont de ’évaporateur, jusqu’a 20 cm environ, les-
températures calculées correspondent mieux aux températures mesurées.

L’amélioration est nette pour I’eau et la paroi par rapport a la Figure VI-37.

» Par contre, le fait que le coefficient d’échange diphasique calculé s’effondre plus
tot, et qu’il soit bien plus faible en partie haute du canal par rapport au
coefficient d’échange mesuré, conduit a des températures calculées de I’eau et de

la paroi trés différentes dans cette zone. La température de paroi tend rapidement
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vers la température de I’eau & cause des échanges thermiques trés dégradés dans

la partie monophasique vapeur c6té réfrigérant.

Une modification doit donc étre apportée a la loi de transfert thermique dans la zone de
post-asséchement. Le fort coefficient d’échange dans la zone o I’asséchement est supposé se
produire, pourrait étre dii aux gouttelettes de liquide entrainées dans I’écoulement de vapeur
(effet de primage), formant ainsi un brouillard. C’est ce qu’ont observé Yan & Lin (1999)
dans un évaporateur a plaques corruguées. La loi d’interpolation utilisée dans le modéle entre
les coefficients d’échange deviendrait fausse, car I’échange thermique n’est pas a ce moment
une pondération entre la convection forcée en évaporation du liquide et la convection forcée
monophasique vapeur. Plusieurs modes de transferts de chaleur sont probables dans la zone de

post-asséchement :
» Transfert convectif paroi-vapeur ;
> Transfert convectif vapeur-gouttelettes ;
» Transfert de chaleur entre la paroi et les gouttelettes impactant celle-ci ;

» Transfert de chaleur entre les gouttelettes et la couche limite thermique de la
vapeur sans impact en paroi (effet Leidenfrost). Ce dernier mode de transfert est
peu envisageable car il nécessite un déséquilibre thermodynamique trés

prononcé entre la phase liquide et la phase vapeur.

Le transfert de chaleur le plus efficace est 'impact de gouttelettes sur la paroi, puisque la

chaleur ainsi échangée résulte de la vaporisation compléte du liquide.

On modifie ensuite le débit massique de réfrigérant R407C en jouant sur la consigne de
surchauffe du détendeur. Le débit varie ainsi de 186 kg/h a 230 kg/h. La Figure VI-45 montre
le comportement des coefficients d’échanges estimés aux quatre points du canal de
I’évaporateur lorsque le débit de réfrigérant augmente. Les coefficients d’échange mesurés
aux positions 7,5 cm, 16,5 cm et 26,5 cm varient peu lorsque le débit augmente. Par contre,
pour un débit donné, le coefficient d’échange augmente quand on se déplace le long de I'axe

d’écoulement a cause de I’augmentation de la vitesse du liquide.
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Le coefficient d’échange mesuré en fin de canal a 34,5 cm croit brusquement lorsque le
débit massique total dépasse 195 kg/h. Au-dela de 210 kg/h, il est trés proche de la valeur du

coefficient d’échange 4 26,5 cm.
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Figure VI-45 - Evolution des coefficients d'échange en évaporation du réfrigérant en fonction du débit massique

total.

Cette évolution marquée du coefficient d’échange en extrémité de canal témoigne de
I’évolution de la configuration d’écoulement dans 1’échangeur dans cette zone (Figure VI-46).
En dessous de 195 kg/h, la fin du canal est uniquement remplie de vapeur séche, donnant un
trés mauvais coefficient d’échange (inférieur a 1000 W/m?/°C). L’augmentation du débit
massique accroit I’occupation du canal par le mélange liquide/vapeur et réduit Ja surchauffe.
La zone de vapeur surchauffée diminue et céde la place & la zone de transition de post-
asséchement. Quand le débit augmente encore, au-dessus de 210 kg/h, la position 4 34,5 cm se

trouve totalement dans ’écoulement diphasique. Le coefficient d’échange est alors élevé.
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Figure VI-46 - Evolution de la configuration de I'écoulement dans le canal de I'évaporateur en z = 34,5 cm,

pour différents débits massiques de réfrigérant R407C.

V1.4.1.b. Probléme de distribution entre les canaux de P'évaporateur a

plaques

Des essais ont été menés en déplacant le canal de réfrigérant localement instrumenté de
la position n°6 (milieu de canal) a la position n°10 (fin de canal). Les essais réalisés ont les
mémes conditions de débits d’eau et de températures en entrée de I’évaporateur et du

condenseur citées au début du §VL4.

Des différences sensibles ont ét€ pergues entre les essais réalisés avec le canal n°6
instrumenté et ceux réalisés avec le canal n°10, concernant la surchauffe mesurée en sortie du

canal. Deux surchauffes sont estimées sur I’ évaporateur :

> La surchauffe globale en sortie de I’évaporateur

ATM!, global = Tsorrieévapom!eur -7 rosée (‘Psaﬂiee’vaporateur ) (V'6)
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» La surchauffe locale en sortie du canal calculée a partir de la température du

réfrigérant mesurée & la position z=34,5 cm.
ATsaf,canal = Tctma[ (Z = 34,50?}’!) - Trosée (‘P sor!r‘eévaporarem; ) (V_7)

Pour chaque essai réalisé, nous avons donc un couple de données surchauffe globale —
surchauffe en sortie de canal. Sur la Figure VI-47 sont reportées les surchauffes mesurées en

sortie des canaux n°6 et n°10 en fonction de la surchauffe globale en sortie évaporateur

mesurée lors des mémes essais.

surchauffe sortie canal (°C)

surchauffe sortie évaporatenr (°C}

Figure VI-47 - Surchauffe en sortie de canal en fonction de la surchauffe en sortie de I'évaporateur pour les

canaux 1°6 et n°10 (La droite médiane indique Ia position pour une équirépartition du débit et du titre).

La médiane représente I’emplacement de la surchauffe idéale en sortie des canaux si le

débit de réfrigérant et le titre étaient équirépartis.

Pour le canal n°6, le surchauffe en sortie du canal est trés proche de la surchauife en
sortie de I’évaporateur jusqu’a ce que celle-ci atteigne 2,5°C. La surchauffe en sortie de canal

devient bien inférieur a la surchauffe mesurée en sortie de I’évaporateur.
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Pour le canal n°10, au contraire, la surchauffe en sortie de canal est constamment
supéricure & la surchauffe en sortie évaporateur. L’écart s accroit de maniére exponentielle

quand Ja surchauffe globale dépasse 2°C.

ILes forts écarts observés entre [a surchauffe en sortie du canal et la surchauffe en sortie
de Dévaporateur traduit ’effet de la distribution du réfrigérant entre les 11 canaux de
I’échangeur. Ainsi, le canal n°6 semble alimenté correctement tant que la surchauffe globale
ne dépasse pas le seuil de 2,5°C — c¢’est-a-dire tant que le débit massique total reste supérieur
4 198 kg/h. En dessous de ce débit, le canal n°6 parait suralimenté en liquide. Le canal n°10
semble de ce fait toujours sous-alimenté. Cela indiquerait que le débit de réfrigérant se
répartit préférenticllement dans les premiers canaux, conduisant a une lacune en réfrigérant

dans en fin de distributeur.

V1.4.1.c. Conclusion

L’étude locale de I’évaporateur a plaques en régime permanent met en relief plusieurs
phénoménes physiques importants : un phénomeéne de primage de liquide, un effet conséquent
du post-asséchement sur les coefficients d’échanges en évaporation, une distribution inégale

du réfrigérant entre les canaux.

Le primage se traduit par de rapides fluctuations des températures de la paroi et du
réfrigérant en fin de canal. Il est la conséquence des instabilités diphasiques ayant lieu lors de
I’évaporation du réfrigérant, de la complexité du parcours du fluide conséquence de la

géométrie des plaques corruguées.

Les lois d’échanges thermiques en diphasique dans les évaporateurs & plaques

corruguées sont sans doute inadaptées. Cette inadaptation découle de trois constats :

i. Les lois d’échange thermique dans un évaporateur a plaques sont souvent des
adaptations de lois développées dans des tubes. La notion d’asséchement et de
titre critique est défini & Pendroit ot le film liquide n’est plus continu en paroi.
Dans un évaporateur a plaques corruguées, cette idéalisation est difficilement
possible, car la complexité de la géométrie rend la notion de film liquide

inadaptée.
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ii. Il est évident que dans ces géométries complexes, la loi d’échange thermique

doit étre basée sur la configuration d’écoulement dans 1’échangeur.

iii. Enfin, la Joi d’échange thermique dans la zone de post-asséchement n’est pas
satisfaisante si elle ne prend pas mieux en compte Peffet de primage. 11 faudrait
d’autres essais pour pouvoir proposer un modéle de transfert thermique avec

primage.

La distribution du réfrigérant dans I’évaporateur semble favoriser les premiers canaux

de I’échangeur, entrainant une sous-alimentation en fluide frigorigéne des derniers canaux.

VL4.2. Etude locale du comportement dynamique de I’évaporateur lors

d’un démarrage

I.’¢tude locale en régime permanent de 1’évaporateur nous permet Pidentification des
modes de transfert thermique a Pintérieur du canal de réfrigérant. Elle donne aussi des pistes
sur la configuration d’¢coulement du réfrigérant R407C, notamment dans la partie supérieure
de P’évaporateur. 1l est présent intéressant de connaitre le comportement local du réfrigérant
dans le canal de I’évaporateur durant une phase de démarrage, a la lumiére des informations
acquises en régime permanent. Les essais de démarrage paramétrés par la consigne de
surchauffe présentés au paragraphe §VI.3.1.c sont cette fois étudiés spécifiquement par

rapport a 1’évaporateur.

V1.4.2.a. Conditions d’essais

Les conditions des essais sont rappelées ici :

% Débit eau coté évaporateur : 1,85 m’/h

% Débit eau cbté condenseur : 2,4 m>/h

%+ Température d’entrée de 1’ean cdté évaporateur : 10,7°C
«» Température d’entrée de I’eau cdté condenseur : 22,7°C
+» Durée de [arrét précédant le démarrage : 5 minutes

+» Consignes de surchauffe imposées au détendeur : 2,3°C et 7,6°C.
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V1.4.2.b. Résultats et discussion

Les résultats concernant le comportement local de ’évaporateur lors d’un démarrage, en
fonction de la consigne de surchauffe sont présentés sur la Figure V1-48 4 la Figure VI-52. Le

démarrage débute a 'instant ¢ = 0 seconde.

: ; : : : S T TRaOTCAz=345cm!
: : : : : | i-D-TRAOIGaz=3am |

: : ! : : i——TRAIC4Z=26cm
Lt~ TRAOTC 2z =1Tcm
% TR40TCEz=75cm |

...... STl M s T I M

Température R407C (°C)

temps {s)

Figure VI-48 - Evolution temporelle des températures du R407C mesurées le long du canal de I'évaporatenr,

lors du démarrage pour une consigne de surchauffe de 2,3°C.
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Figure VI-49 - Evolution temporelle des températures de paroi de I'évaporateur az = 26,5cm et z

lors du démarrage pour une consigne de surchayffe de 2,3°C.
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Figure VI-50 - Evolution temporelle des températures du R407C mesurées le long du canal de I'év.
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Figure VI-51 - Evolution temporelle des températures de paroi de I'évaporateur a z = 26,5cm etz = 34,5cm,
lors du démarrage pour une consigne de surchauffe de 7.6°C.
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Figure VI-52 — Evolution du coefficient d’échange mesuré (points) et de sa moyenne (traits continus) ¢z = 34,5

cm lors d'un démarrage, pour une consigne de surchauffe de 2,3°C et 7,6°C.
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o Démarrage avec une consigne de surchauffe de 2,3°C

La Figure VI-48 et la Figure VI-49 montrent respectivement 1’évolution au cours du
temps des températures du réfrigérant et de la paroi lors du démarrage avec une consigne de
surchauffe de 2,3°C. Les températures du réfrigérant chutent brutalement dés le démarrage,
sous 'effet de Iaspiration du fluide par le compresseur. La température du réfrigérant a la
cdte z = 34,5 cm, notamment, suit cette tendance, sans oscillations, indiguant que le fluide
[frigorigéne est encore a l’état diphasique a cette position durant toute la durée du transitoire,

et une fois le régime permanent établi.

Les températures de paroi en z = 26,5¢cm et z = 34,5 cm donnent des informations
supplémentaires (Figure VI-49). A 26,5 cm la température de la paroi décroit dés le démarrage
et suit I’évolution de la température du fluide frigorigéne. Par contre & z = 34,5 cm, la
température de paroi décroit dans un premier temps fortement, suivant en cela la température
du fluide frigorigéne. A cette position, durant les quarante premiéres secondes du transitoire,
la paroi doit étre mouillé abondamment en fluide liqﬁide, sous forme de film ou de
gouttelettes nombreuses, ce qui permet un échange thermique important et une température de
paroi stable. Par contre, aprés 40 secondes, la température de paroi augmente brusquement de
prés de 2°C, et se met & fortement osciller. Le fluide est alors toujours a 1’état diphasique,
comme Datteste sa température a cette position, mais les fortes fluctuations de la température
de paroi mndique que I’écoulement n’est plus sous la forme d’un film liquide ou de larges
poches de liquide venant mouiller la paroi, mais plus certainement d’un écoulement principal
de vapeur avec un brouillard de gouttelettes, le tout a 1’équilibre thermodynamique. Les

gouitelettes impactent la paroi et la refroidissent immédiatement.

Durant le démairage avec une consigne de surchauffe de 2,3°C, le mode de transfert
thermique dans 1’évaporateur évolue fortement, a cause de la modification de la configuration

de I'écoulement dans la zone supérieure du canal.

o  Démarrage avec une consiene de surchaufie de 7.6°C

Les températures du fluide frigorigéne le long du canal et les températures de paroi a
26,5 cm et 34,5 cm sont représentées respectivement sur la Figure VI-50 et la Figure VI-51.
Comme pour le cas du démarrage avec une consigne de surchauffe de 2,3°C, les températures

du réfrigérant le long du canal chutent instantanément au démarrage. Les températures

225



Chapitre VI — Etude expérimentale d’un groupe froid muni d’échangeurs d plagues corruguées

mesurées 4 z = 31 cm et z = 34,5 cm ont cependant tendance 4 remonter légérement quelques
secondes aprés le début du démarrage. 11 est probable que de la vapeur occupe alors cette zone
du canal. La température du fluide & 37 c¢m décroit ensuite : en ce point le réfrigérant est de
nouveaun diphasique. Par contre, a la position supérieure de 34,5 cm, la température reste
élevée et commence & osciller, avec une amplitude moyenne de 2°C. Les fluctuations se
poursuivent bien apres que les autres températures du fluides aux positions inférieures soient

stabilisées.

La température de paroi & 26,5 cm chute lorsque le compresseur démarre. Sa variation
suit parfaitement la diminution de la température du fluide frigorigéne et indique que le
réfrigérant est constamment 4 1’état de mélange liquide/vapeur a ce point du canal, durant tout

le transitoire.

La température de paroi & 34,5 cm baisse subitement durant 5 secondes aprés le
démarrage, puis augmente & nouveau jusqu’a sa valeur de régime permanent. Elle est assez
stable, marquée par instant d’une chute inférieure & 1°C. Le comportement dynamique de la
température de la paroi en fin de canal illustre le fait que le fluide frigorigéne est sous forme
de vapeur séche, avec sans aucun doute de 1égéres traces de liquide sous forme d’un brouillard
peu dense, expliquant ainsi les fortes fluctuations de la température du fluide, et les chutes

intempestives mais faibles de la température de paroi en z = 34,5 cm.

Lors du démarrage avec une consigne de surchauffe de 7,6°C, la sortie du canal de
I’évaporateur est occupée par de la vapeur séche, avec des traces de liquide, sans doute sous la

forme de gouttelettes trés petites et peu denses.

a Transferts thermiques dons la partie supérieure du canal de réfrigérant

La Figure VI-52 montre le coefficient d’échange & la position z = 34,5 cm pour les deux
démarrages étudiés. Les points sont les valeurs du coefficient d’échange estimées a partir des
températures instantanées. Les traits continus sont leurs valeurs moyennées tous les 10 points,

afin de souligner la tendance du transfert thermique pendant 1a phase transitoire.

Le coefficient d’échange en z = 34,5 cm, pour un démarrage avec une consigne de
2,3°C, passe par un maximum et reste élevé pendant une trentaine de secondes. Durant cette

période, les transferts thermiques sont forts grice a 1a présence importante de liquide en fin de
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canal. Le coefficient d’échange chute ensuite lorsque la configuration de I’écoulement évolue

vers un brouillard de gouttelettes, moins performant au niveau des échanges de chaleur.

Dans le cas du démarrage avec une consigne plus élevée, la tendance du coefficient
d’échange 4 z = 34,5 cm est plus stable. Cela est dit a 1a dominance du transfert thermique par
convection forcée de la vapeur séche. La dispersion des points est beaucoup plus faible dans

CE cas.

V1.4.2.c. Conclusion

L’étude locale de I’évaporateur lors de démarrages avec deux consignes de surchauffe
différentes donne des informations nouvelles sur le comportement dynamique de I'échangeur.
L’observation des températures du réfrigérant et de la paroi, et du coefficient d’échange local
renseignent sur le mode de transfert thermique et I’évolution de la configuration de

I’écoulement dans le canal.

Lorsque la consigne de surchauffe est faible, le fluide frigorigéne est a I’équilibre
liquide/vapeur sur une large portion du canal. Les transferts thermiques €voluent beaucoup
dans la zone supérieure du canal, passant de I’évaporation convective trés efficace aux
transferts en post-asséchement, dominés par les impacts des gouttelettes de liquide circulant

dans le cceur de vapeur.

Lorsque la consigne de surchauffe est plus importante, les échanges thermiques évoluent
beaucoup moins au cours du temps, et la partie supérieure du canal est dominée par la

convection forcée de la vapeur surchauffée, avec encore des traces sporadiques de liquide.

V1.4.3. Instabilités dynamiques en régime permanent

Hewitt ef al. (19937, 1993b) ont constaté, en étudiant la régulation d’un évaporateur a
plaques par un détendeur thermostatique, I’existence d’instabilités de la surchauffe, bien que
le régime permanent soit atteint et que la surchauffe soit élevée. Classiquement, les fortes
surchauffes empéchent le phénoméne de « hunting», c’est-3-dire d’oscillations de Ia
surchauffe et du débit massique de réfrigérant qui perdurent sans disparaitre. Sur 1’évaporateur
a4 tubes et calandre de Dinstallation expérimentale Garlaban, nous avons observé ce

phénoméne pour des surchauffes faibles. Les fortes variations de surchauffe peuvent conduire
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& un passage de liquide hors de 1’évaporateur dans ce cas. Sur le dispositif Phetep, nous
n’avons nullement observé d’instabilités de la surchauffe et du débit massique pour de faibles
valeurs de la consigne de surchauffe au détendeur. Au contraire, les consignes élevées

semblent engendrer des fluctuations plus prononcées lors des démarrages (voir §V1.3.1.¢c).

Pour approfondir notre compréhension de cette instabilité, qui ne semble exister que
pour des surchauffes supérieures 3°C, une série d’essais en régime permanent a été mende, ot
les grandeurs physiques étaient enregistrées avec une acquisition rapide (période d’acquisition
de 1 seconde). Le débit massique total de réfrigérant R407C a ét€ diminué progressivement de
225 kg/h a 190 kg/h, en restant cependant dans une gamme de fonctionnement réel du groupe

froid. Cela revient a augmenter la surchauffe en sortie de I’évaporateur.

La Figure VI-53 montre le comportement de la surchauffe dans le temps, en régime

permanent, pour plusieurs débits massiques moyens de réfrigeérant.

10— débit 225]@“1
3 cléhit 200 kgh |
i—a—débit 198 kgh |
i~0—debit 197 kg
i—+—débit 194 kgh i
gu%—débiﬂm koM
1=~ débil 196 kafh |

Biminution du
débit de 225
ka/h a 191
kath

Surchauffe en sortie dvaporateur {°C)

temps (s)

Figure VI-53 - Evolution des instabilités de la surchauffe en fonction du débit massique total moyen.

ILa diminution du débit moyen augmente la surchauffe moyenne en sortie de
I’évaporateur. Lorsque le débit varie de 225 kg/h a 191 kg/h, la surchauffe moyenne augmente
de 1,2°Ca7°C.
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A 225 kg/h, la surchauffe est stable. Les premiéres fluctuations apparaissent a 200 kg/h.
EHes sont encore faibles et ne dépassent pas 0,5°C. De ce fait, il est encore difficile de
déterminer une période d’apparition des fluctuations de la surchauffe pour cette valeur de
débit. Par contre, lorsque le débit massique vaut 198 kg/h, on observe des pics de surchauffe
prononcés, de 1°C d’amplitude. Le temps séparant deux pics successifs est de 270 secondes.
Les amplitudes sont maximales lorsque Ie débit massique est égale a 197 kg/h. Elles peuvent
atteindre 2,1°C. La période d’apparition des pics de surchauffe vaut 300 secondes. A 196
kg/h, Pamplitude des fluctvations de la surchauffe diminue autour de 1,2°C, par contre le
phénomene est répété plus souvent puisqlie la période égale 160 secondes. En dessous de 196
kg/h, les fluctuations de la surchauffe deviennent plus désordonnées. L’amplitude devient
irréguliére et on ne peut plus définir clairement une période d’apparition du phénoméne.
Enfin, pour le débit minimum de 191 kg/h, la surchauffe atteint 7°C et ne varie quasiment

plus.

{—o—debit 225 ko/h |
i~ bt 198 kg |
; —— Gbit 196 kg |
i—— débit 191 kg/h

Débit massique R407C (kgih)

185 -}

o] 100 200 3c0 400 500 800
temps {s)

Figure VI-54 - Evolution du débit massique instantand dans le temps pour différente valeurs du débit moyen de

réfrigérant.

I’évolution temporelle du débit massique instantané est reportée sur la Figure VI-54
pour plusieurs débits moyens. La diminution du débit moyen conduit 4 des variations de plus

en plus marquées du débit instantanée. C’est pour le débit minimum de 191 kg/h que les
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fluctuations sont les plus fortes. Cette constatation indiquerait qu’a faible débit moyen,
I’évaporateur atténue fortement les fluctuations du débit, car la surchauffe ne varie pas ou peu

lorsque le débit vaut 191 kg/h, et cela malgré les oscillations marquées de celui-ci.

Il est trés difficile de donner une explication unique de ce phénoméne d’instabilités. A la
vue des résultats expérimentaux, il semblerait que ce phénomeéne soit a seuil, ¢’est a dire qu’il
n’existe qu'en dessous d’un certain débit massique, en Poccurrence 200 kg/h pour cette
installation. De méme, en dessous de 190 kg/h, les instabilités disparaissent au niveau de la

surchauffe, bien que le débit massique continue de fluctuer.

Contrairement & Hewitt ef al., les instabilités de la surchauffe ne correspondent pas &
une brutale chute de celle-ci, mais au contraire une augmentation soudaine. Leur hypothése
avancée pour expliquer leurs résultats est une variation soudaine de la distribution du

réfrigérant a I’entrée de I’évaporateur.

L’augmentation de la surchauffe en sortie de I’évaporateur signifie qu’a cet instant,
plusieurs canaux au moins de 1’évaporateur se trouvent sous-alimentés en liquide. Cela se

traduit de deux maniéres :
» Le débit total diminue & ’entrée de 1’évaporateur

» La distribution du liquide se modifie entre les canaux, en débit ou en titre par

canal.

En supposant la puissance de |’évaporateur constante au moment de la fluctuation de

surchauffe, on peut estimer la fluctuation de débit nécessaire dm pour avoir une variation de

surchauffe donnée AT, :

mz Cp 2] 5AITSGT
St = g B0 ST (V-8)

Q évaporateur

Les résultats pour trois essais sont présentés dans le tableau suivant.
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1 AT st ém,,, maximum St
194 kg/h 15°C 5 ke/h 1,5 kg/h
197 kg/h 22°C 10 ke/h 2.4 kg/h
198 ke/h 1,4°C 3 kg/h 1,5 kg/h

On remarque que la variation de débit calculée est toujours nettement inférieure a celle
mesurée expérimentalement. Cela indiquerait qu’en plus de la variation du débit massique
totale, la distribution du réfrigérant entre les canaux intervient pour atténuer Pamplitude de la

variation du débit.

11 reste.cependant A connaitre la raison de 1a naissance des instabilités & partir d un débit

de 200 kg/h. Sur la Figure VI-55, nous avons reporté la zone correspondant a la plage de

fonctionnement des essais réalisés.

Plage de fonctionnenient &
Ventrée dii distributeur de
V'évaporatenr

Figure VI-55 - Zone de configuration de I'écoulement en entrée de I'svaporateur pour les conditions de

Jfonctionnement étudides (d’aprés Wang et al, 1997).

Cette zone est assez éiroite et se trouve proche de la limite de transition entre
I’écoulement annulaire et I’écoulement a vagues. 1l est possible qu’en réduisant le débit total

de réfrigérant, I’écoulement transite d’une configuration proche de I’écoulement annulaire a
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un écoulement & vagues plut6t stratifié. La distribution dans les canaux est sensible a la

configuration d’écoulement (Bernoux, 2000).

L’autre origine possible de ces instabilités en sortie d’évaporateur pourrait étre le
phénoméne de primage de liquide décrit plus haut, puisque des observations ultérieures ont
montré qu’il se produisait dans la méme plage de débit que celle des instabilités présentées
dans ce chapitre. Il y aurait donc une adéquation entre le mode de transfert thermique en
évaporation dans le canal et la stabilité du couple détendeur/évaporateur. Il reste cependant a

mener des études plus poussées pour confirmer ou infirmer cette hypothese.

Des instabilités de surchauffe et de débit massique ont été observées en régime
permanent dans ’évaporateur a plaques du groupe froid. Ces instabilités se produisent lorsque
la surchauffe atteint 3°C et disparaissent lorsqu’elle dépasse 7°C. Leur entretien dans le temps
est imputable 2 la réponse du détendeur, qui modifie le débit de réfrigérant en entrée de
I’évaporateur. Cependant, les fluctuations du débit semblent atténuées, sans doute 4 cause de
Ia répartition du fluide entre les canaux. En outre, I'hypothése avancée pour expliquer
I’apparition des instabilités seraif une modification de la configuration de I’écoulement dans le

distributeur de I’échangeur.

VI1.5. CONCLUSION

Une étude approfondie d’une machine frigorifique dotée d’¢échangeurs a plaques a €té
menée. Aprés une caractérisation de son fonctionnement en régime permanent, le régime
transitoire lors des démarrages a été analysé. Les résultats sur le comportement dynamique de
la machine soulignent de fortes dissemblances avec les résultats et les tendances connues
jusqu’alors dans la littérature sur des machines frigorifiques et des pompes & chaleur équipées
d’échangeurs de géométries différentes. Ainsi, les effets habituels de parametres comme la
consigne de surchauffe et la durée de I’arrét, constatés sur le groupe froid Garlaban équipé
d’échangeurs a tubes et calandre, sont grandement modifiés avec des échangeurs a plaques, et
notamment au niveau de I’évaporateur. La géométrie des échangeurs est donc un facteur

déterminant dans {a dynamique de ces appareils.

L’étude locale de P'évaporateur & plaques a permis de mettre en exergue plusieurs
phénomeénes susceptibles d’influencer la dynamique de ’échangeur, et par-dela du groupe

froid dans son ensemble. 11 a ainsi été constaté :
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une modification notable de la configuration de I’écoulement du réfrigérant, avec
pour conséquence des modes de transferts thermiques différents, dans la partie

supérieure du canal de [’évaporateur ;

un effet d’entrainement de liquide au-dela de la zone diphasique (primage) a été
mesuré, induisant des fluctuations sensibles des températures locales du fluide

frigon’géne et de la paroi et amplifiant les échanges de chaleur ;

une mauvaise distribution du réfrigérant entre les canaux de 1’évaporateur existe
et se traduit par des inégalités de surchauffe entre les canaux, ceux situés en bout
de distributeur semblant sous-alimentés pour tous les débits de réfrigérant

étudiés ;

des instabilités dynamiques de la surchauffe & la sortie de I’évaporateur
apparaissent pour une plage de débit comprise entre 190 et 200 kg/h. Ces
instabilités peuvent étre expliquées par la réponse du détendeur, mais leur
apparition pourrait étre due & un changement de configuration d’écoulement
dans le distributeur, d’un écoulement & vagues a un écoulement proche de
I’écoulement annulaire. Elles pourraient aussi provenir de I’évolution des

transferts thermiques en amont dans les canaux de |’évaporateur.
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CONCLUSION e

Ce travail nous a permis de mettre en évidence les paramétres sensibles des transitoires
pour des fonctionnements réels de machines frigorifiques. Dans ce but, nous avons tout
d’abord mené une étude expérimentale du comportement transitoire d’une machine
frigorifique, Garlaban, de puissance moyenne (entre 40 et 70 kW), fonctionnant au R407C. Le
condenseur de cefte installation est un échangeur a tubes et calandre. La condensation
s’effectue 4 Pextérieur des tubes. L’évaporateur, quant A lui, est un échangeur a tubes et

calandre, avec évaporation a I'intérieur des tubes.

Sur cette premicre installation, nous avons étudié le fonctionnement global au cours des
régimes transitoires suivants : variation de la surchauffe en cours de fonctionnement, variation
du débit de Peaun glycolée qui sert de source froide a la machine, variation de la température
d’entrée de 1’eau glycolée, les arréts, les démarrages. Pour les démarrages, deux paramétres
ont ¢té modifiés pour estimer leur influence : la durée de Iarrét précédant le démarrage et la

valeur de la consigne de surchauffe imposée au détendeur thermostatique.

Le éouple ¢évaporateur-détendeur montre un comportement transitoire trés dépendant
des conditions de fonctionnement. Ainsi, lors des séquences de démarrage, un arrét court et
une consigne de surchauffe élevée diminuent les risques de passages de liquide a la sortie de
Pévaporateur vers le compresseur. Au contraire, un arrét long et une faible valeur de la
consigne de surchauffe peuvent entrainer de fortes instabilités du couple évaporateur-
détendeur, la régulation du débit ne se faisant plus de maniére satisfaisante. Les causes

semblent étre la présence de liquide dans ’évaporateur et la dynamique propre du détendeur.

L’ évaporateur est de plus trés sensible a [a variation du débit d’ean glycolée. Une faible
variation de celui-ci provoque des modifications marquées de la surchauffe et du débit

massique de réfrigérant.

Nous avons ensuite mis au point et exploité un groupe froid, Phetep, d’une puissance de
10 kW et équipé d’échangeurs a plagues corruguées. Le fluide utilisé est toujours du
réfrigérant R407C. Sur ce dispositif expérimental, nous avons étudié le comportement en
régime transitoire de I’ensemble de 1’installation, d’abord globalement, puis localement en ne
regardant que I’évaporateur. Nous avons déterminé le profil axial des températures de 1’eau,
du réfrigérant R407C et de la paroi, et ainsi estimé le coefficient d’échange local en

évaporation du réfrigérant.
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Le comportement global du groupe froid lors de démarrage dépend de :
o Ladurée de arrét avant le démarrage
0 La consigne de surchauffe imposée au détendeur
0 Lamasse de réfrigérant R407C contenu dans le circuit

La durée de I’arrét n’occasionne pas de phénoménes d’instabilités de la surchauffe et du
débit, comme il a été observé sur le groupe froid équipé d’un évaporateur 4 faisceaux de tubes
horizontaux. Si Parrét long produit une annulation de la surchauffe lors des premiéres
secondes du démarrage, dommageable pour le compresseur, le détendeur régule parfaitement

le débit massique pour le stabiliser rapidement.

La consigne de surchauffe, quant a elle, montre un effet contraire a celui observé sur
Garlaban et dans la littérature lors dn démarrage. Une faible consigne n’a pas provoqué
d’instabilités de la surchauffe, tandis qu’une consigne élevée augmente la durée du transitoire

de I’évaporateur et montre des oscillations prononcées de la surchauffe.

Enfin ’augmentation de la masse de réfrigérant contenue dans le circuit rallonge la
durée du transitoire. Cela est dii & I’augmentation de I’inertie du fluide et un temps de réponse

pour I’établissement des échanges thermiques plus long.

L’étude locale de I’évaporateur a plaques a mis en évidence plusieurs phénoménes

intimement li¢s a la géométrie de I’échangeur :

0 Des échanges thermiques élevés en évaporation, méme dans la zone supposée de
post-asséchement et de vapeur surchauffée, a cause de la présence de

gouttelettes et d’un primage important de liquide ;

o Une distribution du fluide frigorigéne en entrée de P’évaporateur entrainant une

sous-alimentation des derniers canaux ;

o Des instabilités dynamiques de la surchauffe et du débit massique qui
apparaissent vers 190 kg/h et disparaissent vers 200 kg/h. 1" établissement dans
le temps de ces oscillations de période élevée (supérieure a 1 minute) estdii a la
réponse du détendeur : il y a bien un phénomeéne de « hunting ». Cependant,

’apparition de ces instabilités et leur disparition & proprement parler pourraient
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étre lies a une modification de la distribution en entrée de I’évaporateur 4 cause

de la modification de la configuration de I’écoulement.

Les résultats de I’étude dynamique d’un groupe froid équipé d’échangeurs a plaques

ont mis en relief de fortes différences avec les résultats obtenus avec d’autres géométries

d’échangeurs. Les recommandations habituelles ne sont plus adaptées pour limiter le risque

d’instabilités de la surchauffe. Les surchauffes élevées ne sont pas une garantie contre les

instabilités ; il devient donc nécessaire d’adapter au mieux le détendeur pour ne pas étre dans

la plage de débit ol existent ces instabilités. Le tablean suivant résume les points comparatifs

des régimes transitoires entre le groupe froid Garlaban et le groupe froid Phetep.

Garlaban
Groupe froid (40-70 kW)
Echangeurs a tubes et calandre

Phetep
Groupe froid (10 kW)

Echangeurs 3 plaques corruguées

Effet de la durée de

I’arrét sur le démarrage

- stabilité de la surchauffe et du
débit pour un démarrage aprés
un arrét un court
- établissement du régime
permanent plus rapide aprés un

arrét court

- effet peu notable sur la stabilité
du couple évaporatenr/détendeur
- un arrét prolongé entraine une
annulation de la surchauffe en
début de démarrage

-temps de réponse identique
selon que Parrét soit court ou

long

Effet de la consigne de
surchauffe sur le

démarrage

Une consigne de surchauffe
faible induit un comportement
trés instable du couple

évaporateur/détendeur

- A faible consigne de
surchauffe, la réponse transitoire
de la surchauffe est réguliére et
rapide

- A consigne élevée, son
comportement est beaucoup plus
irrégulier.

- Etablissement du régime
permanent plus long pour une

consigne élevée

Phénomeéne de

« hunting »

Pour des surchauffes inférieures

a4°C

Pour des surchauffes comprises

entre 3°C et 7,5°C
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La mise en place d’un modele d’évaporateur intégré a un groupe froid en régime

transitoire  doit pouvoir reproduire les différents comportements -~ observés

expérimentalement. Plusieurs points essenticls ressortent de 1’analyse des résultats et doivent

étre pris en compte :

La simulation du démarrage de I’installation nécessite la compréhension et la
modélisation fine de ’évaporateur durant la phase d’arrét. Le paramétre clé est
alors la quantité de fluide frigorigéne contenue dans I’évaporateur et son état
thermodynamique. La comnaissance de cette grandeur passe donc par une
modélisation des phénomeénes de recirculation du réfrigérant a 1’arrét ct les
transferts thermiques durant cette période. L’emploi de mélanges zéotropes de
réfrigérants complique la modélisation car il est nécessaire de connaitre I’équilibre

liquide-vapeur pour estimer la composition de chaque phase.

Tout transitoire entraine une variation de Ia pression dans I’évaporateur. 11 est donc
impossible de traiter I’échangeur en boucle ouverte, comme le fait Wedckind et al.
par exemple. Si le modéle d’évaporateur & deux zones est envisagé, il est impératif
d’ajouter une équation résolvant ’évolution de la pression dans Péchangeur.
L’emploi de I’équation bilan de masse de la phase vapeur, comme le font Grald et

MacArthur, est recommandé.

La dynamique propre du détendeur est aussi un élément important dans le
déroulement du transitoire. Sa modélisation doit prendre en compte le temps de
retard possible indwit par Peffet capacitif du fluide vecteur dans le bulbe et la
résistance au déplacement du pointeau fermant I’orifice de détente. Cette prise en
compte est notamment souhaitable pour reproduire les instabilités observées aussi

bien sur Garlaban que sur Phetep au cours des démarrages.

Pour I'évaporateur a plaques plus particuliérement, une modélisation correcte passe
avant tout par une bonne connaissance des lois d’échange thermique dans la région
diphasique. La complexité de Ja configuration d’écoulement implique que les lois
utilisées actuellement ne sont pas adaptées. De plus, leur validité durant les phases
transitoires est un point & éclaircir, car 1l a été observé dans le cadre de cette étude
une forte variation du mode de transfert de chaleur dans la zone correspondant

normalement au post-asséchement. La prise en compte de I’entrainement de
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gouttelettes et I’échange de chaleur par impact de celles-ci sur la paroi et mouillage
irrégulier de la paroi par le film liquide instable est une piste pour expliquer la forte

valeur de la loi d’échange.

PERSPECTIVES

Coté expérimental, il est envisageable de vérifier certaines hypothéses expliquant les
phénoménes observés dans I’évaporateur a plaques. Les instabilités dynamiques peuvent étre
étudiées en instrumentant plusieurs canaux c6té réfrigérant en simultané, et en comparant
I’évolution de leur température de sortie. Une question a élucider est de savoir si la
perturbation dynamique du débit est ressentie dans fous les canaux, ou si elle est
préférenticllement regue dans les premiers canaux, ou les derniers. Il apparait donc clairement
que le probléme de la distribution joue un r6le prépondérant dans le régime transitoire de
Pévaporateur. L’ajout d’un hublot d’observation en entrée de 1’évaporateur pourrait donner
une confirmation sur la modification de la configuration d’écoulement e¢n entrée de

I’évaporateur, et son effet précurseur sur les instabilités dynamiques.
Deux autres pistes peuvent étre explorées expérimentalement :

i.  Poursuivre 1’étude de I’évaporateur en régime transitoire, en modifiant le reste
de Vinstallation. Il est notamment nécessaire de connaitre la réponse du systéme
lorsque le type de compresseur change, ou lorsque la régulation du débit est

assurée par un détendeur électronique.

ii.  Mener une étude similaire sur le condenseur. Des problémes techniques peuvent
apparaitre a4 cause de la pression plus élevée dans cet échangeur, et I’emploi d’un

modéle du type plaques et joints n’est sans doute plus possible.

iii.  Enfin, regarder attentivement le probleme de I'interaction du réfrigérant avec
Phuile du carter du compresseur. 11 est notamment crucial de connaitre quelle
quantité¢ d’huile risque d’étre entrainée dans les premiers instants du démarrage,
et comment se mélange le réfrigérant dans le carter. Ces renseignements sont
primordiaux pour la compréhension de I’évolution de la composition du R407C,
ainsi que pour la détermination des risques de lavage des parois fubrifiées du

COMpresscur.
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La modélisation du comportement dynamique d’une machine frigorifique nécessite de
comprendre parfaitement la dynamique de chacun de ses composants et leurs interactions.
Dans le cas de I’évaporateur a plaques étudié expérimentalement ici, un point essentiel mis
en avant est [a connaissance des conditions initiales dans le déroulement du démarrage. Elles
vont influencer directement la durée du transitoire, via la quantité de fluide et son état
thermodynamique dans [’évaporateur, ouverture du détendeur, les conditions de
température et de pression. De plus, ’analyse locale de 1’évaporateur a plaques a montré
clairement I’évolution du mode d’échanges thermiques au cours du démarrage. Le travail sur
les lois d’échanges thermiques durant le transitoire doit donc é&tre approfondi. I1 s’agit
notamment de savoir si les lois établies en régime permanent peuvent étre appliquées sans
étre modifiées. Ce travail demanderait la réalisation d’une section d’essai spécifique, sous la
forme d’un mono-canal instrumenté finement pour déterminer les profils axiaux des
températures de 1’eau, du réfrigérant et de la paroi, et le coefficient d’échange local en

évaporation, tout en conservant des conditions réalistes de fonctionnement.
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EFFECT OF THE R-407C CHARGE ON THE STEADY STATE BEHAVIOUR OF A
LIQUID CHILLER WITH PLATE HEAT EXCHANGERS'

The plarned phase-out of CFCs and HFCFs has raised the problem of retrofitting
heat pumps and chillers with HFC refrigerants. Compact heat exchangers reduce
the charge of refrigerant in chillers and generally give better performances than
classical ones. This paper presents the results of the charge effect on a 10 kW-
liguid-chiller with corrugated plate heat exchangers, using the refrigerant R-407C.
We show that the chiller 's performance reaches a maximum near 3 kg of refrigerant
mass. The ratio charge versus cooling power is lower than the one calculated for
another chiller with shell-and-tube heat exchangers using the same fluid. The
subcooling increases sharply with the charge whereas the evolution of the superheat
is not regular, perhaps at random. Moreover we observe that the use of a
thermostatic expansion valve allows the chiller to keep the evaporative pressure

constant.

Introduction

The refrigerant designed charge in chillers and heat pumps is a crucial topic. The first
reason comes from the various protocols planning the phase-out of the chlorine
components. In this aim, the reduction of the refrigerant charge is a solution. By reducing
the charge, the risk and the amplitude of leaks are restricted. The second reason is the
optimisation of chillers. Indeed a well-designed charge should give better behaviour and
performances for heat exchangers and compressors. The refrigerant mass will modify
suction and discharge pressures, and so it will impose the condensation and evaporation

conditions and also the electrical consumption of the compressor.

Several works on the effect of the refrigerant charge have been realized in a large part on
air conditioners. Farzad and O’Neal (1993, 1994) have studied the impact of the R-22
charge on the cooling capacity and the Energy Efficiency Ration (EER) with a 3-tons air

! Papier présenté A la conférence « Refrigerant Management and Destruction Technologies of CFC» 4
Dubrovnik, 28-31 Aodt 2001,
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conditioner. The refrigerant mass changes from —20% to +20% of the manufacturer’s
designed charge. The air conditioner is tested with capillary tube and thermostatic
expansion valve (TEV). The TEV gives better performances than the capillary tube by
limiting the cooling capacity reduction when the mass is decreasing, and keeps the
superheat constant at the outlet of the evaporator. The degradation becomes significant at —
20% of the designed charge. Goswani ef al. (1997) have also studied the effect of the R-22
charge on an air conditioner. The fall of the coefficient of performance (COP) occurs under
80% of the designed charge. Finally Robinson and O’Neal (1994) have compared the
effect of the charge on an air conditioner with different fluids: R-22 and three mixtures of
R-32/R-134a. They have showed the performances were the best with R-22 in every case
of charge. They also advised to adjust the mass of fluid because they obtained an optimum
condition for each fluid. Lastly their results were dependant on the exchangers geometry,
the compressor type and the fact that there is no accumulator. Robinson and O’Neal were

the only ones who used new HFC mixtures.

A real lack of data and results is evident in the case of compact heat exchangers in other
uses such as liquid cooling and refrigeration. Compact geometry should use less refrigerant
mass with better performances and maybe should be more influenced by charge changes.
This paper presents results of the charge effect on a industrial /0 kW-liquid-chiller with
corrugated plate heat exchangers, using the refrigerant R-407C.

Test facility

The liquid chiller illustrated in Figure 1 is implanted in the GRETh laboratory in
Grenoble. This industrial unit is charged with the refrigerant mixture HFC-407C. Heat
supplies for hof and cold sources are water loops. The chiller unit is equipped with a
single-speed reciprocating compressor. The condenser is a brazed plate exchanger. The
evaporator is a plate frame heat exchanger. Geometric characteristics of the heat
exchangers are given in Table 1. The mass flow is controlled by a thermostatic

expansion valve,
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Table 1 — Heaft exchangers characteristics

condenser evaporator

length (mm) 470 F10 430 F10

width (mm) 115 F10 120 F10
number of plates 22 23

The cold power supply is an open water ring and only the flow rate is adjustable with a

valve V1. The inlet water temperature is almost constant from one test to another. The

hot source is assumed by a closed water loop. The water is cooled thanks to a secondary

industrial water loop, in a plate heat exchanger (H1). We can control the average

temperature of the hot source, and the water flow rate with a manual valve V2,

Temperatures are measured by K-type thermocouples, at the inlet and the outlet of the

evaporator and the condenser, on the water side and the refrigerant side. Suction and

discharge pressures are measured with Danfoss absolute sensors PB and PH whereas the

pressure drop in the evaporator is estimated by a Siemens differential sensor (DP1). A

Coriolis flowmeter allows to follow the refrigerant mass flow rate (QF1).

Test procedure

The chiller is initially charged with the lower mass of refrigerant. This mass is 2-4 kg.

All the tests are run with the same condiﬁons described in Table 2.
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Table 2
inlet cold water temperature (°C) (TFI) 11-3 F0-2 ]
cold water flow rate (/h) 1.85
inlet hot water temperature (°C) (TCI) 173 F0-2
hot water flow rate (m*/h) 2-6

The tests are recorded and realized twice to be sure of the testing conditions. The
experimental loop 1s then loaded with the next charge. The different masses of fluid

introduced in the chiller are 2-4 kg, 2.7 kg, 2-85 kg, 3-05 kg, 3-25 kg, 3-4 kg and 3-6 kg.

The cooling capacity and the condenser performance are calculated with water

temperatures and calculated from the following equations:

. _ Mevaporator Tevaporator _ Tevaporator
Qcooling = M water p,water ' in, water out, water
Q = M condenser T condenser _ Tcondenser

condenser 7 ™ walter p,water \" out, water in, water

Results and discussion

We have studied the charge effect on the discharge and suction pressures, the chiller’s
coetficient of performance, the cooling capacity of the evaporator, the compressor
consumption, the refrigerant mass flow rate, the superheat at the evaporator outlet, the
subcooling at the condenser outlet and the ratio refrigerant charge over the cooling

capacity. The behaviour of all of these parameters is illustrated on Figures 2 to 8.

The first consequence of the refrigerant mass increase is the raise of the discharge
pressure (Figure 2). Over a charge of 2-8 kg, this pressure increases sharply whereas the
suction pressure is kept stable. The rapid growth of the discharge pressure is linked to
the increase of the quantity of condensed liquid in the heat exchanger. The heat
exchanger volume is constant and the augmentation of the charge reduces the vapour

volume, increasing high pressure. At 2-4 kg, the vapour density at the compressor
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discharge is.40 kg/m’. When the mass of fluid introduced in the chiller is 3-6 kg, the
vapour density tises up to 60 kg/m’. So it is interesting to point out that an increase of
50% of the total charge induces a reduction of 50% of the specific volume of the vapour
in the condenser, thanks to the fact that the discharge pressure increases. The
exponential trend of the subcooling of the ligud at the condenser outlet illustrated on
Figure 7 confirms the increase of the liquid mass. When the charge grows up, the liquid
is more and more cooled and might indicate the flooding of several channels in the

condenser.

Figure 3 shows the trend of the chiller’s Coefficient of Performance (COP). It is
calculated with the following relation:

COP = .Q'cooling _ Qcooling

Qcompressar Qcondenser - Q cooling

A trend graph is superposed on the experimental results. The Coefficient of
Performance decreases significantly from 5 to 3-5. This trend is explained by the
behaviour of the cooling capacity and the compressor consumption on Figure 4. Indeed
the cooling capacity increases and reaches a maximum around 3 kg of refrigerant
charge. After that, it sharply decreases. The compressor consumption shows a constant
augmentation when the refrigerant mass in the loop is over 2-8 kg. The increase of the
compressor consumption is directly linked to the trend of the condensation pressure. As

high pressure rises, the compressor needs more power to discharge the refrigerant.

The behaviour of the cooling capacity is a consequence of the refrigerant mass flow
rate. Figure 5 and Figure 6 deal with the evolution of the total refrigerant mass flow rate
and the liquid mass flow rate at the inlet of the evaporator. It is calculated by the

relations:

mﬂ = (I - xz‘n)m
Qcooling —mc p.y ATsat

mhy,

=]

in

The total mass flow stays constant until 3 kg of refrigerant, before it falls down from
210 kg/h to 189 kg/h. The liquid mass flow reaches a maximum at 3 kg. As the total

mass flow rate is kept stable, it means the throttle of the liquid in the thermostatic
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expansion valve is less important, giving a lower inlet quality. Over 3 kg the fall of the

liquid mass flow is correlated to the behaviour of the total mass flow which is prevalent.

The behaviour of the superheat at the evaporator outlet follows the trend of the
refrigerant mass flow rate quite well. The Figure 7 displays the variation of the
superheat versus the refrigerant mass in the chiller. A general increase is observed but
between 2-6 kg and 3-1 kg the superheat is almost constant. Over 3-1 kg, the trend of the
superheat becomes more hazardous, although it increases sharply when the charge rises
up to 3-6 kg. On the one hand the growth of the superheat is linked to the pronounced
decrease of the mass flow rate at the evaporator inlet. On the other hand this trend
refutes former results for heat pumps with plate finned exchangers. Galloway {1991)
found that the increase of the charge decreased the superheat. This result was explained
by the raise of the charge in the evaporator, consequently the increase of the surface

wetted by the two-phase flow, reducing the surface for heating the vapour.

The behaviour of the chiller when the charge grows up obviously depends on the
geometry and the fitting of the installation. During the augmentation of the charge, the
pressure in the condenser rises up quickly and increases the subcooling at the same
time. High subcooling degrees point out that the condenser is overfilled with liquid
when the total charge passes beyond 3 kg. Some channels of the heat exchanger may be
flooded. The thermostatic expansion valve normally keeps an accurate mass flow rate to
maintain the superheat near the static superheat. With the increase of the pressure in the
condenser, the valve will close the throttle area more and more. We observe that the
superheat is quite constant while the charge is under 3 kg. When the trend of the
pressure — and the subcooling - becomes exponential, the throttle device may work with
the minimum cross section and reduces strongly the mass flow rate. Then the superheat
rises up without the feedback of the thermostatic expansion valve. Another explanation
of the trend of the superheat could be the flow distribution problem between the
channels of the evaporator. Very few information is available on this topic, but Hewitt
et al. (1994) have stressed on the fact that sharp variations of the superheat could occur
even at steady state. The flow distribution at the inlet of the evaporator have been
supposed to be the reason of this behaviour. Maybe the increase of the refrigerant

charge amplifies the problem of flow distribution.

257



Annexes

The charge advised by the manufacturer is 3 kg. Over this limit the global performances
of the chiller and working parameters such as mass flow rate and discharge pressure
clearly spoil. An overload of the chiller is obviously penalizing. On the other hand it is
interesting to focus on the fact that a light underload doesn’t disturb the coefficient of
performance of the chiller. Between 2.4 kg and 3 kg the working is maintained stable.
Thanks to this observation it would be possible to reduce the charge by 20% in this
installation. This result stresses that the determination of the designed charge is crucial

and should be improved by a precise simulation of the different chiller’s components.

The last interesting parameter is the ratio refrigerant charge over cooling capacity. This
ratio allows to estimate the compactness of the chiller and to compare it with cooling
power. Then it becomes possible to compare together various installations equipped
with different heat exchangers in several fittings. For the present chiller using plate heat
exchangers, the ratio stays under 0-3 when the refrigerant charge doesn’t pass over 3 kg
(Figure 8). The ratio increases confinuously because the variation of the refrigerant
charge is more important than the deviation of the cooling power. Former tests were
performed in the Greth laboratory with a more powerful liquid chiller equipped with
shell and tubes heat exchangers. The ratio refrigerant charge/cooling capacity was
estimated between 0-8 and 1-2. These values indicate that the shell and tubes geometry
is badly fitted to compactness and refrigerant charge decrease in chillers and

refrigerators.

Conclusion

The effect of the refrigerant charge has been studied on a liquid chiller with plate heat
exchangers and using R-407C. The parameters measured have been the cooling
capacity, the coefficient of performance, the suction and discharge pressures, the
superheat and the subcooling, the refrigerant mass flow rate. The designed charge
recommended by the builder is 3 kg. The tests clearly show that over this charge the
whole of the parameters strongly changes. The decay of the performances can be
explained by a quick increase of the discharge pressure and a sharp fall of the
refrigerant mass flow rate, inducing a decrease of the cooling capacity. The behaviour
of the mass flow rate versus charge is different from former results obtained on air

conditioners and heat pumps. The assumption is that the thermostatic expansion valve
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tries to keep the superheat constant and works with a minimum throttle area because of

the high pressure gradient between the condenser and the evaporator.

The results also indicate that the designed charge could be reduced by 20% without
modifying the performance of the unit. The guessing of the designed value could be
improved by a more precise calculation of the refrigerant mass in each component. That
means an improvement of the models of compressors and heat exchangers. It would be
interesting to estimate properly the charge in heavier installations where the refrigerant
charge is higher. What is the cost of an overloaded installation? What would be the gain
of the reduction of the charge on such an installation? Experimental studies seem the

only way to answer these questions correctly at the moment though more expensive

than simulations.
Nomenclature
Cov Vapour heat capacity (J/kg/K)
c Water heat capacity (J/k
p,waler P Y
ATsa Evaporator outlet superheat (°C)
By Vaporization enthalpy (J/kg)
b Refrigerant total mass flow rate (kg/s)
1y Refrigerant liquid mass flow rate (kg/s)
M Evaporator Water mass flow rate in the evaporator (kg/s)
wafter
A condenser Water mass {low rate in the condenser (kg/s)
water
Q.compressor Compressor power (W)
Q.ondenser Condenser power (W)
Qeooling Cooling capacity (W)
T evaporator Inlet water temperature in the evaporator (°C)
in,water
T evaporator Outlet water temperature in the evaporator (°C)
ouf,water
condenser Inlet water temperature in the condenser (°C)
in,water
o condenser Outlet water temperature in the condenser (°C)
out,water
Xin Evaporator inlet quality
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Figure 1 — Schematic diagram of the liquid chiller test facility
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charge/cooling capacity (kg/kW)
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MODELE D’EVAPORATEUR A CONTRE-COURANT

Nous présentons un modeéle d’évaporateur & plaques corruguées en régime permanent.

Les deux fluides circulent en contre-courant.

Le réfrigérant s’évaporant dans le canal est supposé homogéne et a I’équilibre

thermodynamique.

L’échangeur c6té réfrigérant est divisé en deux zones : une zone diphasique et une zone

monophasique vapeur. La Figure 9 montre le schéma de la discrétisation de I’évaporateur.

[ | i it ——— Nx Nx+1  NxtNv
Entrée eau
Teau, i-1| Teau,i | Teau, i+l t
Te
Tpli-1] Tpli | Tpl, i+l m..,
Paroi
Tp2,i-1} Tp2,i Tp2, i+l
Entrée R407C .
> Tr, -1 Tr, i Tr, i+l
XO xi-1 xi xi+1
m,
Az, Az
Az, Az; Az, s s

Figure 9 - Schému de la discrétisation de I'évaporateur et disposition des différentes variables du systémes.

o Zone diphasique

Dans la zone diphasique, une discrétisation en titre de vapeur est réalisée. Soit Nx le

nombre de pas de titre et x4 Je titre en entrée de 1’échangeur, on €crit pour le pas i
X, =x_, +Ax

I-x,
Nx

Ax =

La température du mélange de réfrigérants R407C dans la zone diphasique est fonction
du titre 4 la maille donnée, et de la pression £ dans P’évaporateur. Il est ainsi possible de
connaitre le profil de température du réfrigérant dans la zone diphasique a partir des lois

d’équilibre Liquide/vapeur du réfrigérant R407C (NIST, 1998) :
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Tr.i :f(xi’P)

Coté eau, le bilan d’énergie sur la maille 1 s’écrit :

m, h,, Ax
T —_—

eau,i — " emu,itl Mmoo
ean ™ pLeau

Comme I’illustre la Figure 9, la discrétisation en titre de vapeur donne une discrétisation

spatiale a pas variable. Pour la maille de titre x;, le pas spatial vaut :

_ iy, Ax

Az,
quPr

avec P; le périmetre chauffant du canal de 1’évaporateur. On exprime ensuite 1’égalité du flux
thermique entre I’eau et la paroi et le réfrigérant et la paroi, pour obtenir une relation sur le

flux thermique dans la maille i :

>

P = (Tm,i =T ) =, (sz,i -7, )" £ (T i L pa )

€p

avec a, et cLq les coefficients d’échange respectivement entre le réfrigérant et la paroi, ct
entre ’ean et la paroi (voir Chapitre II); e, et A, sont respectivement 1’épaisseur et la
conductivité thermique de la paroi. La longueur diphasique dans le canal de réfrigérant peut

alors étre calculée :
Nx
n = Z Az,
f=1

o Zone monophasique vapeur

Dans la zone monophasique vapeur, la longueur de canal allouée a la zone de surchauffe
est divisée spatialement en un nombre de mailles Nv. Si L est la longueur totale du canal de

I*évaporateur, le pas spatial constant Az, dans la zone monophasique vaut :
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Les bilans d’énergie pour 'eau et le réfrigérant sur une maille spatiale de la zone

monophasique s’écrivent :
» Coté eau:

’hr cp,v (Tr.:’+l - Tr,r‘ )

m_C

eqnt — peau

=T . -

eant i+1

T,

ean i

» Coté réfrigérant :

Py,
mr cp,u

T

ri

=T

ri-1

Az,

Le flux ¢ est estimé 2 partir des égalités identiques a celles de la zone diphasique. Seule

change la corrélation pour la loi d’échange entre le réfrigérant et la paroi : il faut prendre une

loi monophasique (voir Chapitre ).
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QUELQUES REFRIGERANTS ET LEUR TEMPERATURE D’EBULLITION

Température de saturation

Dénomination du réfrigérant Formule chimique en°C,aP=5 bar
R11 CCIL:F 78,1
R12 CCLF, 15,6
R22 CHCIF, 01
R114 CoCLFy 54,2
R152a CoH4Fy 19,2
R32 CHoF -14,3
R125 C>HF's -9.0
R134a CoHFy 13,7
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NOMENCLATURE

Section de passage (m?)
Coefficient de performance du groupe
froid
Chaleur spécifique massique &
pression constante (J/kg/°C)
Diameétre (m}

Diamétre hydraulique (m)
Glissement de température du mélange
zéotrope (°C)

Surchauffe en sortie évaporateur (°C)

Coefficient de frottement interfacial
(Pa.s/m?)

Puissance thermique par unité de
longueur (W/m)

Terme de {rottements interfaciaux
(Pa/m)

Accélération de la pesanteur (m/s?)

Vitesse débitante (kg/m?/s)

Enthalpie massique (J/kg)

Enthalpie massique de vaporisation
(kg)

Longueur diphasique dans le modéle
de Grald et MacArthur (m)

Masse de réfrigérant (kg)

Débit massique (kg/s)

Terme source de transfert de masse
(kg/m’/s)

Périmetre chauffant (m)
Pression (Pa)

Puissance thermique (W)
Surface d’échange thermique (m?)
Température (K)

Vitesse de propagation de taux de vide
(m/s)

Volume (m?)

Vitesse du fluide (m/s)

X Titre de vapeur
e Composition massique du composant i dans la
' phase liquide
Y. Composition massique du composant i dans la
: phase vapeur
z Position le long de I’axe de I’évaporateur (m)

Nombres adimensionnels

D2
B Nombre de BOND, B =222 2%
o
Bo Nombre d’ébullition, Bo =—~
(]
Bogq Nombre d’ébullition équivalent
E Facteur d’augmentation de la convection
forcée
F Coefficient correctif pour les mélanges
M zéotropes
al,
Nu Nombre de NUSSELT, Nu =
He
Pr Nombre de PRANDTL, Pr=—*
A
D
Re  Nombre de REYNOLDS, Re=2"—*
yii
Nombre de REYNOLDS de 1a phase liquide,
Rel_’ Re =(1mx)GDh
£
He
Nombre de REYNOLDS de la phase vapeur,
Re, Re - GxD,
Ton,
Nombre de REYNOLDS équivalent,
Re’ Re' = PP
h fv 1['[ £

S Facteur de suppression de ’ébullition nucléée
Paramétre de LOCKHART MARTINELLI,

dz dzu
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Coefficient d’échange thermique
(W/m?/°C)
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Longueur diphasique dans le modéle
de Wedekind (m)

Flux thermique (W/m?)
Conductivité thermigue (W/m/°C)
Viscosité dynamique (Pa.s)
Masse volumique (kg/m®)
Tension superficielle (N/m)
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dans le modéle de Wang et Touber
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P
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Diphasique
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Ebullition nucléée
Phase liquide
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Relatif au R407C
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Investigation expérimentale du comportement transitoire’ de machines frigorifigues :
Cas des échangeurs 4 plagues et des échangeurs A tubes et calandre. '

3 »

. L objectif de ce travail de thése est la caractérisation du comportemenr dynamique de machines frigorifiques lors des diffé_renteé

. phases trans'z'toires intervenant durant leur utilisation Une étude expérimentale a été réaliéée sur deux machines la premiére d’une puissance

" utile de 60 kW est dotée d” echanaeurs & tubes et calandre la seconde, ayant une puissance utile de 10 kW, est equrpee d echanweurs a

plaques a chevrons. Les deux msta]latlons utilisent le refrrgerant R-407C. : . : s

L’étude du groupe froid de puissance moyenne équipé & échangeurs 4 tubes et calandre a souligné ia sensihilité du comportemeant

- transitoire & la durée de.’ arret avant le demarrage st ala va]eur de la consigne de surchauffe i imposée au détendeur thermostatigue, De pius,
il est apparu que la répense transmnre aune soillcltatron quelconque {démarrage, variation de puissance ou variation de débit de refrlgerant) ’
. entraine un eomportement transitoire plus marqué et perturbé dans 1a zone & basse pressmn Enfin, concernant Pemploi du refrweram R-

. '407C un chanﬂernent de composrtlon srgmf icatif a ete mesuré lors des phases de démarrage ¢t d’arrét de la machme

L’ etude du groups frmd de petite pulssance ‘dotée d’eehangezzrs a plaques a d’abord ete axée suf le comportement Beneral de

I’ mstallatmn Puis 1’¢tude locale de I’ evaporateur 4 été menee grace 4 une instrumentation fine des canamx. Le comportement de ce groupe

froid différe fortement du premier étudié. Les instabilités de surchauffe appararssent entre deux valeurs de debit, et un-effet prépondérant de .

ia d]strlbutlon du fluide diphasique dans I’évaporafeur influence. le comportement tramsitoire. En outre, la mesure du coefﬁcrent d’échange

local en evaporatlon mdlque que'les cmrelatrons usnelles sous-estiment fortement les echanues thermiques, notamment dans ia zone. de post-

assechement 4 cause d’un. effet de prrmage de quurde lmportant

_Mots-clés  trensitoire, machine frigorifique, évaporateur; refrige'rant R407C, évaporaticn, coefficient @’ échange.

Expemmenmi study @f the transrem hehzwmur of ﬁle refrigeratws Cases oi‘ the pEate

- heat e‘xehangers and the sheﬂ-and tubes heat exehangers.

LN o

The ‘purpose of this work is to ¢valuate the transient behaviour of 'refrigerators during various operaf:in‘I transients A experimental

study i is reahzed on two different: maghsnes the first one is 460 kW llquid chiller with shell-and-tubes heat exchangers; The secend one is a

10 kW liqmd ehlller with plate heat exthangers, Both of the maclii ines work with refrigerant R-407C

~The study of the chiller equrpped witly shell-and- tubes exchangers points out that the transrents are sensitive to the shutdown penod

-and to the stati¢ superheat of the thermostatxc expansmn vaive. Moreover the transients due to-any vafiations (start—up, power chan':e mass

" ‘ﬂow rate chanbe) lead toa dlsturbed and vm[ent transient in the fower pressure slde Fmally concerning the uss of the refrlgerant R4GTC,a

rmportant composition glide is observed during start»up and shutdown transients.

The 'study of' the lower pawer chiller deals with the global behavrour in the first time. Then the plate evaporator rs locally studmd by-
'measurmg the wall temnperature, the water temperature and the refrlgerant temperature. The behavmur of this chiller is rather dlfferent ‘than
_the first one. Superheat nstabilities appear for a range of refrlgerant mass flow rate of 195 kg/h to 205 ke/h. Moreover the flow drstrrbutron

" at the mlet of the evaporator should mﬁuence the transient. Fma]ly, the measured heat transfer coefﬁment of the refrigerant points. out that -

L:»sua] correlat:ons underestrmﬂte strongly the heat transfer in the post—dryout zong. Thrs result is explamed by the: liquid droplets in the

vapour core, whic | increase the heat transfer.

- Keywords: transient, chiller, evaporator, R-407C, evaporation, heat transfer coefficient.”
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