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LA VIS ET SA VERTU 
ou

LES VERTUS DE LA VIS

Les compresseurs a vis font partie de la grande famille des compresseurs
volumetriques, la Figure n°1 permettant de preciser que ce sent des compresseurs 
rotatifs. II sera question, plus particulierement ci-dessous, de compresseurs 
comportant deux arbres, c’est-a-dire de BI-VIS.

PRINCIPE DE CONSTRUCTION DE LA VIS

Dans le cas qui nous interesse, les deux vis, ou rotors, d’un profit exclusif 
(Fig. n°2), ont un rapport du nombre de "dents" de 5 a 6 ou de 5 a 7, La Figure n°3 
permet de retrouver les deux vis a l’interieur d’un moto-compresseur ; une tres 
grande precision est indispensable lors de la construction de ces compresseurs, tant 
du point de vue des jeux que de la geometric (exemple tolerance maximale pour le 
parallelisme des deux arbres, 4pm aux extremites des vis). Le positionnement, axial 
et radial, de ces rotors est assure, a leurs deux extremites, par des paliers a 
roulements. Ceci permet un assemblage rigoureux des divers elements, et en 
complement a des reserves d’huile largement dimensionnees, garahtit excellente 
performance et fiabilite, y compris dans des conditions limites.

ROLE DE L’HUILE

II faut noter que I’huile a, dans les compresseurs a vis, plusieurs fonctions
indispensables:

- lubrification, bien entendu,
- etancheite des vis entres elles, des vis avec le corps (generatrices et 

extremites),
- refroidissement.
La presence d’huile en quantite relativement importante participe 

efficacement a I’obtention d’un faible niveau sonore global.



COMPRESSION

La compression s’effectue par ecoulement du fluide dans une direction ; les 
deux rotors en s’epousant parfaitement generent des volumes qui se deplacent dans 
le sens des axes, en se reduisant progressivement. Ainsi les vapeurs sont aspirees 
a une extremite, deplacees puis comprimees et refoulees a travers un orifice libre de
tout clapet. Contrairement aux compresseurs a pistons, il n’y a pas de plaque a 
clapets (pas de clapet aspiration, pas de clapet refoulement).

II est evident que ces compresseurs n’ont qu’un sens de rotation et toutes 
les precautions sont prises pour eviter une rotation inverse, en toutes circonstances : 
au demarrage avec les protections electriques appropriees, lorsqu’il s’arrete avec un 
clapet de retenue a proximite du raccordement refoulement. Les consequences 
d’exces de pression dangereuses sont evitees puisqu’une soiipape de securite 
interne evacue ces surpressions vers I’aspiration.

NOTION DE VI

Ne comportant pas de plaque a clapets, ces compresseurs ont, par 
construction, un taux de compression interne propre (Vi) qui reste independant des 
conditions exterieures. Un dispositif automatique permet d’adapter et d’optimiser le 
fonctionnement du compresseur aux conditions externes.

La Figure n°4 met en evidence les pertes evitees grace a ce dispositif. 
L’ensemble de la gamme est reparti en deux series essentielles : les compresseurs 
destines aux temperatures d’evaporation hautes et moyennes (serie K) dont le Vi est 
different de celui des compresseurs destines aux temperatures moyennes et basses 
(serie N). La difference essentielle entre ces deux series est liee a la dimension et a 
la geometric de I’orifice de refoulement.

BIFFERENTES TECHNOLOGIES

Les Figures jointes, n°5, n°6, n°7 et n°8, mettent en evidence des 
technologies destinees a des utilisations differentes et permettent de reperer certains 
details mentionnes ci-dessus.
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REDUCTION DE PUISSANCE

Afin de satisfaire efficacement le besoin frigorifique essentiellement variable 
dans la plupart des cas, les compresseurs sont pourvus de dispositifs de reduction 
de puissance.

Leur principe consiste a renvoyer vers I’aspiration les vapeurs au debut de la 
phase de compression ; ainsi, il y a tres peu de perte d’energie.

Les jeux de fonctionnement tres faibles, comme explique ci-dessus, ne sont 
pas remis en cause pour permettre le deplacement libre d’un quelconque tiroir.

La reduction de puissance maximale est de 50% environ puisque, au-dessus 
de cette vafeur, les rendements energetiques deviennent desastreux.

Les deux mecanismes sont places dans le fiasque en bout de compresseur; 
il n’y a done pas affaiblissement du corps par une entaille. La Figure n°9 en decrit le 
principe : il s’agit de pistons pilotes chacun par un robinet solenoi’de et actives par 
I’huile du compresseur. Au demarrage, la pression d’huile est insuffisante pour 
pousser le piston en position "pleine puissance" ; le compresseur demarre done "a 
vide", le moteur electrique s’en trouve soulage et son couple est suffisant pour 
permettre si necessaire un demarrage en deux temps reduisant ainsi la duree et la 
valeur de la pointe d’intensite, sans autres accessoires.

Nous avons deja insiste sur le role important de I’huile.
Ces compresseurs n’ont pas de pompe mais la circulation de I’huile est 

assuree par une difference de pression suffisante entre HP et BP : Vhuile dans le 
separateur (pression HP) est renvoyee au compresseur a travers un orifice calibre et 
ensuite judicieusement distribute.

La plage d’application du compresseur est limitee dans la zone ou la 
difference de pression HP-BP, ne serait pas suffisante. De meme, dans certains cas 
particulars, il est necessaire de prendre des precautions pour que la pression de 
refoulement soit rapiderrient suffisante afin d’assurer cette difference de pression 
dans un delai maximal de 20 secondes (exemple : vanne de regulation HP, apres le 
separateur d’huile dans le cas du fonctionnement de plusieurs compresseurs en 
parallele, avec un condenseur commun, momentanement surdimensionne).

La Figure n° 10 montre le circuit d’huile, equipe dans ce cas particular:

- d’un refroidisseur d’huile a circulation d’eau,
- d’un filtre a huile (fourniture standard),
- d’un controleur de debit (fourniture standard),
- d’un robinet solenoi'de (fourniture standard),
- d’un indicateur visuel (fourniture standard).



Nous avons aussi represents :

- la vanne de regulation HP a la sortie du separateur d’huile, en direction du 
condenseur,

- une tuyauterie reliant le separateur en partie haute, a I’aspiration du 
compresseur afin de reduire la quantite de fluids en solution dans 1’huile, 
pendant I’arret du compresseur.
Contrairement aux compresseurs a pistons ou Ton se preoccupe du fluids 
dans I’huile du carter (cote BP), pour les compresseurs a vis il est essential 
de maTtriser la qualite de I’huile dans le separateur a I’arret et en marche, 
afin d’eviter d’alimenter le compresseur en huile chargee de trap de fluids. 
Le refroidissement de I’huile, lorsqu’il est necessaire, peut se fairs de 
nombreuses fagons ; la regulation est alors bases sur le controls de la 
temperature de refoulement qui ne doit etre :

- ni trop basse; il y aurait trap de fluids dans I’huile du separateur,
- ni trop elevee afin d’avoir une viscosite suffisante pour la lubrification ideale 

et I’etancheite optimale.
A titre d’information noter que le debit d’huile est de I’ordre de 20 litres a la 
minute et fonction du type de compresseur et de la difference HP-BP.

Le choix de I’huile se fera done en fonction :
- du fluids (R717, HCFC, ou HFC)
- des conditions de fonctionnement.

L’ECONOMISEUR

L’une des particularity du mode de compression dans le cas des 
compresseurs a vis reside dans le fait que la pression evolue progressivement le 
long de la generatrice des rotors (Fig. n°11).

Si Ton prevoit un orifice judicieusement place, on peut ainsi disposer d’une 
pression intermediate entre la pression HP et la pression BP. On preleve une partie 
du liquids a la sortie du condenseur et on utilise son evaporation, a cette pression 
intermediaire, pour sous-refroidir le debit principal du liquids allant a I’evaporateur. 
Les vapeurs entrent done dans le compresseur par cette prise denommee ECO 
(comme ECONOMISEUR) apres obturation de I’orifice aspiration par la vis. Le debit 
de fluids du circuit ECO ne vient pas en deduction du debit provenant de 
I’evaporateur. Autrement dit, le debit masse refoule est la somme du debit masse 
ECO plus le debit masse aspire. L’economiseur permet:

- d’augmenter pour un meme compresseur la puissance frigorifique 
disponible,

- d’ameliorer le rendement energetique (car la puissance absorbee 
n’augmente pas dans les memes proportions que la puissance frigorifique,

- de participer au refroidissement du compresseur (refroidisseur d’huile plus 
petit).
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La Figure n°12 represente le diagramme enthalpique sans et avec ECO et
donne (’augmentation de I’enthalpie apportee par le sous-refroidissement du liquide.

Les Figures n°13 et n°14 montrent deux methodes de sous-refroidissement: 
- I’une, avec echangeur sous-refroidisseur (notion d’ecart entre la 

temperature du liquide sous-refroidi et la temperature d’evaporation 
intermediaire ; nos performances sont etablies avec un ecart de 10K) 

-I’autre, avec une bouteille intermediaire (ecart = OK).

MISE EN OEUVRE

La mise en oeuvre de ces compresseurs (et cet article devrait participer a 
leur demystification, si cela etait necessaire) est tres simple. A titre d’exemple la 
Figure n°15 represente le schema de principe d’un refroidisseur de liquide destine a 
la production d’eau glacee.

Pour la mise en parallele de ces compresseurs, rien de plus simple ! II est 
possible de mettre en parallele des compresseurs de faille differente, aspirant a 
diverses conditions.

Les niveaux sonores, les vibrations et les pulsations etant faibles par rapport 
a d’autres technologies de meme puissance, il n’est pas necessaire de prendre les 
memes precautions (suspensions, raccords anti-vibratiles, silencieux,...etc).

SELECTION D’UN COMPRESSEUR

La Figure n°16 reprend les donnees (besoin exprime : 25 kW) et donne les 
performances, les caracteristiques techniques et les accessoires principaux.

Le tableau de la Figure n°17 permet de comparer les performances :

- d’un moto-compresseur sans ECO,
- du meme moto-compresseur avec ECO et echangeur/sous-refroidisseur, 

mettant en evidence une augmentation de puissance de 62% et une 
amelioration de 41 % du rendement,

- du meme moto-compresseur avec ECO et bouteille intermediaire, avec des 
progressions respectives de 76% et 53% par rapport a la solution de base,

- d’un moto-compresseur fournissant la puissance demandee, avec ECO et 
echangeur sous-refroidisseur.
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SELECTION DES ACCESSOIRES

Refroidisseur d’huile (Fig. n°18)

A partir de la saisie des donnees connues, un logiciel calcule la puissance a 
mettre en oeuvre pour abaisser la temperature de refoulement de sa valeur 
theorique, calculee avec les puissances (frigorifique et absorbee) reelles, a la valeur 
limite fixee (voir chapitre LUBRIFICATION).

A partir de la puissance ainsi obtenue, il est tres simple de choisir dans le 
catalogue, le refroidisseur d’huile a eau ou a air adapte ; il suffit de connaTtre les 
temperatures des mediums disponibles. Noter sur le meme document la quantite 
d’huile necessaire au remplissage du refroidisseur.

Economiseur. echangeur et detendeur

- Echangeur: exemple Figure n°17, HSNE7461-70
Puissance
Temperature du liquide sous-refroidi 
Temperature d’entree du liquide 40°C-5K 
Temperature d’evaporation -4.8°C-10K

- Detendeur
Puissance
Temperature d’entree du liquide 
Temperature d’evaporation 
Pression amont equivalent a 40°C au R404A 
Pression aval equivalent a-14.8°C au R404A 
Difference de pression

Separateur d’huile

Un tableau de selection tres simple permet de determiner le separateur a 
utiliser a partir:

- du volume balaye du compresseur (ou de la somme des volumes balayes 
des compresseurs montes en parallele)

- de la plage de temperature d’evaporation (Haute, Moyenne ou Basse)
Ensuite il est important de noter la quantite d’huile a prevoir pour le

separateur. II est fourni d’usine avec :
- la certification du Service des Mines (tout comme pour les refroidisseurs 

d’huile a eau),
- les voyants de controle du niveau d’huile,
- les resistances de maintien en temperature de I’huile,
- le thermostat de regulation des resistances
- le controleur de niveau minimal d’huile,
- les raccords indispensables.

16.62 kW 
-4.8°C 

35°C 
-14.8°C

16.62 kW 
35°C 

-14:8°C 
18.215 bar 
3.706 bar 

14.5 bar



Huile

Le type d’huile ayant ete determine precedemment, il faut prevoir la quantite 
necessaire, correspondant au moins a celle contenue dans le refroidisseur d’huile et 
le separateur.

CONCLUSION

Les compresseurs a vis de "petite puissance" sent utilises pour des 
installations de refrigeration de toutes sortes mais surtout, de plus en plus, en 
conditionnement de I’air dans la version moto-compresseurs hermetiques- 
accessibles compacts. I Is ont de tres nombreux avantages, le plus important etant 
sans doute, le prix installe.

Des documentations, manuals, instructions, tous tres defailles, aident a la 
selection rapide de ces produits, et a leur mise en oeuvre, en toute connaissance de 
cause.



Compresseurs volumetriques destines au Froid

Arbre simple Arbre double

RootsRotatif Scroll MonoWarikelRotatif a 
palette(s)

Compresseurs a pistons Compresseurs rotatifs

Conceptions des compresseurs volumetriques

Fig. n° 1 V



Fig. n°2



Fig. n°3

Halbhermetischer Schraubenverdichter 
Semi-hermetic Screw Compressor 
Compresseur a vis hermetiques-accessibles
©BITZER Germany 1995

HSK 7471-90



Verdichtungsverlauf Compression behavior

Fig. n° 4

(D Verdichtungsverlauf 
Compression behavior 
Phase de compression

@ Verluste durch Oberkompression 
Losses due to over-compression 
Pertes par surcompression

® Verdichlung mil V,-Regelung 
Compression with V,-Control 
Compression avec regulation V,

Phase de compression



Accessible Hermetic Screw HS. 74
Halbhermetische Schraube HS. 74

w;jy
r "i SS Z2s£—1 

&3EZ2ZP

\

r

&

&

Vb

Fig. n°5a
Side View
Seitenansicht



A Accessible Hermetic Screw HS. 74
Halbhermetische Schraube HS. 74

Fig. n°5b

Top View
Draufsicht



Accessible Hermetic Compact Screw HSKC 74
Halbhermetische Kompakt-Schraube HSKC 74

Side View
Seitenansicht



Open Screw OS. 74 
Offene Schraube OS. 74

Side View
Seitenansicht

Fig. n°7



Hermetic Screw VSK 41
Hermetische Schraube VSK 41

Fig. n°8

Top View
Draufsicht



Fonctlonnement en charge partielle / D6marrage a vide

Piston de comrrande

i

Vanne magn6tlque (non-allment§e)

Fonctionnement en pleine charge

N

L'hulle de commande Vanne magnStlque (allmentee) •

Fig. n°9



Anordnung eines wassergekiihIten Olkuhlers 
Installation of a Water-cooled Oil Cooler

Fig. n°10



iiiwiwmiimmm

Kompressionsverlauf 
Course of Compression
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Fig. n°ll



Economizer-Betrieb mit Schraubenverdichtern
Economizer Operation with Srew Compressors

R404A
R507

Ah Standard f
Ah ECO

0 50 100 150 200 250 300 350
Enthalpie / Enthalpy [kJ/kg]

EcoScr 05.95 -1 BITZER Sindelfingen



V
er

da
m

pf
er

 / 
Ev

ap
or

at
or

Fig. n°13



V
er

da
m

pf
er

 / 
Ev

ap
or

at
or

ECO-System mit Mitteldrucksammler
ECO System with Intermediate Pressure Vessel
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Fig. n°14



Flussigkeitskuhlsatz 
Liquid Chiller

Fig. n°15
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FEUILLE DE SELECTION

Moto-Compresseur a Vis Hermetique Accessible I
Type HSN 7461-70 380-420V Y/YY/3/50 |

Donnees Refroidissement par les gaz aspires

Fluide frigorigene R404A Temperature de condensation 40.0°C
Temperature d'evaporation -40.0°C Sous-refroidissement liquids 5.0 K
Surchauffe aspiration 20.0 K Alimentation tension 400 V
Surchauffe utile 5.0 K Frequence 50 hZ

Performances
Puissance frigorifique 26.74 kW

30.11 kW touts surchauffe utile
Puissance du refroidisseur d'huile indispensable > 13.8 kW (refoulement tmax = 90°C)
Puissance absorbee 37.25 kW
Intensite absorbee 61.9 A
Rendement energetique 0.81 touts surchauffe utile
Debit masse 1032.23 kg/h
Plage d'utilisation
Temperature d'evaporation to -15°C...-50°C fonciion de tc
Temperature condensation tc 10°C...50,5°C

Caracteristiques techniques
Volume balaye 220.0 m3/h
Raccordement du moteur Y/YY (PW)
Vitesse nominate 2900 t/mn
BoTte a bornes IP54
Poids 310 kg
Intensite maximale 124 A
Raccord refoulement 54 mm ou 2"1/8
Raccord aspiration 76 mm ou 3" 1/8
Intensite demarrage (rotor bioque) Y/YY 290/485 A
Pression maximale de service BP/HP 19/25 bar

Accessoires (S) = standard (X) = option/supplement
Relais de protection I NT 389R (S)
Huile ester BSE 170 (X)
Robinet refoulement (X)
Protection debit d'huile OFC (X)
Protection temperature refoulement (S)
Demarrage a vide (S)
Reduction de puissance 100/75/50%* (S)
* Les stages de reduction de puissance utilisables dependent des conditions de fonctionnement

Fig. n° 16



Tableau comparatif R404A -40/+40 aspiration-20 surchauffe utile 5K

Type de compresseur HSN7461-70 • H8NE7461-70 HSNE7461-70 HSNE6481-4Q ,

ECO NON OUI OUI OUI

Temperature liquide 35°C -4,8°C -14,8°C -4,8°C

Puissance frigorifique 26,74kW 43,36kW 47,03kW 26,25kW

Puissance absorbee 37,25kW 42,77kW 42,77kW 27,22kW

Puissance ECO 16,62kW 20,29kW 10,09kW

Refroidisseur d'huile 13,8kW 7,3kW 7,3kW 5,3kW

Rendement energetique 0,72 . 1,01 1,1 0,96

Fig. n° 17 V



CALCUL de la PUISSANCE 
du REFROIDISSEUR d'HUILE

Moto-Compresseur a Vis Hermetique Accessible
Type HSN 7461-70

Donnees
Fluide frigorigAne R404A
Temperature d'Avaporation -40.0°C
Temperature de condensation 40.0°C
Surchauffe aspiration . 20.0 K
Temperature de refoulement limite 90.0°C
Sous-refroidissement liquide 5.0 K
Puissance frigorifique 30,11 kW
Puissance absorbee 37.25 kW

Resultats (chaleur dissipAe n6glig6e)
Temperature de refoulement sans refroidissement 133°C 
Temperature de refoulement avec refroidissement 90.0°C 
Puissance du refroidisseur 13.8 kW

Fig. n° 18



7.2 Wassergekuhlte Olkuhler 7.2 Water cooled oil coolers 7.2 Refroidisseurs d’huile a eau

Leistungsdaten Performance Data Donnees de puissance

Typ

Type

Type

Oltemp.
(Eintritt)
Oiltemp.

(inlet)
Temp.
d’huile

(entree)

Verdich-
terzahl
No. of
compr.
Nbre.
de
compr.

Q
kW

OW 401 80 max 2 17
100 24

OW 501 80 max 2 22.5
100 32

OW 781 80 max 4 31
100 44

OW 941 80 max 4 42
100 60*

Nennleistung Q / Wassermenge V / Druckabfell Ap bei Wasser-Ein-ZAustrittstemp. 

Nominal capacity Q / Water quantity V / Pressure drop Ap with water inlet/outlet temp.

Puissance nominate Q / Debit d’eau V / Perte de charge Ap a temp, d’entree/sortie d’eau

15/ 25°C 
V

m3/h
Ap
bar

Q
kW

27 / 32°C * 
V

m3/h
Ap
bar

Q
kW 3 5 ^<

8 o

Ap
bar

Q
kW

50 / 60°C 
V

m3/h
Ap
bar

1.5 0.13 13 2.2 0.04 8 0.7 0.03 4.5 0.4 0.02
2.1 0.25 21 3.6 0.1 16 1.4 0.12 12 1.0 0.06

1.9 0.24 17 2.9 0.08 11 0.9 0.06 6 0.5 0.03
2.7 0.45 28 4.8 0.2 21 1.8 0.22 16 1.4 0.13

2.7 0.13 24 4.1 0.04 15 1.3 0.03 8.5 0.7 0.01
3.8 0.25 38 6.5 0.1 29 2.5 0.12 23 2.0 0.07

3.6 0.28 32 5.5 0.09 20 1.7 0.07 11.5 1.0 0.02
5.1* 0.1* 52 8.8 0.22 39 3.3 0.22 30 2.6 0.15

OW 401 / OW 501 OW 781 / OW 941

Standard = 4 Pass * = 2 Pass Standard = 6 Pass * = 3 Pass
Austritt Umlenkseite

Outlet return cover 
side
Sortie Cote 
inversion du circuit

Technische Oaten Technical Date Donnees techniques

Typ Gewicht Anschlusse Ol Volumen Abmessungen
Type Weight Connection oil Volume Dimensions
Type Poids Raccords d’huile Volume Dimensions

Ol Wasser
Zoll Oil Water A D E F H L
Inch Huile Eau

kg mm Pouce dm3 dm3 mm mm mm mm mm mm

OW 401 32 22 7/8 10.5 2.2 860 159 107 107 400 230

OW 501 35 22 7/8 14 2.6 1110 159 107 107 740 185

OW 781 56 28 1 1/8 18 4.5 880 216 116 121 400 240

OW 941 69 35 1 3/8 24 5.4 1130 216 116 121 740 195

Ol max. 28 bar 120°C
Wasser max. 10 bar 95°C

Oil max. 28 bar 120°C
Water max. 10 bar 95°C

Huile max. 28 bar 120°C
Eau max. 10 bar 95°C

Abmessungen Dimensions

A
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7.3 Luftgekuhlte Olkuhler 7.3 Air cooled oil coolers 7.3 Refroidisseurs d’huile a air

Leistungsdaten Performance Data Donnees de puissance

Nennleistung in kW 
(bei Lufteintrittstemp.) 
Nominal capacity kW 
(with air inlet temp.) 

Puissance nominate kW 
(a temp, d’entree d'air)

27°C 32°C 36°C 43°C

Oltemp. 
(Eintritt) 
Oil temp, 

(inlet) 
Temp, 
d'huile 
(entree) 

°C

OL 200 80
100

12.7
16.7

O.L 300 80
100

17.1
22.5

OL 600 80
100

31.9
42

Stromart:
Kind of currant: 
Genre du courant:

11.5 10.4 8.8
15.5 14.4 12.6

15.5 14.1 11.9
20.9 19.5 17.0

28.9 26.3 22.2
39 36.4 31.7

220/380 V - 3 - 50 Hz

Typ

Type

Type

Verdich-
terzahl
No. of
compr.
Nbre.
de
compr.

Luftmenge

Air flow

Debit d’air

m3/h

Gewicht

Weight
Weight
Folds
cuivre

kg

Cu-Gew.

Cooper-

Poids de 
d'huile

kg

Olvolumen

Oil volume

Volume

dm3

Lufter / Fan / Ventilateur 
Max. Strom- Leistungs-
aufnahme aufnahme

Max. current Power
consumption consumption
Intensity de Puissance

courant max. absorbee
A W

max 2 4500 42 10.2 5.5 1.25/0.72 300

max 2 6500 50 13.2 8.0 2.4/1.38 660

max 3 13000 84 19.9 14.0 2x2.4/1.38 2x660

andere Stromarten auf Anfrage
other kinds of current are available on request
d’autres genres du courant sont disponibles sur demands

Abmessungen Dimensions Dimensions

OL 200 / OL 300

Werte in Klammern 
gelten fur OL 300 
Values in brackets 
valid for OL 300 
Les valeurs entre 
parentheses sont 
valables pour OL 300

525 (563) 777 (803)Schrader-Ventil 
Schrader valve 
Raccord Schrader345 (383)

(28xT9!

012x20/
Langloch
Slot
Trou oblong

128x1,5) 250 (288).

OL 600

563

OUT
028x15/

^til

'H
!hL

028x1,5/

383

288

Schrader-Ventil 
Schrader valve 
Raccord Schrader

46
0 12x20/
Langloch
Slot
Trou oblong

1383

1250

1290



7. Zubehor

7.1 Olabscheider

Technische Oaten

7. Accessories 

7.1 Oil separator

Technical Data

7. Accessoires

7.1 Separateur d’huile

Donnees techniques

Typ
Type
Type

Gewicht
Weight
Poids

Volumen
Volume
Volume

© Einsatzbereiche: max. Saugvolumenstrom (theor. Fdrdervolumen) 
Range of application: max. suction volume flow (theor.displacement) 
Champs duplication: volume max aspire (volume balaye theorique)

Ol Gesamt
Oil Total

Huile Total

Klima ©
Air Conditioning 

Climatisation

Normalkuhlung 
Normal cooling 
Refrig, normale

Tiefkuhlung 
Low temp. 

Basses temp.

Verdichterzahl 
No. of compr. 
nbre de comp.

kg dm3 dm3 m3/h m3/h m3/h

OA 1854 75 18 40 220 (250) 300 300 max. 2

OA 4088 108 40 88 495 (580) 660 660 max. 3

OA 9011 202 90 228 940 (1160) 1320 1320 max. 6

OA 14011 308 140 385 1320 1320 1320 max. 6

Anschlusse und Zubehor Connections and accessories Raccordements et accessoires

OA 1854 OA 4088 OA 9011 OA 14011

Kaltemittel-Entritt
1 Refrigerant inlet

Entree de fluide frigorigene 
Kaltemittel-Austritt

54 (2 1/8“) © 76 (3 V) DN 100© DN 100©

2 Refrigerant outlet
Sortie de fluide frigorigene
Ol-Austritt

42 (1 %“) 76 (3 V) DN 100® DN 100©

3 Oil outlet
Sortie d’huile
Fullstutzen fur Ol

Rotalock 22 (7/8“) Rotalock 35 (1 3/s1 42 (1 5/a-) 42 (1 %')

4 Oil filling plug
Raccord de remplissage d'huile 
Schraderventil (T-Stuck)

l'/4“-12UNF 1V4“-12UNF Rotalock 22 (7/8“) Rotalock 22 (7/8“)

5 Schrader valve (T-piece)
Raccord Schrader (en T)
Thermostat

2xUNF7/16“ 2xUNF7/16- . 2xUNF 7/16“ 2xUNF 7/16“

6 Thermostat
Thermostat

NPTF %“ nptf3/8“ NPTF3/s“ nptf3/8-

Olheizung 1 x 140 Watt 2 x 140 Watt 3x140 Watt 3 x 140 Watt
7 Oil heater

Chauffage d’huile
Niveauwachter

NPTF3/8“ NPTF %“ NPTF%* nptf3/8-

8 Level control
Controle de niveau
AnschluB fur Sicherheitsventil

1 1 1 1

9 Connection for safety valve
Raccord pour soupape de surete

11/4“-12 UNF 1V/-12UNF 11/4“-12 UNF l’/4‘-12UNF

Betriebsdruck: max. 28 bar © Operating pressure: max. 28 bar © Pression de service: max. 28 bar ©

Betriebstemperatur: max. 120°C © Operating temperature: max. 120°C © Temperature de service: max. 120°C @

© Auslegung fur Verdampfungstemp. uber 
+5°C und fur uberflutete Systeme auf 
Anfrage

© Die Ausnutzung der Olabscheider bis 
zu den in Klammern genannten Grenz- 
werten sollte auf erprobte Systeme mit 
geringer Kaltemittelfullung an R22 und 
R134a beschrankt bleiben.

© Lotbuchse fur 0 42 mm (1 s/8“) auf 
Anfrage (fur HS. 53/64)

© Flansche nach DIN 2635 
© entsprechend deutscher Druckbehalter- 

vorschrift (andere Abnahmebedingun- 
gen auf Anfrage)

Selection for evaporating temp, above 
+ 5°C and for flooded systems on 
request

© The use of oil separators up to limit 
values in brackets should be restricted 
to proven systems with a low refrigerant 
charge of R22 and R134a.

© Solder connection for 0 42 mm (1 5/g“) 
on request (for HS. 53/64)

© Flange according to DIN 2635 
© according to German pressure vessel 

regulations (other specifications on 
request).

© Version pour temp, d'evaporation supe- 
rieure a + 5’C et pour systemes noyes sur 
demande

© [/utilisation des separateurs d'huile, allant 
jusqu’aux valeurs limites mentionnees entre 
parentheses, devra etre restreinte a des 
systemes eprouves, avec faible remplissage 
de fluide frigorigene R22. R134a 

© Douille a souder 0 42 mm (1 °/8") sur 
demande (pour HS. 53/64)

© Bride d’apres DIN 2635 
© Conformement aux prescriptions alleman- 

des pour les reservoirs sous pression 
(autres specifications sur demande)

©



Abmessungen Dimensions Dimensions
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Werte in Klammern gelten fur OA 14011
Values in brackets valid for OA 14011
Les valeurs entre parentheses sont valables pour OA 14011

67



7.4 Zubehor fur Olkreislauf 7.4 Accessories for oil circuit 7.4 Accessoires pour le circuit d’huile

Technische Oaten Technical Data

FZ LZ

Max. Betriebsdruck
Max. operating pressure
Pression de service max.

bar 28 28

Max. Betriebstemperatur
Max. operating temperature 
Temperature de service max.

°C 110 120

Leistung 220 V
Power consumption 220 V 
Puissance absorbee 220 V

• W(VA) - -

Max. Kontaktbelastung 220 V
Max. switch capacity 220 V 
Pouvoir de coupure max. 220 V 
Schutzart

A(VA) 0.15 (32) 2 (100)

Protective system
Classe de protection

IP 65 IP 65

Gewicht
Weight
Poids

kg 0.54 1.1

© Oaten fur HS. 53 © Data for HS. 53
@ bei ohm'scher Belastung © with resistive load
© durch Abdichtung mit Silikon kann die © protection can be

Schutzart erhoht werden with Silicon

Donnees techniques

Bauteil-Kurzbezeichnung 
Short designation of parts 

Designation abregee des pieces
OF Y TC R SG

25 35 28 28 28

120 105 115 - 100

- 10(21) - 140 -

- - 16© - -

- IP 65 IP 40© IP 65 -

1.0 0/2.1 0.9 0.2 0.2 0.12

©
©

increased by sealing ©

Caracteristiques pour HS. 53 
avec resistance ohmique 
la protection peut etre augmentee en 
rendant etanche avec du silicone

Abmessungen Dimensions Dimensions

FZ

OldurchfluBwachter 
Oil flow switch 
Controleur de debit d’huile

OF

Olfilter 
Oil filter 
Fiitre d'huile

HS. 53

mind. 110 
(HS.53: mind. 80)

A B
HS.53 185 95
HS.64/HS.74 334 150



Pg 13.5

Magnetventil (Olleitung) 
Solenoid valve (oil line) 
Electrovanne (conduite d'huile)

0 16(5/8")
Olniveauwachter 
Oil level control 
Controleur- de niveau d’huile

Olschauglas (Olleitung)
Oil sight glass (oil line)
Voyant d'huile (conduite d'huile)

Olheizung (Olabscheider)
Oil heater (oil separator)
Chauffage d'huile (separateur d'huile)

Olthermostat (Olabscheider)
Oil thermostat (oil separator) 
Thermostat d'huile (separateur d’huile)
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Resume:
Les cryorefrigerateurs utilises pour l’obtention des tres basses temperatures 

presentent quelques inconvenients que le tube a gaz pulse, intrinsequement plus simple, 
permet d’eliminer. Notons en particulier la suppression des pieces mobiles fonctionnant a 
basse temperature et des vibrations dues au deplaceur comme dans les machines Stirling et 
Gifford Mac Mahon.

Malheureusement ce nouveau systeme, decouvert en 1963, est handicape 
actuellement par son manque de puissance, et son rendement energetique reste bien en 
dessous de celui des autres machines.

L’ordre de grandeur des puissances obtenues est de la dizaine de Watt a 100 K et 
nous avons obtenu 25 K avec un systeme monoetage.

Si un certain nombre de laboratoires de recherche de par le monde ont etudie le tube 
a gaz pulse experimentalement, pen d’etudes theoriques ont ete publiees, et aucune ne rend 
compte pleinement de son fonctionnement [16] [17].

Les recherches actuelles se developpent dans plusieurs directions :
• Adaptation technique des systemes existants a des niches technologiques ou sa 

simplicity le rend competitif; une machine est actuellement commercialisee 
pour la regulation en temperature des tetes IR.

• Etudes experimentales pour ameliorer les performances tant du point de vue de 
la puissance frigorifique que de la gamme de temperature d’utilisation.

• Enfin, developpement de modeles numeriques dont les resultats, confrontes a 
1’experimentation, doivent permettre de mieux comprendre le fonctionnement, 
et devraient a terme conduire a V optimisation du systeme.



Introduction

L’ingenieur qui souhaite produire du froid dispose d’un grand nombre de precedes. 

Le choix de Pun d’entre eux depend, entre autre, de la puissance frigorifique et du niveau 

de temperature qu’ il souhaite obtenir.

Ces precedes qui evoluent dans le temps, mettent en jeu des principes physiques tres 

varies, qui sont le resultat d’une interaction permanente entre le concept et les possibilites 

techniques du moment. La maitrise de nouvelles technologies ou de nouveaux materiaux 

permet d'envisage; des systemes de production de froid originaux. Ainsi, leurs 

performances ou leurs fiabilites permettront d’etudier des materiaux specifiques ou de 

mettre en evidence des proprietes inconnues qui deboucheront sur de nouvelles machines.

Le tube a gaz pulse n’echappe pas a cette problematique. Decouvert en 1963 il 

beneficie des retombees de secteurs de la physique en pleine expansion- (detecteur refroidi, 

decouverte de nouveaux supraconducteurs haute Tc, augmentation des besoins de froid 

dans Lespace, etc....).

Actuellement, le developpement de detecteurs performants dans le domaine spatial 

est freine par le manque de disponibilite de source froide. Les contraintes imposees, telles 

que V absence totale de maintenance et de gravite, la necessite d’avoir des niveaux de 

vibration tres faible font que la plupart des systemes dynamiques sont rapidement 

inappropries. Pour des temperatures inferieures a 100 K et des missions de plusieurs 

annees, les solutions qui utilisent le stockage de fluide cryogenique (azote ou helium 

liquide) ne sont plus envisageables, il faut done se toumer vers d’autres precedes.

Pour ces applications, V aspect economique et le rendement ne sont plus les criteres 

les plus importants, les plus pertinents sont, les performances, la fiabilite, la reponse a des 

contraintes particulieres et sous cet angle le tube a gaz pulse (TOP) est bien place.



Historique: Les differents type de tube a gaz pulse (TGP)

Le tres original precede de production de froid suggere par GIFFORD et 

LONGWORTH a ete de nombreuses fois decrit dans la litterature [1] [2] [3] [4] [5]. 

Schematiquement, il se compose dans sa version la plus simple d’un compresseur qui 

comprime et detend le gaz (generalement l’helium), d’un regenerates qui accumule et 

restitue altemativement l’energie, d’un tube, et de trois echangeurs Ei, E2 et Ef (figure 1).
PISTON REGENERATE!® TUBE

ECHANGEUR

A partir de la premiere version du tube, plusieurs ameliorations ont permis 
d’augmenter ses performances tant du point de vue de la temperature limite que de la 
puissance frigorifique.

La premiere est due a Mikulin [2]; il a propose d’ajouter un reservoir tampon a la 
sortie du tube (voir figure 2).

MICROVANNE

RESERVOIR
FIGURE 2

la deuxieme est V oeuvre de Zhu Shaowei [3] qui a pense a mettre une double 
injection de fluide (voir figure 3).

MICROVANNE

RESERVOIR
FIGURE 3



Actuellement des recherches s’orientent vers des systemes multietages [6] [7], ou 
multi-injections [8].

Les performances ont suivi 1’evolution du systeme.
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-Evolution des performances

Fonctionnement du systeme.
Pour comprendre le fonctionnement d’un tel systeme il faut garder present a 1’esprit 

qu’il s’agit d’un systeme altematif dans lequel le gaz ne change pas de phase.

Decomposons le cycle suivit par le gaz en deux evolutions; la phase de compression 

et la phase de detente (voir figure 4).



PISTON REGENERATED MICROVANNE

RESERVOIR

FIGURE 4

a) phase de compression: Le gaz se deplace du compresseur vers I’echangeur E2

La chaleur de compression Qi est evacuee par l’echangeur Ei, le gaz rentre dans le 

regenerates a une temperature voisine de celle de V ambiance. En traversant le 

regenerates, il se met progressivement en equilibre thermique avec le materiaux 

constituant le regenerates. Quant au gaz qui est dans le tube sa chaleur de compression Q2 

est evacuee par l’echangeur E2.

b) phase de detente: Le gaz se deplace cette fois de l’echangeur E2 vers le

compresseur.
Le gaz quitte l’echangeur E2 a une temperature T3 inferieure a celle qu’il avail 

pendant la phase de compression, puis ps detente il se refroidit. Sa temperature devenant 

inferieure a celle du regenerates, il refroidit le materiau constituant le regenerates. Le gaz 

termine son cycle en retoumant au compresseur et un nouveau cycle peut commences 

Ainsi, cycle apres cycle, la temperature du regenerates s’abaisse.

Cette production frigorifrque Q f peut s’ecrire <Qf > = <Ht>-< Hr >; expression

dans laquelle <Ht > et <HR > representent respectivement les valeurs moyennes des flux 

d’enthalpie dans le tube et dans le regenerates. Dans l’hypothese ou le gaz a un 

comportement de gaz parfait, la moyenne dans le temps du flux d’enthalpie en regime 

periodique sinusoidal [9] peut s’ecrire:



< Ht > = —JomTdt = —■^■JP(t)V(t)dt
T T K0

expression dans laquelle Cp = capacite thermique du fluide; A = section du tube; R =
27Ctconstante des gaz parfaits; V(t) = V0 cos(—+4>) etant la vitesse du gaz

27Ct
P(t) = P0 cos(—) la pression du gaz et x = la periode du cycle. Cette equation montre que

< H t > est maximum quand le dephasage entre P(t) et V(t) est minimum [9] [10].

Performances:

COP theorique et COP pratique:

Comme pour tout systeme thermodynamique on pent definir un COP de Carnot. Pour 
ce type de machine travaillant a ties basse temperature, meme le COP de Carnot est ties 
faible. Pour une machine fonctionnant entre Tc = 300k et Tf on a:

Tf K 200 K 100 K 50 K 20 K 4 K
COPcamot

(W/W)
2 0.5 0.2 0.07 0.015

Quant aux performances reelles on pent voir sur la figure 5 citee par [11] [12] 
qu’elles restent ties modestes.

% Carnot

.6 octa

Temperature froide: 01.8 a 10K O10 4 30K 
o 30 a90K

1 10 102 103 ' 10< 10s 10 
Puissance de refrigeration (W)

. — Efficacite par rapport au rendement de Carnot 
de rifrigerateurs et liquetacteurs.

FIGURE 5

Au laboratoire du froid nous avons mene une etude [13] dont les principaux resultats 
concemant les COP sont resumes sur les figures 6,7 et 8. D s’agit de la comparaison de 
resultats experimentaux obtenus avec un tube ouvert et un tube ferme.
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FIGURE 6: Variations de la puissance frigorifique avec la temperature
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FIGURE 7: Variations du COP avec la temperature

Afin d’evaluer l’interet du precede, le COP experimental a ete compare aux COP

d’un cycle de Carnot (COP = Lambiaiit

T —Txfroid ambiant

). Les resultats sont illustres par la figure 8

qui montre Revolution du rendement thermodynamique T|t = CQPexp.
^^Pcaniot
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FIGURE 8: Variations du rendement thermodynamique avec la temperature

Si le tube ouvert ameliore le COP d’un facteur 10 par rapport au tube ferme, celui-ci 
reste ties faible. On notera que la courbe COP/COPcamot presente un extremum, mais en 
Vabsence de COP theorique il est difficile de faire la part entre I’inefficacite du precede et 
celle de I’installation.

Perspectives de developpement

En dehors des adaptations a des problemes tres particuliers ou sa simplicite pent le 
rendre competitif, deux axes principaux se degagent; s’afffanchir des contraintes du 
compresseur et augmenter les performances en terme de temperature et de puissance.

Actuellement, on utilise surtout des compresseurs classiques, done lubrifies. Une des 
ameliorations possible serait de developper un compresseur sec ayant une tres bonne 
fiabilite. Celle-ci pent etre augmentee par l’utilisation d’un oscillateur acoustique [12], qui 
permettrait de supprimer les problemes lies a la lubrification.

Quant a 1’amelioration des performances, elle passe par une optimisation du 
regenerateur qui est le coeur du systeme. Comme on l’a vu celui-ci doit repondre a deux 
exigences:

• presenter une perte de charge minimum.
• accumuler et restituer le maximum d’energie a la frequence de fonctionnement 

du compresseur.

H doit done etre constitue d’un materiau ayant une grande capacite thermique. On 
pent done utiliser les anomalies de capacite thermique a basse temperature de certains 
materiaux comme les terres rares [14] (voir figure 9).
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Specific heat of some typical magnetic materials 

FIGURE 9

Avec un regenerateur associant plusieurs types de terres rares, T. Hashimoto et al 
[15] ont montre que la capacite thermique des materiaux utilises dans les regenerateurs 
etait un facteur tres important, et qu’un regenerateur utilisant 3 voire 4 types de. materiaux 
different etait beaucoup plus efficace.

Actuellement, des travaux de simulation numerique [13] sont en cours au laboratoire. 
Le but a terme est de construire un modele reellement predictif permettant d’identifier les 
parametres dominants du fonctionnement du tube.

Ce dernier est schematise par un systeme cylindrique compose de 6 elements 
(compresseur, E%, regenerateur, Ef, tube, Ez) juxtaposes. Le probleme est suppose 
monodimentionnel selon l’axe longitudinal. Ainsi en tout point d’une section droite du 
tube, les differentes variables peuvent etre approximees par leurs valeurs moyennes sur la 
section. Enfin, une relation de type de Darcy nous permet de rendre compte des pertes de 
charges de chaque element.

Le syteme a resoudre est forme de 5 equations (premier principe pour le gaz et la 
paroi, conservation de la masse, equation d’etat, equation de Darcy) qui sont resolues a 
l’aide d’une methode de prediction-correction sur la temperature du gaz et de la paroi.

Les premiers resultats nous ont permi de valider le modele pour les pressions ( voir 
figure 10).
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FIGURE 10

Conclusion

Les problemes lies a l’interdiction ties fluides frigorigenes a redonne un regain 
d’interet aux technologies de production de froid alternatives a la compression mecanique 
de vapeur, aucune des alternatives mettant en oeuvre des fluides benins pour 
l’environnement ne doit etre ignoree.

Ces precedes concement des technologies emergentes sur lesquelles il est important 
d’acquerir une bonne expertise pour etre capable d’evaluer leur possibilities.

Actuellement le tube a gaz pulse n’est pas un concurent redoutable pour les 
cryorefrigerateurs classiques, mais sa simplicite et son potentiel de developpement en font 
un systeme prometteur pour l’avenir [19]. Ce n’est pas en terme de COP ou de 
performances que le TGP pent etre actuellement interessant comme cryorefngerateur, mais 
sous V angle d’un systeme capable de repondre a des contraintes ties particulieres 
notamment en termes de vibrations. Sa simplicite mecanique le rend potentiellement tres 
liable et il peut done fonctionner ties longtemps sans maintenance.

Enfin comme tout systeme nouveau il beneficie d’un grand potentiel de 
developpement; e’est pourquoi plusieurs equipes en France tiavaillent sur le sujet, CENG a 
Grenoble [18], l’ENS a Paris [17], et le laboratoire du froid du CNAM a Paris [9],[10].

Si l’obtention de ties basses temperatures presente un interet comme systeme 
altematif aux cycles classiques, on peut esperer que les recherches actuelles deboucheront 
sur une meilleure connaissance des phenomenes avec la possibilite d’obtenir des 
temperatures plus proches de celles utilisees en froid industriel ce qui lui ouvrirait de 
nouvelles perspectives.
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CHAPITRES DEVELOPPES
NOUS TRAITERONS DU SUJET EN COMMENTANT UNE SERIE 
DE TRANSPARENTS QUI EVOQUERONT SUCCESSIVEMENT

1- TTR:
UNE PMI OU DEPUIS SA CREATION EN 1970 LE SUJET 
PRINCIPAL D'INTERET EST LA RECHERCHE APPLIQUEE, MARQUE 
PAR SES REALISATIONS DANS LE DOMAINE DES TRANSFERTS 
DE CHALEUR. POUR EXEMPLES

hier:
LE PANNEAU RAYONNANT RAYFEL A L'ORIGINE DE 

CENTAINES DE REALISATIONQS EN FRANCE ET A L'ETRANGER

AUJOURD'HUI::
- LA REFRIGERATION DE L'ACIDE SULFURIQUE EN COURS 

DE FABRICATION, par L AIR: AEROROREFRIGERANTS VENOUS 
EN FRANCE, GRECE, BELGIQUE, HOLLANDE, ALLEMAGNE...

- TRANSFAIR: UTILISATION DE L AIR POUR RESOUDRE UN 
PROBLEMS QUE I ON TRAITE DEPUIS DES DECENNIES EN 
UTILISANT DE L'EAU:

2- L'UTILISATION DE L'EAU ET LES PROBLEMES RENCONTRES
3- UNE PROPOSITION NOUVELLE; L AIR AU SERVICE D UN 

RAYONNEMENT A BASSE TEMPERATURE: DEMONSTRATION 

DES PERFORMANCES POSSIBLES
4- TRANSFAIR : UN PROCEDE POUR LEQUEL TOUTES LES 

SUJETIONS INHERENTES A L'UTILISATION DE L'EAU 
DISPARAISSENT A JAMAIS ET DONT LA CONCEPTION 
BREVETEE (EUROPE ET USA) CONDUIT A UN AUTO- 
EQUILIBRAGE DES CIRCUITS (SANS AUCUN ORGANS DE 
REGLAGE) ET PAR LA A UNE SIMPLICITE EXTREME SOURCE 
D UNE FIABILITE PENSONS NOUS REMAROUABLE: UN RECUL 
DE 11 ANS DEJA NOUS PERMET DE LE PRETENDRE.



CHAUFFAGE DES BATIMENTS INDUSTRIELS
TRANSFAIR: POURQUOI ?

Depuis que I on a constate que les hommes travaillaient 
plus et mieux dans une ambiance presentant plus de 
contort, et que leurs productions etaient de meilleure 
qualite, on s'est efforce de repondre a ce constat en 
leur proposant des installations:

- moins bruyantes,
- moins poussiereuses
- assurant un plus grand contort thermique:

niveau de temperature et homogeneite. 
avec malgre tout un souci economique comprehensif: 
celui d'avoir des installations

- performantes,
- fiables
- et les plus economiques possible tant au 

niveau du cout d'investissement qu a 
celui du cout de fonctionnement.

On est passe ainsi du brasero,au generateurd'air chaud 
a Faerotherme, au make-up, au panneau rayonnant, et 
depuis deja plusieurs decennies au chauffage par le 
sol. Cette demiere formule, prescrite et developpee tres 
scientifiquement des 1930 par Feminent Professeur 
Monsieur MISSENARD, aura ete par la suite l'objet de 
"debordementsHde la part d'adeptes,mais plus affairistes
que techniciens et qui en assurant, au mieux pour les 
plus honnetes le facteur quantitatif (quantite dechaleur) 
oubliaient de se preoccuper de l’autre element essentiel 
le facteur qualitatif (contort reel). Ainsi a-t-on vu, 
durant des decennies se realiser des installations par 
milliers qui ont constitue les contre-references 
regrettables de la formule. La reglementation qui fixe 
imperativement a 28°c la temperature de sol a ne pas 
depasser,ecarte aujourd'hui du circuit les "bricoleurs",
et nous devons nous en feliciter.



TTR

DEPUIS DES DECENNIES UNE CERTAINE 

EXPERIENCE DES TRANSFERTS DE CHALEUR



Un problems important

ilNOMIE D’ENERGii:

Attention, au niveau mime du choix
du mode de chauffage,

PERMiSE : ELLE COOTE TROP CHER.

Dans'le domaine du CHAUFFAGE, 
comma dans beaucoup d’autres, 
la NATURE nous donrie encore 
unefois I'exemple de la SIMPLICITE 
etde I'EFFICACITE 
d'un PHENOMENE NATUREL:

PAR _ /

RAVCt^\E.V;-.v7

N'est-il pas surprenant a priori de 
se sentir a raise,' par un beau temps 
ensoleille d’hiver, alors que la 
temperature de I’air avoisine 0 °C...

CE PHENOMENE, nous vous le 
proposons pour LE CHAUFFAGE 
DE VOS LOCAUX : il explique 
a lui seul — que Von puisse arrvver 
a la notion de CONFORT, dans un 
BATIMENTCHAUFFEPAR 
RAYONNEMENT, BIEN QUE la 
temperature d’air ne depasse pas 
12 a 15 °C — que ce resultat soit 
obtenu avec une economic 
d’energie importante (25 a 30 %).

Quelle que soit I’importance des locaux a CHAUFFER, SE PRIVER DE CETTE ECONOMIE 
n’est plus permis. Par ailleurs la suppression de mouvements d’air, sauvages, bruyants et 
poussiereux, CONFERS aux occupants, SANS AUTRES FRAIS : SILENCE ET PROPRETE.
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CIRCUIT EAU '■*
| SOLUTION TRADITIONS.... ^

CIRCUIT A EAU: la complexite les ennuis
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"T* a a m.umuui i a Ain: LA SIMPLICITE ET PAR aiL/^lution arpent I ■

LA FIABILITE
-*— 4-

c3 C3 C

5 COMPARAISON : AVANTAGES

•- us avantages apparaissent evidents au seul 
ixamen des 2 schemas figures ci-dessus et qui
'Picscntent
•. . iK.-uit traditionnel mais combien complexe d'une 
iriite de refrigeration par I'eau.

circuit de refrigeration a airpar laformule ARPENT.

II nous parait inutile d'insister . la fiabilite a trouve jv -*=- 
tous temps son origins dans la simplicite. La compa 
raison des 2 circuits met a I’evidence la simplicite u; s 
la fiabilite de la formule proposes, confirmees par urr=m 
fonctionnement de 24 heures sur 24 des UrmesJi. 
dont la premiere miseen route en 1971 totalise ■•= # 
Septembre 78, 65.000 heures de marclu ■*==:



TRANSFAIR

DES PERFORMANCES QUI SE DEMONTRENT 

PAR LE CALCUL ET QUI SE VERIF1ENT PAR 

LES ESSAIS



TRANSFAIR
LOGICIEL DE CALCULS POUR OPTIMISATION DES 

GOUTS D'INVESTISSEMENT ET D'EXPLOITATION PAR
L'OPTIMISATION DIMENSIONNELLE DES COMPOS ANTS:

-tubes: diametre, epaisseur, pas d'installation, 

-groupe moto-ventilateur: debit,pression,puissance 

-batterie de chauffe,

RAPPEL DES NOTIONS DE CALCUL

l-DONNEES :

1.1 temperature resultante interieure desiree: TR
1.2 temperature exterieur correspondante: TE
1.3 deperditions calorifiques du batiment etablies

a partir de 1.1 et de 1.2 puis:
- des caracteristiques des materiaux utilises
- des dimensions generates du batiment
- du renouvellement d'air fixe.

NB: le logiciel de calculs TRANSFAIR etabli permet:
- soit d'entrer ce bilan dans le programme sil 

est etabli et impose par l'Entreprise generate,
- soit de l'etablir a l'aide du logiciel qui 

comprend la partie calculs correpondants.



2- ETAPES DU DIMENSIONNEMENT:

2.1-Le bilan BC connu, et la surface active SA du sol 
determinee a partir des dimensions du batiment, 
conduisent immediatement a la notion de flux
calorifique necessaire:

FC = BC/SA (1)
-II est admis dans la litterature technique concemant 
le sujet que la temperature resultante obtenue TR est 
superieure de 2°C a la temperature de l'AIR TA. Cette 
difference est une des 2 explications principals au 
fait que ce mode de chauffage est interessant sur le 
plan economic d'energie,Tautre etant que la temperature 
reste pratiquement constante sur toute la hauteur du 
local, avantage majeur sur le chauffage par air chaud 
qui surchauffe (inutilement) les sous-toitures.

TR etant imposee, on a done TA = TR-2°c et la tempe­
rature du sol est donnee sans tarder par:

TS = TA+FC/KR (2)
KR: coefficient resultant, integrant l'effet rayonnement et
convection dun sol chauffant (valeur admise par tons)
A remarquer qua ce premier niveau de calcul on va 
pouvoir verifier:
- si cette temperature est ^ a la limite acceptee 28 °C 
la formule du chauffage par le sol pourra repondre au 
probleme pose.
-si TS > 28 °C: on determine a partir de (2) le FC maxi 
puis a partir de (1) la quantite de chaleur (BC28°c) 
que le sol pourra emettre.On en deduira le complement

(BC- BC28°c)
qu'il faudra apporter par tout autre moyen...
A noter: la possibility de determiner la temperature 
exterieur limite a laquelle correspond BC28°c et celle
interieur que Ton aurait avec le seul chauffage par le
cnl rp pn iitilicant Ip ralrnl Hpi? Henerditintis.

2/



3/
-si on considere devoir assurer un complement la 
formule habituelle dans ce cas est de prevoir des 
aerothermes. Leur installation va cependant grever le 
prix final et sera difficilement amortissable car utilisee 
que quelques heures par an..

TRANSFAIR apporte une solution tres simple et 
economique a ce probleme: ouverture d un registre situe 
sur le circuit jusqu'a lors ferine: le generateur d'air 
chaud sera ajuste au besoin global, (pour un prix 
augmente de quelques %). Apres etre passe dans le 
circuit sol, l air sortant, pour partie, sera dirige dans 
le batiment.Un registre identique est amenage sur le 
circuit retour pour admettre la meme quantite d'air. 
Celle-ci reprise a la temperature ambiante inferieure 
pourra done absorber le surplus de calories. Le groupe 
moto-ventilateur restera inchange et pourra meme 
conserver sa vitesse de rotation....
L'ajustement aux besoins calorifiques se fera en jouant 
sur 1'ouverture des registres qui peut etre commandee 
en function de la temperature resultante interieure. 
la regulation intervient des lors et sur la batterie de 
chauffe et sur les registres.A noter que l'interet majeur 
sera de revenir a la configuration "circuit ferme" le 
plus vite possible pour retrouver le meilleur contort et 
la marche economique optimale.
A remarquer que cette possibilite de fonctionnement 
peut etre interessante dans un autre cas: Apres une 
coupure electrique intempestive pendant le WE on 
retrouve l'installation a 1'arret le lundi matiniLa remise 
en marche de l'installation necessitera de par son 
inertie un delai de plusieurs heures pour retrouver un 
contort acceptable. Ce laps de temps pourra etre reduit 
tres sensiblement en passant a la configuration "circuit 
ouvert" pour revenir ensuite au circvuit ferme.



2.2 DIMENSIONNEMENT (SUITE ET FIN)
4/

La temperature TS du sol etant determinee la suite des
calculs va ccmduire § determiner successivement les 
temperatures que Ion va devoir obtenir

- a tons les niveaux de la dalle beton,
- au niveau exterieur parol tube,
- au niveau interieur paroi tube,
- au niveau de 1' air de circulation,

ceci pour assurer le flux calorifique sortant necessaire. 

A noter:

-que la valeur de ce flux evolue dans l'epaisseur du 
dallage en fonction des surfaces qu'il traverse, il est 
ainsi maximum au niveau des parois des tubes de 
circulation du Guide.
TRANSFAIR utilise des tubes dont le diametre peut 
varier de 60 a 125 mm. Pour ce dernier par exemple 
comparativement a un tube eau de 20 mm installe au 
meme pas, le fux transfair est plus de six fois moins 
important que dans la formule a eau...
Le calcul est donne par la formule classique:

T(n)= T(n-1)+ Guxn/ A /e 
ouT(n)= T(n-1)+ Guxn/c<c

suivant que Ton se situe par exemple:
.au niveau du beton ou de la paroi meme du tube 

de conductibilite A et d epaisseur e 
.ou a l'interieur du tube avec une circulation d'air 

definie a la quelle correspond un coefficient 
dechange par convection cA c.



51

Le calcul final conduit done a definir cette circulation 
d'air pour obtenir ce coefficient c, tout en controlant 
que la perte de charge reste admissible.
Dans ces calculs Interviennent les parametres 
classiques

- poids specifique,
- vitesse massique
- conductibilite thermique,
- viscosite cinematique
- chaleur specifique,

a utiliser suivant les formules de REYNOLDS, de
NUSSELT et autre PRANDTL. Je ne vous ferais pas 
l'affront, Eminents Thermiciens que vous etes d'aller 
plus loin dans mes explications.
Sachez que nous sommes bien en regime turbulent 
avec:

- des nombres de REYNOLDS de 30.000 a 40.000
- des pertes de charge limitees volontairement a 

350 et 450 Pa correspondant a des debits 
massiques WV de 5 a 7 kg/sec.m2 relativement 
faibles pour limiter le bruit: (a proximite de 
notre generateur e’est le lumignon du synoptique 
qui nous signale que 1’installation est en marche)

- des puissances absorbees de 2 a 3 W/m2
soit pour un batiment de 1000 m2 un moteur 
necessaire de 2 a 3 kw (qui tiendrait dans une 
boite a chaussures..)

- des temperatures moyennes d’air qui toument 
autour de 38/40°c, avec a l'entree 50°C et en 
valeur limite 55°C (assuree par un limiteur)

Pour mesurer plus facilement ces performances, nous 
les comparons a celles obtenues dans une installation 
classique a EAU, et presentons ce comparatif par le 
tableau suivant.



TRANSFAIR: PERFORMANCES
RAPPEL : Calculer un COEFFICIENT GLOBAL D'ECHANGE KG, entre 2 milieux separes par

un ou des materiaux differents, consists a determiner les resistances thermiques 
de cheque element constituant, ainsi que cedes correspondent aux coefficients 
d'echange au droit de la premiere et de la derniere face a travers desquelles 
s'effectue le transfert. La somme de ces resistance rests a calculer, puis son 
inverse qui va constituer le Coefficient Global KG cherche.

ATTENTION : II y a necessity de tenir compte imperativement des surfaces resiles
traversees et objet du transfert de chaieur. Celles-ci peuvent etre differentes 
les unes des autres ce qui modifie directement les flux calorifiques.
Dans le cas present, les flux changent tres sensiblement par exemple, suivant le 
diametre des tubes, leur epaisseur et leur pas de mise en place.
Fairs abstraction de ces correctifs conduirait a un calcul totalement errone...
IL est tenu compte de tous ces facteurs dans les valeurs successives 
annoncees ci-dessous.

COMPARAND? DE PERFORMANCES AVEC CIRCUIT EAl

FORMULE GENERALE:

1/KG= I /coef sol + K1 /coef beton + K2 /coef plastique + K3 /interieur tunc

avec KG= coef global
coef sol = coef convection+rayonnement
K1,K2,K3 = coefficient de correction des surfaces successives traversees . 
coef beton = donnS par A b / 6paisseur b6ton
coef plastique = donne par \ p / epaisseur plastique
coef iat tube = coef de convection interne, calcule suivant= les meuhoucs cius-

dRGUIT/:EAU. TRANSFAIR RAPPORT EAU/a

resistance sol 0.090909 0.090909 4,00
resistance b6ton 0.142800 0.068627 2
resistance plastique 0.075110 0.013880 5.4
r6sistance inter tube 0.00468 0,093800 0,050

RESISTANCE GLOBALE 0.3135 0.267220 1,173

COEFFICIENT GLOBAL KG
(en KCAL/H.M2>C) 

En POURCENTAGE :

3.19 3.74 0,85

resistance Sol : 29.00 34.00
resistance beton : 45.50 26.00
resistance plastique : 24.00 5.00
resistance inter tube: 1.50 35.00

TOTAL : 100.00 100.00

CES VALEURS SONT DONNEES POUR EXEMPLE. A CHAQUE CONFIGURATION DU RESEAU 
ADOPTEE, A CHAQUE VALEUR DU DEBIT D'AIR, DU DT SUR L'AIR, DU DP 
CORRESPONDENT DES PERFORMANCES DIFFERENTES MAIS PRECISES. LA MAITRISE DE 
CES CALCULS CONSTITUE LE KNOW-HOW DE TRANSFAIR ETABLI ET D1SPONIBLE SOUS 
FORME D'UN LOGICIEL QUI PERMET D'OPTIMISER FACILEMENT ET TRES RAPIDEMENT TOUS 
LES PARAMETRES DE L'INSTALIATION A PARTIR D'UN ORDINATEUR CLASSIQUE TYPE PC.



TRANSFAIR : comparatif dimcnsionncl
avec solution EAU

77^ 77;
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TRANSFAIR

SUR LE PLAN GENIE CIVIL PLACER DES 
TUBES DANS LE PLAN DES FIBRES NEUTRES 
DUNN PROFTL : UNE BONNE IDEE:
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TRANSFAIR
ET LE GENIE CIVIL

NOUS AVONS FAIT REALISER PAR LE CEBTP L'ETUDE 
DE FAISABILITE DU PROCEDE. IL RESSORT DE CETTE 
ETUDE QUI OBSERVE A LA LETTRE LES REGLES DES 
ANNALES DE L’INSTITUT TECHNIQUE DU BATIMENT 
ET DES TRAVAUX PUBLICS UN ENSEMBLE DE 
PRESCRIPTIONS PRECISES QUI CONCERNENT TOUS LES 
FACTEURS DE CONSTRUCTION DTJN DALLAGE ET DE 
LA FORME SUR LAQUELLE IL SERA REALISE.
NOUS CONSEDERONS ETRE EN MESURE 
D’ENTREPRENDRE DES REALISATIONS SUR CES BASES 
DES A PRESENT.
TRANSFAIR EST POSITIF SUR LE PLAN GENIE CIVIL:

FIG 1

TRANSFAIR conduit a placer dans le plan de la fibre 
neutre du dallage les tubes de circulation d’AIR FIG2: 
Resistance et volume de reference: R et V.
-le dallage non equipe, de MEME RESISTANCE R 
conduit a consommer 15% de beton en plus: FIG3 
.le dallage de MEME VOLUME de beton (V) presente 
une resistance R = .63 du dallage TRANSFAIR: FIG1

NB: c’est par la raise en place de KMS de tubes-carton 
dans le tablier du pont de TANCARVTLLE que cet 
ouvrage a pu etre economiquement realise.



DALLE 11'LEA 155EUK-i lUULb P=iu cm 
charge: essieu de 13 t au centre 

FIBRE INFER I EURE.- qte acier A = KE,fO
o trac° be ton = KE,K)

Aciers (cm2-/ml)

E = 40000 MPa

E = 30000 MPa

90 100 110 120 130 140 150

Module de UESTERGRRRD l< (Mpa/m 1)
( caracterise la resistance du sol: sable mouvant: mauvais = 10)’

roche : excellent = 150)

EXEMPLEl la mesure du module sur le terrain donne : 85,

le beton employe I E = 40 OOO MPa
a la verticale de 85 on a sur la courbe du beton prevu le point A. L'horizontale de A: 
donne a droite : la contrainte en traction du beton : 1, 8 MPa
donne a gauche: la section d'acier qu'il faudrait prevoir pour ramener a 0 cette contrainte 

soil 3,8 CM2 /ML de dalfage.
NOT A: i-a contrainte de traction ne doit pas depasser 2,2 MPa valeur maxi.

on se retrouve pour ces conditions de travail les plus severes (13 Tonnes/essieu) 
avec une contrainte de 1,8 pour un beton non feraille.

CONCLUSION: Le dallage prevu de 25 CM repond done aux conditions extremes imposees.



TRANSFAIR:

LES CIRCUITS S'AUTO-EQUILIBRENT 
SANS ORGANES DE REGLAGE...
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OBJET DES ESSAIS

Les essais concernaient un systeme de distribution d’air ils avaieni puu: -.ji-jv 
d'evaluer I'equilibrage des debits d'air dans les differents tubes de distributin' 
du systeme

Les essais orii eu lieu le 21 juin 1994 dans les locaux du demandeui

MATERIEL CONCERNE PAR LES ESSAIS

L'equipement soumis aux essais est un element de circuit de chauffage pai an ii 
constitue d'un caisson de ventilation, d'un distributeur d'air et d'une nappe de 
27 tubes de PVC (annexes 1 et 2).

Le caisson de ventilation est raccorde a deux gaines en acier de section 
rectangulaire (0,760 m x 0,330 m).

La gaine superieure est utilisee pour I'aspiration, son extremite est ouverte

La gaine mferieure est utilisee en soufflage. Elle est separee. sur sa longueu; .. 
deux compartiments de sections continument variables. 27 tubes de PVC: iK 
100 mm de diametre, de 6 m de longueur, sont raccordes tous les 0,5 rn a I'un 
compartiments. Le raccordement est direct. ^;n'y a pas d'organe de reglage du debit 
dans les tubes.

[.'extremite de chaque tube est equipee d'un bouchon specialement usiiu- 
former un diaphragme de 60 mm de diametre (annexe 2)

Les tubes sont reperes del a 27, a partir du groupe de ventilation Le tube t v-i r 
tube le plus proche du groupe.

ESSAIS REALISES

L'appreciation de I'equilibrage du reseau de tubes a ete faite a partir de la mesure 
de la vitesse au centre de chaque diaphragme, au moyen d'un anemometre a film 
chaud faible dimension.

L'incertitude sur la connaissance de la vitesse propre a I'anernornetre est infer ieuit- 6 
3 % de la valeur mesuree.

L'anemometre etait monte sur un support qui permettait de le presenter de la^un 
reproductible sur chaque tube (annexe 2).

Les mesures ont ete realisees pour les positions 1, 3 et 5 du variateur de vitesse 
associe au groupe de ventilation. Ces reglages correspondent a la vitesse mmimale 
a une vitesse moyenne et a la vitesse maximale de rotation du ventilateur
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La reproductibilite de la mesure de vitesse a ete evaluee par des series 
10 mesures faites sur des tubes differents pour chaque reglage de vitess? 
(tubes 27. 17 et 1).

RESULTATS DES MESURES

Les resultats concemant la reproductibilite de la mesure de vitesae fiyuic .-i« 
annexe 3

Les resultats obtenus pour chaque tube sont reunis dans ies tableaux de i 
et represents sous forme de courbes en annexe 5.

On peut rioter que les ecarts types relatifs obtenus. pour chaque reglage pour 
27 tubes sont tres proches de ceux obtenus pour un tube lots de Tetuoe Jr 
reproductibilite -etiinferieurs a 2 %:.

Ort peut done conclure que, quel que soit le reglage de vitesse du ventilateui ,c 

debit d'air dans les tubes est independant de la position du tube sur la game de 
distribution.

Trappes, le 1er juillet 1994

Le Chef du Departement 
Energie et Metrologie Thermique

Realisation de I'essai 
Alain COUSTON

Yvan CROLET

Les.resultats mentidnnesJiesQht appfrcabfes qu*auxecfiaritillons, aux produits ou 
" au^matriels soumisMyiEet MiwM sont d|fints dans lapresentdocument.
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VUE D’ENSEMBLE DE LA NAPPE DU TUBE DE PVC



ANNEXE 5

Vitesse de I'air au centre des diaphragmes places en bout de tubes 

Pour trois rdglages de vitesse du ventilateur (min = 1, moy = 3, max = 5)
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TRANSFAIR
ET LE RAFRAICHISSEMENT PAR LE SOL

NOUS AVONS VU QU'EN VERSION CHAUFFAGE QUE
LE PROCEDE PROPOSE, PRESENT AIT SUR LE PLAN DES 
PERFORMANCES UNE EFFICACITE TOUT AU MOWS 
AUSSI BONNE QUE LA FORMULE A EAU. EN VERSION 
RAFRAICHISSEMENT NOUS POUVONS COMPTER SUR 
UNE COMPARAISON TOUT AUTANT ELOQUENTE. EN 
EFFET SEULE ESI A CONSIDERER UNE LEGERE BAISSE
DU COEFFICIENT GLOBAL D'ECHANGB AU NIVEAU DU 
SOL, MATS CE PHENOMENE N'A RIEN A VOIR AVEC 
CE QUI SE PASSE AU NIVEAU DES TUBES ET PAR 
LA, AVEC LA NATURE DU FLUIDS QUI Y CIRCULE.

SI NOUS AVONS RESOLU DES PROBLEMES DE REFRI­
GERATION POUR EXEMPLE PAR NOS APPAREILS DE 
REFROIDISSEMENT D'ACIDE SULFURIQUE C'EST DANS 
LA PLAGE DE TEMPERATURE DE 100“C a 60°C, ET 
CECI N'A QUE PEU DE CHOSE A VOIR AVEC LE 
DOMAINE DU "FROID" CLASSIQUE. NOUS PENSONS 
QUE LES SPECIALISTES DE CE DOMAINE POURRONS 
D'AillEURS NOUS PROPOSER LEURS MATERIELS 
SPECIFIQUES DONT PAR EXEMPLE DES FORMULES 
AIR-AIR A DETENTE DIRECTE. J'TNVITE CEUX QUI 
POURRAIENT VOIR EN TRANSFAIR UNE FORMULE 
NOUVELLE EN MESURE DE LES INTER ESSER DE 
PRENDRE CONTACT AVEC MOI POUR UNE DEFINITION 
DES UNITES DE LEUR FABRICATION, CORRESPONDANT 
AUX BESOINS RENCONTRES. LA SIMPLICITE, LE GOUT 
FINAL, LA FIABILITE DES INSTALLATIONS DEVRAIENT 
EIRE,LA AUSSI, DES ATOUTS SUPPLEMENT AIRES POUR 
LE DEVELOPPEMENT DES REALISATIONS.



EVOLUTION DES MACHINES A ABSORPTION

par

I. SOIDE et E. KLEMSDAL (GDF)
P. LE GOFF et J.M. HORNUT (LSGC-ENSIC-NANCY)

La figure (1) presente le schema de principe de toute machine a absorption, la plus 
simple, c'est-a-dire forme d'un seul effet au "separateur" (compose du desorbeur et du 
condenseur) et d'un seul etage au "melangeur" (forme de l'evaporateur et l'absorbeur). 
Selon les niveaux relatifs de pressions au separateur et au melangeur, une telle machine 
peut-etre utilisee comme FRIGOPOMPE (production de froid utile) ou comme
THERMOPOMPE (production de chaleur utile) ou encore comme THERMO- 
FRIGOPOMPE (productions simultanees de chaud et de froid utiles) comme l'illustrent 
les figures (2) et (3).

LE COUPLE: EAU + BROMURE DE LITHIUM

Presque toutes les machines de climatisation a absorption aCtuellement commercialisees 
operent sur le couple eau + bromure de lithium, a simple effet. Les plus performantes 
sont a double effet, et fonctionnent a une temperature maximale de 1'ordre de 150° a 
160°C, limitee par la corrosion de tons les metaux par les solutions de LiBr.

La figure (4) presente a titre d'exemple le projet "CHAUDICLIM", frigopompe a deux 
effets qui a l'avantage d'etre tres compacte. Les deux effets du separateur sont des 
enceintes annulaires concentriques, avec films ruisselants sur les parois chauffees. La 
paroi de la chambre de combustion est a 150° C - 160°C. Les bilans de matiere et les 
puissances thermiques sont donnees sur la figure (5).

Nous avons montre, d'autre part, que le graphite resiste a la corrosion par LiBr jusqu’a 
240°C au moins. Ceci permet de realiser des frigopompes a trois ou meme a quatre effets, 
dont le coefficient de Performance sera presque le double de celui des machines a 2 effets.

La figure (6) montre le schema d'une CHAUDICLIM amelioree par l'addition d'un 3eme 
effet, sous forme d'un cylindre en graphite (de 150 mm) de diametre insere a 1'interieur 
du systeme existant et operant a environ 200°C. On pourra meme y inserer un tube plus 
petit pour constituer un 4eme effet operant a 240°C.

Une autre voie de recherche consiste a realiser une thermo-frigo-pompe, destinee a etre 
associee a une frigopompe a 2 effets, de type commercialise existante - voir figure (7). 
Cette thermo-frigopompe produira simultanement un supplement de fraicheur, dans son 
"melangeur", et de la vapeur d'eau surchauffee a 200°C, utilisee pour chauffer le 
desorbeur de la frigopompe existante ; l'ensemble sera equivalent a une frigopompe a 
trois effets.

Ce dernier projet a l'avantage de n'etre qu'un additif aux systemes existants, et done de 
ne pas proposer un bouleversement des technologies actuelles.



LE COUPLE EAU + AMMONIAC

On observe, dans le monde entier, un regain d'interet pour les machines operant sur le 
couple : eau + ammoniac. Mais tons les auteurs considerent que ce couple presente 
l'inconvenient de necessiter l'insertion d'une colonne de rectification, ce qui a pour effet 
de diminuer le Coefficient de Performance.

Nous avons montre que ceci pouvait au contraire etre pris comme un avantage, sous 
reserve que la machine soit adaptee a cette propriete, permettant un fonctionnement plus 
proche de la reversibilite thermodynamique.

Ce concept conduit a realiser, d'une part des frigopompes a 3 etages d'evaporation- 
absorption en parallele thermique de haute performance (voir figure 8) et d'autre part des 
thermofrigopompes, produisant simultanement du froid a 0°C et du chaud a 90°C, par 
emploi d'une colonne de "rectification-inverse" (voir figure 9)

On pent encore augmenter les performances en integrant les echangeurs dans les Colonnes 
de rectification, comme le montre la figure (10).

Notons de plus que ce concept dissociation d'une colonne de rectification directe et 
d'une colonne de rectification inverse, pent Stre applique a n'importe quel couple de 
composes miscibles, par exemple deux hydrocarbures, ou bien l'eau et un alcool lourd ... 
etc...

COUPLES D'HYDROCARBURES

Pour se rapprocher de la reversibilite thermodynamique, et done pour maximiser le 
Coefficient de Performance, on pent avantageusement choisir un . couple dont les 
volatilites ne soient pas trap differentes, c'est-a-dire deux composes dont la difference des 
temperatures d'ebullition soit a peine superieure a la difference des temperatures que Ton 
souhaite obtenir entire l'absorbeur et l’evaporateur. Dans cet esprit nous avons teste divers 
couples : le plus perfoimant est le couple n-butane/n-hexane. Mais ces couples presentent, 
par ailleurs, l'inconvenient de faibles chaleurs latentes de vaporisation.

MELANGES TERN AIRES

Notons enfin que de sensibles augmentations de COP peuvent etre obtenues en 
remplagant le melange binaire par un melange temaire. A tide d'exemples interessants, on 
peut citer:

- ajouter un sel non-volatil au couple eau + ammoniac
- remplacer l'eau par un melange (eau + methanol) dans le cas des machines a bromure de 
lithium.
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CONDENSEUR ABSORBEUR

Couple n° Sorbant refngeranc !
1 n-propane n-hexane
2 n-procane n-octane
3 n-butar.e n-hexane
4 n-bu:ane n-octane
5 n-bu-ane n-decane



DIMENSIONNEMENT DES BATTERIES A AILETTES A L'AIDE 
DU LOGICIEL CYRANO : FRIGORIGENES PURS ET MELANGES

A. Bensafi, S. Borg
CETIAT, 27-29 Bddu 11 Novembre 1918, BP 2042,69603 Villeurbanne Cedex France 

RESUME

On presente un logiciel de dimensionnent et de simulation de batteries a ailettes. Ce programme discretise les 
echangeurs en trongons de tube, ou sont utilisees les valeurs locales des proprietes physiques des guides et des 
coefficients d'echange thermique, et pour lesquels on determine individuellement les performances 
thermohydrauliques. CYRANO traite des condenseurs, des evaporateurs et des echanges en monophasique, en 
utilisant l'eau, le R22, le R134a et les melanges a base de R32/R125/R134a. Le logiciel peut trailer des batteries a 
circuitage complexe specific, equipees de tubes lisses ou rainures et d'ailettes continues lisses, ondulees ou persiennees, 
avec distribution en air non homogene en temperature et vitesse.
La validation de CYRANO a porte sur 7 batteries, avec et sans condensation d'humidite sur les ailettes. Les 
comparaisons avec des resultats d'essai montrent que la moyenne des erreurs est de l'ordre de 5% pour les puissances 
echangees, et de l'ordre de 30% pour les pertes de charge de charge internes. On presente egalement quelques 

simulations de fonctionnement de batteries utilisant des melanges HFC.

1. INTRODUCTION

Afin de remedier au desequilibre des coefficients de transfert thermique des deux cotes de la paroi lorsque 1'on 
rechauffe ou refiroidit de l'air, on utilise tres souvent des batteries de tubes ailetes. La complexity des phenomenes 
physiques et la diversity des configurations possibles dans la construction de ces. batteries (distribution d'air et de 
frigorigene non uniformes, regime interne diphasique, condensation d'humidite sur les ailettes, circuitage complexe, 
utilisation de surfaces ameliorees, etc.) compliquent leur dimensionnement. De plus, le recent interet industriel pour 
les melanges de frigorigenes zeotropes a glissement de temperature et leur usage a plus grande echelle entrainent la 
necessity de prendre en compte leurs comportement et proprietes specifiques qui les differencient des corps purs 
utilises jusqu'a present. Dans ce travail, on presente CYRANO, un logiciel de simulation de batteries pouvant trailer 
de divers fiuides, y compris l'eau et les melanges HFC.

Modeles existants
De nombreux modeles de simulation de condenseur et d’evaporateur ont ete presentes dans la litterature. On distingue 
deux categories principales: le modele global et le modele detaille.
Le modele global se base sur 1'existence de zones divisant la batterie en plusieurs parties, dont le nombre correspond 
au nombre de phases successivement traversees par le frigorigene lors du transfert thermique (vapeur, hquide, 
diphasique). Chaque zone est bailee separement, en tant qu'echangeur individuel. On peut citer a litre d'exemple le 
logiciel CANUT (Armand et Molle, 1991), dont la methode de calcul se base sur les NUT (Nombre dUnites de 
Transfert). En raison de leurs hypotheses simplificatrices, l'utilisation de ces modeles est limitee a des configurations 
classiques, et aux circuitages conventionnels. En cas de deshumidification de l'air, leurs resultats peuvent s'averer 
decevants, a moins de recourir a 1'identification de parametres de calcul a l'aide de couteux essais prealables.
Les modeles detailles sont plus rigoureux parce qu'ils discretisent la batterie entiere en tubes ou meme en trongons de 
tubes avec leur partie ailetee correspondante. Pour chaque echangeur elementaire ainsi defini, on utilise les valeurs 
locales de temperature, pression, coefficients de transfert thermique (CTT), etc. pour les calculs des performances 
thermohydrauliques.
Ellison et. al (1981), Domanski et Didion (1984), Huang et Pate (1988), Oskarsson et al. (1990a et b) et Domanski 
(1991) ont ainsi presente quelques modeles divisant les batterie en tubes, et utilisant la methode des NUT sur chacun 
des echangeurs delimites. Aucun des programmes precites ne traitait des melanges zeotropes. Haselden et. al (1993) 
ont presente un programme de dimensionnement pouvant trailer des configurations parallels symetriques avec 
circuitages complexes, en ecoulements horizontal et vertical. Leur modele traite egalement des melanges zeotropes. En 
effectuant des essais avec un binaire R22/R142b, Haselden et al. identifierent des coefficients qui leur ont permis 
d'optimiser de nouveaux echangeurs. Cependant, leur modele est limite, notamment au niveau de la specification du 
circuitage, du calcul des CTT cote air (valeur fixe a specifier avant les calculs), et des iterations manuelles qu'il exige 
pour la convergence. En outre, le modele de traitement de la condensation d'humidite est incomplet.
Le CETIAT utilise couramment un modele global (CANUT) pour le dimensionnement des batteries et la simulation de 
leurs performances. C'est un modele tres rapide, pouvant etre utilise aussi bien pour la caracterisation d'une gamme 
d'appareils, que pour des calculs d'optimisation de systemes couples batterie/ventilateur, tels les aerocondenseurs 
(Molle et Compingt, 1995).
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Cependant, ce modele traite seulement des fluides purs, en circuits symetriques, et ne permet pas de simuler le 
fonctioimement pour des distributions d'air non homogenes en temperature et debit. C'est pour repousser ces limites 
que le logiciel CYRANO a ete developpe.

2. PRINCIPE DE LA METHODS DE CALCUL

Les procedures de calcul pour 1'evaporation et la condensation etant tres similaires, il a ete decide de ne rediger qu'un 
seul code de calcul. Le programme reconnait automatiquement le cas de calcul a partir des donnees d'entree. Les 
fluides frigorigenes couverts sont l'eau (liquide et vapeur HP), le R22, le R134a et les melanges zeotropes a base de 
R32/R134a/R125.
Le circuitage est defini par l'utilisateur dans un fichier d'entree, qui doit aussi contenir toutes les donnees concemant 
la batterie.

2.1. Hypotheses
On admet les hypotheses suivantes:
1. pertes d'energie nulles;
2. en tout point des tubes, la vapeur et le liquide frigorigene sont paifaitement melanges et en equilibre 

thermodynamique. Un regime turbulent et un ecoulement annulaire, avec la contribution des coudes, rendent cette 
hypothese raisonnable;

3. l'ecoulement du fluide interne dans les coudes est adiabatique;
4. le CTT cote air est constant pour un rang de tubes considere;
5. la condensation d'humidite est traitee en considerant un nombre de Lewis egal a 1.

2.2. Discretisation

La batterie est divisee dans ses trois dimensions en petits elements consistant en une fraction de tube entouree de la 
partie d'ailettes correspondante comme le montrent les figures 2.1 et 2.2, ou les indices n, j et i indiquent 
respectivement les numero de nappe, d'emplacement d'un tube sur cette nappe, et i l'element sur le tube considere. 
Chaque element (n, j, i) est done un echangeur a part entiere, fonctionnant avec son propre gradient thermique et 
foumissant une puissance.

Figure 2.1. Discretisation de la batterie Figure 2.2. Discretisation des tubes en elements

Supposons que la batterie soit constitute de N rangees comprenant J tubes par rangee et divisons chaque tube en I 
elements. Chaque tube est alors represente par 1+1 noeuds, qui sont les entrees et sorties de chaque element. La 
temperature et le litre en vapeur cote frigorigene pour l'ensemble des noeuds de 1'echangeur constituent deux matrices 
de dimensions (N, J, 1+1), alors que l'ensemble des temperatures cote air est une matrice de dimensions (N+l, J, I). La 
connaissance de ces trois matrices represente la solution du probleme; on l'atteint au moyen d'une serie Alterations.

2.3. Modele mathematique des elements de tube

Pour tout element i, on peut ecrire les bilans energetiques suivants:

(21)
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hM(T,-Tj = M,AH«
(2.2)

d'ou,

(2.3)

En eliminant la temperature de paroi des Eq. 2.1 et 2.2, et en utilisant les differences finies, on obtient:

AO,- — ATjjrfjUjAAj (2.4)

, _ At, — A L
ou U. est le CTT global, et A 7^ = . .

In At'
ImJ

(2.5)

avec At, = Tr i+} - Tain i et At2 = Tr. - Ta out i (2.7 et 2.8)

F est un facteur de correction tenant compte de l'effet du transfert thermique en courants croises (egal a 1 lorsque le 
fluide interne est en changement de phase). La difference moyenne logarithmique de temperature dans l'element i est 
AT . Les equations precedentes supposent que h , le CTT cote air inclut toutes les resistances thermiques (paroi, air, 
contact) et tient compte de 1'efficacite de surface°de l'element i. Son expression est en fait plus complexe et nous y 

reviendrons plus loin. En cas de condensation d'humidite, le transfert thermique (exprime par l'equation 2.4) sera base 
sur le transfert enthalpique, comme preconise par Threlkeld (1972). Le sujet sera aborde tors de l'examen des surfaces 
humides. Des bilans partiels sur les deux fluides permettent d'autre part d'ecrire:

frigorigene: MrAHri = A Q (2.9)

air: = AO, ’ (2.10)

La methode de calcul est detaillee ci-apres.

2.4. Procedure de calcul

Les donnees a l'entree de l'appareil sent specifies avant les calculs. Elies comprennent:
, • fluide interne: debit, temperature, pression et litre vapeur
• air: debit, temperature seche, temperature humide et pression
Apres l'introduction du circuitage de la batterie avec les parametres d'entree, les calculs geometriques de la batterie 
sont effectues et les variables thermodynamiques du fluide (temperature, titre, debit) et de l'air (temperature seche, 
temperature de rosee, debit) sont initialisees pour chaque element. Le systeme iteratif se compose de deux grandes 
boucles de calcul. A l'interieur de chaque boucle, tous les elements sont passes en revue. En considerant les lois 
d'echange, les caracteristiques geometriques de l'element et certains resultats de l'iteration precedente, sont realises des 
bilans de masse, de quantite de mouvement et d'energie. La premiere boucle permet de recalculer les variables 
(temperatures et titres) de chaque element en suivant l'ecoulement du fluide a partir de l'entree de chaque element La 
deuxieme boucle reprend le calcul des champs de temperatures et du titre en suivant la direction de l'ecoulement de 
l'air. Les calculs des champs de temperatures, du titre et des differentes pertes de charge sont realisees au sein de ces 
deux boucles.
Apres chaque iteration, on determine la variation des champs de temperature et du titre du cote du fluide et la 
variation des temperatures de sortie de l'air par rapport a l'iteration precedente. Le programme considere que la 
convergence est atteinte lorsqu'aucune de ces trois variations n'excede une tolerance spedfiee. Les tolerances sont 
actuellement fixees a 0.005 °C pour les temperatures et a 0.001 pour le titre.
II est egalement possible d'imposer, au cours de la convergence, une egalisation des pertes de charge dans les 
differents circuits en redistribuant les debits. Pour des raisons de stabilite des calculs, cette operation s’effectue 
uniquement lorsqu'un certain degre de convergence est atteint.
Apres convergence, le programme foumit:
• la puissance totale de l'appareil
• les parametres de sortie du fluide interne et de l'air (temperature, pression, debits dans les circuits, etc.)

3. TRANSFER! THERMIQUE ET PERTES DE CHARGE

On precise ici les modeles physiques utilises.
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3.1. Correlations de pertes de charge en regime monophasique

Les pertes de charge en monophasique sont calculees selon le regime d'ecoulement, et avec des correlations connues:
Poiseuille pour Re< 2300, Blasius pour 2300<Re<10000 et Herman pour Re>10000.

3.2. Correlations de pertes de charge en regime diphasique

Pour un ecoulement diphasique horizontal, la perte de charge est la somme des pertes de charge par frottement et de 
celle dues a I'acceleration (ou la deceleration):

~ APi,acc + (3 1)

3.2.1. Composante d'acceleration
La composante ^acceleration est due au gain ou a la perte de pression correspondant a la variation de quantite de 
mouvement durant un changement de phase:

AE,
"G2x2 ^ G2(l-x)2' "G2x2 G2(l-x)2'

_ spv (1 -e)p, _
i+1

spv (1 -s)pl
(3.2)

avec G etant le flux massique total, x le titre vapeur, p et p les densites vapeur et liquide, respectivement, et s le taux 
de vide. Ce taux de vide est calcule a partir de l'equation de Smith telle que citee par Koyama et. al (1990):

s = 1+
w —Vo. 4 + 0.6 J?)

UJ
avec R etant donne par:

( \ 0.5
x—+ 0.4(l —x)

Pv

X + 0.4(l-x)
(3.4)

3.2.2. Pertes de charge par frottement
La perte de charge par frottement en zone diphasique est calculee a partir de la perte de charge en zone monophasique, 
corrigee par un facteur <t>2, qui est fonction du parametre de Lockhart-Martinelli X donne par:

(3.5)

Ldrsque le titre en fluide est inferieur a 0.75, la perte de charge est determinee par la correlation de Martinelli et 
Nelson citee par Jung et. al (1989):

(3.6)

avec (0^y = 12.82%;^(l-x)^ (3.7)

Le facteur multiplicatif (0(f est calcule a plusieurs intervalles de titre vapeur, et la perte de charge (AP. peut
ensuite etre determinee par. ”

Cette integrale peut etre evaluee numeriquement par la methode des trapezes. 
Le facteur de frottement ( formule de Colburn) est calcule par:

/ = 0.046 Re"02

(3.8)
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le nombre de Reynolds etant considere sur 1'ecoulement de la totalite du fluide circulant sous forme liquide et en 
prenant les proprietes du liquide.
Lorsque le litre vapeur depasse 0.75, on utilise la perte de charge de la phase vapeur, avec un terme correctif:

(3.9)

Dans ce cas, le facteur correctif est calcule a partir de la formule recommandee par Soliman (1968):

1+2.82%^ (3.10)

3.2.3. Pertes de charge dans les coudes
Ces pertes de charge singulieres sont calculees a partir des pertes de charge lineaires subies par le fluide dans 
le tube entier precedant le coude, comme suit:

t^coude ~ Ccoudc^Plm-tube (3.11)
^tube

et ou C . est un facteur qui est pris comme etant egal a 50 pour se conformer aux pratiques usuelles (Perry and
CUtonH&l).

3.3. Correlations pour le coefficient d'echange tiiennique a 1’interieur des tubes

3.3.1. Ecoulement monophasique

Le CTT du fluide interne est calcule selon le regime d'ecoulement. Les correlations suivantes sont utilisees: Hausen 
(telle que citee dans GRETh (1994)) pour Re < 2300, et Petukhov (1976) pour Re > 10000. Pour le regime 
d'ecoulement en transition (2300<Re< 10000), on utilise 1'equation de Gnielinski (1973).

3.3.2. Condensation

Suivant les recommandations de Nitheanandan (1990), une serie de correlations est utilisee: Akers et Rosson (1960), 
Soliman (1986), et Shah (1979) pour des ecoulements ondule, "mist" et annulaire, respectivement..

3.3.3. Evaporation

Jung et al. (1989, 1993) ont rapporte de nombreuses experiences sur 1'evaporation de fluides purs et de melanges. 
Leur correlation est utilisee pour des litres vapeur inferieurs a 0.9.
Du fait de l'absence de continuite entre le resultat de la correlation en evaporation pour un litre de vapeur tendant vers 
1 et celui de la vapeur seche, on est conduit a considerer une zone de transition.
A mesure que le fluide interne s'evapore, le litre en vapeur augmente, l'epaisseur du film liquide sur la paroi diminue, 
et le CTT augmente. Cependant, vers la fin de ('evaporation, on atteint une zone de transition ou le film de liquide sur 
la parol interne disparait..Ce phenomene d'assechement ("dry-out") provoque une nette diminution du CTT interne. 
L'un des auteurs (Bensafi, 1994) a effectue une recherche bibliographique couvrant le regime de transition. Les 
resultats furent assez contradictoires selon les auteurs et leurs conditions ^experimentation, avec des litres de 
transition variant de 0.75 a 0.98, et dependant essentiellement des flux thermiques et massiques. Pour les batteries 
utilisees couramment dans le domaine de la climatisation, un litre de transition de 0.9 est raisonnable.
Pour des litres superieurs a 0.9, le CTT est calcule par une interpolation entre la valeur au litre de transition et celle 
correspondant au CTT de la vapeur saturee.

K =l°[(1-x)^ls+(x-0.9)/^] (312)
3.3.4. Amelioration des CTT par Vusage de surfaces internes rainurees

L'usage des tubes rainures augmente leurs performances thermiques. Pour tenir compte de cette amelioration, on 
introduit des facteurs correctifs, ce qui permet d'utiliser les memes correlations que pour les tubes lisses. Pour la 
condensation, les facteurs suggeres par Cavallini eL al (1995) sont adoptes. Le CTT en condensation devient done:

avec Bo = Fr = ^~ Rx =

hn/(l-sin(x/2))l
V-------- ;-----7——v - + 1)"

jidcos\jl2)

8»,o- COS(J3)

(3.13)

(3.14, 15 et 16)
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ou hCjlisse est le CTT en condensation calcule pour le tube lisse, d le diametre interieur, 1 la hauteur des rainures, ng 
leur nombre par tube, y l'angle d'helice du rainurage, (3 I'angle forme par la rainure et a la tension superficielle du 
fluide interne. Le nombre de Fronde Fr est calcule pour la vapeur seule.
Le facteur Rx tient compte de l'augmentation de surface interne due aux rainures et le nombre de Bond (Bo) de l'effet 
de la tension superficielle du liquide.
Faute d'informations plus precises, seul le facteur d'augmentation de surface est pris en compte pour l'evaporation et le 
regime monophasique.

3.4. Coefficient de transfert thermique du cote de l'air

Le CTT convectif pour l'air est calcule en fonction du facteur de Colburn j, selon 1'expression suivante:

J°a, r,max p
mr.scc Pr2/3 (3.17)

ou G est le flux massique de l'air calcule a la surface de passage minimale. Le facteur j depend de l'ecoulement et
de la forme de l'ailette. En depit de nombreux travaux effectues pour trouver une forme universelle, on ne sait pas 
encore le caracteriser precisement dans tons les cas. Cela est du a la diversite des ailettes (planes, ondulees, 
persiennees, etc), a leurs techniques de fabrication, ainsi qu'a la variete des geometries des batteries. C'est pourquoi le 
logiciel ofire a l'utilisateur la possibility d'introduire sa propre correlation.

3.4.1. Correlation specijiee par l'utilisateur 

Le facteur j pent etre specific selon une fonction puissance du nombre de Reynolds:

j -a Ren
(3.18)

ou a et n sont des constantes specifies par l'utilisateur. Pour de nombreuses batteries, ces coefficients ont ete 
determines experimentalement a partir d'essais a l'eau. La simulation avec ces parametres aboutit done a des resultats 
surs.

3.4.2. Correlation de Webb

Si l'utilisateur ne dispose pas de resultats de mesures, CYRANO peut utiliser la forme par defaut proposee par Gray et 
Webb et citee par Webb (1994) pour des ailettes lisses, et corrigee pour les autres types d'ailettes.

;4=o.HQ
\-°32r c v0-502 ( V 0.0312

\su (3.19)

Co etant une constante (1, 1.45 et 2.0 pour les ailettes lisses, ondulees et persiennees, respectivement). Cette 
correlation permet de calculer le CTT moyen de l'air pour une batterie a quatre rangs. Au dela, le CTT est independant 
du rang de tubes. Pour une batterie dont le nombre de nappes N est inferieur a 4, le facteur j est calcule a partir de 
1'expression suivante proposee par Webb (1994):

2.24 Re^

CYRANO permet d'effectuer les calculs en considerant une valeur du CTT de l'air locale a la nappe consideree. En 
supposant que chaque rangee contribue egalement au CTT moyen de l'air, Domanski (1991) obtient le CTT local de la 
nappe n selon 1'expression:

;* = 0.991/,
-0.031 0.607(4- AZ)

(3.20)

Jnjocal ^Un.moyen moyen (3.21)

3.5. Coefficient de transfert thermique global en regime sec

En negligeant les facteurs d'encrassement, le CTT global en regime sec (pas de condensation d'humidite) est:

u = 1
-+-

1
•+- “'tube

o y
(3.22)

L'efficacite de la surface exteme s'exprime selon:
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 K>!ap* + '7

ou est la surface interne, la surface des ailettes seules, Aq la surface totale d'echange thermique, Afat la

surface apparente des tubes, et t] 1'efficacite des ailettes. k^ et representent la conductivity thermique des tubes 
et leur epaisseur, respectivement. Cette equation suppose que la resistance du tube est basee sur la surface interne. 
L'efficacite d'ailette est calculee selon la procedure suggeree par Rich (1986), en assimilant la surface rectangulaire de 
1'ailette a une surface circulaire de dimensions equivalentes.

3.6. Coefficient de transfert thermique global en regime humide

Lorsque la temperature de la surface de 1'ailette est inferieure a la temperature de rosee de 1'air en sortie d'element de 
tube, ily a condensation d'humidite sur 1'ailette. Le CTT de l'air ne peut done etre calcule sur la base de Fair "sec", qui 
ne tient pas compte de l'energie correspondant a la chaleur latente de condensation de l'eau. Une methode de 
traitement de la deshumidification a ete suggeree par Threlkeld (1970), qui conseille de coupler transferts thermique et 
massique en utilisant le concept de "transfert enthalpique". Dans la formulation, le potentiel cream l'echange 
thermique n'est plus la temperature, mais l'enthalpie de l'air sature en eau et les CTT cote air sont done transformes en 
coefficients d'echange d'enthalpie. L'efBcacite de 1'ailette est calculee de la meme maniere que pour l'air sec, en 
utilisant toutefois le coefficient d'echange thermique cote air en regime humide.
CYRANO se prete assez bien aux hypotheses formulees par Threlkeld car les calculs sont fins et sont effectues par 
petits pas de temperature.

4. LES MELANGES

4.1. L'utilisation des melanges

Suite a la reglementation intemationale regissant la production et 1'usage.des fluides frigorigenes a effet de destruction 
de la couche d'ozone (ODP), la consommation des fluides frigorigenes chlores (dits "CFC") a ete considerablement 
reduite. Des. fluides des remplacement etaient done necessaires, et plus specialement pour les nouvelles applications. 
C'est ainsi que le R134a a pu etre utilise pour le remplacement du R12. Cependant, les reglemeiitations europeennes 
prevoient egalement a terme 1'elimination des fluides moins nocifs que les CFC, mais contenant toutefois du chlore 
(dits "HCFC"), et dont le R22 est un important composant, utilise en climatisation et dans de nombreuses applications 
de refrigeration industrielle et domestique. A long terme, le R22 sera done elimine. Contrairement au cas du R12, les 
recherches sur les fluides de remplacement au R22 n'aboutissent a aucun fluide pur. Tous les fluides proposes pour le 
moment sont done des melanges, avec des glissements de temperatures variant d'environ 1°C pour les "proche- 
azeotropes", a 7°C pour les "zeotropes", ce qui enframe quelques problemes d'adaptation du materiel.
La connaissance du comportement des melanges est done necessaire pour maitriser leur application. On a done 
developpe un logiciel de calcul des proprietes thermodynamiques et thermophysiques (Bensafi, 1995).
Pour les applications generates de climatisation, il a ete juge suffisant de ne considerer que les melanges a base de 
R32, R125 et R134a. Cela couvre done la serie des R407 (A, B et C) et des 410 (A et B), ainsi que les binaires a base 
de R32 et R134a.

4.2. Rappels sur les proprietes des melanges

4.2.1. Comportement thermodynamique des melanges

La figure 4.1 montre les diagrammes Pression-Temperature pour un corps pur et un melange zeotrope. Pour un corps 
pur, a pression fixee telle que Pp, il existe une temperature unique Tp pour passer de 1'etat vapeur a l'etat liquide, et 
vice-versa. Ce changement d'etat n'est done represente que par un point A. Au point A correspondent done une 
temperature et une pression de saturation uniques.
Pour le melange, a une pression P donnee correspondent:
• une temperature de bulle Tb, ou tout le melange est en phase liquide et ou une premiere bulle de vapeur est 

formee (etat de saturation pour le liquide);
• une temperature de rosee Tr, ou tout le melange est en phase vapeur et ou une premiere gouttelette de liquide est 

condensee (etat de saturation pour la vapeur).
Pour passer de l'etat liquide a l'etat vapeur, le melange commence done l'evaporation a Tb. A la temperature Tr, tout le 
melange est en phase vapeur. La difference entre Tr et Tb est definie comme etant l'intervalle de distillation.
D'une maniere similaire, si le melange en phase vapeur est maintenu a temperature constante T, il faudra comprimer 
de la pression de rosee Pr a la pression de bulle Pb pour le liquefier:
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V V Liquids

Vapeur

Temperature

Liquids

Vapsur

Temperature

Corps pur Melange

Figure 4.1. Diagrammes d'etat pour les corps purs et les melanges

4.2.2. Effets de fractionnement (ou distillation) lors de changements de phase

Lors d'un equilibre diphasique d'un corps pur (ou d'un melange azeotrope), les phases en equilibre presentent la meme 
composition. Le litre peut etre calcule a partir des enthalpies des deux phases et de l'enthalpie au point en question. 
Considerons maintenant un melange zeotrope binaire, et contenant les corps purs A et B. Le constituent A, dont la 
temperature normale d'ebullition est la moins elevee, est denomme Te plus volatil'. A une pression donnee, la figure 
4.2 montre l'effet de la teneur en corps B sur les temperatures de rosee et de bulle. On observe que ces temperatures 
augmentent avec l'augmentation de la fraction massique du constituent B. On observe egalement que les courbes de 
bulle et de rosee se rejoignent aux points correspondent aux corps purs. Cela illustre les faibles glissements de 
temperature pour les melanges contenant une tres faible proportion de l'un des deux composants.
Considerons maintenant un melange A-B a une fraction z en constituent B. A une temperature donnee, le melange se 
trouve dans 1'enveloppe diphasique (entre la courbe de rosee et la courbe de bulle). 11 s'etablit alors un equilibre entre 
les phases vapeur et liquide, qui depend du volume disponible. Au point diphasique C, la composition de la phase 
liquide en composant B est x et la composition de la phase vapeur y. Comme le montre la figure 4.2, l'ecart entre ces 
compositions est d'autant plus eleve que l'ecart entre la courbe de rosee et la courbe de bulle est plus grand. La 
separation du melange depend done de son glissement de temperature. Les remarques precedentes s’appliquent 
egalement aux melanges contenant plus de deux constituants. Cependant, leur representation sera plus complexe.

Vapeur

Liquide

Vapeur

Melange diphasique

Composition 
(zl , z2, z3)

Liquide 
(xl, x2, x3

A pur B pur
0 Fraction constituant B 1

Figure 4.2. Diagramme Temperature-Composition Figure 4.3. Separateur non-adiabatique 
pour un melange binaire

4.2.3. Representation d'echangeurs dans un diagramme de phase

Le diagramme de phase de la Figure 4.2. permet d'expliquer revolution d'un melange a travers un condenseur ou un 
evaporateur. En prenant le cas d'un condenseur, supposons que le fluide a 1'entree soil surchauffe. II entre dans le 
condenseur au point M. Le fluide est progressivement refroidi jusqu'a atteindre le point de rosee P, en monophasique 
vapeur. A partir de la, le fluide est refroidi, avec deux phases en presence, liquide et vapeur. Le point C, par exemple, 
illustre la composition y de la phase vapeur en constituant B (verticale du point V) et x celle de la phase liquide en
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constituant B (verticale du point L). Le melange etant progressivement condense, il atteint le point de rosee D, on 
existe une phase liquide unique. Le fluide est ensuite sous-refroidi pour atteindre le point S.
Pour un evaporateur, le fluide entrera au point E (deja diphasique, puisque resultant d'une detente isenthalpique), et 
sera progressivement rechauffe jusqu'a atteindre le point de rosee P. II y aura alors deux phases en presence dans la 
majeure partie de l'evaporateur, avec differentes compositions. Le fluide est ensuite completement vaporise, jusqu'a 
atteindre le point de rosee P, puis surchauffe jusqu'au point M.
On remarque que, a mesure que le fluide progresse de l'entree vers la sortie des echangeurs, les compositions des 
phases vapeur et liquide evoluent, et Ieurs proprietes thermophysiques varienL Les calculs detailles d’echangeurs 
doivent done prendre en compte ces phenomenes de segregation entre phases. La figure 4.3 illustre la situation qui 
prevaut dans chaque element de tube assimile a un separateur de phase non-adiabatique. Dans ce separateur, le 
mdlange diphasique echange une puissance avec I'air, les deux phases en presence sont de compositions differentes. La 
batterie est done assimilable a un certain nombre de ces separateurs, pour lesquels les calculs d'equilibre doivent a 
chaque fois etre effectues. Ces calculs iteratifs supplementaires sont necessaires pour les melanges, ce qui entraine une 
augmentation sensible du temps d'execution.

4.2.4. Transfer* thermique et pertes de charge

Echange thermique et pertes de charge en regime monophasique

Tous les travaux experimentaux effectues jusqu'a ce jour confirment que les pertes de charge et les coefficients 
d'echange thermique en regime monophasique pour les melanges sont similaires a ceux des corps purs. On utilise done 
les memes correlations que celles citees precedemment pour les frigorigenes purs.

Pertes de charge en regime diphasique

Les travaux menes sur les melanges indiquent aussi que leurs pertes de charge en regime diphasique sont similaires a 
celles des corps purs. On utilise done les memes correlations que pour les frigorigenes purs.

CTT en regime diphasique

De nombreux rapports sur la condensation et l'evaporation ont montre des differences notables entre les fluides purs et 
les melanges, qui dependent de la nature des fluides et des conditions operatoires telles que les flux massiques et 
thermiques. On obtient generalement des coefficients inferieurs avec les melanges, a cause des effets des resistances au
transfer! massique et de ramoindrissement du gradient thermique: En evaporation par exemple, le film liquide 
s'appauvrit progressivement en composant volatil et s'enrichit en composant lourd, ce qui contribue a augmenter sa 
temperature de bulle. En outre, de nombreux melanges presentent des proprietes thermophysiques degradees, et 
notamment la conductivity thermique de la phase liquide, ce qui contribue davantage a diminuer Ieurs CTT. 
Cependant, pour les melanges a glissement de temperature modern, et dans les applications utilisant I'air comme fluide 
d'echange, cette diminution n'a pas de repercussion importante sur la puissance echangee.

GTT en condensation

■ De nombreux travaux ont ete publics dans ce domaine, mais les correlations disponibles dependent trop souvent des 
conditions d'essai et des fluides utilises. On a done prefere utiliser une methode classique pour la condensation des 
melanges. On calcule en premier lieu hc, le CTT en condensation, en utilisant les correlations correspondant au corps 
pur. Suivant les recommandations de Gayet et al. (1992) et Cavallini et al. (1995) qui ont valide leurs resultats par des 
experiences, ce CTT est ensuite corrige par la methode de Bell et Ghaly (1973). Cette methode pondere 1'echange 
thermique global pour tenir compte des resistances massiques. Le CTT du melange hm en condensation est donne par:

11, xATc,.„r

h. hc (3'24)

h etant le CTT de la phase vapeur avec la vapeur s'ecoulant seule dans le tube, x le litre vapeur, AT la difference des 
temperatures entre l'entree et la sortie de 1'element de tube et AH la difference d'enthalpie du melange entre l'entree et 
la sortie de 1'element.

CTT en Evaporation

On utilise une methode similaire au cas de la condensation, en calculant he, le CTT en evaporation a partir des 
correlations pour les corps purs et en le corrigeant Bivens et Yokozeki (1994) ont propose la correction suivante:

1 1 F

AO avec
F = 0.115{Td-Tb)

1-exp
0

1.3*10V,rpyj
(3.25 et 26)
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Tfa et Td etant les temperatures de bulle et de rosee, respectivement, Q le flux thermique, H la chaleur latente de 
vaporisation.

Effets des tubes a surfaces ameliorees

Comme pour les corps purs, les CTT seront affectes d'un facteur correctif tenant compte de l'effet du rainurage des 
tubes. Cette methode a ete utilisee avec succes par Cavallini et. al (1995).

5. VALIDATION DU LOGICIEL

5.1. Validation pour les corps purs

La validation du logiciel utilise des resultats d'essais effectues au CETIAT sur 7 batteries, dans une chambre 
enthalpique a ambiance controlee. Les bilans sur l'air et le fluide interne effectues durant les essais bouclent a moins 
de 3%. Pour les deux premieres batteries (N° 1 et 2), les CTT cote air ont ete calcules a partir de resultats d'essais 
effectues avec l'eau, sans condensation d'humidite du cote air. La batterie N°1 (evaporation R22) est ensuite simulee 
avec et sans condensation d'humidite et les calculs sont compares aux resultats d'essai. Pour la simulation des 
performances des batteries 2 a 7 (condensation), on a uniquement utilise les correlations par defaut pour les CTT cote 
air. Le tableau 5.1 montrent les caracteristiques des batteries testees. Notons que les batteries 4 et 5 sont equipees de 
tubes rainures.

Tableau 5.1. Caracteristiques des batteries testees

Caracteristique 1 2 3 4 5 6 7
Fluide interne R22 R134a R22 R22 R22 R22 R22
Mode evap. cond. cond. cond. cond. cond. cond.
Longuem ailetee mm 600 538 980 980 980 980 980
Rangees de tubes 2 2 ■ 4 4 . 4 4 4
Tubes par rang 15 24 22 22 22 28 28
Circuitage croise croise contre-cour. contre-cour. contre-cour. contre-cour. contre-cour.
Type de tubes lisse lisse lisse rainure rainure lisse lisse
Type d'ailette persiennee persiennee ondulee ondulee ondulee ondulee persiennee
Pas transversal mm 25 18.4 35 35 35 32 32
Pas longitudinal mm 21.6 11.5 40 40 40 27.5 27.5
Diametre interne mm 9.38 6.5 12.4 12.24 12.24 12.46 12.46
Epaissem tube mm 0.35 0.25 0.48 0.6 0.6 0.37 0.37
Epaissem ailette mm 0.11 0.1 0.12 0.12 0.12 0.12 0.12
Pas d'ailette mm 1.80 1.3 2.25 2.22 2.23 2.17 2.11
ParametresCTT air a/n 0.817/0506 3.93/0.760 defaut defaut defaut defaut defaut
Nombre d'essais 15 17 8 10 8 10 10
Heart moyen calcul (%) 3.2 2.8 1.1 3.4 4. 1. 0.6

5.1. Comparaison des calculs avec les resultats d'essai

Le tableau 5.1 montre l'ecart moyen entre les puissances calculees par CYRANO et celles des essais. On remarque que 
tons ces ecarts moyens sont inferieurs a 5%, en depit du fait que pour la lere batterie, les parametres obtenus a partir 
d'essais sans condensation d'humidite aient ete utilises pour la simulation d'essais en humide, et que la correlation par 
defaut (Webb, 1994) ait ete utilisee pour les batteries 3 a 7.
La figure 5.1 montre que les simulations des performances produisent des ecarts qui sont tons compris dans l'intervalle 
±5%, pour des puissances allant de 3 a 36 kW.

La figure 5.2 montre la comparaison des pertes de charge sur le fluide interne mesurees et calculees. On remarque que 
la simulation produit des resultats a ± 30% pres, ce qui est l'ordre de precision des correlations utilisees. En 
particulier, les calculs pour les batteries 4 et 5, equipees de tubes rainures, sous-estiment systematiquement de 30% la 
perte de charge interne.
Les resultats de la batterie 2 ne figment pas sur le graphique car les pertes de charge tres elevees (de 0.3 a 2.7 bars) 
affecteraient 1'echelle de la figure. Cependant, les calculs pour cette batterie aboutissent aussi a des ecarts de l'ordre de 
30%.
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Figure 5.1. Comparaison des puissances calculees par CYRANO avec les resultats d'essai

0.20

■ Batterie N°1

• Batterie N°3 

x Batterie N°4 

A Batterie N°6 

x Batterie N°5

• Batterie N°7

Perte de charge essai (bar)

Figure 5.2. Comparaison des pertes de charge internes calculees par CYRANO avec les resultats d'essai

5.3. Validation du programme pour les melanges

II n'a pas ete possible de trouver des resultats d'essai de batteries utilisant des melanges zeotropes. Afin de valider 
qualitativement les procedures de calcul developpees, on a recouru a la simulation des performances d'une batterie 
dont on commit les caracteristiques (batterie N°l), en utilisant du R22 et du R407C. Le Tableau 5.2 montre les 
parametres d'entree de la simulation.



Tableau 5.2 Conditions d'entree pour la simulation des performances 
de la batterie N°1 avec le E22 et le R407C
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Cas de calcul Condensation Evaporation
Temperature d'entree d'air °C 30 20
Temperature de rosee de l'air °C 5. 5.
Vitesse d'air m/sec 2.5 1.9
Debit fluide kg/hr 60 a 100 60 a 100
Surchaufife °C 35. -

Temperature de saturation °C 50 * 5 **
Titre vapeur entree - 0.2

* moyenne des temperatures de bulle et de rosee a la pression du fluide pour le R407C
** moyenne des temperatures de rosee et d'entree du fluide a la pression du fluide pour le R407C

La figure 5.3 montre revolution de la puissance echangee en fonction du debit de fluide. La simulation montre que le 
R407C foumit des puissances legerement superieures a celles obtenues avec le R22, sous les conditions d'entree 
imposees pour cette illustration. En pratique, les differents parametres (titre et pression d'entree) pourraient ne pas etre 
identiques pour les deux fluides a cause de 1'influence d'autres composants interagissant avec la batterie (compresseur, 
detendeur, etc.). Notons toutefois que les experiences menees par Ebisu et Torikoshi (1995) montrent les memes 
tendances qualitatives que la simulation menee. Ebisu et Torikoshi effectuerent des essais au R407C et au R22 avec 
une meme batterie et conclurent que les puissances obtenues etaient comparables, avec une legere superiorite du 
R407C.
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R22 cond. 

R407C cond.

Figure 5.3 Evolution de la puissance de la batterie 1 en fonction du debit de fluide frigorigene

6. CONCLUSIONS

On a developpe un modele detaille d'aide au dimensionnement de batteries a ailettes par la simulation de leurs 
performances thermohydrauliques. Le programme discretise les batteries et utilise les valeurs locales des parametres 
pour le calculs des coefficients de transfert thermique et les pertes de charge. II peut traiter des circuitages complexes, 
d'une alimentation en air non homogene en temperature et en vitesse d'air, des batteries utilisant des surfaces 
ameliorees (tubes rainures et ailettes ondulees ou persiennees), et des melanges a glissement de temperature. La 
validation portant sur les corps purs montrent que les ecarts obtenus sont de l'ordre de 30% pour les pertes de charge 
internes et 5% settlement pour les puissances echangees, avec ou sans condensation d'humidite sur les ailettes. Des 
simulations de performances d'une batterie fonctionnant au R407C ont permis de valider qualitativement les 
algorithmes pour le traitement des melanges.
Un riche programme d'essais de batteries avec des melanges et des corps purs est prevu au CETIAT. II permettra de 
comparer les performances des differents fluides avec divers types de circuitage, et les resultats pourront etre mis a 
profit pour la validation des procedures de calcul developpees.



NOMENCLATURE

A surface d'echange Grec
Bo nombre de Bond A variation
Cp chaleur specifique P densite
d,D diametre du tube P viscosite
dt difference de temperature n efficacite de surface ou de l'ailette
e epaisseur de tube <X> facteur correctif de perte de charge
f fhcteur de frottement s taux de vide
F facteur de correction CTT melange AT difference de temperature moyenne
Fc facteur de correction courants croises LM

logarithmique
Fr nombre de Froude
g constante de gravite Indices
G flux massique a air
H enthalpie acc acceleration
h coefficient de transfer! thermique local j bt exterieur tube nu

facteur du CTT cote air fin ailette
k, K conductivity thermique fri friction
1 hauteur des rainures i element i
L longueur de tube in entree(L/D) ■ facteur de pertes de charge internes int interneM ^ debit massique sat saturen nombre de rainures L,l, liq liquid
N nombre de nappes (ou rangees de tubes) lo . liquid seulement
Nu nombre de Nusselt m melange
P pression out sortie
Pr nombre de Prandtl r refrigerant
Q puissance echangee res resistances
Re nombre de Reynolds t tube
s epaisseur d'ailette o exteme
St pas transversal tp diphasique
SI pas longitudinal tt turbulent-turbulent
T temperature v, vap vapeur
U coefficient de transfer! thermique global VO vapeur seulement
X titre vapeur ou compositon de la phase w paroi

liquide
X«t parametre de Lockhart-Martinelli
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The New Exchangers in Refrigeration 
and Air - conditioning Applications

Ch. MARYILLET
GRETh - CENG - 85 X - 38041 GRENOBLE CEDEX

The investigation carried out by the "heat exchangers" network has revealed a number of points which should 
be noted here at the beginning of this presentation. It has been observed that most of today's products (fin and 
tube heat exchangers) are designed along traditional lines. However despite this "conservativism", a lot of 
attention is found on the technical and innovative techniques used in other areas of the world (particularly in 
Japan). Moreover, some of these innovative techniques (microfin tubes, louvered fins) tend to be more 
frequently applied than others, and their gradual introduction into products which are "made in the EEC" is 
to be expected.

The purpose of this paper is to respond, at least partially, to the interest shown by the industries contacted 
during this investigation in these new techniques. In the first chapter, an overview of the information available 
today on high performance thermal heat exchange surfaces will be given. Micro-fin tubes and louvered fins 
will be the two surfaces considered in.the first part of this document.

According to this, investigation, the fin and tube heat exchanger remains the only product available today for
evaporating and condensing refrigerant applications using air as the fluid to be treated. Other technological 
solutions'exist, however ; brazed fin and plate heat exchangers commonly used in applications where 
compactness is an essential quality will be examined in the second part of this document.

Moreover, the use of fluids which will replace CFCS in the years to come, and the possible comeback of 
ammonia will certainly have consequences on the design of evaporators and condensers. In the third part of 
this document the effects of these changes on fin and tube heat exchangers will be evaluated, and the first 
published results of the use of substitution fluids will be discussed.

1. FIN AND TUBE HEAT EXCHANGERS : HIGH THERMAL HEAT 
PERFORMANCE OF FINS AND TUBES

The research and development carried out essentially in Japan, on fin and tube heat exchangers 
during the 19.80s had a threefold objective:

- To increase the heat pump’s and air conditonner’s performance coefficient;

To increase user comfort by limiting the noise produced by air conditionners and heat 
pumps;

- To reduce the volumes of the air conditonners and their components.

Figures 1, 2 and 3, taken from a document published by the MATSUSHITA Company, show the 
innovative techniques Used to reduce the volumes of the evaporators and condensers in domestic 
air conditioners. A remarkable compactness in heat exchangers, reduced from 3 to 1 (fig. 3) has 
been said to have been obtained thanks to a combination of high performance tubes and fins:

Smooth tubes were replaced by inside micro-fin tubes (fig. 2) with new shapes (micro-fins 
shaped like triangles and trapezes). Reducing the inside diameter of these tubes results in a 
significant gain in the heat exchange and compactness coefficient. The last phase of this 
evolution presented, in the document is the substitution of the inside micro-fin tube with an 
aluminium multichannel one. Each channel has a small hydraulic diameter which will not be 
given here;

Smooth fins were replaced by corrugated fins, followed by louvered fins of various structures.
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1.1 Inside micro-fin tubes

The interesting element of these tubes lies in a significant improvement of the heat transfe 
coefficient between the tube and the refrigerant which is evaporated or condensed with a sligt 
increase in pressure drop. Another significant advantage is that these tubes use no more materiz 
than the traditional smooth tubes. Another advantage, which is by no means negligeable, is tha 
these tubes do not require any modifications in the industrial techniques used in the manufacture 
of fin and tube heat exchangers.

These inside micro-tubes, shown in figure 4, have between 60 and 80 fins measuring between 0. 
and 0.3 mm. These fins and their grooves form propellers with a 15°-30° angle.

The intensification of the heat exchange which they induce can be explained by the five effect 
given below. Their importance evolves with the operating conditions (evaporation, condensation 
mass velocity and refrigerant pressure, etc), and their amplitude cannot be easily evaluated :

The important increase of the inside exchange surface : values between 1.3 and 1.7 ar 
generally recorded for the ratio between the developed exchange surface and the exchang 
surface of a smooth tube with an inside diameter di.

The generation of a centrifugal flow thanks to the propellers formed by the grooves and fins 
this effect is particularly positive when the operating conditions at the time of th< 
refrigerant’s evaporation are such that a stratified flow would appear in a smooth tube.

The increase in turbulent transfer in the liquid film lining the walls of the tube : this effect i 
significant during the evaporation and condensation of the refrigerants.

The promotion of the nucleation on the tube wall in the liquid film at the time of th< 
refrigerant’s evaporation.

The drainage of the liquid by the capillary forces with low mass velocity: this effect limits th< 
negative consequences of the stratification of the liquid phase when the refrigeran 
evaporates.

The research carried out on this type of tube has a twofold objective, each objective responding tt 
a specific demand made by industry:

The definition of the optimal geometry of the micro-fins at the time of the evaporation o 
condensation of the refrigerant. This optimisation must take into account the increase ii 
heat transfer obtained thanks to this geometry, and also the increase in pressure dro; 
obtained by these micro-fins. This allows a manufacturer to choose a tube having a geometr 
which presents the best compromise between the exchange coefficient and the pressure los: 
during evappration and condensation.

The complete characterisation of the performance of an inside micro-fin tube used ii 
realistic operating conditions. It should be noted here that these operating conditions, an 
characterised by a number of parameters :

. evaporation or condensation of the refrigerant;

. type of refrigerant;

. presence or absence of lubricating oil: oil type and concentration.

. operating conditions characterised by the mass velocity, the saturation pressure, thi 
vapor quality, the heat flux.

This characterisation should enable heat exchanger manufacturers to optimize the size and desigi 
of their evaporators and condensers.
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KHAN PARA /2/

By testing the evaporation and condensation of R113 on nine tubes having an inside diameter
di of 9.52 mm and micro-fins of varied shapes and geometries (figure 6), it was shown that:

- During evaporation (see figure 7) : the heat transfer coefficient and the pressure loss 
increase with the increase of the developed surface ratio on the smooth surface. This 
confirms the significant contribution of the effect (a) mentioned above.

Fins having trapezoidal shapes (tubes 8,.9 and 10) allow for a slightly higher transfer 
coefficient. This is important to note that the folding of the outside fins which may be 
accompanied by a deformation of the tube’s inner fins should not cause a deterioration of 
the thermal performances.

Tubes with a high number of micro-fins present a higher transfer coefficient without 
showing any significant increase in pressure drop. Furthermore the tubes with a high 
propeller angles (23-25°) present a higher heat transfer and pressure drop coefficient 
compared with tubes having inferior angles (8-10°).

- During condensation (figure 8): intensification factors of 3.8 are reached with high mass 
velocity whereas the increase in pressure drop does not exceed twice that of a smooth 
tube. The heat transfer coefficient and pressure drop increase with the increase of the 
developed surface ratio on the smooth surface. This confirms the significant contribution 
of the effect (a) mentioned above.
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.1.1 Definition of the optimal geometry of the micro-fins

Five parameters define the geometry of the inside wall of the micro-fin tube : 

the height of the fin or micro-fin k 

the angle* of the micro-fin with the tube's axe

the number n of micro-fins on the perimeter P or the equivalent, which is the pitch between 
the micro-fins p = P/n

the shape of the micro-fin

the shape of the fin

It is a rare to find studies wherein, given similar operating and experimental conditions, a 
systematic comparison is drawn between tubes with different micro-fin geometries. Two 
publications, however, may be taken into consideration at this point (in all cases the heat 
exchanger coefficient and the thermal heat flux are defined using the smooth surface of a tube with 
a diameter di):

a) ITO /!/: By testing the evaporation of R22 in a tube having an inside diameter di of 11.2 mm 
and triangular micro-fins and grooves, (figure 4a) it was shown that:

- the heat transfer coefficient is maximal when the angle*has a value oil0. The pressure 
drop is not noticiably affected by this parameter for 0 <<< 30° (figure 5b);

- the heat transfer coefficient increased (in comparison to a smooth tube) in a higher ratio 
than that of the exchange surfaces;

- micro-fins measuring 0.15 to 0.25 mm in height increased the transfer coefficient 
(compared with a smooth tube) without increasing pressure drop (figure 5b);

- the heat transfer coefficient reaches optimal value when the pitch p between the micro- 
fins is between 0.5 and 1 mm(equal to 35-70 micro-fins on the tube perimeter), as is shown 
in figure 5c.

Figure 4 : Microfin tubes with different fin and groove shape.
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The tubes presenting the best heat exchange coefficients are those having high fins, a 
propeller angle close to 20°, and 65 micro-fins.

Trying to find an optimal geometry is no easy task, since two thermohydraulic parameters 
must be taken into account : maximising the heat transfer coefficient, while minimising 
pressure drop. In order to reach these goals (which are contradictory according to 
KHANPARA) a compromise must be made. Moreover, as is shown in figures 7 and 8, none 
of the tubes reach' optimal performance in all the parameters : evaporation, condensation, 
low or high quality, low or high mass velocity.

It is interesting to point out the large number of tubes on the market today. Two geometries 
are frequently used:

- V-Shaped^-fin tubes (THERMOFIN, of TREFIMETAUX Company) (figure 4a) 
characterised by triangular fins (which smaller top angles - see figure 9) and trapezoidal 
grooves. The propellor angle of 18° was retained on the basis of the aforementioned 
conclusions. Tubes with between 50 and 80 micro-fins (depending on the tube’s diameter) 
measuring between 0.2 and 0.3 mm show high increases on the inside surface of 1.6 to 1.7. 
This leads to a significant increase in the heat transfer coefficient as well as in evaporation 
and condensation.

- trapezoidal fin tubes (WIELAND, figure 4b) which were used by KHANPARA. This type 
of tube has a propellor angle of 18° and 0.2 mm height fins (for a tube with an outer 
diameter of 9.52 mm). The values of these parameters arc close to those of the preceding 
tubes.
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1.1.2 Performance of the inside micro-fin tubes

The geometric parameters have a significant influence on the thermohydraulic performance of an 
inside micro-fin tube. Operating conditions also have a great influence on the heat transfer 
coefficient and pressure drop.

These operating conditions are characterised by the following parameters : 

parameters.used during operating conditions :

. the mass velocity G of the refrigerant, ratio between the mass flowrate and the section of 
the tube of internal diameter di;

. the vapor quality x in given section of the tube, ratio between the vapor mass flowrate and 
the total mass flowrate;

. the heat flux in the tube.f;

. the saturation pressure Psat of the refrigerant.

parameters used with refrigerant:

. type of refrigerant: R22, R12...

type of dissolved oil in the refrigerant 

. dissolved oil concentration level £



As is shown in the preceding figures, the vapor quality and mass velocity have a significant effect on 
the performance of an inside micro-fin tube. To design fin and tube heat exchangers of an 
appropriate size, two correlations are needed to link the tube-wall refrigerant heat transfer 
coefficient h and the pressure drop per unit of length Dp/L to the parameters given above:

h = F(G, x.?, Psat,.refrigerant, oil,t)

Zs P/L= F (G, x, Psat, refrigerant, oil, £)

Such correlations do not exist, and the gathering of existing data and the elaboration of new data to 
take into account the exhaustive operating conditions remains to be done.

One important point which was recently studied was the incidence of the oil concentration and the 
type of oil on the performance of micro-fin tubes.

SCHLAGER /3/ found a slight drop in the heat transfer coefficient (figure 9) during condensation 
(less than 20 %, for an oil concentration of 5 V») whereas during evaporation, more complex 
changes occurred.

Research is currently being done at the GRETh to complete the data on inside micro-fin tubes, 
notably during evaporation when oil is present.

High performance fins

As was stated at the beginning of this chapter, the fin geometries may become increasingly complex 
in order to increase the heat transfer coefficient. The main fin geometries are given in figure 10 :

a figure 10a: 
b figure 10b: 
c figure 10c: 
d figure lOd:

smooth fin 
corrugated fin 
louvered fin 
convex louvered fin

Turbulent transfers obtained thanks to a deformation of the surface (corrugated fins) combined 
with the multiplication of entrance effects (louvered fins) significantly increase the heat transfer 
coefficient as well as the friction factor.

A comparison of the performances of fins b, c, and d is made in figure 11 based on the research 
done by WEBB /4/. A comparison between fin d and the smooth fin is given in figure 12, based on 
work done by HATAD A /5/.

In order to maintain frontal velocity, air pressure drop, and an exchanged heat power identical to 
that of a smooth fin heat exchanger, high performance fins may be introduced by reducing the 
number of rows (OSHIMA used 2 instead of 4/6/) or by reducing the number of fins per tube length 
(KADAMBI used 4 instead of 6 /!/). A significant gain in the materials used is thus obtained.

During steam condensation, a hydrophilic treatment is applied to the wall of the fin (MIMAKI /8/) 
or a treatment which increases the roughness of the wall (ITO /9/). These treatments favorise the 
wetting of the fins and limit the increase in pressure drop (figure 13).

Advantages and limitations of high performance surfaces for fin and tube heat
exchangers

As a general rule, the thermal resistance levels of a fin and tube heat exchanger may be classified in 
order of resistance according to the following :

air-fin transfer 
refrigerant-tube transfer 
tube-fin contact 

- conduction in the fin

A significant gain in the heat exchange surface area will be obtained once the preponderant 
resistance linked to the air-fin transfer has been reduced. Improved fins must therefore be used. 
The use of these fins presents advantages provided that no frost forms and that the wall is not 
subjected to fouling in the operating conditions.

Bearing in mind these required conditions, the use of micro-fin tubes can result in a significant gain 
in heat exchange surface areas, as is shown in previous figure 3.
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2. BRAZED PLATE AND FIN HEAT EXCHANGERS

It is very useful to compare the preceding figure 3 representing the technological evolutions of heat 
exchangers used in domestic air conditioning in a Japanese company (MATSHUCHITA) with
figure 14, which represents the evolution of heat exchangers used in automobile air-conditioning 
systems in the Japanese company NIPPON DENSO. The aluminium serpentine evaporator is :

the result of the evolution in domestic air-conditioning heat exchangers;

the starting point of the evolution in automobile air-conditioning exchangers, evolutions 
which lean towards the use of plate heat exchangers and brazed aluminium fins.

The advantages in this form of technology are taken from the reference /10/, and may be summed 
up as follows:

a better internal heat exchange coefficient thanks to wall corrugation in contact with the 
refrigerant;

a gain in raw materials due to the thickness of the aluminium plates and fins.

WEBB /4/ confirms these conclusions by comparing fin and tube exchangers and brazed fin plate 
exchangers. The heat exchanged, the pressure drop and mass air flow unchanged, the use of fin and 
plate techniques leads to a 50% decrease in the weight of the" heat exchanger (compared to 
performant fin heat exchangers...) and a more than 30 % decrease in fin surface area (figure 11).

The brazed fin and plate concept is nothing new. This technology has been available for several
years and is used in processes requiring very compact and very performant heat exchangers (as in
cryogenic processes...).

The difference in heat exchanger technologies may be more clearly defined when taking into 
account a factor in compactness, which is the heat exchange surface area ratio R per unit of volume 
(m3) :

the fin and tube heat exchanger has a ratio R which, according to the fin density, is between 
200 and 1000 m2/m3;

the brazed fin and plate heat exchanger has a ratio R of between 600 and 2500 m2/m3.

The "new" aspect to be retained in this presentation is the use of this concept in applications which 
have, until now, been .dominated by fin and tube heat exchangers. These exchangers were used in 
automobile air-conditionning systems (and are still used in Europe) before the brazed fin and plate 
heat exchangers were adopted once and for all, just like they were in the USA and Japan.

The two aspects of brazed-fin and plate heat exchangers will now be examined : the heat exchanger 
using the refrigerant, and the heat exchange using air.

2.1 Air side fins

A wide range of geometries prevail (figure 15) over fin and tube heat exchangers. However, the 
different categories of fins mentioned above are still found:

smooth fins 
corrugated fins 
louvered fins

One more category of high performance fin is to be added to the above list: offset strip fins.

The "bible" of compact exchangers the work of Kays and London /ll/ will be referred to for the 
estimation of heat exchange coefficients and friction factors.
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As was observed in the case of fin and tube heat exchangers, the use of louvered on offset strip fins 
intails certain changes in the design of the exchanger:

in order to conserve pressure drop comparable to the same air mass flow rate, the width of 
the exchanger (in the axe of the air flow) must be narrower than when using smooth fins.

condensate forming on this fins causes a significant increase in pressure drop. To draw this 
condensate, designs such as those represented in figure 16 maybe used.

Irfcl
portion

Sow *#
cen*K««4U

(b) Modified(•) Conventional

Figure 16 : A modified plate-fin evaporator design for 
"* — . improved water drainage (/IV).

Heat exchange on the refrigerant side

To improve the heat transfer coefficient between the wall and the refrigerant two techniques are 
used: „•

the elaboration of corrugated plates (figure 17) which, compared with serpentine-type tubes, 
offer a twofold advantage : they are not as sensitive to refrigerant distribution irregularities, 
and have a better heat exchange coefficient because of the turbulence created in the liquid 
film.

the use of brazed fins, notably offset strip fins, which also offer advantages compared to a 
serpentine-type tube. They are not as sensitive to refrigerant distribution heterogeneity, 
increase the surface area considerably, and produce turbulence in multiplicating entrance 
effects.
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3. THE IMPACT OF SUBSTITUTION FLUIDS ON THE DESIGN OF FI 
AND TUBE HEAT EXCHANGERS

Following the Montreal protocol and in compliance with national regulation, there will be 
decrease in chlorofluorocarbons (CFCs) in the years to come, and a notable decrease in the use o 
refrigerants R12, Rll, R502 currently used in air conditoners and refrigeration systems.

A number of substitution fluids will become an alternative to CFCs. However, at this time, it i 
difficult to foresee how the market shares of the refrigerants and the proposed substitution fluid 
will evolve.

According to a large number of references exploring this problem, the most reliable of thes 
substitution fluids are the following :

the "new" refrigerants (R134a, R152a, R123)
the azeotropic mixtures (the ternary mixture, R152a/R22/R124 is an example) 
the non-azeotropic mixtures such as the binary mixture R22/R152a 
Ammonia commonly used in large refrigeration systems.

The use of one or more of these fluids will largely depend on the type of application (commerci 
refrigeration, air conditionners, refrigerators, chillers).

The purpose of this presentation is to specify and recall the impact of these substitution fluids o 
the design of evaporators and condensers.



3.1 Generalities

Clearly the introduction of substitution fluids, along with the progressive elimination of CFCs has 
and will have direct consequences on the design of heat exchangers used in refrigeration systems 
and air-conditionners. These consequences may be classified as following :

Research carried out on a minimal refrigerant charge in the devices is recommended, in a 
number of cases. This research will favorise heat exchangers with performant heat exchange 
surfaces and the rationalisation of the heat exchanger’s design. It will also give way to an 
increased compactness of these exchangers.

The compatibility of the materials used today in the manufacturing of in and tube heat 
exchangers using substitution fluids is to be examined carefully. Some of these substitution 
fluids raise serious questions.

The heat exchange coefficients and pressure drop in the tubes or channels containing the 
refrigerant will be affected by the change in refrigerants. The impact on the size and on the 
choice of intensification techniques would be significant.

3.2 Research on a minimal refrigerant charge')

A simple relationship links the tube (or channel) volume V containing the refrigerant, the exchange 
surface of these channels and the hydraulic diameter Dh of these tubes or channels :

S.Dh
V = --------------- (1)

4

In order to reduce the volume of the tubes containing the refrigerant, it will be necessary to :

reduce the heat exchange surface area and therefore maintain the heat exchanger’s 
characteristics, improve heat transfer coefficients on the refrigerants or the air to be heated 
or cooled. The intensification should be used to limit the refrigerant content.

reduce the hydraulic diameter of the tubes or channels containing the refrigerant. Research 
done on tubes having small diameters (currently being done in Japan on fin and tube heat 
exchangers), and the use of these compact' heat exchangers (having small hydraulic 
diameters) like those presented in chapter 2 respond to this demand.

The calculating of the refrigerant charge in an evaporator or condenser is obviously not limited to 
the tube volume. The contribution of the liquid phase in the refrigerant charge of a heat exchanger 
operating normally is between 70-90 % of the total, even though this phase represents a very small 
part of the volume V.

It is necessary-t ©'determine the average void fraction =4 (ratio between the volume occupied by the 
vapor phase and the volume V) or the liquid fraction (l-«4) in order to evaluate the refrigerant 
charge. The average two-phase refrigerant density ^ dp may be calculated using the density of the 
liquid phase and vapor phase :

pep = pv.cc + pi.( 1 - a) (2)

From this average two-phase refrigerant density, the refrigerant charge may be deduced from the 
relation:

m = V.pdp (3)
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condenser horizontal smooth tubes (from /12/).



Figure 18, taken from reference /12/ represents the average density value based on the fluid 
saturation temperature and void fraction for different models of evaluation.

It seems clear that the condenser generally contains a larger refrigerant load than the evaporator 
and that a big difference between density values in induced by the choice of void level evaluation 
models.

From these different remarks, it appears that in order to reduce the refrigerant load, it is necessary 
to use:

heat exchange intensification techniques on the refrigerant and on the air; 

small hydraulic diameters;

the two preceding points, particularly for refrigerant condensers.

These two evolutions, however must not be accompanied by a significant increase in the average 
liquid fraction in the channels. Unfortunately no consequential data is available to evaluate the 
liquid (or void) fraction in high performance tubes or channels. The evaluation of "improved" 
tubes or channels should include in the long run not only the heat exchange coefficient and 
pressure drop correlations but also an average or local void fraction correlation.

3.3 Compatibility of currently used materials with the substitution fluids

The passage from presently used refrigerants (Rll, R12) to substitution fluids may imply a change 
in the material of the tubes used.in evaporators and condensers. This is particularly true when using 
ammonia, which makes the use of copper tubes impossible. Steel tubes will have to be used, and 
the use of tubes with an improved surface will be studied again in a new context.

Certain substitution fluids, like the R22, will not have an effect on the choice of tube material used.

Finally, in a number of cases, the problem has not been entirely solved and a number of studies are 
being carried out in this area, notably on refrigerants R134a, R123a, R123, and certain mixtures. 
Furthermore, when considering the compatibility of the refrigerant with currently used materials 
the dissolved oil must be taken into account. It has how been recognised that the R134a used with 
PAG oils is incompatible with copper. Using R134 + ester oil should avoid any deterioration of 
coprous components.

The compatibility between the material and the refrigerant (and oil) is essential in the design of 
future fin and tube heat exchangers. Unfortunately, many questions still remain unanswered today.

3.4 The impact of substitution fluids on heat exchange coefficients and pressure drop
during evaporation and condensation

The impact of substitution fluids on the thermal sizing of fin and tube heat exchangers has not been 
specifically studied. Taking into account the fact that no systematic studies have been done, and no 
complete conclusions put forth, the following points may be noted :

The effect of R134a : the first studies /13//14/ have shown that R134a produces higher heat 
transfer coefficients than R12:

. with the same mass velocity G :

during evaporation in a tube, + 35/45 % 
during condensation in a tube, + 25/35 %

. with the same product G.Ah^y :

during evaporation in a tube, + 10/20 % (Ah/v is the latent heat of the refrigerant)



The pressure drops between the two refrigerants are comparable at the same mass flowrate.

However, FUKUSH1MA/14/ has shown that a comparison between an R12 - 10 % miner; 
oil mixture and an R134a -10 % PAG oil mixture is not as favorable as the R134a when, at th 
same mass velocity, the following are considered :

the heat transfer coefficients during evaporation and condensation are comparable wit 
both mixtures;

. the pressure drop is respectively 1.4 times higher during evaporation and 2.5 times high: 
during condensation than the R12 mixture. The increase in pressure drop is insignificar 
when using the G.tduring evaporation.

The impact of substituting the RI2 with the R134a will have no significant effect on th 
thermal sizing of fin and tube heat exchangers.

Effect of non-azeotropic mixtures : different authors /15/ state that the use of non-azeotropi 
mixtures leads to a drop in the heat transfer coefficient during evaporation or condensatio 
in a smooth tube (see figure 19)This result is confirmed during condensation in micro-fi: 
tubes /16/. Furthermore, optimal use of non-azeotropic mixtures requires the heat exchange 
tubes to be connected in such a way that the refrigerant flows in the opposite direction of th 
air. Using non-azeotropic mixtures will entail significant modifications in the fin and tub 
exchangers (increase in exchange surface, changes in connecting the tubes).

Effect of azeotropic mixtures : their impact should be more restricted compared to th 
preceding mixtures. These mixtures behave in much the same way as pure fluids. However, 
complete evaluation must take into account the proper choice of a lubricant.

Effect of ammonia : the thermocinetic characteristics of this fluid allow for a decrease in th 
exchange surfaces of the heat exchangers. Special attention will have to be given to th 
impact of the immiscible lubricant in the ammonia (contrary to the fluids mentioned above).

CONCLUSION

The slow evolution in the design of fin and tube heat exchangers shown throughout thi 
investigation, is characterised by the equally slow introduction of high performance fin and tub 
heat exchangers (micro-fin tubes with small diameters and louvered fins). The use of these shouli 
become more widespread in the years to come in view of the following factors :

progress made in the thermohydraulic performances of fins and tubes ;

more elaborate experimental data on the performances of these improved surfaces;

various reasons to reduce the refrigerant charge in order to reduce or replace the use of CFG

the need for more compact heat exchangers in certain market sectors.

The use of plate and fin techniques will probably remain limited to systems requiring very compac 
heat exchangers, as is the case for automobile air conditoners.

Eliminating CFCs could have effects on the current design of heat exchangers. The compatibility c 
materials currently used (copper) with some of these new refrigerants still presents an unsolvei 
problem. Furthermore the widespread use of ammonia will lead to an evolution in these products.
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Perspectives MFC en A/C et
Refrigeration

A/. Remplacement du R-22 en air-conditionne 
recents developpements

B/. Developpement du R-404A en refrigeration 
application a I'agro-alimentaire et a I'industriel

par P. Fauvarque 

Elf Atochem
Centre d'Application de Levallois

journeeSFT, 29/1/97

A/ R-22, R-407C et R-410A
R-22 R-407C R-410A

point de bulle (1 atm) -40,7 -43.4 -51.6 bar
glide 0 7.2 0.2 °C
chaleur latente de vap. 234 250 271 kJ/kg
densite liquide (25°C) 1.19 1.14 1.08 kg/dm3
pression de vapeur a 25°C 10.4 11.6 16.5 bar
temperature critique 96 86.2 71.5 °C

cycle 5140~C
capacity frigorique
COP

4040
4.8

4040 (0%) 
4.65 (-3%)

5840 (+45%) 
4.45 (-7%)

kJ/m3

cycle 5/65*0
capacite frigorifique
COP

3210
2.35

2870 {-11%} 
2.1 (-11%)

3840 (+20%) 
1.8 (-23%)

kJ/m3

journee SFT, 29/1/97



A/ Optimisation autour du R-407C

1. Formulation du fluids
- "deseverisation" des criteres U.L. d'mflammabilite

» 60°C au lieu de 100°C pour le "worst case of fractionation" 
» possibilite d'amelioration du COP de +qq% ?

* retouche de la composition ou des tolerances parfois evoquee

2. Optimisation du materiel en tenant compte du glide
- echangeurs a plaques

» cf. publications CIAT, CARRIER, etc.
- echangeurs tubulaires (unitary A/C...)

» rainures croisees
» 2 ou 3 circuits, realisation de "cross-counter flow"

- capilfaires
- metiieure etancheite, etc.

journee SFT, 29/1/97

A/ SEGMENTATION ENVISAGEABLE EN A/C 
R-134a, R-407C, R-410A

1. Extension du R-134a vers ies faibles puissances
» chillers a vis, scroll tandem 
» objectif: rattraper la compacite vis-a-vis du R-22

2. Developpement court terms du R-407C en RAC (5 a 200 kW)
» compresseurs scroll ou a pistons 
» reponse a la demands Europeenne

3. Developpement long terme du R-410A en RAC (1.8 a 5 kW)
» compresseurs rotatifs (palettes, scroll ?) ou a pistons 
» leadership Japonais
» travaux de redesign et d'optimisation en cours

4. Autres scenarios possibles ?
» possibilite chillers R407C, et R410A refroidi a eau
» vitesse de remplacement du R-22 en fonction de

• standard energetique USA
• reglementation europeenne voir Japon sur restrictions R-22

journee SFT, 29/1/97



A/ Aspects fluides + lubrlffants
1. Coefficients de transfert de chaieur (tubes iisses et rainures)

» fluids pur: R-410 > R-22 > R-407C 
» R-407C + 2% POE : perte de 14 % de coefficient 
» R-410 A + 2% POE : perte de 44 %...

(COPELAND/IOWA State Uni.)

2. Possibilite de developpement de nouveaux lubrifiants pour MFC
» objectifs

• durability accrue des rotatifs (cf. R-410)
• hygroscopie moindre

» huiles a base ether, carbonate, alkybenzenes speciales, ?...
• cf. Nippon Oil, Mitsui, Idemitzu

3. Travaux sur !e retour d'huile
» revision possible de I'exigence de miscibilite

• applications particulieres (Vitesse de gaz elevees™)
• miscibilite et solubilite, cas particulars des melanges

» realisation d'un dispositif labo. pour mesurer le retour d'huile

journee SFT, 29/1/97

El Developpement du R-404A en 
refrigeration

1. Remplacement du R-SQ2 ET DU R-22 en basse et moyenne 
temperature

» refrigeration de transport 
» refrigeration commerciale 
» detente directe
» systemes a caloporteurs (charge de fluide reduite)

2. Remplacement du R-22 en entrepots frigorifiques,
et process cooling (avant 2000 en neuf en Europe)

» evaporateurs noyes
• echangeurs a plaques
• recirculation par pompes...

journee SFT, 29/1/97



8/ RefGrencement du R-404A en 
agro-alimentaire

1. premiere installation
» refroidisseur d'eau glycoiee pour climatisation et 

deshumidift cation
» compresseurs a piston, echangeurs fluide/eau a plaques 
» cycle -12/37 °C et -5/44 °C, P -1200 kW

2. Deuxieme installation
» entrepots frigorifiques 
» recirculation par pompes 
» compresseurs a vis, echangeurs a air 
» cycle -35/45°C, P-700 kW 
» 4 tonnes de R-404A

3. Autres installations
» precedes, Elf Atochem (en cours de construction en Italie 

et aux USA)

journee SFT, 29/1/97

8/ Aspect melange en detente Indirecte

1. Azeotropes etzeotropes
» remarque sur la serie R-500 
» serie R-400 : glide et "quasi-azeotropie" ...

2. Fractionation : cas pratique avec R-404A
» modelisation simplifiee du cas "recirculation"

ex. puissance frigorifique : 320 kW

debit massique recircule : 24 000 kg/h 

delta H evaporation : 250 kJ/kg

fraction massique vaporisee : 20 % 

compo. liquids circuiante (BP): 51.8% R-143a, 43,7% R-125, 4,8% R-134a 

compo. vapeur circuiante (HP): 52,9% R-143a, 45.3% R-125,1.8% R-134a

journee SFT, 29/1/97



cas pratique R-404A (suite)

» Moderation du comportement du R-404A modifie

• Influence negllgeable de la variation de compo. liquide

- pas de modification de la puissance frigorifique

• parametres de compression et refoulement (cycle -35/*45°C)

- HP de 20 a 20,4 bar
- travail de compression: * 2%

» analyse d un echantillon preleve en HP par chromatographie 

53/* % R-143a, 43,2 % R-125, 3,4 % R-134a 

ecart de composition moindre que prevu

- revoir la modelisation ?
- composition globaie legerement differente ?

journee SFT, 29/1/97

B/ Remarque: R-404A et R-407C

1. Application du R-407C en refrigeration "haute temperature"

» ex.: tank a lait
• publication Atochem, Wash. DC 1996
• interet: performances et parametres de fonctionnement ties 

proche R-22 (perte de puissance inexistante en HT)
• possibles reconversions futures

2. Application possible du R-404A en refroisisseur d’eau

» condensation a eau (cf. point critique relativement has)
» cf. publi Atochem, La Haye 95

• gain de puissance par rapport au R-22/R-407C
• glide negllgeable

journee SFT, 29/1/97



CONCLUSIONS
1. Remplacement du R-22 en A/C

» Le R-134a joue un role important (secteur tertiaire voire 
residential...)

» Le R-407C est deja adopte en Europe en faibles puissances
» Le R-407C est promis a un developpement court terme en PAC (cf. 

tendances constructeurs Japonais)
» Le R-410A est a I'etude

• probleme de la perte de performance thermodynamique a temperature 
de condensation elevee

• comportement legerement different avec les huiies
• developpement long terme en faible puissance

2. Remplacement du R-22 en refrigeration

» Le R-134a retrouve des creneaux R-12
- refrigeration de transport, refrigeration HT en commercial et IAA 

» Le R-404A convient pour les differentes architectures
- detente directe, indirecte, evaporateurs noyes (IAA, precedes), etc.
- basse et moyenne temperature

journee SFT, 29/1/97



CONFERENCE SOCIETE FRANCAISE DES THERMICIENS
DU 29 Janvier 1997

UTILISATION EN CHAUFFAGE ET EN RAFRAICHISSEMENT
DES THERMOPOMPES A CAPTEURS ENTERRES

Par Jacques BERNIER President Directeur General Societe SYREC 

President de la Commission Thermopompes AFF/ADPM

1. Thermopompes a capteurs enterres

Cette technique a commence a etre appiiquee dans les pays nordiques au debut des 
annees 1980. Les capteurs enterres etaient a I’epoque a circulation d’eau glycolee.

Cette technique fait actuellement I’objet d’un vaste programme de developpement aux 
USA avec 400 000 Thermopompes par an, et egaiement en SUISSE ou cette technique 
represente 61% des thermopompes installees dans le cadre du programme « Prime ».

L’application de ces technologies vise en premier lieu le marche du chauffage des maisons 
individuelles

Les systemes sol/eau et eau glycolee/eau s'inscrivent dans le cadre du programme EOF 
« VIVRELEC »

1.1 Thermopompes sol/sol
En France, des 1983, de nombreuses realisations ont ete effectuees avec des materiels de 
type sol/sol, c’est a dire avec un evaporateur horizontal enterre et un condenseur constitue 
de tubes noyes dans les dalles des pieces a chauffer. Les resultats de ces premieres 
experiences est tres encourageant puisque I’economie d’energie attaint 66%. De plus, ce 
precede est simple sur le plan de I’installation et presente I’interet de ne necessiter aucun 
auxiliaire.
Deux approches existent:

• Un compresseur par piece a chauffer, ce qui conduit a utiliser de petits compresseurs a 
pistons dont le coefficient de performance moyen est de l ord re de 3.

• Une ou deux zones avec compresseur spiro-orbital, le COP peut atteindre 4,3 

Les contraintes inherentes a ce type de systeme sont:

• Besoin d’un avis technique CSTB

• Difficultes d’equilibrage du plancher chauffant

• Surchauffe en fin de compression pouvant conduire a une surchauffe locale de la dalle

• Regulation complexe

• Pas de reversibilite ete

• Aucune possibility de chauffage d’appoint
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EOF n’a pas retenu ce type de systeme dans le cadre de son operation de promotion 
« VIVRELEC »

Compresseur

DETENTE DIRECTS

Figure 1 : Principe Thermopompe SOL/SOL
A DETENTE DERECTE

1.2 Thermopompes eau glycolee/eau
Cette technique fait appel a un capteur enterre constitue de tubes plastiques dans lequel 
circule de I’eau glycolee. Attention, la reglementation sur la pollution des nappes impose la 
presence d’un bac de recuperation de glycol (tres polluant) en cas de fuites.

Sur le plan du principe, cette technique est seduisante puisque le fluide frigorigene est 
confine dans un appareil monobloc. Elle presente par centre des difficultes de mise en 
oeuvre du capteur sur le plan hydraulique et son equilibrage.

Sur le plan energetique, cette solution est moins interessante qu’une solution sol/sol ou 
soi/eau puisqu’elle necessite un evaporateur a eau glycolee qui va abaisser la temperature 
d’evaporation de I’ordre de 8°C par rapport a une solution a detente directe. et necessite 
en plus un circulateur sur la source froide, d’ou :

• Baisse du coefficient de performance de 4,3 a 3.8 par rapport a une solution sol/eau 
dans le cas d’un compresseur spiro-orbital (a condensation 40°C)

• Consommation supplemental de la pompe a eau glycolee de I'ordre de 0.3 kW

• Consommation du circulateur eau chaude 0.12 kW

L’economie d’energie globale annuelle pour un pavilion pourra atteindre 61% en region 
parisienne si les circulateurs sent asservis au compresseur (ce qui peut presenter des 
problemes de blocage des circulateurs. done des pannes), elle ne sera que de 48% en cas 
de fonctionnement continu des circulateurs.

Compresseur

DetendeurCAPTEUR ENTERRE A. 
EAU GLYCOLEE

PLANCHER CHAUFFANT 
A EAU CHAUDEExpansionExpansion

Figure 2 : Principe Thermopompe EAU GLYCOLEE/EAU
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1.3 Thermopompes sol/eau
Cette technique fait appel a un capteur enterre constitue de tubes cuivre piastres assurant 
directement le role d ’evaporateur.

La mise en oeuvre du capteur est similaire a celui d’une machine sol/sol.

Des precautions doivent etre prises au niveau des collecteurs tout comme dans le cas des 
machines sol/sol ou eau glycolee/eau.

Sur le plan energetique, cette solution permet d’atteindre un coefficient de performance 
moyen de la machine de 4 a 4,2.

• Consommation du circulateur eau chaude 0.12 kW

L’economie d’energie globale annuelle pour un pavilion pourra atteindre 72% en region 
parisienne si le circulateur est asservi au compresseur (ce qui peut presenter le probleme 
de blocage du circulateur, done une panne), elle sera de 70% en cas de fonctionnement 
continu du circulateur.

Compresseur

DetendeurCAPTEUR ENTERRE A yPLANCHER CHAUFFANT 
A EAU CHAUDEDETENTE DIRECTE Expansion

Figure 3 : Principe Thermopompe SOL.EAU

2. Comparatif des solutions

A titre d’exemple nous nous baserons sur installation de chauffage d’un pavilion en region 
parisienne ayant un besoin energetique de 8 400 kWh/an.

SOLUTION SOL/SOL
pistons multi 

compresseurs

SOL/SOL
Scroll mono 
compresseur

EAU GLYCOLEE
EAU

Scroll

SOL/EAU
Scroll

•

COP machine \1 3 4.3 3.8 4,2

Consommation I 
compresseur kWh '■

2 807 1 558 2 216 2 005

Consommation i 
circuiateurs non 

asservis | o o 2 100 600

Economie d’energie i 66% 76% 48% 69%

Consommation | 
circuiateurs j

asservis ' !
0 0 1 050 300

Economie d’energie j 66% 76% 61% 73%
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3. REVERS1BIL1TE

La tendance a mieux isoler les maisons individuelles va contribuer a augmenter la 
demande de froid en ete.

Les systemes sol/sol sent mal adaptes a la reversibilite pour diverses raisons :

• Distribution du fluide biphasique dans les dalles tres difficile a realiser

• Volumes de fluide frigorigenes requis tres importants (de i'ordre de 20 a 30 kg)

• Difficultes pour maTtriser les risques de condensation

Les solutions possibles sont done les machines sol/eau et eau glycolee/eau

3.1 Exemple de HFE
I’lnstitut Frangais de I’Energie a Taverny s’est dote en 1995 d’une installation innovante de 
thermopompe reversible SYREC a capteur enterre couplee a un plancher chauffant et 
rafraTchissant.

Les particularites de cette installation pilote sont:

• Emetteur plancher chauffant a eau chaude 30/25°C derivant a 24/19°C

• Dalle realisee en chape liquide afin d’ameliorer I’enrobage des tubes

• Thermopompe reversible 4 kW SYREC

• Compresseur spiro-orbital 1 kW

• Fluide frigorigene MFC : charge 4 kg

• Echangeur a plaques brasees

• Capteur a detente directe enterre a 0,70 m en cuivre plastifie

• Instrumentation complete de I’installation

En regime hiver, les conditions moyennes de fonctionnement se situent a:

• Evaporation - 5°C

• Condensation + 32°C

Le seul auxiliaire necessaire est le circulates d’eau du plancher.

Les releves effectues en ete ont montre que cette technique permettait dabaisser de 
I’ordre de 4°C la temperature des locaux.

2.2 Simulation du fonctionnement du systeme sol/eau SYREC
Le fonctionnement ete se fait actuellement par I’intermediaire d’une vanne diversion de 
cycle qui permet la production d’eau fraiche pour sa distribution dans le plancher 
rayonnant. ce qui correspond a un schema frigorifique couramment utilise dans le domaine 
des thermopompes reversibles.

Un projet est actuellement en cours afin de profiler du fait que la temperature de la terre 
est basse en ete, ce qui autorise a faire du refroidissement gratuit par le precede brevete 
du caloduc a distance avec pompe a frigorigene. qui a valu a J. BERNIER de SYREC la 
medaille d’or de I’Europe en 1995. (voir figure 4)
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VERS PLANCHER

pompe a 
frigorigene

CAPTHJR 
ENTERRE 
A DETENTE 
DIRECTS

Figure 4: Principe refroidissement par caloduc a distance 
thermopompe sol/eau a capteurs enterres (brevete)

En fonctionnement hiver, le compresseur fonctionne seion les besoins de regulation.

En fonctionnement ete, la pompe a frigorigene qui consomme 20 fois moins d’energie que 
le compresseur assure, le transfer! de la chaleur de la maisonvers la terre.

Mois Oct. Nov. I Dec.
|
!

Janv IFevr. IMars
i

Avril Mai Juin Juill. I
I i

AoutlSept.
I

T air ext. moy °C 11 6 1 2.5 0,5 1.25 [5.25 10 16,3 19,5 121,8: 21.5 16

T sol ref. °C • 10,5 8,5 6 ■ 4 ■ 3.5 i 4.25i 6.25 11 13 ; 14,5 i 15 14

T sol capt.comp. °C 10 5,5 2 0 : 0 i 0.2 4.25 10.5 14,5 | 17 i 18 16

T fluide capteur 2 -2 i -s -7 -7,5 j -6.5 -3.5 2 23 |26,5. 27 25
comp.°C i i i 1

T amb.avec comp. °C 20 20 | 20 20 1 20 | 20 20 20 22 124,5! 25 22

Puiss. moy. prelevee 6.00 10,2 }13.2 15 .14,3 [10.9 6.86 1,50 , i
W/m 9 I 9 6 I 3 ! '

Puiss. moy.transf. comp W/m 1
! st I

3 ' 7 : 8 2

T sol capt.caloduc °C | i
i i 13.5 i 15,5, 16 14,5

T fluide caloduc °C | i
• i

!
I 18,8 121,3: 22 19,3

T amb.avec caloduc °C 20. 20 | 20
i

20 : 20 | 20 20 20 22 I 25 i 26 22

Puiss. frigo caloduc Ij
I 4,5 ! 5,5 | 6 3,5

W/m I
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CAPTEUR ENTERRE REVERSIBLE
i

Chauffeae:
c< “°n du 15 octobre au 15 mai

Rafraichissement:
de juin a septembre

T sol ref. 3C 

T sol captxomp. °C 

— o - T fluids capteur comp.°C 

—A— T fluids caloduc °C

/ Chaleur restituee en_et@,

-5

-10

X /
-r -O'- Chaleur prelevee en hiver

Oct. Nov. Dec. .Janv. Fevr. Mars Avril Mai Juin Juiil. Aout Sept.

MOIS

FONCTIONNEMENT COMPARATIF ETE 
CALODUC/COMPRESSION

.-o- -

i air ext. moy "C 

T sol ref. =C

- - O - - Tsoi capt.comp. ’C

—O---- T fluids Capteur comp.’C

• - -c— T arrb.avec connp. °C
— A- - T sol capt.caloduc °C 

—is—T fluids caloauc °C 

—A- - - T arrb.avec caloduc °C

Mois

Diverges mises au point sont a effectuer afin de valider la solution du caloduc a distance 
pour assurer le rafraichissement des maisons en ete.

Une experimentation en vraie grandeur sur une salle polyvalente en region parisienne est 
en cours d’etude.
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4. Le chauffe eau thermodvnamique a capteur enter re

Le chauffe eau thermodynamique SYREC est destine a assurer la production d'eau
chaude sanitaire des bailments tertiaires, individuels, neufs ou existants avec un COP = 3.

•Le chauffe eau ECOSTAR est totalement independant du systeme de chauffage des 
locaux, il est en service toute I'annee et produit de I'eau sanitaire a une temperature de 
55°C, en prelevant la chaleur de la terre.

• Temps moyen de mise en temperature de 12 h

• Fluide frigorigene sans chlore MFC type R-134a

isolation mousse de polyurethane

capot de protection polysester------

compresseur assurant le transfer! 
de la chaleur provenant du capteur

eau froide 
=3<=l

anodes
magnesium

raccords automatiques a opercule.

capteur enterre precharge

5. Les a touts de la reussite des thermopompes

La reussite passe imperativement par la solidite de tous les maillons de la chame de 
realisation des installations de thermopompes:

• Machine bien congue et bien fabriquee

• Etude systeme realisee par des bureaux d’etudes competents

• Installation realisee par de bons specialistes bien formes

• Maintenance assures par des exploitants specialises

La reussite du projet sera due a la volonte de I’ensemble des intervenants.

Cette strategic est sans doute la seule qui permettra de developper de fagon durable les 
thermopompes.

La Commission Thermopompes de I’AFF/ADPM s’est fixes pour mission entre autres, de 
mettre en place toutes les procedures assurant I’agrement des constructeurs et des 
installateurs et de fixer les regies professionnelles a appliquer.
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SYREC CHAUDIERE GEOTHERMIQUE
SOL/EAU GAMME "CLIMASTAR"

Le Principe
SYREC utilise le precede de Jacques BERNIER 
constitue d'une unite de thenmopompe couplee 
a des capteurs enterres dans le sol qui captent 
la chaleur du soieil, du vent et de la pluie.
Le systeme brevete est precharge en fluide en 
usine et permet une economie de 78% par 
rapport a un chauffage traditionnel: il assure le 
chauffage en hiver et le refroidissement en ete 
par le plancher a circulation d'eau.

Preserver la nature
Sauver la couche d'ozone !
• Fluide thermodynamique MFC sans chlore, done 
sans action sur la couche d'ozone.
• Confinement exceptionnel du fluide

Moins d'effet de serre !
• Quatre fois moins d'impact que le chauffage 
electrique
• Ni fumee. ni odeurs

Le compresseur spiro-orbital utilise assure un 
niveau sonore particulierement bas.

CHAUDIERE
CLIMASTAR*

plancher chauffant 
et rafraichissant

Boucles de captation enterrees

Bilan annuel comparatif des differentes energies

.«««« «CS Par an (Maison individuelle de 150 m2 Est de la France)

8000
6000

4000
2000

0

—

Fuel Gaz de ville Propane Electrique SYREC



LE CHAUFFAGE PAR LE FROID
Precedes et brevets Jacques BERNIER

Evolution du concept
Si au 19eme siecle le physicien 
CARNOT posait les bases de la 
thermodynamique moderne, e'est 
Pingenieur frangais Jacques 
BERNIER, collaborateur de notre 
entreprise et professeur a Plnstitut 
Frangais de I'Energie, qui en 1979 
eut Pidee de mettre un gaz dans un 
capteur enterre, afin d'augmenter la 
performance des chauffages 
thermodynamiques. Son precede est 
aujourd'hui disponible avec les 
toutes dernieres

evolutions technoloqiques:
•Fluide thermodynamique sans 
chlore, done sans action sur la 

couche d'ozone..

•Compresseur spiro-orbital tres 
silencieux et beaucoup plus 
performant que ceux a pistons.

•Confinement exceptionnel du fluide.

Les plus apportes:
•Coefficient de performance 
superieur de 30% par rapport aux 
compresseurs a pistons.

•Impact global sur I'effet de serre 
tres inferieur aux autres systemes de 
chauffage.

•Cout annuel de chauffage tres bas.

Comment ga marche?
La terre est un corps froid, voire 
tiede, qui capte Penergie solaire 
directe et indirecte.

Le precede SYREC permet de 
recuperer en toute saison cette 
chaleur gratuite accumulee dans le 
sol exterieur, en la transferant a de 
I'eau chaude qui assurers le 
chauffage de votre maison.

Proteger I'environnement
Sauver la couche d'ozone!
Les fluides frigorigenes CFC et 
HCFC sont frappes d'interdiction, 
suite au protocole de MONTREAL.

La fin du R-22 est proche: 1996 dans 
I'automobile, 1998 dans le
ferroviaire, quotas a partir de 2004 et 
arret total fin 2014.

II est done imperatif d'utiliser des a 
present des fluides sans chlore, ce 
que fait SYREC.

Moins d'effet de serre!
Les combustibles fossiles degagent, 
en brulant, du C02 et des NOx, ce 
qui conduit a un impact tres 
important sur I'effet de serre.

De par sa performance tres 
superieure aux autres systemes, le 
precede SYREC a un impact tres 
largement inferieur.



SYREC
CHAUFFAGE THERMODYNAMIQUE : 

QUELLE PERFORMANCE!
MONOPHASE 220 V CLIMA 5 CLIMA 9 CLIMA 13 CLIMA 17

Puissance 
calorifique* Watt 4850 W 8260 W 13010W 16520 W

Puissance 
absorbee * Watt 1210 W 2145 W 3355 W 4290 W

Intensity maxi A 2x10,2 A 2x17,5 A 2x27.7 A 2x35 A

Debit d’eau mini 0,8 m3/h 1.40m3/h 2,20m3/h 2,80m3/h

Encombrement 
l x p x h en mm 350x700x600 350x700x600 350x700x600 600x700x600

Folds Unite 45 kg 68 kg 105 kg - 130 kg
Boucies captation 

de 60m 4x60 m 7 x60m 11 x 60 m 14 x 60 m

Puissance 
frigorifique © Watt 6565 W 11880 W j 11880 W I 11880 W

TRIPHASE 380 V CLIMA 10 CLIMA 15 j CLIMA 20 | CLIMA 30

Puissance 
calorifique* Watt 10430 W

j
14870 W j

i

!
20860 W j

i
29740 W

Puissance 
absorbee * Watt 2740 W

!
3770 W !

'
5480 W | 7540 W

Intensity maxi A 3x6.7 A 3x10.8 A i 3x13.4 A i 3x21.6 A
Debit d’eau mini 1.75 m3/h 2.50 m3/h : 3.50 m2/h j 5.00 m3/h

Encombrement
I x p x h en mm 350x700x600

! ! 
350x700x600 i 600x700x600 j 600x700x600

Poids Unite 80 kg o 5" 150 kg ! 200 kg
Boucies captation 

de 60m 8 x 60 m 12 x60 m | 16 x 50 m | 24 x 60 m

Puissance 
frigorifique © Watt 14920 W

I

21670 W | 14920 W ! 21670W

base evapo -5°C © pour option rafraichissement base evapo 7°C

Distributeur

SYREC THERMOPOMPES
S.A. au capital de 250 000 Francs 

ZA les Aiieux TADEN 22100 DINAN
Tel : (33) 02 96 87 08 08 - Fax : (33) 02 96 87 07 08 ----------------------------
RC DINAN 404 495 012 / 96B30 APE 292F



VOTRE NO WILLI
EAR GUARDI

CHAUFFE-EAU THERMODYNAMIQUE 
MODULAIRE A CAPTEUR ENTERRE

(Brevet N° 96 13 929)

isolation mousse de polyurethane

capot de protection polyester

compresseur assurant le transfer! 
de la chaleur provenant du capteur

raccords automatiques a opercula

capteur enterre precharge

eau chaude

eau froide
3 <*=3

anodes 
magnesium

FONCTIONNEMENT
Le chauffe eau thermodynamique SYREC est
destine a assurer la production d'eau chaude 
sanitaire des batiments tertiaires, individuals, 
neufs ou existants.
Le chauffe eau ECOSTAR est totalement 
independant du systeme de chauffage des 
locaux. il est en service toute l'annee et 
produit de I'eau sanitaire a une temperature 
de 55° C. en prelevant la chaleur de la terre. 
Le capteur doit etre enterre sur une longueur 
minimale de 55 m, a 60 cm de profondeur.

CARACTERISTIQUES
• Cuve 300 litres en acie.r emaiile avec anodes
• Hauteur 1.74 m. diametre 0,53 m, laque blanc
• Capteur precharge longueur 70 m
• Module chauffant h=0.60 m, 1=0,30 m, p=0,20 m
• Aquastat de regulation
• Detendeur thermostatique a egalisation interne
• Puissance electrique absorbee 450 W
• Puissance calorifique moyenne 1500 W
• Alimentation monophase 230 V 50 Hz
• Temps moyen de mise en temperature de 12 h
• Fluide frigorigene sans chlore MFC type R-134a

Distributeur

SYREC Le chauffage par le froid
ZA les Alleux TADEN 22100 DINAN FRANCE 
Tel: (33) 02 96 87 08 08 - Fax :(33) 02 96 87 07 08 
SA au capital de 250 000 F- RCS DINAN B 404 495 012 (96 B 30) 
SIRET 404 495 012 00019 -APE 292F-N°intraCEE 13 404 495 012



CONFERENCE SET
PARIS 29 Janvier 1997

EVOLUTIONS RECENTES DES MACHINES A FROID
ET THERMOPOMPES

Performances des machines frigorifiques avec les nouveaux refrigerants 

par A. BAILLY * et R. JURKOWSKI*

INTRODUCTION

CIAT utilise traditionnellement le HCFC22 pour toutes ses machines. Ce fluide 
frigorigene a une activite perturbatrice faible en ce qui conceme la destruction de la 
couche d’ozone (PDO<0,1) et sa contribution a l’effet de serre, mais doit cependant 
disparaitre avant 2015 en Europe et 2030 aux U.S.A.. CIAT seprepare d’ores et deja 
a remplacer le HCFC22 car les echeances approchent.

Dans nos publications precedentes, nous avons presente la description detaillee de 
notre position face a la destruction de la couche d’ozone et de 1’effet de serre. Done, 
nous n’allons pas revenir sur ce probleme ici.

Cependant, nous pouvons remarquer qu’aujourd’hui il s’avere qu’aucun produit de 
substitution ne soit susceptible de remplacer le fluide R 22 dans tous les domaines. 
Suivant les applications differents refrigerants peuvent etre pris en consideration :
R 134a, R 404A, R 407C, R 410A ou d’autres fluides non halogenes comme NH3, 
propane etc...

L’etude effectuee au laboratoire CIAT a porte sur Tanalyse des performances 
thermiques d’une machine frigorifique equipee, soit avec des echangeurs 
multitubulaires, soit avec des echangeurs a plaques brasees de hautes performances 
et de grande compacite.

Cette machine frigorifique a ete testee avec les fluides comme R 22, R 134a, R 404A 
et R 407C dans les objectifs suivants :

- La comparaison des performances thermiques obtenues pour les nouveaux 
fluides dans les conditions de fonctionnement identiques.

- L’analyse du comportement du coefficient d’echange diphasique en fonction 
des divers parametres.

- l’analyse de la composition du melange apres un an de fonctionnement,
- Finfluence de l’huile sur les performances.

Les resultats obtenus sur les groupes frigorifiques equipes des echangeurs tubulaires 
etant bien decrits dans nos exposes de l’annee demiere, dans la publication actuelle 
nous nous concentrons plus particulibrement sur les echangeurs a plaques brasees.

C.I.A.T. CULOZ
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II - TRAVAUX MENES PAR C.I.A.T.

Dans notre etude la machine frigorifique selectionnee est de type RKM 200 
d’une puissance nominate de 45 kW equipee avec des echangeurs a plaques brasees 
EXEL 8.

Cette configuration a ete testee avec les refrigerants R 22 et R 407C uniquement.

L’impact des refrigerants testes sur la destruction de la couche d’ozone et sur l’effet 
de serre ainsi que la composition initiale du R 407C sont presentes ci-apres :

Impact sur PDO et HGWP Composition

R 22 R407C R407C
PDO 0,055 0 23 % - HFC 32

25 % - HFC 125

52 % - HFC 134
HGWP 0,37 0,28

Nous remarquons que le R 22 est caracterise par des valeurs de PDO et HGWP 
presque identiques a celles du R 407C.

Pour comparer les performances thermiques de la machine frigorifique fonctionnant 
avec le R 407C, nous avons retenu les deux approches suivantes :

- Comparaison des performances globales dans les conditions de 
fonctionnement identiques.

- Analyse des coefficients d’echanges en fonction des parametres 
caracteristiques.

Pour analyser rinfluence de l’huile utilisee sur les performances frigorifiques du 
groupe nous avons utilise l’huile ESTER ainsi que l’huile minerale fonctionnant avec 
le refrigerant R 22.

Enfin, pour determiner les eventuelles modifications de la composition du R 407C 
nous avons fait effectuer des analyses chromatographiques par deux laboratoires 
differents. Les echantillons ont ete preleves sur le groupe frigorifique apres un an de 
fonctionnement de la machine en mode discontinu.
Les points de prelevement du refrigerant ont ete imposes par le foumisseur de fluide.

Notons qu’en ce qui conceme 1’aspect technologique relatif aux echangeurs nous 
sommes tres attentifs a la nature des joints qui doivent resister a l’agression chimique 
des nouveaux melanges + huiles, ainsi qu’aux differents accessoires modifies en 
fonction du fluide.
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HI - RESULTATS - COMPARISON :

Pour les 2 fluides testes nous avons utilise le meme echangeur dans les conditions 
experimentales imposees comme suit:

- temperature d’entree d’eau
- titre massique a l’entree qui varie 

en fonction du refrigerant utilise
- temperature de saturation
- surchauffe a la sortie de l’evaporateur
- desurchauffe a l’entree du condenseur
- sous-refroidissement

12-14 degres

20-30 %
0-4 degres 
4-6 degres 

25-30 degres 
4-5 degres

1 - PERFORMANCES MORALES •

Nous presentons les puissances transferees pour les echangeurs ainsi que la puissance 
absorbee au compresseur en fonction de la temperature d’eau a la sortie de 
l’evaporateur et pour differentes temperatures d’eau a la sortie du condenseur, qui 
sont successivement de 35,40 °C et 45 °C. La temperature d’eau a la sortie de 
l’evaporateur varie entre 5 et 10 °C.

Evaporateur Fig 1.

Nous avons constate que les performances obtenues avec le R 407C sont superieures 
de 18% environ par rapport a celles obtenues avec le R 22.
Cela peut s’expliquer par l’effet favorable du profrl de temperature (intervalle de 
distillation) pour les echangeurs fonctionnant a contre courant pur.

Condenseur Fig 2.

Egalement, les performances des condenseurs fonctionnant avec du R 407C sont 
superieures de 15 % environ par rapport a celles obtenus avec du R 22.

Compresseur Fig 3.

Nous remarquons qu’avec l’augmentation des performances globales de la machine
au R 407C la puissance absorbee reste superieure de 12% environ.

L’evolution du coefficient COP frigorifique (EER) se trouve sur la figure 4.
Nous constatons un gain de 6 % environ pour le R 407C par rapport a celui du R 22.

Huile

L’infiuence de l’huile de lubrification sur les performances frigorifiques obtenues avec 
le R 22 se trouve sur la figure 5.
Nous pouvons remarquer que cette influence reste pratiquement negligeable et que la 
diminution des performances avec le R 22 n’est pas free a la presence de l’huile 
ESTER.
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2 - COEFFICIENTS DE TRANSFERT THERMIQUE

Nous avons pu analyser les coefficients de transferts thermiques en evaporation et en 
condensation pour les echangeurs EXEL.

H est defini par la relation

hglob ' therm

7ech* AT,log
(1)

avec
^flicna Ulcau • ^Pcau * ATcau

Sgd, : surface d’echange
ATlog : dent compte de la temperature de saturation 

a 1’entree et a la sortie

Done nous pouvons ecrire le coefficient diphasique suivant:

hdiph 1
hglob

e
T

(2)

oii hext coefficient d’echange du cote caloporteur

Les resultats se trouvent sur les figures 6 a 9 pour l’evaporation et sur les figures 10 
all pour la condensation.

Evaporation :

Sur les figures 6 et 7 le coefficient d’echange diphasique est exprime en function de 
l’ecart de la temperature et du debit volumique du caloporteur.
Nous pouvons remarquer que, contrairement aux resultats obtenus avec les echangeur 
multitubulaire (voir nos publications precedentes), le coefficient d’echange diphasique 
pour le R 407C s’avere presque deux fois plus important par rapport a celui du R 22, 
pour le meme debit du caloporteur.
Cela resulte en grande partie de la methode d’evaluation de 1’ecart logarithmique de 
temperatures, tenant compte de l’intervalle de la distillation et de l’ecoulement a 
contre courant (qui est favorable dans ce cas).

Nous remarquons eglament que le coefficient d’echange du R 407C a ete obtenu pour 
une difference de temperature plus faible entre les deux circuits (figure 6).

Sur les deux figures supplementaires (figures Set 9), nous presentons 1’evolution du 
coefficient diphasique pour les deux fluides en function du flux thermique et de la 
vitesse massique.

Nous pouvons conclure que pour la meme vitesse massique et le meme flux thermique 
les coefficients obtenus pour le R 407C sont superieurs de 25 % environ.
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Condensation :

Les coefficients d’echanges en condensation se trouvent sur les figures 10 et 11.

Nous constatons que contrairement a r evaporation le coefficient d’echange diphasique 
obtenu avec le R 22 reste superieur de 25 % environ par rapport a celui obtenu avec 
le R 407C.

Cela peut s’expliquer par la presence de l’effet de la diffusion de masse a travers des 
composants de R 407C.

.3 - METANGE TERNAIRE R 407C

Notons que le refrigerant R 407C est un melange temaire semi azeotropique ce qui 
signifie que le changement d’etat a pression constante s’effectue a une temperature 
variable tout au long du processus. Le R 407C presente une valeur de glissement de 
temperature de l’ordre de 7 °C pour une composition nominale indiquee ci-dessus.

Dans le projet de notre recherche nous avons envisage de verifier la composition du 
melange apr&s un an de fonctionnement de la machine.

Les echantillons preleves sur la ligne Iiquide et la ligne vapeur ont ete testes par deux
laboratoires differents.

Void les resultats :

Echantillon Iiquide Echantillon gaz
Nominal Labo. 1 Labo. 2 Nominal Labo. 1 Labo. 2

R 32 23 % 41 % 39 % R 32 23 % 46 % 46 %

R 125 25 % 21 % 21 % R 125 25 % 22 % 22 %

R 134a 52 % 38 % 40 % R 134a 52 % 32 % 32 %

Nous pouvons constater que dans les deux cas nous remarquons une forte 
augmentation de la composante R 32 qui passe de 23 % a 40 % environ.
Cette modification de la composition doit certainement engendrer des changements 
au niveau des proprietes physico-chimiques du refrigerant.

Nous considerons que c’est un parametre non negligeable a qui il faut reserver une
attention particuliere et permanente.



6

IV - CONCLUSIONS

Depuis de nombreuses annees, CIAT a choisi de ne pas utiliser de CFC.

La prise de conscience, relative a la preservation de notre environnement, lui donne 
raison.
Les etudes menees avec l’aide de ses partenaires ont mis CIAT en position de 
repondre a toute demande de machine frigorifique devant fonctionner avec du HFC 
134a. Le fluide reconnu comme etant le plus sur.

Par la suite, nous avons teste le comportement des machines fngorifiques fonctionnant 
au R 407C considere comme un remplagant du R 22.

Les resultats de T etude, presentee ici, permettent de faire les remarques suivantes

Groupes frigorifiques avec les echangeurs EXEL

- les performances globales d’une machine fonctionnant au R 407C 
sont superieures de 15 % environ par rapport a celles obtenues avec 
le R 22.
Par contre la puissance absorbee au compresseur pour le R 407C 
reste toujours superieure de 10 % environ par rapport au R 22.

- Les coefficients d’echanges diphasiques diphasiques sont bien superieurs 
pour le R 407C grace a P existence de l’intervalle de la distillation (glide) 
exploits dans un echangeur a contre courant pur, par contre ils sont 
inferieurs en condensation a cause de l’effet de diffusion de masse.

H nous reste a valider le fonctionnement de ces machines a long terme, environ 
15 ans. En outre, nous devons nous assurer de la stabilite de la composition du 
melange et son influence sur les proprieties physico-chimiques.
Or, nous entendons deja que le refrigerant en question, le R 407C doit etre condidere 
comme un substitut transitoire du R 22 et doit disparaitre dans quelques annees.

Tout en poursuivant nos travaux nous sommes trbs attentifs aux resultats portant sur 
les remplagants potentiels du R22.
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PUISSANCE EVAPORATEUR EXEL
fonction de T sortie eau evaporateur

4 5 6 7 8 9 10
Temperature sortie eau evaporateur (°C)

e R407C T sort cond = 40°C , R407C T sort cond = 35°C * R22 T sort cond = 45°C
+ R22 T sort cond — 40°C A R22 T sort cond = 35°C

PUISSANCE CONDENSEUR EXELfig. 2
fonction T sortie eau evaporateur

4 5 6 7 8 9 10 .
Temperature sortie eau evaporateur (°C)

j. R407C T sort cond = 40°C R407C T sort cond = 35°C * R22 T sort cond = 45°C
+ R22 T sort cond = 40°C A R22 T sort cond = 35°C

FIG. 3
16

£ 14

I12
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PUISSANCE ABSORBEE COMPRESSEUR
fonction T sortie eau evaporateur

—ih;
12%

**---------------»
... | M

—^=d
j r

7—* AA ^

11% A
----------------- hA-------------- X "V. m,X----

5 6 7 8 9
Temperature sortie eau evaporateur (°C)

R407C T sort cond = 40°C . R407C T sort cond - 35°C „ R22 T sort cond = 45°C
R22 T sort cond = 40°C , R22 T sort cond = 35°C

10
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4 EFFET FRIGORIFIQUE EXEL 8
cju ivuvLivii uc ici icmp^iaiuic u cau avino cvapviaicui

4 5 6.7 8 9 10
Temperature sortie eau evaporateur (°C)

B R407C T sort cond = 40°C * R407C T sort cond = 35°C
+ R22 T sort cond — 40°C A R22 T sort cond = 35°C

PUISSANCE EVAPORATEUR EXEL 8/40
fonction du debit d’eau

Refrigerant

Mineraiex
£ 33

Ester

5 6 7 8 9 10 11 12
Debit d’eau (m3/h)

a Huile ester e Huile minerale
Regime eau condenseur 40/45°c
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h diphasique Evaporation EXEL 8
en fonction de l’ecart de temperature

FIG. 6

10 12 14 16 18 20
Tent eau — Tsat moy (°C)
B R22 4 R407C

FIG.
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h diphasique Evaporation EXEL 8
en fonction de debit d’eau
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10 12 14 16 18 20
FLUX THERMIQUE (kW/m2)

H R22 * R407C

20 25 30 35 40 45 50
VITESSE MASSIQUE (kg/m2/s)

B R22 * R407C
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FIG. 10
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h diphasique Condensation EXEL 8
en fonction du flux thermique (kW/m2)
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Refrigeration
Thermodynamique

Refrigeration Thermodynamique

Compression de vapeur Sorption Ejection de vapeur

Cycles Intermittents Cycles continus

Absorption Solide 
- refrigerant/solide 

reaction chitnique

Absorption Liquids 
refrigerant/liquide

Adsorption Solide 
- refrigerant/solide 

liaisons physiques

Absorption Liquids 
refrigerant/liquide



Machine Frigorifique Ditherme 
a Compression de vapeur

Schema de principe et cycle thermodynamique

PARTIE
COMPRESSION

PARTIE
PASSIVE CONDENSEUR EVAPORATEUR



Machine FrigorifiqueTritherme 
& Moto-Compresseur

Schema de principe et cycle thermodynamique

PARTIE
COMPRESSION

PARTIE
PASSIVE EVAPORATEUR

Log P .Pb...

Pc...

Pb...

H



Machine FrigorifiqueT ritherme 
a Moto-Compresseur

Scliema de principe et cyde thermodynamique

Log P '.Pn.

avantaqes:
• rendement frigorifique equivalent a celui de la machine a absorption
• adaptee aux fortes puissances frigorifiques et aux temperatures 
elevees de la source chaude

• les deux boucles thermiques peuvent etre separees ce qui permettrait
le choix de fluides differents adaptes aux niveaux de temperature
inconvenient:
• systeme relativement complexe
• investissement lourd (du a la contrainte d'echanger du travail en 
garantissant une parfaite ectacheite)

efficacite frigorifique mesure : 0,5 avec TB = 150 °C ; Tc = 40 °C ; TE = 
0°C



a Ejecteur
Schema de principe et cycle thermodynamique

Machine Frigorifique Tritherme

PARTIE
COMPRESSION

PARTIE
PASSIVE



Machine Frigorifique T ritherme 
a Ejecteur

Schema de principe et cycle thermodynamique

L'ejecteur est constitue de deux tuyeres : une tuyere primaire (motrice) 
et une tuyere secondaire. Dans la tuyere motrice l’enthalpie du fluide 
moteur est convertie en energie cinetique. La vitesse du jet etant tres 
elevee en sortie, une depression se cree, le fluide secondaire est 
aspire par le fluide primaire. Le processus de melange s'effectue dans 
la tuyere secondaire et se traduit par une transformation de I'energie 
cinetique du jet moteur en enthalpie de melange et done par une 
augmentation de la pression de ce dernier.

efficacite frigorifique mesure : 0,7 avec TB = 85 °C ; Tc = 30 °C ; TE = 
15 °C
• avantages : simplicity de installation, compacite de l'ejecteur sans 
organes mobiles, fiabilite du fonctionnement, competitif aux 
temperatures d'evaporation elevee
• inconvenients : effet de la couche limite est responsable d'une partie 
desirreversibilites



a Piston Libre
Schema de principe et cycle thermodynamique

Machine Frigorifique Tritherme



Machine Frigorifique T ritherme 
a Piston Libre

Schema de principe et cycle Ihermodynamique

PARTE
COMPRESSION

PARTE
PASSIVE

avantaqes :
• echange de travail garantissant une etancheite parfaite
• technologie simple et fiable
• adaptee aux pressions elevees et aux debits faibles 
inconvenients :
• rendement frigorifique modeste
• compresseur a palettes moins lourd que les pistons

efficacite frigorifique mesure: 0,22 avec TB = 70 °C ; Tc = 25 °C ; TE 
10 °C



a Adsorption
Schema de principe

Machine Frigorifique Tritherme

PARTIE
COMPRESSION

vanne

PARTIE
PASSIVE

vanne

J

DETENDEUR 

vanne
EVAPORATEUR

Qe

BALLON
□‘ACCUMULATION



Machine Frigorifique Tritherme 
a Adsorption

Schema de principe

absorbant = solide (zAolithe, charbon, etc) 
cycle intermittent
exemple de fonctionnement (zeolithes) : 
pendant la ioum6e :

•le soleil rechauffe le reservoir Blanche jusqu'A 100 A 110 °C

• A partir de 35 A 40 °C la separation entre le solide et la vapeur dAbute et la pression du systems tend A 
augmenter

• lorsqu'elle est 6gale A la pression de vapeur saturAe du condenseur, il y a liquefaction de la vapeur 
quicAde de la chaleur A I'extArieur et le liquids produit est accumulA dans un reservoir d'accumulation
pendant la nuit:

• le liquide du reservoir d'accumulation est dAtendu puis introduit dans I'evaporateur, oO il produit I'effet 
frigorifique

•simultanAment, les zeolithes se refroidissent jusqu'A la temperature ambiante, et peuvent de nouveau 
absorber la vapeur en provenance de I’evaporateur. A la fin du cycle de nuite, la vapeur ainsi produite est 
absorbAe par la zAolithe, le rAsrevoir est vide et le cycle peut recommencer
a vantages :
• absence totals de pieces mobiles et faculte de rAaliser un effet frigorifique A des temperatures 
relativement basses
inconvAnients :
• nAcAssitA de maintenir I'ensemble des circuits et du collecteur A tres basse pression, ce qui est difficile A 
rAaliser avec une technologic simple

• des problAmes de rAactivitA entre le fluids frigorigAne et I'adsorbant peuvent apparaitre
• efficacite frigorifique mesurAe : 0,48 avec TB = 108 °C ; Tc = 31 °C ; TE = 0 °C



Machine Frigorifique 
a Resorption

Schema de principe

PARTIE
COMPRESSION

PARTIE
PASSIVE



a Absorption
Schema de principe et cycle thermodynamique

Machine Frigorifique Tritherme

PARTIE
COMPRESSION

PARTIE
PASSIVE

Tbi Tai



Machine Frigorifique T ritherme 
a Absorption

Schema de principe et cyde tlxermodynamique

PAR TIE
COMPRESSION

Qe

les couples les plus utilises :
• ammoniac [refrigerant] - eau [absorbent] (NH3 - H20)
• eau [refrigerant] - bromure de lithium [absorbent] (H20 - LiBr)

Ce systeme a ete bien etudie experimentalement et est prometteur.

efficacite frigorifique : 0,5 avec TB = 82 °C ; Tc = 31 °C ; TE = 5 °C



Machine Frigorifique
a Compression-Absorption

Schema de principe et cycle thermodynamique

PARTIE
COMPRESSION

COMPRESSEUR

PARTIE
PASSIVE



Prototype de pompe a chaleur 
a compression-absorption

Partie basse pression

Source
froide

Surchauffeur 
*

Mpteur
Wee c^>(A)=>Qpc 

V Wmc

Partie haute pression

separateur
d’huile

Moteur

Puits
chaud

............... Vapeur
----------- Solution

_ _ _ _ Eau de refoidissement du circuit d’huile 
— — ■ Circuit d’huile



Presentation du prototype experimental

melange eau-ammoniac

L'ammoniac est beaucoup plus volatil que l'eau, et la vapeur fie fluide frigorigene) a un titre 
compris. suivant les cas, entre 0,8 et 0,95 Le titre moyen de la solution etant inferieur a ces 
valeurs, le melange sortant du desorbeur (indice p) est plus pauvre en ammoniac que celui 
sortant de l'absorbeur (indice r).

L’absorbeur et le desorbeur sont des reacteurs compacts qui utilisent des geometries a 
plaques verticales. sur lesquelles le film s'ecoule en film tombant.

Un circuit d’huile est integre dans cette boucle d’essais. L’huile. iniectee et melangee dans le 
compresseur (a vis), assure sa lubrification puis est separee de la vapeur dans le reservoir- 
separateur. Elle s'echaufFe a l'interieur du compresseur pour etre ensuite refroidie dans 
I’echangeur X2 ou elle cede de la chaleur a la solution pauvre. Si ce refroidissement n’est 
pas suffisant, un systeme supplementaire a eau perdue permet de prelever la quantite de 
chaleur Qx2’ qui n'est pas recuperee par le cycle.

Un surchauffeur de vapeur est place sur le circuit de vapeur. entre la sortie du desorbeur et 
f entree du compresseur. II fournit une quantite de chaleur 0x3 a la vapeur a fin que 
celle-ci soif la plus seche possible. Cette condition est necessaire pour le fonctionnement 
normal du compresseur car I’ammoniaque et 1’huile forment une emulsion qui est un tres 
mauvais lubrifiant.



Diagraming
Temperature - Concentration

-demierfi
goutte

-premiere
bulls

MELANGE VAPEUR

temperature. d.e. msee. d.u melange 
(temp, d'ebullition du solvant)

temperaturede;biiiie du'meiange
(temp, d'ebulltibn du solute)

MELANGE LIQUIDS

concentration massique du solute : x (liquide), y(gaz)



Diagramme
Temperature - Concentration

MELANGE VAPEUR

.«.„.4emperature.de.taaeg».du melange 
^ (temp. <T6bullition du solvant)

temperature <ie^buHe 3u m4langi
(temp, d’ebulltitin du solute)

MELANGE L1QUIDE

0 X2

concentration massique du solute: x (liquide), y(gaz)

L'equilibre d'un fluide pur avec sa vapeur est caracterise par une 
relation liant la temperature et la pression.

L’equilibre d'un melange binaire est caracterise par deux relations 
liant la temperature, la pression et la composition
• evolution de la phase liquide (isobare de bulle)
• evolution de la phase gazeuse (isobare de rosee)

Les concentrations a I'interface ne sont pas forcement les memes
qu'au coeur des phases

=> flux diffusif de matiere en direction de I'intrerface 
Evaporation ou condensation en film d'un corps pur 

=> transport global de matiere : flux convectif 
(mouvement global du fluide prependiculairement a I'interface) 

Evaporation ou condensation d'un melange binaire : 
coeurs des phases eloignes des conditions d'equilibre 
=> flux de chaleur et de matiere pour chacune des phase
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Diagramme d'equilibre du 
melange eau - ammoniac 

Representation de l'Absorbeur

P = HP

adsorption
adiabatiquc i®°barede,

fluide calop.

concentration massique de Nh3 (kg/kg)



ABSORBEUR

determination du point A :
• methode de I’equilibre thermodynamique 

(utilisee pour le desorbeur)
• methode de « la droite de conjugaison » (droite qui passe par 

les points A et E)
hypothese : M(vapeur absorbee) « Mcnticc( solution)

1MS01(E) +aW?)l [Qoi(E) + ACmm ;

~ MSol <E) Csoi(E) + IVlyap. abs, £-vap„ abs/

(Msol(E) + AM$0l(E)] paso.(E) + AHsoi(E)]'

“ MS01 (E) US0i(E) + MVap, abs. H-vap. abs,

chaleur Iatente d’absorption : Ha * Hvap. ab^ - Hsoi(E) 

approximation: AHsoj“ Cp,sol AT

on n6glige les termes du deuxi&me ordre 

=> pente de la droite op&ratoire (de conjugaison) :

dT __________H,__________
dC(E) Cp S0| (Cvapeurabs_ - C(E))

Le titre de vapeur est calcule par iterations. La droite de conjugaison etant 
connue, on determine son intersection avec I’isobare de bulle qui a ete 
linearisee.

L’absorbeur est decoupe en n tranches :
n=l => le titre de la vapeur absorbee est calcule en considerant 
que celle-ci est en equilibre avec la solution en sortie d’absorbeur 
1 < n < 8 => le titre est calcule par tranche
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Diagramme d'equilibre du 
melange eau - ammoniac

Representation du Desorbeur

P = BP

fluids calop.

Desorption \
adiabatique '

concentration massique de Nh3 (kg/kg)



:seso:is*®i

desorption adiabatiaue (ou detente isenthalpiaue) D-E :

equations de conseiration

— MS0i; (D) ■ G$ol(D:)M vap. dcs. Gvap.dcs.

1- dudebit total

flu debit d’ammonmc

3. du fliix d'enthalpie

FinterieurdfeJa-bOutfeilkidedetCnte

3:ihconnues ::
U:(D) :Cso.(P) ":M vap.- dcs

HSoi(D)iconnuc:
caracteristiqu^jd’eqwUbre ?; i
Gvap. dcs Hvap. dcs SOnt fonction de;i<D^j(I)) :

=> le systeme se resout alors par un algorithmc elementaire

Procedurede discretisation " ' ., ,'v,

d^orbeuM^coup^en ^ a^ec:n...: <............ -...-...... .................
* unfd6bit"de vapeur constant /, - -
• unecartdu titre de la solutionAC - - - - ; /

ii pent varier de 1 ^. 8 , -
n —1 => le debit de vapeur desorbee est constant tout au long dii desorbeur 
n = 8 les resultats obtenus neyaricnt quasiment plus
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iterjtieidei.difiusioiiiii

lot deFick;:(exprimee:a:raided:une:Gonducblnce:surfaciqu;e).:

— p x k x x dS

m ouvemen fciglobal i d e iluide

: termed
. diffiisif: .

e ammomacreau::

i(^NH, ~ PNHJ^(^NHJ,interf. ^interf. v'zNH,,moyen)dS ^
NH,,int erf.

ierme

convectif

dM

nuxdertiatiere: global.:

: i dM + dMy q.

dM =
kv Pv(Cvnh, Cv^ )dS k} Pi (Cl^ Cl^ ) dS

^NH, ^VNH,
...



flux diffusif de chaleur :

dQ = h x AT x dS

transport global de 1’enthalpie :

dH = h, x(T-T*) dS + dMro + dMH OHHio

transfert d’enthalpie entre la phase Iiquide et le caloporteur :

dQcal = hcal x (Teal “ T\) X dS

difficultes rencontrees : non convergence des titres de la vapeur absorbee et 

desorbee

=> le module d’absorbeur a conductances inclut la presence de 

vapeur stagnante dans le reacteur

titre (vapeur stagnante)^ titre(vapeur absorbee)

pour la phase vapeur :

d-M-NH, = —hv Pv(Cvstag — )dS + dM CvNHj



Evolution du titre de la vapeur absorbee
en fonction du titre de la vapeur stagnante

Le desorbeur est modelise d’une fa^on semblable a
Vabsorbeur.



MODELES A CONDUCTANCES
• seule ^interface; I|quide-y^p;eur 6vplue k PCquilibre 

thermodynamique
• la temperature et la concentration des fluides au coeur des

phasMsonticalcuIees:^ hilans d’energie et de matiCre
• ieSrpei^iabg^is Sy6c le caloporteur sont modelises grace a une

conductance detranstertdeehaleur
life jlig^i3!fe!iS:^coul<e-::d^jtis;!jl;|ss;=jtne^ct^w]rs! eri ifiliTi tombant-Ie long de 

ilCs:!roE^to:if6bt:intCryeriiid:i:detix;;surfeces; d’ectiahge (supposCe
..... ................................ * - .... .. . ■ . . ■ • ■ ■ • • ■ • ■ ■»■ « ... • • . .... > A A

intepiilitiuMe-vapcuF
pairoiidu caloporteur

IlMd, Tc+dTea, | Cl, HI, Ml

dQcal

dM

Cv slagnantc,
Tv 4

dMv,
CdMv,

Caloporteur H2O-NH3

dH<-

H2O-NH3



Rtiitials d eisiMMations

Le coefficient de performance mecanique de la 
P.A.C.C.A est relativement pen sensible an choix des 
modeles d’absorbeur et de desorbeur.

COPraeca

2,8 T

1 2 3 4 5678

Numero de reference de l'absorbeur utilise

^Desorbeur a 1 tranche 
^Desorbeur a 8 tranches

avantage:
simulations rapides du comportement du cycle 

inconvenient:
ne rendent pas bien compte de la realite 
physique et surtout, toute etude de 
dimensionnement des reacteurs est impossible, 
car ils ne font pas intervenir la surface
dfechange



ETUDE COMPARATIVE DES MODELES

modeles simples => simulations rapides

modeles a conductances =>

• demandent I’acces aux caracteristiques 

d'equilibre liquide-vapeur

• necessity de diviser Ies reacteurs en un grand 

nombre de tranches (100 en moyenne centre 10 

pour Ies modeles simples) => temps de calcul

plus long.

• rendent mieux compte des phenomenes 

physiques ayant lieu dans Ies reacteurs

• rendent possible une etude de dimensionnement

COP Qc (kW) Wmc (kW) HP (bars) BP (bars)
Modeles
simples

2,64-
2,76

51,6 - 54,2 18,7 - 19,6 16,8 - 17,5 2,79 - 2,80

Modeles a 
conductances

2,57 52,1 19,9 17,7 2,8

Resultats globaux des simulations.

modeles simples:
les resultats dependent beaucoup des pincements de temperature

modeles a conductances :
les resultats dependent beaucoup des valeurs des conductances et des 
debits des caloporteurs



Parametres externes Parametres internes
Debit du caioporteur au 

puits chaud
(modeles a conductances)

0,9 kg/s Debit de solution riche 0,25 kg/s

Temperature d'entree du 
caioporteur au puits 

chaud
115,26

°C
Titre de la solution riche 0,26

kg/kg
Debit du caioporteur a la 

source froide 
(modeles a conductances)

0,9 kg/s
Debit balaye par le 

compresseur
84 m3/h

Temperature d’entree du 
caioporteur a la source 

froide
90,0 °C

Parametres externes ct internes definissant le point de fonctionnement.

Domaines de 
variation consideres

Variations du COP 
correspondantes:
- cas du desorbeur
- cas de 1'absorbeur

Conductance de transfert.de matiere entre 
la phase vapeur et l'interface: kvxS (m3/s)

0,05 ; 7,5 - 100 2,64 ; 2,57 - 2,57 
2,82 ; 2,58 - 2,56

Conductance de transfer! de matiere entre 
l’interface et la phase liquide: klxS (m3/s)

3,75.10-4 - 3,75.10-3 2,51 - 2,58
2,31 - 2,58

Conductance de transfert de chaleur entre 
la phase vapeur et l’interface: hvxS 
(W/K)

12,5 - 125 2,58 - 2,57
2,55 - 2,57

Conductance de transfert de chaleur entre 
l’interface et la phase liquide : hlxS (W/K)

15000 - 150000 2,56 - 2,58
2,54 - 2,58

Conductance de transfert de chaleur entre 
la phase liquide et le caioporteur: hcaixS 
(W/K)

2050 - 50000 2,41 - 2,72
1,69 - 3,07

Titre de la vapeur: Cv (kg/kg) 0,8 - 0,95 2,61 - 2,49

Plages de variations etudiees des conductances



Surface d'echange 
cote desorbeur (m2)

2,5 5 10 15 20 25

MvxlO"2 (kg/s) 1,87 2,25 2,52 2,62 2,66 2,68
Qc (kW) 42,30 “ 47,70 52,10 53,80 54,60 55,00
Qf(kW) 21,60 27,50 31,60 33,00 33,70 34,10
Wmc (kW) 20,00 19,60 19,90 20,00 20,10 20,20
HP (bar) 16,30 17,00 17,70 17,90 18,10 18,10
BP (bar) 2,04 2,47 2,80 2,91 2,97 3,00
AP (bar) 14,26 14,53 14,90 14,99 15,13 15,10
Taux de 
compression

7,99 6,88 6,32 6,15 6,09 6,03

Resultsts de Vetude de dimensionnement cote desorbeur

Surface d'echange 
cote absorbeur (m2)

7,5 10 15 20 25

MvxlO"2 (kg/s) 2,48 2,52 2,55 2,56 2,56

Qc (kW) 53,76 52,10 51,20 51,06 50,90
Qf(kW) 30,20 31,60 32,60 33,00 33,20
Wmc (kW) 22,66 19,90 18,00 17,33 17,00
HP (bar) 19,66 17,70 16,17 15,54 15,30
BP (bar) 2,87 2,80 2,75 2,73 2,72
AP (bar) 16,79 14,90 13,42 12,81 12,58
Taux de 
compression

6,85 6,32 5,88 5,69 5,63

Resultsts de l'etude de dimensionnement cote sbsorbeur


