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Résumé :

L’accroissement de I’effet de serre et la diminution de la couche d’ozone ont marqué ces dix
dernieres années, les gaz frigorigenes classiques tels que les CFC (chlorofluorocarbones),
HCFC (hydrochlorofluorocarbones) participent respectivement a la destruction de la couche
d’ozone et a I’effet de serre. Les secteurs du froid et de la climatisation sont des domaines en
pleine expansion non seulement dans les pays industrialisés mais aussi dans les pays en voie
de développement.

La communauté scientifique est unanime sur le fait que la situation actuelle est préoccupante
car les conséquences sont déja visibles : réchauffement planétaire, modifications climatiques,
désertification, donc la résolution de ce probléme est devenue une priorité pour le
développement a long terme.

Les fluides frigorigénes de substitution imposent des nouvelles valeurs de fonctionnement
(débit, taux de compression enthalpie...) dans les installations, pour ce la dans ce travail on va
étudier pour le groupe de condensation du voitures de voyageurs, le passage d’un fluide
frigorigéne a un autre avant toute intervention sur I’installation dans le cas de garder les
mémes composants d’une installation frigorifique, et étudier numériquement a I’aide du code
« FLUENT » le comportement dynamique et thermique de I’écoulement d’air a I’intérieur de
I’espace voyageurs.

Mot clés : frigorigene, substitution, voiture de voyageurs, climatisation.

Abstract :

The increase in greenhouse gases and decreasing ozone have marked the past decade, the
conventional refrigerant gases such as CFC (chlorofluorocarbons), HCFC
(hydrochlorofluorocarbons) respectively involved in the destruction of the layer ozone and the
greenhouse effect. The areas of refrigeration and air conditioning are growing areas not only
in industrialized countries but also in developing countries.
The scientific community is unanimous on the fact that the current situation is of concern
because the consequences are already visible: global warming, climate change, desertification,
thus solving this problem has become a priority for long-term development.
Alternative refrigerants impose new operating values (flow, compression ratio enthalpy ...) in
the facilities for the work we will in this study for the condensing of passenger cars, the
passage of a refrigerant to another before working on the installation in the case to keep the
same components of a refrigeration plant, and study numerically using the code "FLUENT"
the dynamic and thermal air flow to inside the passenger compartment.

Key word: refrigerant, substitution, car of travellers, air-conditioning.
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Introduction
Du fait de [I’appauvrissement de la couche d’ozone stratosphérique et de
I’augmentation de I’émission anthropique des gaz a effet de serre, les pays
industrialisé se sont engageés, en signant le protocole de Montréal (1987) et de Kyoto
(1997), a adopter des mesures limitant la dégradation de notre environnement. Cette
dégradation est due notamment a la libération dans I’atmosphere des fluides
frigorigenes du type chlorofluorocarbures (CFC), hydrochlorofluorocarbures (HCFC)
et hydrofluorocarbures (HFC). On note que de ces adaptations le réchauffement
planétaire diminué de 24% par rapport aux annees 80.
Deux criteres parmi d’autres permettent de quantifier I’impact d’un fluide frigorigéne
sur I’environnement :
= L’ODP (Ozone Depletion Potential ou potentiel de destruction d’ozone),
géneralement donné en se référant au CFC11.
= Le GWP (Global Warming Potential ou potentiel de réchauffement global), qui

definit I’incidence relative sur I’effet de serre rapporté au CO, pour une certaine

durée appelée durée d’integration.
Dans une premiére étape, les CFC purs ou mélanges dont la production a été arrétée
depuis le 31 décembre 1994, ont été remplacés par des hydrochlorofluorocarbures
ayant un ODP et un GWP plus faible. Cependant, le remplacement des CFC par des
HCFC est temporaire, puisque le reglement prévoit la décroissance progressive de leur
production puis une limitation de leur utilisation en 2015.
Dans ce contexte, le remplacement des CFC et des HCFC a conduit les laboratoires au
niveau des universités et les industriels a effectuer des recherches sur les substituts,
constitues soit de corps purs, soit de mélanges de fluides. Dans bon nombre
d’applications, ces substituts ont été des hydrochlorofluorocarbures (HFC) répondant a
différents criteres tels que le respect de [I’environnement, I’inflammabilité, la
compatibilité avec les lubrifiants, I’obtention d’une puissance frigorifique équivalente,
ayant un ODP nul, mais leur GWP est en géneéral élevé. Il varie de quelques centaines

dans le cas du R32 a quelques milliers pour le R134a et le R125.
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Les mesures expérimentales souvent utilisées pour analyser les écoulements sont
colteuses. Alors, que la simulation qui est la résolution numérique des équations de la
dynamique des fluides et du transfert de chaleur nous permet de visualiser les résultats
d’un écoulement sur un simple écran d’ordinateur, en relevant des variables telles que
la vitesse et la température.

Recemment le code fluent est devenu I’un des outils les plus utilisés pour la simulation
de les phénoménes des écoulements dans le domaine de I’énergétique tant pour
I’industrie que pour la recherche.

Ce travail a pour objectif I’étude de la faisabilité de substitution d’un fluide
chlorofluorocarbure par un fluide hydrofluorocarbure pour [Iinstallation de
climatisation. Cette solution sera appliquée pour une période détermineée qui est
fonction des installations existantes souvent couteuses (les installations de
climatisation anciennes montées dans les voitures de voyageurs). Cette étude est suivie
par une simulation numérique de la convection forcée dans la voiture de voyageurs qui
comporte une source surfacique de chaleur.

Le travail présenté comporte quatre chapitres :

Dans le premier chapitre, on donne une description du fonctionnement de I’installation
de conditionnement d’air d’une voiture de voyageurs de la SNTF.

Le deuxieme chapitre est réservé a une présentation des bilans thermiques des
différents composants du groupe de climatisation : Le compresseur, le condenseur, le
déetendeur et le systeme de I’évaporateur dans une voiture de voyageurs.

Le troisieme chapitre couvre la détermination des charges thermiques et la simulation
de la distribution de la température et la vitesse dans les voitures de voyageurs.

Le quatrieme chapitre est consacré a I’étude des conditions d’utilisation des fluides
frigorigenes tout en présentant une etude parameétrique de substitution de CFC R12 par
HFC R134a et d’autres fluides frigorigenes pour les voitures de voyageurs.

Une conclusion géneérale est donnée en fin du document.
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Installation de conditionnement d’air

I.1 Etat de I’art. Substitution des réfrigérants et Climatisation.
M.A. Alsaad, M.A. Hammad [1] ont effectué une étude experimentale pour déterminer
la performance d’un réfrigerateur quand un mélange de propane/butane est employeé
comme remplacement possible au réfrigérant traditionnel CFC 12. Les résultats de ces
investigations montrent une réussite de ce melange de propane/butane en tant que
réfrigérant alternatif au CFC 12 dans des réfrigerateurs. Les conclusions suivantes
sont faites:
— Le réfrigérateur a fonctionné d'une maniére satisfaisante avec le GPL pendant
plus de deux années sans aucune modification apportée au réfrigerateur.
— Des valeurs élevées de COP par rapport a celles du CFC 12.
— Aucun probleme de fonctionnement n'a été produit avec le compresseur de
réfrigérateur ou avec I'huile de graissage.
— L'utilisation du GPL comme reéfrigérant de rechange peut contribuer a la

solution de probleme d'épuisement de la couche d'ozone.

Fluide Te=-11°C | T=-4°C Te=-2°C
R12 3,4 3,45 3,6
Propane/butane | 3,48 3,55 3,7

Tableau 1: les valeurs de la COP en fonction de la température d’évaporation.
Dans leurs travaux, Tashtoush, M. Tahat, M.A. Shudeifat [2] ont mené une étude
experimentale sur le remplacement de R12 dans des réfrigérateurs domestiques par de
nouveaux melanges réfrigérants d’hydrocarbure / hydrofluorocarbon. Les paramétres et
les facteurs affectant les caractéristiques de performance de ces refrigérants, basées sur
des données expérimentales ont été compares a ceux de R12. En conclusion, les
résultats prouvent que les mélanges de butane/propane/R134a fournissent d'excellents
parameétres de performance, tels que le coefficient de performance du réfrigérateur, la
puissance de compression, le rendement de condenseur, la pression de décharge de
compresseur et la température. Le mélange de butane/propane/R134a, ne nécessite pas

le changement de I'huile de graissage du compresseur utilisée avec R12.
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Installation de conditionnement d’air

Fluide COP nc(%) T(°C) Ps(Mpa) | T4(°C)
R12 3,5 42 -26 1,25 90
butane/propane/R134a | 3,7 45 -32 1,1 84

Tableau 2 : Différents paramétres pour les deux agents de refrigération.

Dans les travaux de Wimolsiri P. [3], il a été trouvé que les fluides avec vapeur seche

donnent un meilleur COP par rapport aux fluides a vapeur humide.

(&) - Wapeur humide

(b] : vapeur séche

Figure 1: Frigorigene : (a) avec vapeur humide, (b) avec vapeur séche.

Dans ses travaux, Halton [4] montre, dans des études expérimentales que le meilleur

CORP est obtenu par l'utilisation des fluides de tres grande masse moléculaire.

Dans les travaux de Groll. D et les autres [5, 6, 7 et 8], les fluides halo-carboniques
exemples (R142b, R114, R113, R141b) ont tres utilisés, ils donnent des valeurs de

COP superieures par rapport aux autres fluides. Afin d’améliorer les performances du

cycle de réfrigération a éjecteur, des meélanges des fluides frigorifiques sont utilisés,
exemples (R22/RC118, R22/R142b, R22aR134a, R134a/R152a, RC318/R141b).

Sun [9] realise des travaux qui montrent que le plus faible COP est donné par l'eau,

alors que le R22 donne une meilleur COP sauf que l'utilisation de R22 est interdite

(CFC).

Page 6




Installation de conditionnement d’air

Rogdakis et Alexis (2000) [10] montrent dans leurs études qu’une machine
frigorifique fonctionnant avec I’ammoniac passe d’un COP qui varie entre 0.042 et
0.446.

Afin d’éliminer I’erreur analytique induite par la considération que la vapeur qui
traverse I’ejecteur est un gaz parfait, Dincer, Djebedjian et B. S [11, 12, 13] ont
déterminés les propriétés thermodynamiques de la vapeur en tant que gaz. Cela a
permis de se rapprocher du cas réel. Alors que dans leurs travaux, Abdel-Aal et al
[14,15], montrent que les deux approches (gaz parfait — gaz réel) donnent les mémes
résultats. Chunnanond K. et Aphornratana S. et B.J. Huang S. [16,17,18] ont analysé
I’influence de la temperature de I’évaporateur sur la performance du cycle de
réfrigeration a éjecteur. Quand la pression (ou la température) de I’évaporateur
augmente, le COP du systéme et la pression critique de la condensation augmentent.
Dans leurs travaux, C. Aprea, F. de Rossi, A. Greco [19] mesurent de facon
expérimentale les coefficients de transfert de chaleur moyens de R22 et de R407C
dans un évaporateur (avec un diametre interne de 20 mm) coaxial avec écoulement a
contre-courant d’une installation frigorifique, le flux thermique était dans un éventail
de 1,9 a° 9,1 kW/m et le flux massique était dans un éventail de 30 a* 140 kg/m®s. Les
résultats montrent que le coefficient de transfert de chaleur de R22 est toujours plus
élevé que celui de R407C.

Zehnder [20] (2004), un algorithme d’optimisation multi -objectifs est utilisé pour
I’évaluation des mélanges pour le fonctionnement a haute température des pompes a
chaleur air/eau, leurs résultats montrent que tous les mélanges obtenus contiennent des
fluides inflammables.

Xu B. Chen JP. Qi ZG. Li F [21], menent un travail expérimental sur la substitution.
L'experience est faite sur un banc d'essai de climatiseur congu pour le R22 qui a éte
changé en R290 pour voir le changement des caractéristiques notamment, la
consommation et les performances le long de cycle.
Réfrigérant | Qes(W) | W(W) | COP
R22 3469 1021 3,4
R290 3205 882 3,63

Tableau 3 : Parametres thermodynamique pour les deux agents de réfrigération.
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Installation de conditionnement d’air

Les résultats montrent une diminution de la capacité de refroidissement et de la
consommation d'énergie de 7,6% ; 13,6% respectivement par rapport au R22. Le
fonctionnement avec R290 donne un COP supérieur a 6,8% par rapport au R22. Le
profil de température est présenté pour les points : 1.sortie du compresseur, 2. entrée
condenseur, 3.sortie condenseur, 4. entrée de détendeur, 5. entrée évaporateur, 6. sortie
évaporateur, 7. entrée compresseur. Le compresseur donne une température de

décharge inférieure de 17,5 dans le cas du R290.

1 2 3 4 ) 6 7
R22 85 75 42 42 12,5 15 21
R290 67,5 60 41 41 12,5 15 20

Tableau 4 : Les valeurs des températures (°C) pour les points de cycle.

Ch Rahhal [22], étudie les techniques pour I’amélioration des cycles des pompes a
chaleur air/eau pour le résidentiel, I’optimisation de la charge en fluide. Le systéme a
été charge avec une charge initiale de 3500 g puis il a eté rempli progressivement par
des quantités de 250 g. Le COP a été mesuré afin de déterminer la quantité optimale de

fluide dans les conditions de fonctionnement.

R-407 (Kg) |3,5 3,75 4 4,25 4,5
COP 3,56 | 3,64 3,65 3,64 3,62

Tableau 5 : évolution du COP en fonction de la charge en fluide frigorigéne R-407C.

Un manque de charge entraine une diminution du COP due a des faibles pressions a
I’aspiration du compresseur. D’autre part, une surcharge en fluide du systeme entraine
une forte baisse du coefficient d’échange du condenseur (la phase liquide occupe une
part significative du volume interne du condenseur) et une augmentation rapide de la
haute pression. Ceci entraine une forte chute de COP de la PAC. Une stabilisation plus
claire est remarquée pour une charge comprise entre 3,75 et 4,25 kg pour cet
intervalle, on peut considerer que la PAC est correctement chargeée.
L’étude suivante J.P Nidoutoum [23] traduit en chiffre les effets negatifs de la
variation de la température de condensation. Les conditions de fonctionnement d'un
méme compresseur semi hermeétique pour une température de condensation en
A=35°C et en B=45°C. La puissance frigorifique souhaitée est de 100 kW.
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Installation de conditionnement d’air

Situation | Fluide T.(°C) [T.(°C) [ Qi(kW) [W.(kW) |COP
A R-22 -10 35 101,5 33,2 3,06
B R-22 -10 45 88,04 36,75 2,4

Tableau 6 : Dégradation des performances d’un compresseur en fonction de la

température de condensation.

En plus de ne pas developper la puissance frigorifique attendue de 100 kW, la

consommation énergetique est supérieure de 10 % aux conditions normales de

fonctionnement, I'efficacité énergetique diminue de 20%.

L article de Xiaoxin Wang et al [24] discute une substitution possible d'un systeme de

compression vapeur conventionnelle par un systeme d’air pour des applications de

transport. L'air est un fluide totalement environnemental. Cela ne méne pas a

I'¢puisement de la couche d'ozone ou au chauffage global.

I

Figure 2 : Le systeme de cycle d’air.
1 ventilateur; 2 valve; 3 compresseur; 4 moteur; 5 ventilateur ; 6 échangeur de chaleur;
7 Compresseur; 8 échangeur de chaleur; 9 ventilateur; 10 séparateur deau 10; 11

turbine ; 12 véhicule.

HR (%) T,=31°C T,=33°C T,=35°C T,=37°C T,=39°C
65 0,92 0,87 0,82 0,77 0,74
75 0,94 0,88 0,83 0,8 0,76
85 0,94 0,9 0,85 0,81 0,76

Tableau 7 : le coefficient de performance du systeme en fonction de la température

ambiante.
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Installation de conditionnement d’air

Le tableau montre une augmentation du COP avec I’augmentation d’humidité est une
diminution de ce coefficient avec I’augmentation de la température. Le systeme
convient aux navires de transport, tels que des trains et des bateaux.

Dans les travaux de Bernard J. [25], la climatisation est réalisee a I'aide d'équipements
de type aéronautique qui n'utilisent que I'air comme agent d'échange de temperature.
Le systéme présente un certain nombre de caracteristiques favorables: une masse et un
encombrement faible, une vitesse d'air importante permettant d'utiliser des gaines de
distribution de faible diamétre et la possibilité d'une mise en température des

compartiments en un temps plus court.

Figure 3 : Installation du groupe de conditionnement d'air.

Dans les travaux de J. Phranc [26], I'air aspiré est distribué dans le compartiment par
un réseau de gaines placé a l'intérieur des porte-bagages. Cet air est uniformément
soufflée dans le compartiment par l'intermédiaire de diffuseurs montés dans le nez de
porte-bagages, une partie de cet air peut étre dirigée au gré du voyageur directement

sur lui-méme par une bouche individuelle de ventilation.
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Installation de conditionnement d’air

Figure 4 : Circuit de l'air conditionné dans une remorque.
1. Diffuseur de porte-bagages. 2. Bouche individuelle. 3. Soupape de décharge.

4. collecteur. 5. Reprise.

Chu, Churchill [27] furent les premiers a étudier la convection naturelle au sein d'une
cavité rectangulaire bidimensionnelle munie d'une source de chaleur discrete. Avec
des parois horizontales thermiquement isolées, une paroi verticale froide isotherme et
une source de chaleur installée sur l'autre paroi verticale, ils ont obtenu
numériquement la position de la source qui optimise le transfert thermique, en
fonction du nombre de Rayleigh. Cette position optimale se trouve prés du centre
de la paroi verticale, mais glisse Iégerement vers le bas a mesure que le nombre de
Rayleigh augmente. Turner, Flack [28] fait une étude expérimentale pour confirmer
les prédictions des travaux [27] et en plus de les étendre a des nombres de Rayleigh
plus éleves. Ainsi, la hauteur optimale du centre de la source par rapport a la hauteur
de I'enceinte pour 10° < Ra < 6.10° a été trouvée égale 4 0,4.

Chadwick et Heaton [29] a apporté plus de précision sur la position optimale d'une
source lorsqu'elle dégage un flux de chaleur uniforme. Aprés avoir examing,
expérimentalement et par simulation numérique, trois positions différentes, ils ont
constaté que la position la plus basse (2/10 de la hauteur) conduisait au meilleur
transfert de chaleur.

Un autre travail expérimental M. Keyhani et al [30] porte sur une enceinte munie de

11 sources a flux de chaleur uniformes. Les résultats montrent qu’il est avantageux
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Installation de conditionnement d’air

d’utiliser des sources discretes plutdét qu'une paroi chauffée uniformément afin

d'optimiser le transfert de chaleur.

Ho, Chang [31] ont examiné numeriquement I'effet du rapport de forme (1< A<10) sur
le transfert de chaleur dans une enceinte munie de 4 sources équidistantes a flux de
chaleur uniformes. Leurs résultats montrent que l'augmentation du rapport de forme
conduit a une diminution substantielle du transfert de chaleur, ce qui fait augmenter
les températures des sources de chaleur. Cependant, ils ont remarqué que cet effet

diminue lorsque le nombre de Rayleigh est augmenté.

Les résultats expérimentaux de Shigeo, Bejan [32] ont effectivement démontré que
I'effet du nombre de Prandtl est négligeable lorsque ce dernier est de l'ordre de
I’unité ou plus. De cette synthese, il apparait clairement que pour un nombre de
Rayleigh donné, le transfert de chaleur atteint un maximum pour un certain rapport
de forme optimal. Pour Ra ~10° le maximum se trouve autour de A = 1 et il se
déplace vers des valeurs plus faibles du rapport de forme lorsque le nombre de
Rayleigh est augmenté.

N. lbrir [33] étudie une cavité qui est chauffée par le bas et refroidie par le haut et
correspond a la configuration de la convection de Rayleigh Bénard qui traite de la
stabilité et le mouvement d’un fluide confiné entre deux plaques horizontales qui sont

maintenues a des températures uniformes et distinctes.

Paroi froide (Ty)

Adiabatique Adiabatique

Paroi chaude (T,)

Figure 5 : Schéma représentant la configuration de la convection de Rayleigh —Bénard.
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Installation de conditionnement d’air
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Figure 6 : Schéma représentant les rouleaux de la convection de Rayleigh- Bénard.
Au-dela d’une valeur critique de I’écart de température appliqué, des rouleaux contra-
rotatifs, d’axes horizontaux apparaissent au sein du fluide, il y a donc un seuil de

convection au-dela duquel le transfert de chaleur se fait par convection.

A la lumiére de cette recherche bibliographique sur la substitution des CFC par les
HCFC et autres, on constate que le CFC qui a eu le plus large champ d’application
avec tous les types de compresseur (réfrigération domestique, commerciale et
industrielle, conditionnement d’air, refroidissement de liquide, pompes a chaleur) a été
remplace par le HFC dont les propriétés en termes de pressions de fonctionnement et

de performances sont tres voisines.
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Installation de conditionnement d’air

Un systéme de conditionnement d’air est généralement composé de trois éléments :

e Le dispositif de traitement d’air : traite I’air du point de vue thermique et de la
qualité et met I’air en mouvement.

e La régulation agit sur les différents paramétres pour maintenir les valeurs
mesurées proches du confort désire.

e Le réseau aéraulique assure les liaisons entre le dispositif de traitement d’air et

les locaux desservis.

I.2- Description de I’installation de conditionnement d’air :

1.2.1- Principe :

L air neuf est aspiré de I’extérieur sur la face de la voiture, sous une baie a travers une
persienne a chicanes.

Figure (1.1): Gaine de reprise.

L air recyclé est repris a I’intérieur de la voiture a travers des grilles placées en long -

pan dans I’espace voyageurs.
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Installation de conditionnement d’air

Pendant les périodes de préchauffage, c'est-a-dire tant que la température intérieure
reste inférieure a +18°C, la totalité de I’air traite est recyclé.

La reprise d’air est assuree par un volet de recyclage commandé par un servo - moteur
(SMO) sous la dépendance de deux thermostats palpant I’un THE : la température
extérieur et I’autre THP : la température de I’espace voyageurs.

L’air passe dans un caisson de détente, il est ensuite filtré, puis éventuellement
réchauffé ou refroidi suivant la demande de la régulation et pulsé dans les gaines de
distribution sous chassis calorifugées, il est ensuite diffusé dans des gaines en long pan
munies de diffuseurs dans I’espace voyageurs, ainsi que de dispositifs de soufflage
sous les sieges.

L’extraction de I’air vicié est assurée par deux extracteurs électriques disposes en

pavillon dans les W.C en dehors des périodes de préchauffage.

I.3- Description des principaux elements :
1.3.1- Gaine de reprise :
Cette gaine assure la reprise d’air intérieur contre la face de la voiture.
1.3.2- Unité de conditionnement d’air :
L’unité comporte deux sous ensembles assembles rigidement.
Le caisson de mélange comprend :
e Une sonde de pente (SP).
e Un thermostat d’air extérieur (THE).
e Un thermostat de préchauffage (THP).
e Un volet de recyclage commandé par un servo - moteur (SMO).
e Un préfiltre métallique et un filtre d’air accessibles pour nettoyage par une
trappe.
L’unite de traitement d’air constituee d’une toOlerie partiellement calorifugee
comprend :
e Un évaporateur avec les caractéristiques de construction :
Diamétre du tube : D=1,27cm.
Ailettes : en aluminium avec 0,15mm d’épaisseur.

Espace entre ailettes : 2,54mm.
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Installation de conditionnement d’air

Pression maximal : P.= 30bar.

Figure (1.2): L’évaporateur de I’installation.

e Un séparateur de gouttes.

e Un réchauffeur d’air (RECA) électrique d’une puissance nominale de 30 KW,
un panneau anti rayonnant est fixé devant ce réchauffeur.

e Un thermostat de sécurité (THS) destiné a détecter une surchauffe éventuelle
dans le groupe et a provoquer I’arrét de I’installation.

e Un groupe moto ventilateur (MV) assurant un débit d’air de 3200m? /h et dont
la puissance électrique consommee est de 1.2 KW.

e Un pressostat d’air (PA) destiné a Vérifié le fonctionnement effectif du
ventilateur.

1.3.3- Groupe de condensation :

Ce groupe se compose d’un chassis mécano - soudé comportant les éléments suivants :
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Installation de conditionnement d’air

e Un compresseur (CP) hermétique monté sur plots élastiques et relié par
flexibles au circuit frigorifique dont les caractéristiques de construction sont les
suivantes :

Alésage D =10 cm.
Course c=8cm.
Nombre de cylindres n =4,
Vitesse de rotation N = 1450 tr/ min.
Il est muni d’une résistance de carter (REC) consommant 100W.

Figure (1.3): Le compresseur de I’installation.

e Un condenseur, batterie composée de tubes cuivre avec ailettes aluminium avec
les caractéristiques de construction :
Diamétre du tube : D = 0,98cm.
Ailettes : en aluminium avec 0,18mm d’épaisseur.
Espace entre ailettes : 3,17mm.

Pression maximal : P.= 30bar.
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Figure (1.4): Le condenseur de I’installation.

Trois moto - ventilateurs (CDI, CD2, CD3) de ventilation du condenseur

montée en bout d’arbre d’un moteur de puissance absorbée de 1,25 Kw.

Les caractéristiques de construction son les suivants :

Type : axial.

Diameétre extérieur : D = 600mm.

N° des pales : n = 5.

Angle d’inclinaison : = 30°.
Vitesse de rotation : N =1400 tr/ min.

Tempeérature de fonctionnement : -30°C a 70°C.

une bouteille accumulatrice de R12 avec voyant.
Un filtre déshydrateur anti - acide a cartouches remplacables.
Des vannes d’isolement.

Une vanne de charge de I’installation.

1.3.4- Gaines de distribution et de diffusion :

Les gaines de distribution sous chéassis sont réalisees en acier galvanisé et calorifugées.

Page

18



Installation de conditionnement d’air

Elles alimentent les gaines de diffusion en long-pan, munies de diffuseurs sous les
baies dans I’espace voyageurs ainsi que de dispositifs de soufflage sous les siéges.
1.3.5- Régulation de température :

La regulation automatique de la température intérieure est assurée par un régulateur
(RGCD) associé a une sonde exterieure, une sonde d’air soufflé, une sonde de pente et
quatre sondes d’ambiance.

Le régulateur agit en tout ou rien sur la commande du réchauffeur et de la réfrigération
pour maintenir constante la température intérieure de I’espace voyageurs au niveau de
la température de consigne indexée lorsque la température extérieure est inférieure a la
valeur d’enclenchement de la loi de pente et pour faire évoluer la température

intérieure T; en fonction de la température extérieure T, suivant la loi :

0
T. = 20+€T lorsque la température extérieur T, est supérieure a la valeur

d’enclenchement de la loi de pente.

1.3.6 - Sonde de contrdle d’air soufflé (SAS) :

Cette sonde est disposée dans la gaine d’air.

1.3.7 - Thermostat de préchauffage (THP) :

Ce thermostat est disposé dans le caisson. Il est destiné a commander la fermeture du
volet de recyclage sur I’air neuf et le non fonctionnement des extracteurs tant que la
température intérieure est inférieure a 18°C.

1.3.8 - Thermostat d’air extérieur (THE) :

Ce thermostat a deux étages est disposé dans la gaine d’aspiration de maniere a ce que
son bulbe soit influencé par I’air neuf introduit dans la voiture. Il est destine a
commander I’enclenchement de la loi de pente du régulateur lorsque la température
extérieure atteint la valeur d’enclenchement de la loi de pente et la fermeture de I’'un
des volets sur I’air neuf, réduisant ainsi le débit d’air neuf de 1380 m*h & 1260 m*/h
lorsque la température exterieure est supérieure a 26°C.

1.3.9 - Tableau de contrdle et de sécurité frigorifique :

Ce tableau est monté en armoire a I’intérieur de la voiture, il assure le controle et la
sécurité du circuit frigorifique.

Il comprend montés sur un chéssis :
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e Les manometres de contrdle HP et BP.
e Les pressostats combinés HB - BP :
= De sécurite (a réarmement manuel).
= De commande des ventilateurs du condenseur et des réductions de
puissance du compresseur.
e Le pressostat BP de démarrage a vide du compresseur.

e Les vannes d’arrét frigorifiques.

Figure (1.5): Tableau de securite frigorifique.

1.3.10 - Extracteurs :
Chaque extracteur, monte en battant de pavillon d’un WC, se compose d’une hélice de
12 pouces, montée en bout d’arbre d’un moteur de 100W-1500tr /mn.

Le débit d’air évacué est d’environ 600m*/h par extracteur.
I.4 - Fonctionnement de I’installation de climatisation :
[.4.1 - Le commutateur CO est place sur la position « ARRET » :

L’installation de climatisation ne peut fonctionner.
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Figure (1.6): Commutateur de fonctionnement.

Dans la mesure ou le générateur fonctionne et que le commutateur de puissance
autorise I’alimentation de I’armoire d’appareillage électrique, le relais de « Présence
Tension » QPT est excité et permet d’alimenter le voyant de signalisation « Présence
Tension » LT .

De méme, le relais de « Temporisation Chaine de Sécurité » QTS est excité et permet
de court-circuiter la « Chaine de Sécurité » pendant 3 secondes par I’intermédiaire
d’un contact a ouverture temporisé a I’action QTS.

Le relais « Sécurité Froid » QSF est excité. Ensuite, si toutes les sécurités liées au
circuit frigorifiqgue (HP1 - BP1, pressostat de sécurité IPSO. protecteur thermique
QLCP. contact du relais thermique du compresseur HCP. contact sectionneur du
compresseur) sont fermeées, il y a auto - alimentation du relais de « Sécurité Froid »
QSF lorsque le contact a ouverture temporisé a I’action QTS change d’état.

Tant que le relais de « Sécurité Froid » QSF est excité, le voyant de signalisation
« Défaut Froid » LDF ne pourra étre alimente.

La résistance de carter du compresseur REC est aussi alimentée lors de la « Présence

Tension »
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L alimentation de REC sera interrompue par le contact a ouverture CCP lors de
démarrage du compresseur.

1.4.2 - Le commutateur CO est place sur la position « VENTILATION » :

Le servo-moteur SMO est alimenté en permanence de maniére a pouvoir manoeuvrer
le volet, situé dans I'unité de conditionnement, en position « Entrée d’Air Neuf
Maxi ».

Cette alimentation permanente du SMO est fournie par un convertisseur statique. Deux
cas de fonctionnement sont a envisager selon la valeur de la tension batterie détectée
par le relais @ minimum de tension RTE :

a) la tension batterie est >20V :

Le relais a minimum de tension RTE est excité. Son contact a fermeture permet
d’exciter le contacteur du moto - ventilateur de soufflage CMV1 ainsi que le
contacteur des motos - ventilateurs d’extraction CMV2.

La pression de I’air ferme le contact PA du pressostat d’air placé dans une gaine de
soufflage : ce contact alimente le relais de « Sécurite Ventilation » QSV et le voyant
de signalisation « Ventilation » LV s’allume.

En cas de panne sur le circuit de ventilation, le contact PA s’ouvre et le voyant de
signalisation « Défaut Ventilation » LDV s’allume par le déclenchement du relais de
« Sécurité ventilation » QSV.

b) la tension batterie est <20V :

Le relais a minimum de tension RTE n’est plus excité, ce qui provoque I’ouverture du
contact et le déclenchement du contacteur du moto - ventilateur de soufflage CMV1,
du contacteur des moto - ventilateurs d’extraction CMV2 et du relais de « Sécurité
Ventilation » QSV. Le voyant de signalisation « Défaut Ventilation » LDV s’allume
par la mise au repos du contact QSV.

La coupure de I’alimentation du moto - ventilateur de soufflage MV et des moto -
ventilateurs d’extraction MVEL1 et MVE2 a pour but d’éviter de faire fonctionner
I’installation en chauffage ou réfrigération a un trop faible débit d’air, et de plus de
décharger la batterie BA.

1.4.3 — le commutateur CO est place sur la position « AUTOMATIQUE » :

La tension batterie est > 20 V, le relais @ minimum de tension RTE est excité, son
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contact a fermeture permet d’exciter le contacteur du moto - ventilateur de soufflage
CMV1 ainsi que le contacteur des moto - ventilateurs d’extraction CMV?2 sachant que
le contact a ouverture QP reste fermé dans la mesure ou ne pourra s’effectuer le
basculement du contact du thermostat de préchauffage THP. (Ti <18° C) provoquant
I’excitation du relais de préchauffage QP.

Par consequent, nous obtenons le fonctionnement du moto - ventilateur de soufflage
MV ainsi que le fonctionnement des moto - ventilateurs d’extraction MVE1 et
MVE2. La pression de I’air ferme le contact PA du pressostat d’air placé dans une
gaine de soufflage : ce contact alimente le relais « Sécurité Ventilation » QSV et le
voyant de signalisation « Ventilation » LV s’allume.

En cas de panne sur le circuit de ventilation, le contact PA s’ouvre et le voyant de
signalisation « Défaut Ventilation » LDV s’allume par le déclanchement du relais de
« Sécurité Ventilation » QSV.

Si le genérateur triphasé 380 V fonctionne, ainsi que le circuit ventilation, deux
contacts a fermeture QPT et QSV permettent I’alimentation du régulateur de
température RGCD qui, selon les informations données par les sondes intérieures Sl, la
sonde de pente SP puis le thermostat d’air extérieur THE établit I’un des 3 cas de

fonctionnement de climatisation suivant :

a) Le régulateur de température RGCD « demande du chauffage » :

Le contact « Demande Chaud » DC se ferme et alimente le relais de « commande
chauffage » QCH, un contact a fermeture alimente le voyant de signalisation
« Chauffage » LCH, est alimente le contacteur du réchauffeur d’air CRECA qui
permet la mise en service du rechauffeur d’air électrique RECA.

o Si la température au niveau du réchauffeur électrigue RECA venait a monter
par suite d’une diminution du débit d’air due a un filtre encrassé par exemple, le
thermostat de securitt THS basculerait et viendrait alimenter le relais de
« securité chauffage » QSCH (un contact a ouverture QSCH couperait
I’alimentation du contacteur de chauffage CRECA, un contact a fermeture
QSCH alimenterait un voyant de signalisation « défaut chauffage » LDCH, un

contact a ouverture QSCH permettrait I’extinction du voyant de signalisation
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« Chauffage » LCH, un contact a fermeture QSCH permettrait de mémorisé le
« Défaut Chauffage » en auto - alimentant le relais de « sécurité chauffage »
QSCH). Il y aurait possibilit¢ de réarmement du circuit « Chauffage » en
positionnant le commutateur CO sur « ARRET » puis ensuite sur
« AUTOMATIQUE ».
La commande du servo - moteur SMO, destiné a manoeuvrer le volet de recyclage en
air neuf offre 3 possibilités de reglages de la répartition des débits d’air extérieur et
intérieur. A cet effet, trois bornes du servo - moteur devront étre alimentées
indéependamment de maniere a obtenir ces trois possibilités de recyclage en air neuf
qui sont :
e Air neuf mini correspondant a la borne C2.
e Air neuf réduit correspondant a la borne A4.
e Air neuf maxi correspondant a la borne B3.
En fonction de la température intérieure et exterieure de la voiture detectée par le
thermostat de préchauffage THP réglé a 18°C (Ti <18°C) et le thermostat d’air
extérieur THE réglé a 26°C (Te < 26°C), on obtiendra les trois cas de fonctionnement
du servo - moteur SMO.

o Si la température intérieure est <18°C, quelque soit la température extérieure
(Te< 26°C ou Te> 26°C), le thermostat de préchauffage THP bascule et
alimente le relais de préchauffage QP qui en fermant son contact autorise
I’alimentation de la borne C2 du servo - moteur SMO : le volet de recyclage en
air neuf se positionne sur « Air Neuf mini ». De plus, un contact a ouverture QP
coupe I’alimentation des moto - ventilateurs d’extraction MVE1 et MVE2 par
le déclenchement du contacteur CMV2. Cela a pour but d’accélérer le
préchauffage de I’air a I’intérieur de la voiture.

o Si la température intérieure est > 18°C et la température extérieure est < 26°C,
le thermostat de préchauffage THP et le thermostat d’air extérieur THE ne
changeant pas d’état, permettent d’alimenter la borne B3 du servo - moteur

SMO, le volet de recyclage en air neuf se positionne sur « Air Neuf Maxi ».
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o Si la température intérieure est > 18°C et la température extérieure est > 26°C,
le thermostat de préchauffage THP est au repos, tandis que le thermostat d’air
extérieur THE changeant d’état, autorise I’alimentation de la borne A4 du
servo - moteur SMO, le volet de recyclage en air neuf se positionne sur « Air
Neuf réduit ». Cela a pour but d’éviter de faire entrer trop d’air chaud lorsque la
réfrigération fonctionne.

b) Le régulateur de température RGCD « demande de la refrigération » :

Le contact « Demande Froid » DF se ferme, le relais de « Sécurité Froid » QSF est
excité et un contact a fermeture QSF autorise I’alimentation du relais « Froid » QSF.
Un contact a fermeture QF permet d’alimenter le voyant de signalisation « Froid » LF,
ainsi que le relais de « Temporisation de démarrage des compresseurs » QTD, est
excite I’électrovanne d’égalisation des pressions HP et BP au compresseur EVEP, cela
pendant une durée de 10 secondes grace au contact a ouverture temporisé a I’action
QF. Lorsque I’alimentation de I’électrovanne d’égalisation des pressions EVEP est
coupée apres I’ecoulement de la temporisation de 10 secondes, le démarrage du
compresseur CP a lieu en excitant le contacteur du compresseur CCP  par
I’intermédiaire d’un contact a fermeture temporisé a I’action (10 secondes) QF et d’un
contact a fermeture temporisé a I’action (de 10 s a 60 s) QTD.

Ce sera ensuite le relais de « Temporisation du démarrage des compresseurs » QTD
qui permettra I’alimentation du contacteur du compresseur CCP, mais avec un temps
différent pour chaque voiture afin d’éviter le démarrage simultané de toutes les
installations.

Pour éviter un courant d’appel trop important au démarrage du compresseur, un
dispositif de réduction de puissance a été prévu, lorsque le contact a fermeture CCP
est enclenché, les relais de temporisation QT1 et QT2 sont simultanément excités et
permettent I’alimentation de deux électrovannes de réduction de puissance VE1 et
VE2 obligeant le compresseur a fonctionner sur 2 cylindres pendent 2 secondes et sur
4 cylindres pendant les 2 autres secondes.

Au bout de 4 secondes, le contact temporisé QT2 bascule et vient alimenter les

pressostats de régulation frigorifique, 4 cas de régulation sont alors possibles suivant
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les valeurs de pression de condensation et d’évaporation détectées par les pressostats
HP et BP de ventilation du condenseur.

La pression de condensation devient >15 bar :

Le contact entre les bornes du pressostat se ferme et dans la mesure ou le disjoncteur
de protection est fermé. Le contacteur du moto - ventilateur est excité : le moto -
ventilateur fonctionne.

La pression de condensation devient >17,5 bar :

Le contact entre les bornes du pressostat se ferme et I’électrovanne de réduction de
puissance VEL est excitee : le compresseur tourne sur 4 cylindres.

Si la pression continuait a monter, le pressostat de sécurité déclencherait a 18 bars et
ouvrirait la chaine de sécurité en désexcitant le relais de « sécurité froid » QSF, le
voyant de signalisation « Défaut froid » LDF serait alimenté par la mise au repos du
contact QSF et tous les appareils lies au circuit de réfrigération s’arréteraient de
fonctionner.

La pression d’évaporation devient <1,7 bars :

Le contact entre les bornes du pressostat se ferme et I’électrovanne de réduction de
puissance VEL1 est excitée : le compresseur CP tourne sur 4 cylindres.

La pression d’évaporation devient <1.,5 bars :

Le contact entre les bornes du pressostat se ferme et I’électrovanne de réduction de
puissance VEL1 est excitée : le compresseur CP tourne sur 2 cylindres.

Si la pression continuait a descendre, le pressostat de sécurité déclencherait a 1 bar et
ouvrirait la chaine de sécurité.

Si la température des enroulements du compresseur devenait anormale, le protecteur
thermique IPSO s’ouvrirait et déclencherait la « chaine de sécurité ».

Si la température extérieure devient >20°C, le thermostat d’air extérieur THE aliment

la sonde de pente afin de suivre la loi de régulation :
T,-20
T =20+

Si la température extérieure devient >26°C, le thermostat d’air extérieur THE vient
positionner le volet d’air en « air neuf réduit » par I’alimentation de la borne A4 du

servo - moteur SMO afin d’éviter de faire entrer trop d’air chaud lorsque la
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réfrigeration fonctionne.

Le réqulateur de température RGCD est satisfait

A ce moment la, les contacts « demande chaud » DC, si on demandait la réfrigération,
s’ouvrent et viennent respectivement, soit couper le chauffage par I’intermédiaire du
relais « Chaude » QCH, soit couper la réfrigération par I’intermédiaire du relais
« Froid » QF.

1.4.4 - défauts de fonctionnement en climatisation

1.4.4-1. Défaut de ventilation :

L’allumage de la lampe de défaut de ventilation LDV est dd soit a un défaut de
ventilation (moteur en panne, filtres bouchés), soit a une tension trop basse de la
batterie. En effet dans ce dernier cas, le relais & minimum de tension empéche
I’ensemble du systéme de climatisation de fonctionner.

Lors de la mise en marche, le voyant de défaut ventilation reste allumé le temps que
s’établisse la pression d’air, au bout de quelques secondes il s’éteint, et le témoin de

ventilation LV s’allume.
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Figure (1.7): Armoire de défaut de fonctionnement.

1.4.4.2- Défaut de chauffage :

Il est signalé par I’allumage de la lampe témoin de défaut de chauffage LDC, le
chauffage est arrété, la ventilation continue a fonctionner.

1.4.4.3 — Défaut de froide :

Un défaut du systeme de réfrigération est signalé par le voyant défaut froid LDF.

Le systeme de sécurité est réarmé en coupant temporairement I’alimentation.

Pour ce faire, actionner I’interrupteur général, si apres ceci, le voyant défaut froid LDF
reste allumé ; il faut arréter le systeme de climatisation, commutateur CO sur

« ventilation » ou « arrét ».
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Systeme de production du froid

Introduction

Il est possible de produire du froid grace a une trés grande variété de systémes.
Cependant, les cycles a compression de vapeur sont les plus répandus.

Un cycle a compression de vapeur comporte quatre organes essentiels : deux
échangeurs un évaporateur et un condenseur, un organe de detente et comme le
nom du cycle I’indique un compresseur.

Dans ce chapitre, on va donner les différentes techniques ainsi que les bilans
thermiques pour tous les composants d’un groupe de climatisation pour les

voitures de voyageurs.

I1.1 La théorie de production du froid

Un systéme frigorifique est congu pour maintenir une tempeérature définie dans un
volume donné. Cette temperature est régulée autour d’une valeur de consigne.

Le principe général de tout cycle frigorifique est d’extraire de la chaleur par
I’intermédiaire de I’évaporateur a un niveau de température généralement inférieur
a la température ambiante, lorsque cette chaleur est extraite dans un volume

délimité, la température d’equilibre est alors inférieure a la température ambiante.

Conduite de lyuide @ Conduite de gaz chaud
L I}

- B :

Condenseur alimenté en air

Qe\_ Compresseur

}% Crgane d'étranglement @_)

Evaporateur alimanté an air

Systéme
frigorifique

i [ .
7 T T 1 T

Gonduﬁc: d'injection Conduite de vapeur d'aspiration

a) le principe b) les composants

Figure (11.1) : Principe d’une machine frigorifique [34].
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La conservation de I’énergie appliquée a ce systeme frigorifique, représentée sur la
figure 11.1 implique I’équation suivante :

Qev-Qu tW=0 (1.2)
On constate que la quantite de chaleur rejetée au niveau de température supérieur
est la somme de la puissance frigorifique et du travail mécanique fournis au fluide.

Les cycles a compression de vapeur utilisent usuellement des fluides frigorigenes
a changement de phase, I’évaporation du fluide a la basse température du cycle
permet d’absorber la quantité de chaleur Q., et la condensation permet de
transférer la quantité de chaleur Q.4 vers I’exteérieur.

Le fluide en phase vapeur est comprimé de la basse pression, correspondant a la
température d’évaporation, a la haute pression, correspondant a la température de
condensation.

Pour boucler le cycle, le fluide frigorigene liquide sortant du condenseur est
généralement détendu a travers un organe de détente qui est soit un orifice, soit un

tube capillaire.

LgP

= condensation
| detente

evaporation

compression

Enthalpie

Figure (11.2) : Diagramme de Mollier d’un fluide frigorifique.
La figure 11.2 représente dans un diagramme de Mollier les évolutions typiques

d’un fluide frigorigene correspondant au cycle qui vient d’étre décrit.
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Figure (11-3) : Circuit schématique du fluide frigorigéne [35].

I1.2 Le compresseur semi- hermétique

L’ensemble moteur et compresseur est dans une méme enceinte étanche en fonte,

accessible du coté mécanique pour le changement de pieces telles que clapets,

piston et du coté le moteur électrique.
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Systeme de production du froid

La plage de volume balayé comprise entre 50 & 200m®h, utilisé pour tous les
fluides frigorifiques a I’exception de I’ammoniaque a cause des enroulements en
cuivre des moteurs électriques.

[1.2.1 Genéralités

Il n’existe pratiquement aucune installation frigorifigue dans laquelle les
compresseurs soient soumis a des conditions externes aussi contraignantes que
celles rencontrées dans les applications frigorifiques mobiles, lors des nombreux
cycles de mise en marche et d’arrét avec des démarrages en quelques fractions de
seconde, a des charges tres élevées.

Les compresseurs de fluides frigorigénes destinés a des applications frigorifiques
mobiles doivent répondre aux exigences suivantes :

* Puissance frigorifique élevee a bas régimes (idéale conditions).

* Petit et Iéger avec des débits volumiques toutefois importants.

e Couple moteur constant, couple de démarrage peu élevé, pulsations réduites,
marche silencieuse.

* Insensible aux températures ambiantes élevées (jusqu’a 120 °C)

* Insensible au liquide du fluide frigorigene aspiré.

* Puissance a réglage continu a commande extérieure.

* Prix raisonnable et grande longévité.

* Puissance absorbeée réduite et par conséquent indice de performance éleve.
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Chambre d'aspiration

Sortie du compresseur irati
P Soup. aspiration Chambre sous pression

Piston
Soupape de refoulement Bielle
Entrée du compresseur
Trou de graissage bo
Vilebrequin . ;
Pompe a huile
1t =~/ || I Verre de regard
. I
/ A bl P 0 B B R AL LD Tamis a huile
Garniture méc. d'étanchéité |-~ f

Carter a huile

Figure (11-1) : Vue schématique du compresseur [36].

L’avantage du compresseur a piston réside dans son coefficient de rendement
relativement éleve. Le compresseur doit en effet fournir une puissance frigorifique
la plus élevée possible. Le compresseur a piston témoigne ici de sa grande
puissance et se voit donner pour cette raison la préférence aux autres types de
compresseur.

[1.2.2 Capacité de transport du compresseur

La capacité de transport du compresseur dépend des parametres ci-apres.

Volume geométrique de compression

Le volume géométrique de compression d’un compresseur est déterminé par les
dimensions de la cylindrée (longueur de la course, nombre de cylindres, diamétre
du piston). Plus le volume de compression géométrique est important, plus le flux
massique atteint du fluide frigorigene est éleve.

Débit volumétrique géométrique de compression
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Il faudra, si I’on doit déterminer le debit volumétrique (capacité de transport en
fonction du temps), tenir compte du régime du compresseur. Les indications sont
généralement fournies en m® /h. Plus le régime du compresseur est élevé, plus le
débit est important. Si le régime augmente, les pertes augmentent également.
Débit volumétrique d’aspiration

Afin de répondre a certains criteres de tolérances de fabrication et de robustesse du
compresseur, un volume résiduel (espace nuisible) est prévu au-dessus du point
mort haut (PMH). Aprés la compression, du gaz residuel sous haute pression est

enfermée dans cet « espace nuisible ».

. Gaz comprimé
dans l'espace
résid uel

Figure (11-2) : Espace résiduel d‘un compresseur a piston [36].

Lors du mouvement descendant du piston précédent le temps d’aspiration, le gaz
doit se détendre pour atteindre la pression d’aspiration avant que la soupape
d’aspiration s’ouvre. 1l s’ensuit une réduction de volume spécifique d’aspiration;
la cylindrée n’est pas entierement utilisée. Le débit volumeétrique réel requis est

moins important que le débit géomeétrique volumeétrique de compression.
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A Gaz en phase de détente

= +Gaz nouvellement aspiré

Figure (11-3) : Effet de I’espace nuisible [36].
Coefficient de rendement
Le rapport existant entre le débit volumétrique d’aspiration et le débit

volumétrique de la course du piston est appelé le coefficient de rendement du

compresseur.
V.

Ao =—1 (11.2)
Vv

. : Coefficient de rendement en m® /m?.
V1 : Débit volumetrique d’aspiration reel en m® /s.
Vg : Débit volumétrique géométrique en m® /s.

14

=]
=

Coefficient de rend.A en m3m?

e

Taux de compression

Figure (11-4) : Coefficient de rendement en fonction du taux de compression [36].
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L’augmentation du taux de compression entraine une diminution constante du
coefficient de rendement. Le coefficient de rendement dépend surtout du volume
nuisible et du gaz qui se détend a nouveau. C’est la raison pour laquelle les trés
petits compresseurs disposant d’un volume résiduel relativement important et de
plusieurs pistons ont un mauvais coefficient de rendement.

11.2.3 Capacité frigorifique

Etant donné que le condenseur n’est autre chose dans le cas présent qu’une
installation de transport de fluide frigorigene, I’indication d’une puissance
frigorigene dépend de I’état du fluide frigorigéne en amont et en aval de
I’échangeur de chaleur (évaporateur) et du débit de transport.

Outre le compresseur et le fluide frigorigene, les facteurs suivants jouent un role
important dans I’obtention d’une puissance frigorifique élevée :

— Pression d’évaporation éleveée (pression d’aspiration) et par conséquente
température d’évaporation élevée.

— Pression de condensation faible et par conséquente température de condensation
faible.

— Temperature faible du fluide frigorigene en amont de I’organe de détente.

— Surchauffe d’aspiration faible.

= Température de condensation
T 18 30 °"C
@
=] 40

- Temp. d'aspiration tv.n = 25 °C 0 "C
o 14 Surchauffe Atgiu= 0K 50 "C
= [ 60 °C
=
=
(=]
=
= 10
Leb]
o
=
8 @
=
(=8

2

-40 -30 -20 -10 o] 10 20

Temperature d'évaporation t; en °C

Figure (11-5) : Puissance frigorifique on fonction de la température d’évaporation
[37].
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La figure 11-5 montre les influences de la température d’évaporation et de
condensation sur la puissance frigorifique.

Une variation de température d’évaporation (pression d’évaporation) agit sur la
puissance frigorifigue du compresseur de facon plus importante encore qu’une
variation de la température de condensation. Il est donc recommandé de bien
dimensionner I’évaporateur d’une installation frigorifique et de maintenir a un
niveau aussi bas que possible les pertes de pression dans la conduite d’aspiration.
La puissance frigorifique peut étre fortement augmentée dans les zones de bas
régimes lorsqu’on augmente le nombre de tours. Il en va differemment dans les
zones a régimes élevés en raison des pertes croissantes qui en résultent.

11.2.4 Puissance motrice du compresseur

Les besoins en énergie du compresseur dépendent des paramétres suivants :

— Type et construction du compresseur

— Fluide frigorigéne

— Densité du fluide frigorigéne a I’entrée du compresseur

— Pression du fluide frigorigene a I’entrée du compresseur

— Pression du fluide frigorigene a la sortie du compresseur

La puissance absorbée du compresseur est indiquée dans les documents du
fabricant du compresseur. De légéres surchauffes ou une “aspiration
humide* entraine une nette augmentation de la puissance absorbée.

Influence du fluide frigorigene

La quantité d’énergie nécessaire au transport du fluide frigorigéne dépend de la
densité d’aspiration et du taux de compression. Les différents fluides frigorigenes
se différencient considérablement les uns des autres. Si le compresseur transporte
un certain débit massique, la puissance frigorifique en résultant peut étre trés
différente. Ce phénomene s’explique par les chaleurs d’évaporation différentes. Le
méme compresseur developpe par exemple avec le fluide frigorigéne R 134a une
puissance frigorifique de 9 kW et avec le fluide frigorigene R 502 une puissance
de 16 kW.
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Les besoins en énergie d’un compresseur sont avec le fluide frigorigéne R 22
environ 50 % plus élevé qu’avec le fluide frigorigéne R 134a.

Influence de la température (pression) de condensation

Une température (pression) de condensation plus élevée engendre en premier lieu
une puissance absorbée plus importante du compresseur. Le taux de compression
augmente pour une température d’évaporation constante. Ce phénomene entraine
un flux massique du fluide frigorigene plus faible.

Influence de la température (pression) d’évaporation

La densité du fluide frigorigene diminue au fur et a mesure que la température
d’évaporation baisse, Le taux de compression augmente également a température
de condensation constante. Il s’ensuit que le flux massique du fluide frigorigéne et

par voie de conséquence la puissance absorbée du compresseur diminue.

Temperature de condensation

&0 *C
50 °C
40 *C
30 °C

Températured'aspiration tyin= 25 "C

Besoin en énergie ducompresseur Py en kW
5] L]

-40 -30 -20 -10 0 10
Tempeérature d'évaporation ty en °C

Figure (I1-6) : Besoins en énergie en fonction de la température d’évaporation [37].

En régle générale, le choix d’un compresseur est le fruit d’un compromis résultant

de plusieurs exigences.

I1.3 Bilan énergétique

Le premier principe de la thermodynamique permet d’écrire :

d—U:ZQ+ZW+Zr}1€ h+lv2+gz _rm. h+1v2+gz (11.3)
dt 2 e 2 S
Avec :
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W: représente les puissances mecaniques consommés ou fournis par le systeme,
Q: représente les puissances thermiques apportées ou dissipées par le systeme.

Le premier principe de la thermodynamique est appliqué a tous les composants du
systeme frigorifique, sur chaque composant, les hypothéses suivantes sont
appliquées :

* Les énergies potentielle et cinétique sont négligées.

* Le régime est permanent.

* Les débits entrant et sortant des composants sont égaux, il y a conservation de la
masse.

* Tous les flux entrants sont comptabilisés positivement

* Tous les flux sortants sont comptabilisés négativement.

L’équation précédant devient :

0=2XQ+XW+m(Zh, —h,) (11.4)
11.3.1 Bilan énergétique sur le compresseur :

Il 'y a un accroissement de la température et de la pression, le travail de
compression est transformé en énergie. Le compresseur est adiabatique (il n’y a ni

apport, ni perte de chaleur, le compresseur est isolé thermiquement de I’extérieur)

donc :

20Q=0 (11.5)

Alors on peut écrire :

W =m(h, —h,) (11.6)

I1.4 Le condenseur

Le condenseur a pour fonction de transporter la chaleur hors du circuit du fluide
frigorigene cette chaleur est cédee a I’air. Etant donné qu’un courant thermique ne
peut s’écouler que s’il existe une différence de température, la température de

condensation doit toujours étre supérieure a la température d’entrée de I’air

Page 39



Systeme de production du froid

ambiant. La puissance de condensation a évacuer comprend, la puissance
frigorifique du condenseur, la puissance motrice du compresseur et toutes les
autres puissances thermiques absorbées (conduite de vapeur d’aspiration).

I1.4.1 Processus dans le condenseur

Le condenseur comprend trois zones :

» Captation de chaleur.

» Condensation.

* Sous-refroidissement.

Les chutes de pression ne seront pas prises en compte. Donc, les trois zones sont

soumises a la méme pression.

@ O e

= '000000-0--0.'-'.'.‘&-&_

§00°%009005040 8,008,040 .t.} &

b
.:..-J , , Condensation
L1
A
e ee00e8e8 o680800 090

- - - —

Figure (11-7) : Les zones du condenseur [36].

La zone de captation de chaleur
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Le fluide frigorigene arrive sous forme gazeuse (surchauffé) dans le condenseur, il
subit & ce niveau une captation de chaleur. Lors de cette opération, la température
du fluide frigorigene diminue pour atteindre la température de condensation, la
zone de captation de chaleur renferme un courant gazeux pur. Malgré une
importante différence de température motrice et des vitesses d’écoulement élevées,
le transfert thermique est moins important en raison de la faible densité du fluide
frigorigéne.

La valeur surfacique de la zone de captation de chaleur est d’environ 10 - 15 %.
La zone de condensation

La phase de condensation commence dés que le fluide frigorigene a été refroidi a
la température de condensation, la pression régnante détermine la température de
condensation, cette température reste constante pendant la condensation. La
captation de chaleur conduit a un changement de phase et non pas a un
abaissement de la température.

Le transfert de chaleur est optimal dans cette zone.

La zone de sous-refroidissement

Le sous-refroidissement débute des que le fluide frigorigéne ne renferme plus de
vapeur. Deés lors que le changement de phase de I’état gazeux a I’état liquide est
achevé, toute évacuation de chaleur conduit a une diminution de la température.

Le transfert thermique est trés mauvais en raison de la faible vitesse de débit du
fluide frigorigene.

Le fluide frigorigene doit étre liquide a I’avant du détendeur.

[1.4.2 Puissance du condenseur

La puissance du condenseur dépend de facteurs, telles que la surface, la valeur k et
la chute de potentiel thermique moteur.

La chute de potentiel thermique moteur est déterminée par la formule :
AT, =T, -T, (1.7)

avec :
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T.: la tempeérature de condensation.

T,: la température d’entrée de I’air.

Plus cette chute de potentiel thermique moteur est importante, plus la puissance
d’échange thermique est également élevée.

La chute de potentiel thermique moteur ne doit pas dépasser 15 K environ sur le
cOté du condenseur.

I1.4.3 Pression de condensation

La température du fluide varie fortement sur les condenseurs alimentes en air. Des
températures exterieures élevées entrainent une augmentation de la pression de
condensation et des températures basses une diminution.

Il faut maintenir la pression de condensation a I’intérieur de certaines limites pour
qu’une installation frigorifique puisse fonctionner de facon rentable.

Des pressions de condensation élevées provoquent une diminution de la puissance
frigorifique et une augmentation de la puissance absorbée du compresseur ainsi
que des pressions de condensation trop basses influencent le fonctionnement des
détendeurs. L’approvisionnement en fluide frigorigene de I’évaporateur est
perturbe.

[1.4.4 La construction de condenseur

Afin d’obtenir la meilleure transmission thermique possible, le condenseur
comprend des tubes et des lamelles solidement fixés entre eux. La ventilation est
obtenue par le biais de ventilateurs ou le courant d’air engendré par le
déplacement.

Le condenseur a tubes et a lamelles est le type de refroidisseur le plus usité. Les
tubes sont fabriqués, selon les utilisations auxquels ils sont destinés en cuivre, les
lamelles sont fabriquées en aluminium.

Afin que le liquide du fluide frigorigene puisse s’accumuler dans la partie
inférieure lors de la condensation dans I’échangeur de chaleur et que la soupape de
détente soit alimentée en liquide, I’entrée du fluide frigorigéne dans le condenseur

est toujours positionnée dans la partie supérieure. Le raccordement de sortie est
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généralement un peu plus petit que le raccordement d’entrée, car le fluide

frigorigene liquide a une densité plus elevée.

Paguel de lamelles

Entrée FF \
Sortie FF

T

1 Tube

2 Paquet

3 Lamelle

4 Courant d’air

Figure (11-9) : Construction du condenseur a lamelles et a tubes [36].
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[1.5 Bilan énergétique sur le condenseur

Le condenseur échange sa chaleur avec le fluide de refroidissement (I’air), aucun
travail n’est fourni.

Le condenseur n’est pas isolé thermiquement de I’ambiance dans laquelle il se
trouve. En conséquence, il échange une quantité de chaleur avec I’ambiance. Le

type d’échange est convectif.

L

72 fuide - F1

Figure (11.10) : Le flux dans le condenseur.

L’equation simplifiee permet d’écrire :

M fuuide .N, + Mair .N, — M fvige ., — Mair .h, —Q,, =0 (11.7)

1.6 Collecteur

La puissance frigorifique d’une installation diminue fortement lorsque des bulles
de vapeur sont retenues dans le liquide du fluide frigorigéne en amont de I’organe
de détente.

Afin d’éviter absolument cet état, le fluide frigorigéne devra étre surrefroidi de
quelques degrés Kelvin ou la vapeur restante du fluide frigorigene devra étre
séparée dans un collecteur du liquide du fluide frigorigéne.

Les installations frigorifiques a mode de fonctionnement variable, températures
d’évaporation et régimes de compresseur différents, entrainent parfois des
modifications trés importantes, cette situation plaide pour [I’utilisation d’un

collecteur a haute pression.
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Entree FF _Lamelles Tubes plats Collecteur

el :  § R

i

Figure (I11-11) : Collecteur de I’installation frigorifique placé apres le condenseur
[36].

Le collecteur a éventuellement pour autre fonction de servir de réservoir de

Conduite de liquide
Sortie FF

stockage en cas de fuite.

[1.7 Le détendeur

[1.7.1 Principe

Le détendeur a également pour fonction d’apporter a I’évaporateur suffisamment
de fluide frigorigene pour gque celui-ci puisse s’évaporer a I’état de fonctionnement
respectif.

Si I’évaporateur recoit trop de fluide frigorigene, du liquide de fluide frigorigéne
non evaporeé parvient dans I’évaporateur.

Si I’évaporateur ne regoit pas assez de fluide frigorigéne, la surface de
I’évaporateur n’est pas utilisée.

L’installation frigorifique atteint une efficacité élevee lorsque le fluide frigorigene
est entierement évaporé et quitte I’évaporateur avec une petite surchauffe de

travail.
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La détente du fluide frigorigéne dans le détendeur est isenthalpique, ce qui signifie
que le passage du fluide frigorigéne a travers le détendeur ne conduit ni a une

augmentation, ni & une diminution de la capacité thermique.

E PE1

AN

= Liquide
|~

L Bulles de vapeurs

—~

PEz

Figure (11-12) : Processus de detente du fluide frigorigene [36].

L’organe d’étranglement situé dans le circuit du fluide frigorigéne a pour fonction
de détendre un fluide frigorigéne pour le faire passer d’une pression et d’une
température plus élevees a une pression et une tempeérature plus basses.

Une partie du fluide frigorigéne s’évapore lors de cette opération et préléeve de la
chaleur a la partie encore liquide.

[1.7.2 Soupapes de détente thermo-réglable

Ces soupapes connues sous la dénomination générale de soupapes de détente
thermostatique comptent parmi les organes de détente les plus souvent utilisés.

Les organes de détente thermostatiques sont des régulateurs de surchauffe qui
maintiennent constant la surchauffe de travail de la vapeur du fluide frigorigéne
généreée a la sortie de I’évaporateur, due a la modification de la course.

Le mode de fonctionnement est determine par la combinaison de trois pressions

agissant sur I’organe de contréle.

Page 46



Systeme de production du froid

Pression du
capteur

Pression
d'évaporation

Pression du
ressort

Figure (11-13) : Principe de détente thermostatique [36].

La pression du capteur qui dépend de la température du fluide frigorigene évaporé
a la sortie de I’évaporateur et du remplissage du capteur agit dans la direction
ouverture.

La pression d’évaporation py a I’entrée de I’évaporateur ainsi que la pression du
ressort de réglage (valeur de consigne) agit dans la direction de la fermeture.

Tant que ces trois pressions sont en équilibre, la position d’ouverture et par
conséquent la section autorisee de la soupape reste inchangée.

Si I’évaporateur recoit trop peu de fluide frigorigene liquide (trop grande
surchauffe), la sonde s’échauffe, la pression du ressort augmente et entraine une
ouverture plus importante de la soupape.

Une baisse de température du capteur et une augmentation de la pression

d’évaporation entraine une fermeture de la soupape.
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Tube capillaire

Membrane
Poussoir

Compensation de pression interne
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Visde — |
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Figure (11-15) : Schéma d’une soupape de détente thermostatique [36].

La soupape de détente thermostatique est un régulateur proportionnel, sa grandeur
réglée est la surchauffe du fluide frigorigene a I’extrémité de I’évaporateur.

[1.7.3 Bilan énergétique sur le détendeur

Le detendeur est considéré adiabatique (les échanges de chaleur avec I’extérieur
sont négligeables), la détente est isenthalpe ( he=h )car aucun travail n’est fourni.

Le bilan d’énergie n’a pas d’objet sur ce composant.

11.8 L’évaporateur

L’évaporateur a pour fonction de prélever la chaleur a son environnement et de la
ceder au fluide frigorigene.

La température d’évaporation doit étre située lors de ce processus au-dessous de la

température ambiante.
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Le flux de chaleur généré entre I’évaporateur et le milieu ambiant, gréce a la
différence de température, entraine dans I’évaporateur une evaporation (zone
d’évaporation) du liquide du fluide frigorigene par le détenteur et le cas échéant
une surchauffe (zone de surchauffe).

11.8.1 Processus a I’intérieur de I’évaporateur

Le fluide frigorigéne pénétrant dans le détendeur est detendu a la pression
d’évaporation po, lors de cette opération, une partie du fluide frigorigene liquide
s’évapore avant d’atteindre I’évaporateur.

Cette quantité de vapeur x est d’autant plus importante que la différence de
température entre la température de condensation et la température d’évaporation

est grande, cette quantité atteint 20 %.

Vapeur humide Vapeur surchauffée
- . -

1

1
_ I
[ - —— 3 ]
200000006000, _aé {5
: Dl ® . 0 O Vapeusiche P 19
> .I.I.I.I.- Il.é ® w
S QO o {3
£ N £
= Liguide en ebullition B ® @ : 6 |5
Lt d @

Figure (11-16) : Processus a I’intérieur de I’évaporateur [36].

A I’extrémité de I’évaporateur, le fluide frigorigene a été entiérement évaporé et
est passé a I’état de surchauffe.

La tempeérature du fluide frigorifigue n’augmente que lorsque le liquide est
entiérement évapore.

La zone de surchauffe possede de mauvaises proprietes de transfert thermique, de
plus, la différence de température avec le milieu ambiant est plus faible.

[1.8.2 Puissance de I’évaporateur

La puissance de I’évaporateur dépend en premier lieu des conditions suivantes :

Surface A
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Plus la surface thermo-conductrice est importante, plus la puissance transmise est
grande, il faut tenir compte ici de I’ensemble de la surface externe participant au
transfert thermique.

Gradient thermique efficace AT,

Le gradient thermique efficace est déterminé par la formule :

AT, =T, -T, (11.8)
Avec :

T,: La température d’entrée de I’air.

To: La température de I’évaporation.

Valeur k

La valeur du coefficient de transmission de chaleur quantifie la qualité du transfert
thermique. Elle indique la capacité de la chaleur a passer du milieu a refroidir (air)
vers fluide frigorigene.

Cette valeur regroupe les facteurs suivants :

» Matériau de I’évaporateur (cuivre, aluminium).

* Ecart et diamétre des conduites.

* Disposition des conduites.

* Profondeur de I’évaporateur.

* Ecart entre les lamelles.

* Forme des lamelles.

* Vitesse d’écoulement de I’air et du fluide frigorigene.

* Forme d’écoulement de I’air et du fluide frigorigéne.

* Répartition des deux agents.

» Etat du fluide frigorigene (sous forme de vapeur, vapeur humide, liquide)

* Pourcentage d’huile dans le fluide frigorigene.

Le gradient de température actif sur le c6té de I’évaporateur ne doit pas, pour un

fonctionnement idéal, dépasser 10 K environ.
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Nous appliquerons pour la puissance d’évaporation (puissance frigorifique) Q la

formule suivante:

Q= AK.AT, (11.9)

Cette équation est utilisée dans la fabrication d’échangeurs de chaleur, le fluide
frigorigéne et le milieu réfrigérant sont pris en compte pour la valeur k.

La puissance frigorifique peut étre calculée a partir de I’air ou du fluide
frigorigéne.

La puissance frigorifique calculée a partir de I’air peut étre calculée a partir de

I’équation suivante :

é = rﬁL .C AT, (11.10)
Avec:

my: le flux massique de I’air en kg/s .

c. : la capacité thermique de I’air en kJ/(kg.K).

AT : le refroidissement de I’air en K.

AT, =T, T, (11.12)
T,: La température d’entrée de I’air.

T, : La température de sortie de I’air.

L’équation suivante permet de calculer la puissance frigorifique déterminee a

partir du fluide frigorigéne :

é = rﬁR Ah, (11.12)
mg : Le flux massique du fluide frigorigéne en kg/s

Ahg : La différence d’enthalpie dans I’évaporateur en kJ/kg

Ce procedé est rarement utilise en pratique pour déterminer la puissance

frigorifique mais utilisé dans les opérations de controle.
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11.8.3 Evaporateur a alimentation a air

Les évaporateurs a alimentation a air utilisés dans la technique mobile du froid
surtout, outre les évaporateurs a plaques, les évaporateurs a lamelles. Ces derniers
se composent de tubes en cuivre, en aluminium ou en acier sur lesquels sont
montés des lamelles d’aluminium destinées a augmenter la surface externe.

L’écart entre les lamelles doit étre respectivement adapté aux conditions
d’utilisation, il faudra donc veiller a ce que I’air contienne toujours un peu d’eau
sous forme de vapeur, si I’eau se refroidit en dessous du point de rosee, cette
vapeur d’eau se liquéfie sur la surface froide de I’évaporateur et retirée a I’air.

Si la température d’évaporation est située au-dessous de -3 °C environ, I’eau
obtenue par condensation geéle sur la surface de I’évaporateur, la couche de glace
qui se forme diminue la puissance de I’évaporateur.

Plus I’évaporateur doit travailler a ces températures froides, plus I’écart entre les

lamelles doit étre élevé.
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Entrée FF (distributeur) Saortie FF vers
le compresseur

Raccord de tuyauterie

Raccord de uyauerie
mé canigue

Tube collecteur

Figure (11-18) : Evaporateurs a lamelles [35].

Le fluide frigorigéne provenant de la soupape est réparti au niveau d’un
distributeur dans plusieurs tubes, cette construction est judicieuse, car elle permet
d’augmenter la surface thermo-conductrice et de réduire la longueur des tubes
(chute de pression moins importantes), et permet également de réduire le volume
de construction nécessaire.

A la sortie de I’évaporateur, le fluide frigorigéne sous forme de vapeur est

récupéré et conduit vers le compresseur.

11.9 Bilan énergétique sur I’évaporateur
Il y a échange de chaleur entre I’ambiance et le fluide en évaporation, la figure

illustre le bilan d’énergie dans I’évaporateur.

—_—
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I fuide }?
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>
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Figure (11.19) : Bilan d’énergie sur I’évaporateur.

r;] fluide 'he + r;]air 'he — r;] fluide 'hs — r;]air 'hs —é =0 (1.13)

11.10 La régulation

Trois niveaux de régulation sont utilisés :

La regulation de la température d’évaporation (pressostat basse pression)

La regulation de la température de condensation (pressostat haute pression)

La regulation de la tempeérature d’ambiance (thermostat d’ambiance)

Les deux premiéres sont directement reliées au groupe de condensation et peuvent
provoquer un arrét du groupe quand rien n’est fait pour revenir au régime nominal
de fonctionnement.

La régulation d’ambiance consiste @ maintenir les voitures dans les conditions de
température en jouant sur la puissance frigorifique produite.

11.10.1 L’emplacement du thermostat d’ambiance

La température ambiante du local conditionné est régulée au moyen d’un
thermostat d’ambiance agissant sur le fonctionnement du compresseur.
L’emplacement du thermostat joue un réle important sur la consommation et sur le

confort, il est placé dans un endroit représentatif de la température moyenne du
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local, c’est-a-dire éloigné des sources chaudes ou froides (lampe, fenétre, zone
ensoleillée, dans la zone)

11.10.2 Le choix de la température de consigne

La zone de confort correspond a une température de I’air comprise entre 22°C et

26°C, pour les occupants.

>

32° .
T extérieure

26 . .

=] T intérieure
! o3¢ //
I 22°

1 | 1 1

e

Température
T

Temp.;

Figure (11,20) : Evolution de la consigne en fonction de la température extérieure
[38].

Idéalement, un lien doit exister entre consigne de température intérieure et niveau
de température extérieure. Ce lien est automatisé dans les installations completes
de conditionnement d’air.

Ainsi un écart de 6°C maximum sera cree, afin de ne pas provoquer de choc
thermique inconfortable lors de I’accés a la voiture.

11.10.3 La régulation du compresseur

Un climatiseur, dimensionné pour vaincre les apports thermiques maximum
(solaire, par exemple) fonctionne tres souvent a charge partielle.

Le groupe de climatisation est équipé d’un compresseur a vitesse variable qui peut

adapter leur puissance frigorifique a la charge thermique du local.
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Température (°C)

24 | S N e T i i
| | | 1 -
Temps
Variation
de vitesse
A
- NVVVVVIA
| | | | .
Temps

Figure (11,21) : Régulation INVERTER [38].

Quand I’écart mesuré entre le point de consigne et la température du local
augmente, le systeme de régulation agit sur la vitesse de rotation du compresseur
qui voit sa puissance frigorifique augmenter, il permet une variation de vitesse du
compresseur sans pertes importantes de rendement, ce mode de régulation est
appelé « INVERTER®.

11.10.4 La régulation du condenseur

Lorsque la température de I’air extérieur diminue, la capacité de refroidissement
du condenseur augmente.

Paradoxalement, cette situation perturbe le fonctionnement correct de
I’évaporateur et entraine une perte de puissance de ce dernier. Le confort dans le
local n’est alors plus assuré. A I’extréme, le pressostat basse pression de sécurité
de I’appareil peut commander I’arrét de I’installation.

Pour remédier a ce probléme, il faut que la puissance du condenseur soit réegulée
en fonction de la température exterieure, pour ¢a si la température de I’air diminue,

le debit d’air doit aussi diminuer afin de conserver un échange constant.
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Introduction

Le renchérissement de I’énergie a popularisé la notion d’isolation, on conséquence
I’isolation est passée du statut de nécessaire a celui d’indispensable, nous allons
donner dans ce chapitre les notions de base qui permettront de juger des qualités des
systémes isolants, déterminer les charges thermiques, fait une simulation de la
distribution de la température est de la vitesse dans les voitures de voyageurs.

e Isolation thermique : terme générique utilisé pour décrire le processus de
réduction du transfert de chaleur au travers un systéeme, ou pour décrire le composant
ou systeme qui est performant pour cette fonction.

L’isolation thermique peut étre réalisée a I’aide d’un matériau, d’un produit ou d’un
systéme isolant.

e Matériau isolant thermique : substance ou meélange de substances dont les
propriéetés d’isolation résultent de sa nature chimique ou de sa structure physique.

e Produit isolant thermique : matériau d’isolation thermique prét a I’emploi y
compris parements ou enduits.

e Systeme d’isolation thermique : association de deux ou plusieurs composants

dont I’un au moins est un produit ou un matériau isolant.

[11.1- But de I’isolation thermique
On ces que les buts de I’isolation thermique les plus courants sont :

e La conservation de I’énergie thermique, en réduisant I’échange de chaleur ou de
froid entre un appareil ou une tuyauterie et I’air ambiant.

e Le controle des températures, en limitant la chute de température d’un fluide
s’écoulant dans une canalisation ou stocké dans un réservoir.

e L’anti-condensation, cause eventuelle de corrosion, en évitant les
condensations sur les parois froides.

e La protection contre le gel, en prolongeant la durée avant solidification d’un

fluide immobile dans une canalisation.
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e Le confort, en évitant les brdlures au contact de parois chaudes ou en évitant
dans un local un dégagement trop considérable de chaleur di au rayonnement de
parois chaudes.

I11.2- Caracteristiques générales des isolants

Les matériaux isolants doivent posseder un certain nombre de qualités qui
énumérées ci dessous :

e Etre léger et non hygroscopique pour conserver ses qualités isolantes dans le
temps.

e Etre imputrescible.

e Etre inodore, afin de ne pas communiquer d’odeurs aux denrées entreposées.

e Etre ininflammable et ignifuge.

e Etre résistant au tassement, pour ne pas se tasser apres sa mise en place afin
d’éviter de creer des manques d’isolation.

e Etre tres perméables a la vapeur d’eau, afin d’éviter des condensations ou des

congélations de vapeur d’eau a I’intérieur de I’isolant.

Revétement

Panneau

Paroi

extérieure ~

Cale
isolante

Figure (I11.1) : Disposition de I’isolant [39].
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Figure (111.2): Variation de la conductivité thermique de divers isolants [40].

[11.3- Formules de base pour calculer les deperditions
[11.3-1 Flux de chaleur

Les formules fondamentales du flux de chaleur au travers d’une surface isolée sont
établies en régime permanent, elles sont obtenues a partir de I’intégration de I’équation

de Fourier :

dQ =-AdS d_@ (111.1)
de

Cette equation donne la densité du flux dQ a travers un volume élémentaire

entourant un point a la température 6(C), de surface d’échange dS et d’épaisseur de,

d’ou d_ gradient de température suivant la normale a dS.
e

Page 59




Evaluation thermique et dynamique de I’enveloppe

A . coefficient de conductivité, est fonction a la fois du corps considéré et de la
température ; I’intégration se fait entre les températures des deux faces en considérant

la valeur moyenne de A.

[11.3-1-1) Cas d’une paroi plane
Pour une paroi plane de surface unitaire et d’épaisseur e, I’intégration donne :

Q= (i)AT (111.2)

e

e
La valeur (I) appelées résistance thermique R.

[11.3-1-2) Cas d’une paroi cylindrique
Pour une paroi cylindriqgue de longueur unitaire, de diametre interne D; et de

diameétre externe De, I’intégration donne :

B 2TAAT
Inf| —*°
Di

In| —¢

Di

Lavaleur —————= appelées resistance thermique R.
TT.

(111.3)

[11.3-1-3) Cas de paroi composé
La valeur du flux au travers de parois composées de couches paralléles est donnéee

par :

AT
Q=" (111.4)
2R
[11.3-1-3-1) Cas de paroi plane
Les résistances thermiques comprennent sont :

e La resistance superficielle du fluide chaud au contact de la paroi chaude dont la

valeurest R = h— .
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e Les resistances thermiques de chacune des couches isolantes dont la valeur

e
totalesont R=2 (—”J
A,

o La resistance superficielle de I’air ambiant au contact de la paroi froide dont la

1
valeurest R =—.

e
Par conséquent, la formule générale de la deperdition des parois planes est :

Q= AT _ (T -T.) (111.5)

2R
l+2 n +i
h, A h

n €

[11.3-1-3-2) Cas de paroi cylindrique

Les resistances thermiques rencontrées sont :

1
e Pour la résistance superficielle au contact du fluide chaud ————.

e Pour chacune des couches isolantes

e Pour la résistance superficielle au contact de I’air

e —ei
Par conséquent, la formule générale de la deperdition des parois cylindriques est :

AT (T.-T.)

JR
T
h, D,

q= (111.6)

n+l 1
n +
2., D h,D,

n

111.3-2 Coefficient de conductivité

La valeur du coefficient de conductivité varie essentiellement en fonction du

gradient de tempeérature au sein de I’isolant ainsi que de sa nature physique.
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Pour les isolants a structure cellulaire fermée dont I’emploi est généralise pour les
températures négatives (cas des mousses plastiques), la variation du coefficient de

conductivité A suit la loi générale suivante :
Py s

o, f
Avec

A= + A, +e,r (111.7)

lg , Py Mmasse volumique, coefficient de conductivite du gaz contenu dans les cellules.

Ag, P, masse volumique, coefficient de conductivité de la matrice solide.
e, dimension des cellules.

r rayonnement de la matrice solider = 4 T °.

f coefficient fonction de la forme des cellules.
La qualité de I’isolant s’ameliore si :

e Le volume total des cellules est le plus grand possible.

e Le coefficient de conductivité de la matrice solide est le plus faible possible.

e Le coefficient de conductivité du gaz contenu dans les cellules est le plus faible
possible, d’ou I’intérét d’employer un gaz lourd, a condition que les cellules soient
fermées et etanches a ce gaz.

Pour les isolants a structure fibreuse dont I’emploi est largement répandu pour les
isolations a températures positives, la transmission de la chaleur se fait par :

e Convection solide au travers de la matrice solide.

e Convection gazeuse.

e Rayonnement.

Il s’ensuit que la variation du coefficient de conductivité d’un isolant fibreux suit la
loi générale :

A =aT +bT? (111.8)

Avec
a~/T représentant la conduction gazeuse et BT 2 exprimant le rayonnement.

a et b étant des caractéristiques de la matiere fibrée et du mode de fibrage.

La valeur moyenne du coefficient de conductivité est donc :
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T, l T 3
[Anly =TT j(a\/erbT )ﬂ (111.9)
2 1T

L’influence du mode de fibrage est trés importante, car si I’on compare deux
produits dont I’'un est a fibrage intégral et I’autre comporte de 35 a 45 % d’infibres, il
faut pratiguement doubler la masse volumique du second pour obtenir le méme

coefficient de conductivité.

Pour un méme mode de fibrage,| on diminue donc la valeur du coefficient de

conductivite si I’on augmente la masse volumique.
Quelques chiffres concernant les valeurs des coefficients de conductivité pour les

métaux les liquides et les gaz.

meétaux oo W
(102109 —
m.k
argent 420
Cuivre 370
Fer 67
Liquides Ll W
(=107) | —
m.k
Eau 0,6
Huile 0,1
Gaz 5 i
(=107) | —
m.k
Air 0,024
Dioxyde de carbone 0,014
Fréon 0,007

Tableau (I11.1) : Conductivités thermiques des différents matériaux homogenes a
20 °C [41].

111.3-3 Coefficients d’échange superficiel

Les coefficients d’échange superficiel peuvent étre calculés par les formules
suivantes :
111.3-3-1) Coefficient d’echange superficiel interne h;

On ces que I’influence des échanges superficiels internes est géneralement trés

faible sur les déperditions et que dans la majeure partie des cas, ils peuvent étre
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négliges dans les calculs mais leur connaissance est nécessaire dans les conduites de
fortes sections véhiculant de I’air ou des fumées.
Le coefficient d’échange superficiel interne donné par la relation :

0,75
_T \(8:2a ) (111.10)

paroi / D1,75

h =357F(T

Avec F donné par I’abaque de la figure 6.

air

P.ir (kg/m) masse volumique de I’air.

v (m/s) vitesse du fluide dans la conduite.

2
F L= 4600 o
1.8 Egb;?ﬂﬂ:::::
1000
1.6
: f?,é
+ 100 b 500
F) i 50
1.2 . - w
1 - D P e 200
w/ |
0.8 | 7
0.6 i I 1
-50 0 50 100 500 1000 1500
8 sari ("C)

Figure (111.3) : Détermination du coefficient F en fonction de la température moyenne

de I’air et de la température de paroi. [40]

111.3-3-2) Coefficient d’échange superficiel externe h,
Lorsque I’air est rigoureusement calme, le coefficient d’échange superficiel a pour
valeur :

h,=a+¢& (111.12)
o, & traduisant respectivement I’influence de la convection et du rayonnement.

Avec

a = p(T
Ou

p = 2,49 pour les surfaces horizontales avec flux dirigé vers le haut.

-T,)"* (111.12)

se

p = 1,31 pour les surfaces horizontales avec flux dirige vers le bas.
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p = 1,84 pour les surfaces verticales.

T 4 T 4
(100) - (100)
(Tse _Ta)

Lorsque I’air est en mouvement, on garde la méme expression pour & et I’on

E=p, (111.13)

applique les formules empiriques suivantes pour ¢
e Pour les surfaces planes :
a =5,22 + 3,94v si v<5m/s

a =710v0" si v>5m/s
e Pour les surfaces cylindriques :

VO,B

D0,2

a =415

111.3-4) Temperature de surface

De la constance du flux en régime permanent, on tire les égalités suivantes :

e Pour les surfaces planes :

T, =T, +Ti;Tae (111.14)
1+h > —
2
e Pour les parois cylindriques :
T,-T
T, =T, + —=2 (111.15)

D
1+ hez([;*; In D““J

n

[11.4- Détermination de I’épaisseur de I’isolation
111.4-1) Epaisseurs en absence d’exigence particuliére

En I’absence d’exigences particuliéres, il faut se souvenir que la loi limite a 55 °C
la température des surfaces accessibles, donc il convient de vérifier que I’épaisseur
retenue permet de limiter la température de surface a cette valeur.

L’epaisseur est obtenue a I’aide des relations suivantes :
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e Pour les surfaces planes :

e= AT~ Te) (111.16)
he (Tse _Ta)

e Pour les surfaces cylindriques :
De — ZA(TI _Tse)
Di he (Tse _Ta)
Dans I’équation précédente, la valeur de e est déterminée a I’aide de I’abaque de la

D, In (111.17)

figure 4.
o,
D‘Ir'l T‘
1 T
09 : -
0.8 - — —
0.5 41— D S A1 . 219
o4 o = J.-*""#_’,:;FZ —
ﬂ':lﬁ—r" iE "_,.r""#_.-ﬂ"‘; ..:-"’"_F._.__.r'""r. ""‘-—-_,_mﬁ
" oa & A L n |
T
-EIrE r/j##
/,, Z P
b |
-

0,1

L

%

AN

0,05

I ] |
50 70 80 110 130 150
e {mm)
Figure (111.4) : Détermination de I’épaisseur e en fonction du diamétre intérieur D; et

du rapport De In D, /D;. . [40]

3

=]

[11.4-2) Epaisseurs conditionnées par une exigence technique
Il peut s’agir soit de limiter les déperditions totales afin de satisfaire a un bilan
thermique serré, soit de limiter la chute ou I’augmentation de température dans une
conduite, soit d’éviter un abaissement ou une élévation trop forts de la température
d’un fluide stockeé dans un réservoir, et cela pendant une durée déterminée.
¢+ Limitation du flux thermique Qmax

e Pour les surfaces planes :
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T.-T, 1
e=A1 —— (111.18)
Qmax he
e Pour les surfaces cylindriques :
D T -T
D, In—==21 il 1 (111.19)
Di Qmax he

I11.5- Etude de I’isolation thermique dans les voitures
Les charges thermiques se répartissent en deux catégories : les charges thermiques
externes et les charges thermiques internes.
e Les charges thermiques externes comprennent :
- Les charges dues aux apports de chaleur par transmission a travers I’enveloppe de la
voiture.
- Les charges dues au renouvellement d’air.
- Les charges dues a I’ouverture des portes.
e Les charges thermiques internes comprennent :
- Les charges dues a I’éclairage.

- Les charges dues aux personnes.

111.5-1 Les charges thermiques externes
[11.5-1-1 Charge thermique par transmission a travers les parois (Qy)

(B
@ _

. il |
L R U = e

Figure (111.5) — Vu en plan de la voiture.

On procede a ce calcul paroi par paroi, c’est a dire d’abord les quatre parois verticales

puis le plancher haut et enfin le plancher bas.
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Q, =K.S.AT (111.20)

Avec :
K : Coefficient de transmission thermique de la paroi considérée en W/m?® K.
S : Surface de la paroi considérée en m-.

AT : Différence de température entre les deux cotes de la paroi considerée en K.

K= L (111.21)
weli)
i n e
Cote externe de la paroi 1/he | Coté interne de la paroi 1/h;
Cas ou il est en contact avec I’air 0,03 | Cas de ventilation mécanique | 0,06

Cas ou il est en contact avec un autre local | 0,12 | Cas de ventilation naturelle 0,12

Tableau (I11.2) : Résistance thermiques superficielles des parois. [42]

On commence par déterminer le coefficient de transmission thermique K de la paroi :

K = 1 = 7,15|:—W :|

2
(0,06+ 0’051+0,03j m-.K

D’ou les charges thermiques suivantes :

Pour la paroi extérieure 1 :
Q,,=K.S.AT

Q,, =715(14.2,5-0,92.8)(40-18)
Q,, = 4486,2\W |

Pour la paroi extérieure 2 :

Q,, = K.S.AT
Q,,=715(2.2,5)(40-18)

Q,, =786,7|W]

Pour le plancher haut :
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Q. = K.S.AT
Qup = 7,15.(14.2)(40-18)
Qo = 4404,4\W |

D’ou la charge thermique totale due aux apports de chaleur par transmission a travers

I’enveloppe de la voiture est :

Qtf - 2Qtr.1 + 2Qtr.2 + 2Qtr.pl
Q, =2.4486,2+2.786,7 + 2.4404,4
Q, =19354,6\W ]

[11.5-1-1-1 Charge thermique par transmission a travers le vitrage (Q.;i)
On commence par déterminer le coefficient de transmission thermique K de vitrage :

K = . ~ 10,42{\9’—}

(o,oeﬂm?jw,oaj m"K

D’ou la charge thermique a travers le vitrage est :

Qvit = Kvit 'Svit AT

Q. =10,42.(0,92.16)(40-18)
Q,, =3342,32|W]

[11.5-1-2 Charge thermique par renouvellement d’air (Qye)

Il est prévu de renouveler I’air ambiant dans la voiture, c’est a dire de remplacer une
partie de I’air de la voiture par Iair extérieur.

La quantité d’air neuf admise doit étre refroidie de la température extérieur a la
temperature de la voiture et constitue donc une charge thermique.

La Charge thermique par renouvellement d’air a pour valeur :
Q. =m_.4h (111.22)
Avec :

m, : Débit massique d’air extérieur admis en Kg/s.
Ah : Déférence d’enthalpie entre I’air extérieur et I’air dans la voiture en KJ/Kg.
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m - Va-Pa
86400

Avec :

(111.23)

V, : Débit volumique de I’air extérieur.
pa - Masse volumique de I’air dans la voiture.

86400 : Nombre de secondes dans une journée.

p,=—"— (111.24)
v
1+
27315

Avec :
po=1,293Kg/m".

v : La température de la voiture exprimée en °C.

PR
1_|_ i
27315
Kg
Pa = 1,213|:F:|
Donc le débit massique d’air neuf est :
- _32001,213
¢ 86400
m, = 0,048[@}
S

D’apres le diagramme de I’air humide, I’air de renouvellement avec une température
T=40°C et une humidité relative ¢=70% donne une enthalpie h,=126KJ/Kg.

Pour I’air dans la voiture avec une température T=18°C et une humidité relative
¢=70% donne un enthalpie h,=41KJ/Kg.

Onadonc:

Q.. =0,048(126-41)

Q,. = 4080[W |
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[11.5-1-3 Charge thermique par ouverture des portes (Qqp)

La charge thermique par ouverture des portes est donnée par la formule :

Pr
hp( ——J.(hr ~h,) (111.25)

Q,, =[8+(0,067.4T )fr,.p, .h..
Pa

Avec :

AT : Ecart de température entre les deux cOtés des portes.
T, . Temps d’ouverture des portes.

pa - Masse volumique de I’air dans la voiture.

|, : Largeur de la porte.

h, : Hauteur de la porte.

pr : Masse volumique de I’air extérieur.

h, : Enthalpie de I"air extérieur.

h, : Enthalpie de I’air dans la voiture.

1,1
Q,, =[8+(0,067.22)/5.1,213.1,2.2. \/2{ —@j.(126—41)

Q,, =4734,6[W ]

111.5-2 Les charges thermiques internes

[11.5-2-1 Charge thermique due a I’éclairage (Qec)

Les luminaires prévus doivent pouvoir résister au froid et a I’humidité, étre protégés
des contacts avec tous objets, et étre insensibles aux effets de la poussiére.

La charge thermique due a I’éclairage se calculer d’apres la formule :

1L.P.r
TS

Avec :

(111.26)

i : Nombre de luminaires.
P : Puissance de chaque luminaire.

7 : Durée de fonctionnement des luminaires.
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4.36.12
T
Q. =72{w]

111.5-2-2 Charge thermique due aux personnes (Qpe)

La charge thermique due aux personnes se calculer d’aprés la formule :

1.q,.7
Q="

Avec :

(111.27)

i : Nombre de personnes.
dp : Quantité de chaleur dégagée par une personne.

7 : Durée de présence de chaque personne.

40.180.12
RN TR

Q,. = 3600 ]

[11.6 Simulation de la distribution de la vitesse est de la température dans la voiture
Nous présentons est discuterons les résultats obtenues que nous avons simulé a I’aide
d’un logiciel "Fluent”, il s’agit d’un écoulement d’air au sein d’un voiture de

voyageurs.

[11.6.1. Description du probléme
Le code "Fluent” a été utilisé pour simuler le transport de I’écoulement d’air et
I’évolution de la température dans la voiture de voyageurs. La configuration

géométrique considérée dans le présent travail est illustrée sur la figure (111.6).
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P \

— -

—] ) 3m/s ot .
- 0 Jet d'air. dirige ) - 0.2 mfs
— 3 mjs grande profondeur de pénélration —— -
- -
# < 0.2 m/s '-ﬁ\

Bouche en soufflage Bouche en aspiration
Figure (111.6) : Distribution du jet d“air en soufflage et aspiration [35].
Cette disposition est assurée le fonctionnement correct en chauffage et refroidissement.
Comparons I’effet d’une grille utilisée en soufflage a celui de la méme grille utilisée
en aspiration, pour une méme vitesse d’air (ici 3 m/s) :
La bouche de soufflage produit un jet d’une portée de 7 m.
La bouche de reprise a une portée de 0,3 m seulement (dans les deux cas, la portée
correspond a I’enveloppe relative a une vitesse de 0,2 m/s)
En aspiration, la vitesse de I’air chute trés rapidement avec la distance a I’ouverture
car I’air aspiré provient de tout I’espace autour de la bouche. Cette vitesse n’est donc
pas critique au niveau du confort thermique mais elle peut cependant I’étre au niveau
du confort acoustique.
Lors de I"implantation de la reprise, il faut prendre en considération le phénomene de
court- circuit : I"air soufflé est aspiré avant d’avoir rempli son office, c’est-a-dire avant

d’avoir influencé la température de I’ambiance.

Position de la bouche de reprise Vitesses de reprise recommandees

Au-dessus de la zone d’occupation | 4,5 m/s
Dans la zone occupeée loin des sieges | 3,5 - 4,5 m/s
Dans la zone occupeée pres des sieges | 2,5 - 3,5 m/s
Bouches de portes 15-2mls

Sous les portes 1-15m/s

Tableau (I11.3) : Vitesse d‘air des bouches de reprise.[43]
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[11.6.2. Discussion des résultats de simulation pendant I’éteé :

Residuals
— continuity
— x-velocity 1e4+02 —=

y-velocity ]
— z-velocity

energy

1e+00 4
16-02 —:K_/m\
1e-04
1e-06
1e-08 -

1e-10 5

1e-12 T T T T T 1
0 50 100 150 200 250 300

[terations

Figure (111.6) : Tracé des courbes des résidus.
La convergence sous "Fluent™ est principalement surveillée suivant les valeurs des
résidus des différents parametres de I'écoulement qui sont la continuité la quantité
de mouvement suivant x est suivant y, suivant z et I’énergie.
Le logiciel cessera les itérations des lors que tous les residus calculés soient sous la
valeur du critére de convergence entré par l'utilisateur, cette valeur est a fixer selon le

degreé de précision désiré de la solution approchée par le code de calcul.

111.6.2.1. Etude du champ dynamique dans les voitures de voyageurs :
Dans cette section, on présente I’évolution de la vitesse dans les parois extérieures et a

I’intérieur des voitures des voyageurs.
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3.00e+00
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2.10e+00
1.95e+00
1.60e+00
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1.35e+00
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1.50e-01 L%
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Figure (111.7) : Présentation du contour de la vitesse (m/s) dans les voitures de

voyageurs.
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2.55e+00
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- 1.50e+00
1.35e+00
1.20e+00
1.05e+00
9.00e-01
7.50e-01
5.00e-01
4 50e-01
3.00e-01 Y.
1.50e-01 >
0.00e+00

z

Figure (111.8) : Présentation du contour de la vitesse (m/s) dans la bouche d’aspiration.
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2.71e+00
l 2.58e+00
244e+00

2.31e+00
2 17e+00
2.04e+00
1.90e+00
1. 77e+00
1 63e+00
1 50e+00
] 1 366+00
1 23e+00
1.09e+00
9 55e-01
8 20e-01
6.856-01
5 50e-01
4 14601
2.79e-01
1 44-01 Lx
Z
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Figure (111.9) : Présentation du vecteur de vitesse dans la voiture de voyageurs.

Les figures I11.7 et 111.8 présentent les contours de vitesse dans les voitures de
voyageurs, I’échelle des vitesses est représentée par des couleurs variant du bleu
(faibles vitesses) au rouge (grandes vitesses).

La figure 111.9 a pour but de visualiser les zones de soufflages et d’aspirations par la

direction du vecteur vitesse. Les valeurs nulles de la vitesse sont situées sur les parois.

Dans ce qui suivra, on presente I’évolution de la vitesse dans les sections
longitudinales et transversales suivantes :

o y=-Im.

o y=0m.

o y=0,6m.

o y=1m.

e X=-6max=6m.

e 7z=0,1m.
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Figure (111.10) : contour de vitesse dans des sections longitudinales.
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2.10e+00
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l 1.35e+00
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1.50e-01 X

0.00e+00

Figure (111.11) : contour de vitesse dans des sections transversales.

Une diminution de la vitesse a partir de la sortie pour la section y= Om a cause de
I’élargissement brusque de la section de passage dans I’espace voyageurs.

L allure de vitesse prendre une direction circulaire a cause de la position des bouches

de reprise situé dans les deux coté ce phénoméne appel rouleaux de convection.
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111.6.2.2. Etude du champ thermique dans la voiture de voyageurs :

3.13e+02
3.12e+02
3.1Me+02
3.10e+02
3.08e+02
3.07e+02
3.06e+02
3.05e+02
3.04e+02
3.03e+02

3.02e+02
l 3.00e+02
2.9%9e+02

2.98e+02
2.97e+02
2 96e+02
2.95e+02
2.93e+02
2.92e+02
291e+02 T?X

2.90e+02

Figure (111.12) : Présentation du contour de température (°K) dans la voiture de

voyageurs.
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3.06e+02
3.05e+02
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3.03e+02
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l 3.00e+02
2.99e+02

2.98e+02
2.97e+02
2.96e+02
2.95e+02
2.93e+02
2.92e+02 Y

2.91e+02
2.90e+02

Figure (111.13) Présentation du contour de la température (°K) dans la vue de face.

Les figures 111.12 et 111.13 présentent la variation de la température dans la voiture de

voyageurs. L’échelle des températures est représentée par.des couleurs.variant du bleu
| Pt

A
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(basse température) au rouge (haute température).
Le champ de température présenté sur la figure 111.13 montre une haute température

sur les parois.

3.13e+02
3.12e+02
3.1Me+02
3.10e+02
3.08e+02
3.07e+02
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2.9%9e+02
2.98e+02
2.97e+02
2 96e+02
2.95e+02
2.93e+02
2.92e+02
2.91e+02 ITX

2.90e+02

Figure (111.14) contour de température dans des sections transversales.
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Figure (111.15) contour de température dans des sections transversales et longitudinales.
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La temperature diminue dans la voiture juste aprés I’entré dans I’espace voyageurs a
cause de la convection entre les parois et I’air frais.

La temperature la plus élevée est située au voisinage des parois qui attendre 313°K.

La temperature la plus faible est située a I’espace voyageur qui attendre 290°K.

Dans les régions situées entre la bouche d’aspiration et la bouche de soufflage, on
observe une température un peu plus élevée qui atteint 299°K car c’est le dernier point
que I’air frais atteint, et le mouvement sur cette region est négligeable.

Il n’y a pas nécessité d’obtenir le confort dans la totalité de la voiture, on peut exister

des zones dans lesquelles on est certain que les occupants ne se trouveraient pas.
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[11.6.3. Discussion des résultats de simulation pendant I’hiver :

Residuals
— continuity
— ¥-velocity

y-velocity
— z-velocity

energy

1e+02 S

1e+00

he

1e-04

1e-02

1e-06
1e-08

1e-10 A

1e-12

0 50 100

150 200 250 100
[terations

Figure (111.16) : Tracé des courbes des résidus.

La convergence est réalisée aux mémes valeurs des résidus et d’itérations pour I’été

car les différents parameétres de I'ecoulement gardant le méme type de conditions aux

limites.

111.6.3.1. Etude du champ dynamique dans la voiture de voyageurs :

Dans cette section, on présente I’évolution de la vitesse dans les parois extérieures et a

I’intérieur des voitures de voyageurs.
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Figure (111.17) : Présentation du contour de la vitesse (m/s) dans les voitures de

voyageurs.
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Figure (111.18) : Présentation du vecteur de vitesse dans les voitures de voyageurs.
La figure 111.17 présente la distribution de la vitesse, on constate que la vitesse prend
les mémes valeurs que celles de la figure 111.7.

Dans la figure 111.18, sont présentés les vecteurs vitesse a I’intérieur de I’espace
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voyageurs et on constate que ces vecteurs prennent les mémes valeurs et allures que

pour I’été selon la direction désire.
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Figure (111.19) : contour de vitesse dans des sections longitudinales.
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Figure (111.20) : contour de vitesse dans des sections longitudinales et transversales.

La figure 111.19 présente I’évolution de la vitesse dans les sections longitudinales

y =0,6m est z = 0m, on constate que la vitesse atteint des valeurs importantes pres de
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la paroi supérieure et inférieure pour la section y = 0,6m on a v=0,3m/s.

La figure 111.20 présente la distribution de la vitesse dans la section longitudinale

z = Om et pour les différentes sections transversales, la vitesse diminue a partir de la
sortie de la bouche de soufflage pour atteindre la valeur v = 1,5m/s a cause de la

diffusion dans I’espace voyageurs.

111.6.3.2. Etude du champ thermique dans les voitures de voyageurs :

2.9%9e+02
l 2.98e+02
2.98e+02

2.97e+02
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2.860+02
2.860+02 LX

2.85e+02

Figure (111.21) : Présentation du contour de température (°K) dans les voitures de

voyageurs.
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Figure (111.22). Présentation du contour de la température (°K) sur la vue de face.
Les figures 111.21 et 111.22 présentent la variation de la temperature dans les voitures
de voyageurs. Le champ de temperature présenté sur les deux figures montre une

baisse température sur les parois.
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Figure (111.23). Contour de température dans des sections transversales et

longitudinales.
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Figure (111.24) : Contour de température dans des sections transversales et

longitudinales.

Les figures 111.23 et 111.24 montrent une différence de la température entre les parois
extérieures et I’espace voyageurs.

La température la plus faible est située au voisinage des parois, elle atteint 285°K.

La température la plus élevée est située dans I’espace voyageur, elle atteint 298°K.

On observe une homogenéité de la température dans I’espace voyageurs.

Page 86



O O % 0 0 e e et Ve e ORI e S RN R SOt oot

igorigenes

00200050080 003308 00K 9083080030800 0030800083080 50308 00X 50308 0000800005080 508308 505030800 5000 508 5030800800 50K00 5000308008305 00 008 9030800000
Chapitre 4
AnAlyse des fluides

fr
P203050000080053080800830 00 0030800 50K 308 00 00008003080080083080 5080800 50308 9000000050000 5000 500030800830 5000 500000800830 h0d 00 5000

O O 00 % 0 S e e R R Ve R O R O e e RN e eon et oot e



Analyse des fluides frigorigénes

Introduction

Les machines qui fonctionnent actuellement aux CFC doivent fonctionner avec
d’autres substituants adaptés de type HFC dans un délai fixé jusqu’a 2015. Dans ce
chapitre, on va présenter les conditions que doit remplir un fluide frigorigene de
substitution. Une étude paramétrique de substitution de CFC R12 par HFC R134a
pour les voitures de voyageur sera donnée en fin du chapitre.

V.1 Définition

La norme DIN 8960 définit le fluide frigorigéne comme un fluide caloporteur qui dans
un processus de machine frigorifique absorbe la chaleur a basse température et a basse
pression (évaporateur) et cede la chaleur a haute température et a pression élevée
(condenseur).

On en distingue plusieurs types :

« CFC;
« HCFC:
« HFC.

CFC (chlorofluorocarbures)
Ce sont des moleécules composeées de carbone, de chlore et de fluor. Elles sont stables;
ce qui leur permet d'atteindre la stratosphére sans trop de problemes. A ce stade, en se

transformant elles contribuent a la destruction de la couche d'ozone.

HCFC (hydrochlorofluorocarbures)
Ce sont des molécules composées de carbone, de chlore, de fluor et d'hydrogéne. Elles
sont moins stables que les CFC et détruisent I'ozone dans une moindre mesure. Elles

sont appelées substances de transition.

HFC (hydrofluorocarbures)
Ce sont des molécules composées de carbone, de fluor et d'hydrogene. Elles ne
contiennent pas de chlore et donc ne participent pas a la destruction de la couche

d'ozone. On parle alors de substance de substitution.
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A RCUVERL LIBSE POUR
ATTAQUER DF L'C20ML

Figure (IV.1) : Cycle de vie de CFC. [44]

Autrefois, on n’utilisait exclusivement dans les installations frigorifiques mobiles que
du HCFC-R 12 (CF.Cl, ) comme fluide frigorigene. En 1974, les HCFC furent
soupconnés de detruire la couche d’ozone protectrice entourant la terre. Le décret
relatif aux composés HCFC - halon interdit desormais I’utilisation d’hydrocarbures
fluoro-chlorés dans les substances de substitution destinees a remplacer les fluides
frigorigenes en question.

Les nouvelles installations utilisent désormais dans les installations frigorifiques
modernes le fluide frigorigéne HFC-R 134a (CH2F,).

V.2 Exigences imposeées a un fluide frigorigéne idéal

IV.2.1 Propriétés physiques

IV.2.1.1 Pression d’évaporation

La pression d’évaporation doit étre dans I’ensemble de la zone de travail d’au moins

1 bar. Il est ainsi possible d’éviter que de I’air ou de I’eau ne pénetre, en cas de petites
fuites, dans les installations a compresseurs ouverts.

IV.2.1.2 Pression de condensation

La pression de condensation devra étre maintenue aussi basse que possible, afin de
limiter a un maximum les volumes de construction et les dépenses énergétiques.

Les pressions de service acceptables pour une installation sont calculées en fonction du

fluide frigorigéne et du type de construction du condenseur.
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IV.2.1.3 Différence de pression

La différence de pression p. - po détermine le dimensionnement du moteur du
compresseur, elle doit si possible étre faible.

IV.2.1.4 Taux de compression

Il faudra essayer d’obtenir le plus petit taux de compression possible, une
augmentation du taux de compression p. /pg entraine une baisse du coefficient de
rendement du compresseur. Il est donc avantageux d’utiliser un fluide frigorigene
ayant une courbe de pression de vapeur plate.

IV.2.1.5 Température finale de compression

La température finale de compression devrait, compte tenu de la stabilité thermique du
lubrifiant utilisé, &tre maintenue autant que possible a une valeur basse.

Cette température déepend du fluide frigorigene, de la surchauffe d’aspiration et de la
pression de condensation de I’installation, ainsi que du compresseur.

La température critique mesurée sur la paroi extérieure de la conduite est située
entre120 et 140 °C.

La temperature des plagues de soupapes qui atteint alors pres de 160 °C est décisive.
L’huile commence a se cokéfier pour des températures plus élevées.

IV.2.1.6 Solubilité dans I’eau

L’eau dans une installation frigorifigue conduit a des perturbations, plus
I’hydrosolubilité d’un fluide frigorigene est élevee, plus il peut fixer d’humidité, sans
que n’apparaissent de pannes dans I’installation.

Les fluides frigorigénes sont livrés avec une humidité résiduelle de 20 ppm au
maximum.

IV.2.1.7 Enthalpie d’évaporation et densité d’aspiration

Il faudra, lorsqu’on étudie la puissance frigorifique obtenue avec un fluide frigorigéne,
tenir compte de ces deux valeurs :

Si un fluide frigorigene a une enthalpie d’évaporation élevée, la méme puissance
frigorifique pourra étre obtenue avec une cylindrée du compresseur plus faible.

Il faudra, afin que le compresseur puisse si possible transporter un maximum de fluide
frigorigéne, que le fluide frigorigéne ait si possible au niveau de I’orifice d’aspiration

une densité si possible élevee.
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IV.2.1.8 Miscibilité/Solubilité des lubrifiants

Il est souhaitable, pour le retour d’huile dans les installations frigorifiques, d’obtenir
une solubilité compléte du fluide frigorigéne liquide avec le lubrifiant.

Une immiscibilité compléte, telle que nous pouvons I’observer avec le fluide
frigorigéne qu’est I’'ammoniaque, pourra étre surmontee a I’aide d’une unité de retour
d’huile appropriee.

Certains fluides frigorigénes ne sont toutefois pas solubles a n’importe quelle
température et n’importe quel rapport de mélange avec I’huile des machines
frigorifiques. Cet inconvénient appelé «créneau de meélange » joue un role
déterminant dans le retour d’huile. Si le rapport huile / liquide frigorigene est situé a
I’intérieur du créneau de mélange, une interruption du retour I’huile peut conduire a
des pannes dans le fonctionnement de I’installation.

L’evolution de ce créneau de mélange dépend du type de fluide frigorigéne et du type
d’huile utilisée.
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Figure (IV.2): Caracteéristique d’oléosolubilite R 134a [37].
Les zones a deux phases sont les créneaux de mélange de ce couple fluide frigorigéne /
huile. Les phases riches en huile et les phases riches en fluide frigorigene sont séparées.
Le recyclage de I’huile dans ces phases n’est possible que pour une vitesse

d’écoulement suffisante.
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Le fluide frigorigene et I’huile sont miscibles dans la zone monophasee.

Le retour d’huile est fonction de la solubilité de I’huile dans le fluide frigorigene.
IV.2.2 Propriétés chimiques

Le fluide frigorigéne ne devrait pas, quelles que soient les conditions de service
éventuelles, réagir chimiquement avec les matériaux et les lubrifiants utilisées.

Les fluides frigorigenes eux-mémes ne sont pas tres corrosifs par rapport aux
matériaux utilisés.

IV.2.3 Propriétés physiologiques

Il est souhaitable d’obtenir une grande compatibilité physiologique (absence de
toxicite). La concentration maximale sur les lieux de travail pour le fluide R 134a est
de 1 000 ppm cela signifie qu’aucune conséquence néfaste pour la santé n’est a
craindre si I’on respire pendant une période de travail de 8 heures une quantité ne
dépassant pas la valeur indiquée.

Il existe un risque d’asphyxie en cas de concentrations plus élevées di a la réduction
de la quantité d’oxygene au niveau du sol (R 134a est plus lourd que I’air). Il peut en
résulter des céphalées, des nausees ainsi que des vertiges ou des pertes de
connaissance.

Des produits de décomposition toxiques peuvent se former en cas d’incendie, a
proximité de surfaces métalliques chaudes ou incandescentes ou en présence de
lumiére ultraviolette (arc électrique).

IV.2.4 Impact sur I’environnement

L’utilisation, la fabrication et I’élimination de fluides frigorigénes doivent étre
réalisées sans aucun effet négatif sur I’environnement. Les fluides frigorigenes et les
installations se voient attribués certaines valeurs et indices permettant de juger de leur
compatibilité ou incompatibilité écologique.

IV.2.4.1 Potentiel de degradation de I’ozone (ODP)

La concentration naturelle d’ozone dans la stratosphere a connu sous I’effet des
pollutions les plus diverses une dégradation constante au cours des derniéres décennies,
entrainant ainsi une diminution de la protection contre les rayonnements ultraviolets.

Cette pollution est dlie genéralement aux halogeénes et dérivés halogenés, tels que le
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chlore, le fluor et le brome qui a la suite de réactions chimiques sont libérés lors de la
montée dans I’atmosphere des hydrocarbures fluoro-chlorés (HCFC).

Le «protocole de Montreal » de 1987 signé lors de la Conférence International de
Montréal stipulait que les états signataires s’engageaient a supprimer d’ici la fin 1995
la production de substances responsables de la destruction de la couche d’ozone, il est
interdit dans les pays signataires depuis 1995 de produire des HCFC.

Tous les états malheureusement n’ont pas signé le protocole de Montréal.

Etant donné que le temps mis par les HCFC pour atteindre la couche d’ozone est
d’environ 15-20 ans, la dégradation de la couche d’ozone va se poursuivre au cours
des prochaines anneées.

La dégradation de la couche d’ozone (plus de 50 %) est particuliérement importante
au-dessus des régions polaires. Il est possible, entre septembre et novembre, lors du
printemps antarctique, d’observer cette déchirure de la couche d’ozone.

Les fluides frigorigénes R 11 et R 12 ayant le potentiel de dégradation d’ozone le plus
élevé se sont vus attribués la valeur ODP 1,0 (100 %).

IV.2.4.2 Potentiel d’effet de serre (GWP)

La vie sur la terre dépend de I’énergie rayonnante du soleil, cette énergie toutefois
subit une importante déperdition due a la réflexion et a I’évaporation.

Les gaz a effet de serre naturels, la vapeur d’eau et le CO,, empéchent la réflexion
compléte de la quantité totale d’énergie et retiennent la chaleur dans I’atmosphére
terrestre. lls agissent comme la surface vitrée des vitres d’une serre.

Sans les gaz a effet de serre, la température moyenne a la surface de la terre ne serait
pas de 18 °C, mais de - 15 °C.

Cet effet de serre en soi positif ne cesse en fait d’augmenter par I’émission croissante
due a I’lhomme de gaz a effet de serre (CO,, fluide frigorigéne, méthane géneré dans

I’agriculture).
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Figure (IV.3) : Evolution de concentration en CO, [37].
L’augmentation de I’effet de serre a provoqué une élévation de la température en
moyenne annuelle de 1-1,5 K cette augmentation de la température va conduire a long
terme a une augmentation du niveau de la mer, a des modifications et des décalages
dans la répartition des précipitations et a des perturbations climatiques extrémes.
Le potentiel d’effet de serre des fluides frigorigénes est caractérisé par le GWP (effet
de serre en fonction du CO,) ou par le H-GWP (effet de serre direct en fonction de R
11).
R12 GWP 7100
R134a GWP 1 200
Les valeurs ODP et GWP ne sont pas des propriétés de substances pouvant étre
mesurees de fagon absolue. Elles sont déterminées a I’aide de modeles de calculs pour
les réactions se déroulant dans I’atmosphére. Cette méthode entraine des resultats
quantitativement variables. Les deux valeurs ne tiennent compte que des propriétés du
fluide frigorigene et non pas des processus de fabrication ou des besoins en énergie de
I’installation frigorifique.
IV.2.4.3 TEWI
La valeur TEWI (total équivalent warming impact, effet de serre direct et indirect) ne
concerne pas seulement les charges dues au fluide frigorigéne, mais également
I’installation dans laquelle se trouve le fluide frigorigene. Cette méthode tient compte

de I’effet de serre imputable aux besoins en énergie de I’installation et du rejet de
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fluide frigorigene lors de son élimination ou lors de fuites. On distingue entre effet de
serre direct d0 au fluide frigorigene (fuites, pertes provenant de réparations, mise a la
ferraille) et effet de serre indirect (émissions de CO, lors de la production d’énergie).
L’evaluation TEWI n’est pas optimale, car elle ne tient pas compte de la fabrication
des différents fluides frigorigenes.

IV.3 Pourquoi le changement

IV.3.1 Réchauffement de la planéte

Les termes « réchauffement de la planéte » ou « effet de serre » sont
traditionnellement utilisés pour décrire I’augmentation de la température moyenne a la
surface de la planéte au fil du temps. Il est estimé que le climat de la terre s’est
rechauffé entre 0,6 et 0,9°C au cours du siecle dernier. Les scientifiques ont conclu
que « la majeure partie de l'augmentation observée des temperatures, ramenéee a une
moyenne mondiale, depuis le milieu du 20éme siecle est tres probablement due a
I'accroissement de la concentration des gaz a effet de serre d'origine anthropique ».

Les principaux gaz a effet de serre d’origine anthropique sont ceux relevant du
protocole de Kyoto : le dioxyde de carbone (CO,), le méthane (CH,), le protoxyde
d'azote (N, O) et les gaz a effet de serre fluorés d’origine anthropique.

Les substances appauvrissant la couche d'ozone, réglementées dans le cadre du
Protocole de Montréal, telles que les chlorofluorocarbones (CFC), les
hydrochlorofluorocarbones (HCFC).

Rayonnement thermidgque
terrestre de grandes longueurs
i'ondes

Lumiére du soleil b
[rayonnement solaire de
courtes longueurs d'andes)

@ Gaz 3 effet de serre fluorés  OAutres gaz 4 effet de serre (naturels et anthropogénigues)

Figure (1V.4) : Schéma simplifié du réchauffement planétaire. [45]
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IV.3.2 Le trou dans la couche d’ozone

En I’absence de toute perturbation d’origine humaine, il y a un équilibre entre la
production et la destruction d’ozone dans la haute atmosphere. Mais lorsque la
destruction est plus rapide que la production, il en résulte un appauvrissement de la
couche d’ozone, d’ou le fameux « trou », qui, en réalité un amincissement. Celui-ci est
particulierement prononce au niveau des pdles, ou peu d’ozone est produit.

A partir des années 1970, les scientifiques ont observé un amincissement tres net de la
couche d’ozone et alerté I’opinion publique en mettant en accusation certains rejets
dans I’atmosphere. En octobre 1980, ils constatent la disparition quasi compléte de la
couche d’ozone au niveau de I’Antarctique. C’est alors qu’on prend conscience des
graves consequences de ce phénomene. Le trou dans la couche d’ozone a atteint une

superficie record de 28 millions de km® en septembre 2003.

Figure (IV.5) : Le trou dans la couche d’ozone au pble Sud. [45]

Un seul appareil en contient 100 a 300 grammes de CFC, tant que le circuit est en bon
état, pas de probléeme, car les CFC restent confinés, si le circuit est détérioré
abandonne a I’air libre les CFC qui s’élevant dans I’atmosphére pour atteindre la
stratosphére au bout de 6 a 8 ans, la, leurs molécules se brisent sous I’action des
ultraviolets et libérent des atomes de chlore.

Un seul atome de chlore peut détruire plus de 100 000 molécules d’ozone avant de

composer une molécule plus stable et disparaitre de la stratosphere.
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IV.3.3 Décret d’interdiction de HCFC

Le décret officiel d’interdiction du 6 mai 1991 stipule I’abandon progressif des HCFC
et les régles a respecter dans I’usage de ces fluides frigorigenes.

Contenu

* Aucun HCFC (R 12) ne doit étre utilisés depuis 1955 dans les nouvelles installations.
* |l est interdit de libérer dans I’atmosphére, contrairement aux stipulations techniques
les plus récentes, le fluide frigorigéne lors du fonctionnement des machines, lors de
travaux de réparations et lors de la mise hors service de machines frigorifiques.

» Seules les personnes habilitées, disposant des connaissances et des équipement
techniques requis, sont autorisées a effectuer des travaux sur les installations
frigorifiques

« L’utilisation du fluide frigorigéne devra étre documentee.

Il faudra, dans le cas des vieilles installations, opter pour un nouveau fluide
frigorigéne (fluide frigorigene de substitution) non préjudiciable a la couche d’ozone.

* Le ministéere de I’environnement devra mentionner les fluides frigorigenes de
substitution, comme cela a déja été fait en 1955 pour le R 12, il n’est désormais plus
permis de remplir les vieilles installations en R 12, il faudra, dés qu’un systeme est
ouvert pendant le service, prévoir un fluide frigorigene de remplacement.

Tant que les installations existantes sont étanches, elles pourront continuer de
fonctionner.

* || faudra remplacer le fluide frigorigene R 12 par le fluide R 134a.

IV.4 Fluide frigorigéne R 134a comparé a R 12

L’utilisation de R 134 a la place de R 12 possede les qualités nécessaires pour
répondre aux exigences requises actuelles.

R 134a est plus écologique que R 12, car il ne dégrade pas la couche d’ozone d’une
part (il ne renferme pas de chlore) et présente d’autre part un potentiel trés faible
d’effet de serre.

Les courbes de pression de vapeur de R 134a et R 12 sont treés similaires, comme le

montre le diagramme.
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Le fluide R 12 présente des pressions un peu plus élevées aux températures de
saturation basses, le R 134a aux tempeératures de saturation elevées.

Il est possible d’utiliser, compte tenu des pressions similaires dans I’ensemble,
pratiquement les mémes composants.

Les autres caractéristiques thermodynamiques sont également trés similaires.

La puissance frigorifique, les besoins en énergie et le comportement thermique sont
comparables.

Il faudra procéder a d’importantes modifications au niveau du lubrifiant et des
matériaux d’etanchéité lors du passage au R 134a.

R 134a est une petite molécule et nécessite des etancheéités a petits pores, les matériaux
d’étancheité ou flexibles de R 12 ne doivent par conséquent pas étre utilisés pour le

R 134a. [46]

Les huiles minérales ou synthétiques utilisées pour R 12 ne sont pas miscibles
(solubles) avec R 134a et ne sont pas transportées a une vitesse suffisante dans le
circuit du fluide frigorigéne.

Les huiles non miscibles peuvent se déposer dans les échangeurs de chaleur et inhiber
la transmission de chaleur, rendant ainsi impossible un fonctionnement correct de
I’installation.

Il est recommandé par consequent pour le fluide R 134a d’utiliser des huiles-esters

(omnibus) et des huiles PAG (véhicules automobiles).

IV.6 Huiles de machines frigorifiques

La fonction principale des huiles frigorifiques réside dans la lubrification des
compresseurs et I’évacuation de la chaleur. De plus, elles assurent I’étanchéité de la
chambre de compression et des soupapes.

IV.6.1 Polyglycol (PAG)

Les PAG sont des lubrifiants synthétiques, utilisés dans R134a pour la climatisation
des véhicules automobiles:

Hygroscopicité élevée (absorption d’eau)

Les polyglycols sont fournis avec une humidité résiduelle de 300 ppm maximum.

Stable aux réactions-avec |’eau
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Bonne thermoviscosité

Protection élevée contre I’usure

Sensible au chlore (R12)

Faible compatibilité aux huiles minérales

Bonne solubilité dans les fluides frigorigénes.

IV.6.2 Huiles esters

Les Polyolsterols (POE) sont des lubrifiants synthetiques, utilises dans les systemes de
climatisation. Ces huiles ont les mémes propriétés que les PAG, mais ne sont toutefois
pas aussi stables a la decomposition et aux hautes teneurs en eau.

Les huiles esters sont livrées avec une humidité résiduelle de 50 ppm.

Les connaissances acquises recemment ont montré que la teneur en eau dans les
installations fonctionnant avec des huiles esters ne devait pas depasser 100 ppm au
maximum. |l existe au-dela de cette valeur un danger de corrosion métallique des

matériaux ou la formation d’acides et d’alcools.

IV.7. Remplacement d’un fluide frigorigene.
Dés a présent les frigoristes doivent impérativement penser aux fluides de substitution,
s’informer et se former a leur utilisation.
Les producteurs de fluides frigorigenes se sont efforces de mettre au point des
substituts possédant les qualites suivantes :

e Tres peu d’action polluante.

e Courbe d’equilibre pression / température proche de celle du fluide remplacé

(évite le remplacement du détendeur et des pressostats, ou leur réglages).
e Consommation d’énergie par kWh froid produit équivalent ou inférieure.
e Stabilité chimique.

e Bonne miscibilité avec I’huile.
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IV.7.1 Méthode de reconversion

Installation avec R12 Installation avec R134a
I I
« Isoler »le compresseur Changer avec R134a
I I
Vidange Modifier I’installation

I I
Remplacer par huile ester Récupeérer le R12
I I
Faire fonctionner I’installation Charger avec huile ester
I I
Isoler VIDANGE Si + 1% huile minerale

« ANALYSE »

le compresseur Si -- 1% huile minérale

Inconvénients de la méthode

e Procédure longue et colteuse (3 vidanges en moyenne).
e Difficulté a établir devis pour client.

e Arréts prolongés de I’installation.

e Outillage spécial R134a.

e Precautions particulieres contraignantes.

e Prévoir la récupération de I’huile.

e Appareils d’analyse simple et peux colteux non encore disponibles.
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V.8 Changement de frigorigéne

Compte tenu des problemes causés par certains frigorigénes (CFC) sur
I’environnement et, en particulier, sur la couche d’ozone et I’effet de serre additionnel,
la production du CFC 12 (CF, CL,) est arrétée depuis le 1 janvier 1995.

Le but de cet application est de montrer comment recalculer, avant toute intervention
sur I’installation, les nouvelles performances du systéme avec le nouveau frigorigene.
La meéthode consiste a déduire des performances de la machine fonctionnant au R-12,
celles qu’aura cette méme machine avec du R-134a, R-290, R-600, R-600a, R-717,
R-404a. Pour cela on admet, sans faire de grosse erreur que, pour des taux de
compression voisins, la valeur de rendement volumétrique du compresseur demeure
utilisable.

A partir d’un relevé complet du cycle avant transformation, on évalue le rendement
volumétrique qui va servir au calcul des nouvelles puissances.

IV.8.1 Données du systéme avant changement

Le circuit frigorifique (figure 1) renferme un compresseur dont les caracteristiques de
construction sont les suivantes :

— Alésage D =10cm.

— Course c=8cm.

— Nombre de cylindres n =4.

— Vitesse de rotation N =1 450 tr/ min.

Les conditions de fonctionnement releveées avant changement de fluide sont les
suivantes :

— Température d’évaporation T.=-15 °C.

— Temperature de condensation T, =+ 66,5 °C.

— Sous refroidissement a la sortie du condenseur 10 K.

— Surchauffe a la sortie d’évaporateur 5K.

— Puissance frigorifique Q; = 36 kW.
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fluide description formule GWPq | ODP
R-12CFC | dichlorofluorométhane CCIlyF, 8500 1
R-134 a HFC tetrafluoroethane CF3CH,F 1300 0
R-290 HC propane CH3;CH,CHj; 3 0
R-600 HC butane C4Hio 3 0
R-600a HC isobutane CH(CHj5)3 3 0
R-717 ammoniac NH; 0 0
R-404a HFC | R125/R143a/R134a | CF3CHF,+CF3H;+CF;CH,F | 3800 0

Tableau (1V-1): nomenclature est valeurs des GWP et ODP de quelques fluides

frigorigenes.

2
' " P
1 { &
i ._-l ﬂ
| Condenseur 3{ .2
et

Evaporateur Compresseur

Résarvair
de liquide

- % @ — -

Détendeur 3 ik f kg
Figure (1V.6) : Circuit frigorifique fonctionnant au R12.

»

4

Dans le diagramme d’état, on porte en abscisse I’enthalpie, et en ordonnée la pression,
le plus souvent selon une échelle logarithmique.
Pour que ce diagramme soit utilisable, on I’équipe avec les isentropiques, les

isothermes, les isochores, et, dans la zone mixte, les courbes d’égal titre.
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Figure (1Vv.7) : Diagramme pression — enthalpie pour le fluide frigorigene R12. [47]

IV.8.1.1 Calcul des performances

Les relevés du diagramme vont permettre de calculer successivement les parametres
suivants :

Production frigorifique :

Q =T/(S,-S,)=H,—H, (IV.1)
donc Q, =349—-256 =93kj/kg

Travail mécanique du compresseur :
H, -H
T, =H,-H =—*—+ (IV.2)
N
donc 7, = 388—349 = 39kj / kg

Puissance frigorifique :

Q, =Qm (1IV.3)
On veut calculer le débit massique de fluide frigorigéne circulant :
. 36
donc m = & =—=0,387kg /s
. 93
Débit volumique aspiré par le compresseur :
V. =m., =0,387.0,11=0,0425m° /s (IV.4)

Débit volumique engendré par le compresseur :
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. 2
V. =7 D°.c.N.n
4.60
. (IV.5)
2
V.1 (01)°.0,08.1450.4 _ 0.061m° /s
4.60
Rendement volumétrique du compresseur :
v,
TIV = °
V, (IV.6)
n, = 20425 697
0,061
Taux de compression :
b
1p7e . (IV.7)
7=—""-=9,72

Coefficient de performance

Il existe un paramétre clé de la consommation énergétique quand on parle de groupe
frigorifique. Ce parametre est le coefficient de performance, il est évalué en comparant
le ratio de la quantité de frigories générée a la quantité d'énergie consommée par le

groupe frigorifique.

93
COP = Q =—=2,384 (IV.8)
r 39
IV.8.1.2 Performances apres changement de fluide
» R-134a

On envisage le fonctionnement de la machine avec le R 134a, en conservant les
valeurs des températures d’eévaporation et de condensation, ainsi que le sous
refroidissement est la surchauffe relevée avec le R 12.

A partir des tables de vapeur du R 134a (CFH, - CF3), on determine les valeurs du

deferant point de cycle qui permet les calculs.
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Figure (1Vv.8) : Diagramme pression — enthalpie pour le fluide frigorigéne R134a.

Production frigorifique :
Q=H,-H,

donc Q, =395-275=120Kkj/ kg
Travail mécanique du compresseur :
T, =H,-H,

donc 7,, =448 —-395=53Kj/kg

Taux de compression :

Fobe
Pe
=193 1173
1,64
Rendement volumétrique :
77\', =1-0,031.r

' (IV.9)
n, =1-0,031.11,73=0,636

Débit massique :
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(IV.10)

Analyse des fluides frigorigénes
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Une diminution négligeable du coefficient de performance.

m =0,

Puissance frigorifique :

Q =Qm

Q'f =120.0

Coefficient de performance
COP =

200

150

565—352 = 213kj / kg
Travail mécanique du compresseur :
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100

H,—H,
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Figure (1V.9): Diagramme pression — enthalpie pour le fluide frigorigene R290.

Production frigorifique :

Q

donc Q;
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donc 7, =670 —565 =105Kj / kg

Taux de compression :

£k
Pe
T = 248 =8,55
2,9
Rendement volumétrique :
77\', =1-0,05r

n, =1-0,05.8,55=0,572

Débit massique :

m=v,. M
Vl
m = 0,091.M =0,325kg /s
0,16

Puissance frigorifique :
Qi =Qim
Q, =213.0,325=69,34kW

Coefficient de performance

cop =2 -3 500
r 105
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» R-404a
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Figure (1V.10): Diagramme pression — enthalpie pour le fluide frigorigéne R404a.
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Enthalpy [kI/kg]

Production frigorifique :
Q=H,-H,

donc Q, = 365—298=67kj/kg
Travail mécanique du compresseur :
Ty =H,—H,

donc 7, =409 —-365 = 44kj/ kg

Taux de compression :

3
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Analyse des fluides frigorigénes

Débit massique :

m = 0,091.M =0,866kg /s
0,06

Puissance frigorifique :
Q =Qm
Q, =67.0,866 = 58,05kW

Coefficient de performance

COP = % = o7 =1,522
T 44

» R-717
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Figure (1V.11): Diagramme pression — enthalpie pour le fluide frigorigéne R717.

Production frigorifique :
Q=H,-H,

donc Q, =1450— 459 = 991kj / kg
Travail mécanique du compresseur :
Ty =H,—H,
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Analyse des fluides frigorigénes

donc 7,, =1892-1450 = 442kj / kg

Taux de compression :

P
Pe
T = 29,6 =12,08
2,45 45
Rendement volumétrique :
77\', =1-0,05.7

n, =1-0,05.12,08 = 0,395

Débit massique :

m :Ve.n—,V
V1

m 0,091. @—007@/
0,51

Puissance frigorifique :
Q,=Qm
Q, =991.0,068 = 70kW

Coefficient de performance

COP = % = 991 = 2,242
T 442
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» R-600a
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Figure (1V.12): Diagramme pression — enthalpie pour le fluide frigorigéne R600a.

Production frigorifique :

Q

H,—H,

545—333=212kj/kg
Travail mécanique du compresseur :

T, =H,-H,

donc Q;

donc 7, = 645 —545=100Kj / kg

Taux de compression :

TI:&

Pe
98 _

10,88

T =

0,9
Rendement volumétrique :

1-0,05.r
n, =1-0,05.10,88

Débit massique :

7, =

0,455
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m =0,

091 0,455

: =0,103kg /s
0,4

Puissance frigorifique :

Q, =Qm

Q, =212.0,103=21,97kW
Coefficient de performance

Q 212

=212

100

COP =

T

» R-600

i

Qi

i

A1 Boyme s : Marmodymami Pragestis in 8
utof Exaxgy Eugitan

W

h

2%
w1 RN :
SAPAN

m / N4
\ /’ S

e

N

N
R

w//%/

.

kS %
WA
Wy T

i,

g
/%”ﬂh%
sy

s R600 5

20,00

800

T 60
& 40
2,00

=
] amssar,

2,00
440

400

240

520 360 600 640 630 720 760 200 240 220

420
Enthalpy []/kg]

Figure (1V.13): Diagramme pression — enthalpie pour le fluide frigorigene R600.

320 360

220

160 200
H,—H,

120

donc Q, =571-335=236kj/kg

Travail mécanique du compresseur :

T, =H,-H,

Production frigorifique :

Q

donc 7,, =675—-571=104kj /kg
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Analyse des fluides frigorigénes

Taux de compression :

;P
P,
T = L =11,86
9

Rendement volumétrique :

n,=1-0,057
n, =1-0,05.11,86 = 0,406

Débit massique :

m=v,. M
Vl
° 0,406

m =0,091.———=0,058kg /s
0,63

Puissance frigorifique :
Qi =Qim
Q, = 236.0,058=13,86kW

Coefficient de performance

COP = % = @ =2,269
r 104
Conclusion :

D’apres les résultats de calcul, regroupés dans le tableau ci-dessous, les propriétes
thermodynamiques du R134a sont trés proches de celles du R12: Puissance
frigorifique, puissance absorbée ainsi que les pressions atteignent des valeurs

comparables.

Gaz T N Qs W, m COP

R12 9.72 0.697 36 15.093 0.387 2.384
R134a 11.73 0.636 37.24 16.43 0.310 2.264
R290 8.55 0.572 69.34 34.125 0.325 2.02
R404a 8.44 0.577 58.05 38.104 0.866 1522
R717 12.08 0.395 70 30.94 0.07 2.242
R600a 10.88 0.455 21.97 10.3 0.103 2.12

R600 11.86 0.406 13.86 6.032 0.058 2.269

Tableau (I1V.2): Parametre thermodynamiques des agents frigorigénes.
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Analyse des fluides frigorigénes

= R-290
Le propane peut remplacer le R-12 avec une charge de fluide et COP faible, cependant,
il est classé A3 dans la réglementation (inflammable, non toxique).

= R-404a
Le R-404a peut remplacer le R-12 mais il convient de Vérifier la conformite du
matériel en raison de la charge du fluide et des pressions plus fortes et par ailleurs les
chutes de pressions dans les tuyauteries liquides étant plus élevées.

= R-717
L’ ammoniac ne peut pas remplacer le R-12 a cause de sa classification B2 (toxique est
faiblement inflammable). La température de refoulement tres élevée peut conduire a
mettre un cycle bi-étagé.

= R-600a, R-600
L’isobutane et le butane ne peuvent pas remplacer le R-12 car sa puissance frigorifique

est largement inférieure a la valeur demandee.
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Conclusion

Conclusion
Le confort La climatisation des voitures de voyageurs
L appauvrissement de la couche d’ozone, I’augmentation des émissions des gaz a
effet de serre, etc. ont conduit les pays industrialisés a s’engager (signatures des
protocoles) et a adopter des mesures limitant la dégradation de notre environnement.
Ces effets ont fait passer les recherches d’autres alternatifs du statut du nécessaire a
I’indispensable, et parmi ces recherches I”’étude de la substitution des fluides
frigorigénes nocifs. C’est dans ce cadre que I’étude a été menée pour le cas des
voitures de voyageurs de la SNTF, ainsi que des simulations dynamiques et
thermiques de la convection dans I’enveloppe.
Les résultats numeriques obtenus présentes pour analyser le comportement dynamique
et thermique de I’écoulement dans les voitures de voyageurs. Sur le plan application,
ces résultats permettent de choisir le groupe optimal de climatisation des voitures de
voyageurs. Sur le plan recherche, ces résultats constituent un apport important pour
I’enrichissement des connaissances sur la convection forcée a [Iintérieur de
I’enveloppe (les cavités).
= Les profiles et la distribution de la vitesse montrent des rouleaux de
convection.
= La température du fluide démunie brusquement a partir de la sortie des
bouches de reprise.
= Les propriétés en termes de pressions de fonctionnement et de
performances sont trés voisines entre le R12 et le R134a.
» Le R134a a une puissance frigorifique nettement inférieure au R12 pour
les basses températures (puissance réduite : Environ 20% a t, = -30 °C),
il n’est guere adapté a une conversion directe sans remplacement du
compresseur.
= En tant que fluide exempt de chlore avec une polarité relativement
élevée, il n’est pas miscible avec les lubrifiants usuels, I’entrainement
de I’huile dans les installations classiques n’est pas assuré. La condition

préalable a toute procédure de substitution est donc I’emploi d’une huile
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Conclusion

ester. La polarité élevée du fluide frigorigene et de I’huile engendre un
phénomeéne de nettoyage assez intensif.

En raison du comportement hygroscopique des huiles ester et de la
présence inévitable de résidus chlorés lors d’une procedure de
conversion, la présence d’humidité dans le systeme est particuliérement
critigue  (stabilité chimique). Par conséquent, les exigences
fondamentales seront une mise a vide tres poussee (absorption des
résidus chlorés et séchage), I’emploi de déshydrateurs surdimensionnés
(tamis moléculaire avec une taille des pores spécialement ajustée) et
manipulation soigneuse de I’huile ester.

Enfin nous souhaitons que cette étude soit un outil de travail pour les
spécialistes du domaine de production de froid. Ce travail nous a permis

de comprendre aussi le comportement des ecoulements dans les cavités.
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Annexe 1 : Algorithme simplifié de la méthode de sélection des fluides frigorigénes.

1 - La méthode de sélection

Le fluide frigorigéne idéal n’existe pas, puisqu’il réside jusqua présent une
contradiction profonde entre [I’utilisation de molecules a tres faible durée
atmosphérique et le fait que ces molécules ne soient ni toxique, ni inflammable. Des
efforts sont effectués pour trouver des compromis entre les différents facteurs.

Dans une étude récente [Zehnder, 2004], un algorithme d’optimisation multi -objectifs
est utilisé pour I’évaluation des mélanges pour le fonctionnement haute température
des pompes a chaleur air/eau. Leurs résultats montrent que tous les mélanges obtenus
contiennent des fluides inflammables.

Plusieurs articles concernant la recherche de nouveaux mélanges ont été publiés [Calm,
1998 ; Didion, 2000]. Mais, jusqu’a present, aucun a notre connaissance n’a utilise une

classification basée sur des niveaux d’inflammabilité.

1.1 - Les principaux critéres de sélection
Les criteres de sélection utilisés dans I’évaluation d’un fluide frigorigene portent sur
les propriétés thermodynamiques, la sécurité, la réglementation, les critéres techniques,
les criteres economiques et la disponibilite.
> Les criteres thermodynamiques
e La température d’évaporation la plus basse doit étre supérieure a la température
normale d’ebullition, la totalité du circuit doit étre en surpression vis-a-vis de
I’extérieur afin d’éviter le risque d’introduction d’air atmosphérique et de
vapeur d’eau, et surtout la masse volumique doit étre suffisamment élevee pour
éviter des volumes balayés trop grands et donc des codts prohibitifs pour les
compresseurs.
e Latemperature de condensation doit étre inférieure a la température critique.
e La temperature de refoulement doit étre inférieure a 130 °C pour éviter la
décomposition des lubrifiants et préserver la durée de vie des compresseurs.
e Le prix d’une installation frigorifique s’accroit a partir d'un seuil de pression

nominal de fonctionnement. Des pressions de condensation. élevées nécessitent
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des matériels adaptés (compresseurs, echangeurs, organes de régulation et de
détente) qui ne sont pas toujours disponibles en grande quantité aujourd’hui.

Le taux de compression doit étre aussi limité a une valeur inférieure a 6,5. Les
taux de compression eélevés sont géneralement la cause d’échauffements
excessifs du fluide et entrainent la diminution des rendements volumétriques et
effectifs et donc une augmentation de la consommation énergétique du
compresseur.

Le glissement de température de certains mélanges de fluides frigorigenes au
cours des changements d’état ne doit pas depasser un certain seuil. Les
mélanges retenus présentent un glissement de température inférieur a 15 K a la
condensation.

La puissance calorifique volumétrique est définie par la quantité de chaleur

produite par unité de volume de fluide frigorigene aspiré par le compresseur.

Les impacts sur I’environnement

L’impact des fluides frigorigenes chlorés sur I’ozone stratosphérique est
désigné par le terme anglais ODP (ozone depletion potential) ou bien encore par
I’acronyme PAOS (potentiel d’action sur I’ozone stratospherique).

Seuls les fluides frigorigenes ayant un ODP nul et une durée de vie
atmosphérique limitée sont évalués dans la méthode de sélection.

L’ impact sur I'accroissement de I'effet de serre GWP (global warming potential)
traduit par I’acronyme PAES (potentiel d’action sur I’effet de serre) ou PRG
(potentiel de réchauffement global) des frigorigenes halocarbonés est non
négligeable. Les efforts pour accroitre I’usage de fluides "naturels™ (CO,, eau,
ammoniac, propane, butane, etc.) et des HFC a faible GWP sont continus
depuis 1990.

Le critere « TEWI » pour I’évaluation de I’impact environnemental, son
introduction nécessite la connaissance exacte de la charge en fluide frigorigene
du systeme, du taux de récupération du fluide en fin de vie, du taux annuel

d’émission.
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Ces valeurs varient largement en fonction du mélange, du systeme et du pays
consideré. Les melanges les plus efficaces sont ceux veérifiant a la fois un GWP

faible et un COP élevé.

» La sécurité
La toxicite et I’inflammabilité sont des criteres importants de sécurité,
cependant I’exclusion des fluides inflammables diminue la possibilité
d’atteindre des faibles valeurs de GWP et exige donc de trouver une méthode

de classification par degré d’inflammabilite.

> Les criteres techniques
Tous les fluides purs analysés sont compatibles avec le cuivre et les lubrifiants
usuels. Ces fluides sont en majorité des HFC associés a des huiles polyolesters
(POE). L’ammoniac est I’un des fluides frigorigénes le plus efficace
énergétiqguement pour les niveaux de tempeératures étudiées. Cependant, son

caractere corrosif et toxique entraine une série de contraintes d'architecture.

> Les criteres économiques
Le prix du compresseur, des échangeurs, des conduites et des accessoires
installés (robinets d’arrét, robinets regulateurs, filtres, etc.) dépendent
directement du choix du fluide frigorigéne et de ses criteres techniques et
thermodynamiques. Le prix du fluide frigorigene par unité de volume et des
lubrifiants associés, ainsi que la disponibilité sont aussi des facteurs importants
pour une substitution rapide des anciens fluides frigorigenes par de nouveaux

candidats.

2 - Algorithme de la méthode de sélection des fluides frigorigenes

La methode de selection des fluides frigorigénes permet, a partir d’un certain nombre
de fluides purs de base.

Les corps purs choisis ne contiennent pas d'atome de chlore et sont disponibles sur le

marché. Certains sont fortement inflammables, d’autres modérément ou non
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inflammables. La liste de ces fluides est donnée dans le tableau par ordre croissant de

GWHP.
symbole Nom Mm Terit P it TD (°C) PRG
complet g/mol | (°C) (KPa) (GWP)
100
R744 Doxyde de carbone | 44 30,97 | 7104,15 | -78,4 1
R290 Propane 44,09 |96,67 |3973,94 |-42,09 20
R1270 Propylléne 42,08 92,42 |4391,45 | -47,69 20
R152a Difluoroethane 66,05 | 113,26 | 4243,6 |-24,02 120
R32 Difluorométhane 52,02 | 78,10 |5508,85 |-51,65 550
R245ca Pentafluoropropane | 134,04 | 174,42 | 3651,58 | 25,13 640
R236ea Hexafluropropane | 152,03 | 139,29 | 3228,83 | 6,19 1200
R134a Tetrafluoroethane | 102,03 | 101,06 | 3786,13 | -26,07 1300
R125 Pentafluoroéthane | 120,02 | 66,02 | 3344,55 | -48,09 3400
R227ea heptafluoropropane | 170,02 | 101,65 | 2652,85 | -16,45 3500
Tableau : nomenclature, propriété physique, pouvoir de réchauffement global des

corps choisis.

Mm: Masse molaire, Tyi: Température critique, Pgi: Pression critique, TD :

Température d’ébullition, GWP : Pouvoir de réchauffement global.

Une fois I’application est choisie et les critéres de sélection fixés, la méthode de

selection permet de classifier les mélanges dans des groupes contenant la liste des

fluides vérifiant le chemin de caractérisation choisis.
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Annexe 2 : Causes et conséquences des defauts courants sur les machines frigorifiques.
Les causes et les conséquences des défauts courants sur les machines frigorifiques sont
hiérarchisées de la fagon suivante :

Pression d’évaporation Pey,p et température T, d’évaporation trop faibles

Une différence par rapport aux valeurs courantes peut étre due a une
pression/température d’évaporation non optimale. Les causes de ce probléme et les
moyens de le détecter sont les suivants :

Charge en fluide frigorigene faible :

* Fuite de fluide frigorigene.

- Traces d’huile sur le carter ou sur le circuit de fluide frigorigene.

- Bulles de gaz au voyant liquide.

- Surchauffe élevée et sous refroidissement faible.

Débit en fluide frigorigéne faible :

» Détendeur bloqué en fermeture, mal reglé, défectueux ou sous dimensionné.

- Froid voire givre localisé au détendeur.

- Surchauffe élevée et sous refroidissement faible.

» Vanne d’isolement partiellement ouverte :

- Froid voire givre localisé sur la vanne.

- Surchauffe élevée et sous refroidissement faible.

» Bouchage localise en ligne liquide (filtre, deshydrateur, tuyauterie, vanne) .

- Froid voire givre localisé sur I’organe incrimingé.

- Surchauffe élevée et sous refroidissement faible.

Débit faible en fluide caloporteur a I’évaporateur :

 Ventilateur défectueux.

- ventilateur a I’arrét.

 Evaporateur encrassé

- Pvent élevée

Tempeérature du fluide caloporteur faible :

» Consigne faible.

» Reégulation ou sonde de temperature défectueuse.

Climatiseur surdimensionné par rapport aux besoins :
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- Puissance frigorifique élevée.

Présence de fluides parasites dans le circuit

* Presence importante d’huile dans I’évaporateur.

Pression d’évaporation Pevap et température Tevap d’évaporation trop élevees
Une différence par rapport aux valeurs courantes peut étre due a une
pression/température d’évaporation non optimale. Les causes de ce probléme et les
moyens de le détecter sont les suivants :

Débit en fluide frigorigene éleveé :

» Détendeur bloqué en ouverture ou mal réglé.

- Surchauffe et sous refroidissement faibles.

Climatiseur sous dimensionné par rapport aux besoins.

- Puissance frigorifique élevée.

Temperature du fluide caloporteur élevee.

» Consigne elevee.

» Régulation ou sonde de température défectueuse.

L’appareil mal réglée :

» Reégulateur de pression d’évaporation régle trop haut.

- Pagpi faible et différente de Peygp.

- Compresseur défectueux.

Pression Pgong et température T,nq de condensation trop faibles

Une différence par rapport aux valeurs courantes peut étre due a une
pression/température de condensation non optimale. Les causes de ce probleme et les
moyens de le détecter sont les suivants :

Charge en fluide frigorigene faible :

* Fuite de fluide frigorigene.

- Traces d’huile sur le carter ou le circuit de fluide frigorigéne.

- Bulles de gaz au voyant liquide

- Surchauffe élevée et sous refroidissement faible.

Débit en fluide frigorigene faible :

» Détendeur bloqué en fermeture, mal reglé, défectueux ou sous dimensionné.

- Surchauffe élevée et sous refroidissement faible.
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» Vanne d’isolement partiellement ouverte.

Froid voire givre localisé sur la vanne.

Surchauffe élevée et sous refroidissement faible.

Bouchage localisé en ligne liquide (filtre, déshydrateur, tuyauterie, vanne).

Froid voire givre localisé sur I’organe incrimine.
Débit en fluide de refroidissement éleve :
 Ventilateur du circuit de refroidissement surdimensionnée.

Tempeérature du fluide de refroidissement faible :
» Régulation ou sonde de température du systeme de refroidissement défectueuse.
» Systéme de refroidissement surdimensionné.

L’appareil mal réglée
» Reégulateur de pression de condensation réglée trop basse.
- Compresseur défectueux
Pression peong €t température T.ong de condensation trop elevées
Une différence par rapport aux valeurs courantes peut étre due a une
pression/température de condensation non optimale. Les causes de ce probleme et les
moyens de le détecter sont les suivants :

Recharge supérieure aux préconisations du constructeur :

Présence de fluides parasites dans le circuit :
* Présence importante d’huile dans le condenseur.
* Presence d’incondensables dans le circuit de fluide frigorigene.
» Mélange de fluides frigorigenes par erreur

Débit en fluide de refroidissement faible :
» Reégulateur de pression de condensation réglée trop haut.
* Ventilateur défectueux.

ventilateur a I’arrét.

Ventilateur sous dimensionné.

Régulation du débit défectueuse. Ragport- 4" s /'7"60@ @)

Condenseur encrasse.

Circuit obstrué.

Température du fluide de refroidissement élevee
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» Régulation ou sonde de température du systeme de refroidissement défectueuse.
» Systéme de refroidissement sous dimensionne.
Pression d’aspiration P trop faible
Les pressions d’évaporation et d’aspiration sont normalement trés proches. Une
différence trop importante (Pevap > Paspi) €st synonyme d’un probléeme (Tevap
élevée) sur le systeme et engendre systématiquement une surconsommation du
compresseur. Les causes de ce probleme et les moyens de le détecter sont les
suivants :

Pertes de charges élevées a I’aspiration :
* Filtre d’aspiration bouché.
» Tuyauterie d’aspiration bouchee.
» Vanne de service d’aspiration partiellement ouverte.

Régulation de I’appareil problématique
» Reégulateur de pression d’évaporation trop fermé ou défectueux.
» Reégulateur de pression d’aspiration (vanne de démarrage) trop fermé ou défectueux.
Pression de refoulement P,y trop élevée
Les pressions de condensation et de refoulement sont normalement tres proches. Une
différence trop importante (Prefour > Pcong) €St Synonyme d’un probléme sur le systeme
et engendre systematiquement une surconsommation du compresseur. Les causes de ce
probléme et les moyens de le détecter sont les suivants :

Pertes de charges élevées au refoulement :
» Tuyauterie de refoulement bouchée.
» Vanne de service de refoulement partiellement ouverte.

Régulation de I’appareil problématique :
* Regulateur de pression de refoulement (vanne de démarrage) ferme ou défectueux.
Pressions de refoulement P,y et d’aspiration P, tendent a s’égaliser

Probléme de compresseur :
» Manque d’étanchéité entre I’aspiration et le refoulement.
* Robinet a flotteur du séparateur d’huile bloqué en ouverture.

Régulation de I’appareil problématique :

* Injection de gaz chauds trop importante.
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