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Abrége :

I Ce projet consiste en I'étude technologique et le dimensionnement d'une tour de
refroidissement a cycle frigorifique pour le refroidissement des appareils du laboratoire de
thermique et conversion d’énergie. et notamment des deux liquéfacteurs d"air.

Abstract :

This project consist of the technological study and the dimensionning of a cooling tower
corresponding to a frigorific cyvele. in order to cool the apparatus of the thermic and conversion
energy laboratory, especially for the both air liquéfactories.
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INTRODUCTION

Dans le laboratoire de thermique et de conversion d'énergie se trouvent deux
liquéfacteurs d’air ol le refroidissement de I'huile de lubrification compte parmi les

facteurs les plus influant sur leurs performances .

Le systéme de refroidissement présentant ia meilleure autonomie est la tour
de refroidissement séche .Cependant ses performances restent tributaires de la

température ambiante .

La tour de refroidissement humide-séche -et encore plus la tour de refroidis-
sement humide permettent d’apporter une certaine amélioration au refroidissement ,
mais celle-ci peut étre insuffisante dans le cas ou le fluide refroidi doit sortir de ia
tour de refroidissement a une température trés inférieure par rapport a la tempéra-

ture ambiante .

Le fonctionnement des liquéfacteurs a longueur d'année , notamment en pé-
riode estival ou la température a l'intérieur du laboratoire peut atteindre 30°C et plus
, et vu 'exigence de trés basses températures par rapport a cette température am-
biante ,pour le refroidissement des liquéfacteurs , la performance de la tour humide

reste insuffisante .

On aura donc recours a une tour de refroidissement a cycle frigorifique.

o
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- PROCEDE DE PROBUCTION DE FROID

I-1/ MACHINE FRIGORIFIQUE A COMPRESSION : (fig.1)

Iappareil frigorifique se compose essentiellement d'un evaporateur placé
dans la chambre froide , d’'un compresseur , d'un condenseur , et d'un élement regu-

lateur de débit , un détendeur.

Au niveau de I'évaporateur , le fluide entre a I'état liquide a une température
T, , puis s’évapore en absorbant ta chaleur du milieu a refroidir. Ensuite cette vapeur

est aspirée, comprimée et refoulée par le compresseur a une température T..

" Cette vapeur comprimée et surchauffée passe a travers un condenseur , cé-
dant ainsi sa chaleur extraite de I'évaporateur augmentée de I'énergie de compres-
sion , au milieu qui I'entoure, d’olt condensation et fiquéfaction du fluide .Puis a tra-
vers le détendeur , le fluide liquéfié se détend depuis la pression de condensation
jusqu’a ta pression d'évaporation. Le liquide subissant une importante détente , va
se vaporiser partiellement avant d'étre envoyé dans I'évaporateur , et le cycle re-

commence a nouveau.



Condenseur

Detendeur

\ Evaporateur

Fig.1 Schema de principe d'une installation
frigorifique & compression

1-2/ MACHINE FRIGORIFIQUE A ABSORPTION : (fig 2)

L’appareil frigorifique est constitué essentiellement :

- d’'un condenseur
- d'un détenteur

- d'un évaporateur
- d’'un absorbeur

- d'une pompe

- d’'une chaudiére

Ces machines utilisent 'ammoniac comme fluide frigorigéne et I'eau comme
dissolvant. L'eau absorbe d'autant plus d'ammoniac que sa température est basse ,

et a une propriété de restituer une grande partie du gaz ammoniac qu’eile contient ,

& une température de 70°C environ.

Compresseur
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On utilise donc une solution ammoniacale , qu'on fait chauffer dans une
chaudiére , de maniére a évaporer et appauvrir la solution , qui sera refroidie a

travers un échangeur avant de se rendre dans l'absorbeur.

Le gaz qui s'échappe, alors se comprime de lui méme & une pression

suffisante pour pouvoir entrer dans le condenseur.

Puis, comme dans les machines a compression , le gaz va se liquéfier a
travers le condenseur , puis se détendre au niveau du détenteur avant d'entrer dans

I'évaporateur , afin de produire le froid desiré.

Ensuite , les vapeurs sortantes de {'évaporateur , passent a travers un
absorbeur ou elles se mélangent avec la solution pauvre refroidie , formant ainsi une

solution riche renvoyée ensuite a la chaudiére a 'aide d’une pompe.

La circulation du liquide pauvre s'effectue grace a la difference de pression

qui régne entre la chaudiére et I'absorbeur.

Ainsi , en faisant une analogie avec les machines a compression , I'action du
compresseur est remplacée par I'ensemble : absorbeur , pompe et chaudiere.

L'aspiration des vapeurs par le compresseur est remplacee par I'affinité du
dissolvant froid pour le fluide frigorigéne dans I'absorbeur , et la compression est
remplacée par la tension que prend le gaz sous l'action du chauffage dans la

chaudiére .

On a intérét & ce que la solution riche qui rentre dans la chaudiére soit aussi
chaude que possible , & ce que le liquide qui retourne vers [absorbeur soit

suffisamment refroidie. Pour cela , on place un échangeur a contre -courant .

Cependant les machines & absorption présentent des inconvénients :
Elles ne sont pas économiques étant donné quiil faut chauffer toute la
solution & la température de distillation , elles utilisent de grandes quantités d'eau

froide pour le refroidissement. Le réglage est délicat et I'étanchéité des joints
6
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obtenir en raison des grandes variations de pression et des faibles variations de
température dans la chaudiére et 'absorbeur. La machines a absorption offrent par
contre 'avantage incontestable d’assurer l'utilisation convenable des vapeurs

d'échappement qui se perdent en abondance dans certaines usines.

Condenseur | > < I Evaporateur

Detendeur
Pompe
Chaudiére Echangeur b——O’_— Absorbeur N
interne
t |

Fig. 2 -Schema de principe d'une installation frigorifique & absorption.

-3/ MACHINES FRIGORIFIQUES A VAPEUR D’EAU : (fig .3 ,fig 4)

L'eau possédant une chaleur de vaporisation bien plus elevée que celle de
i'ammoniac, et ayant un prix de revient insignifiant, est considerée comme un fluide
frigorigéne de choix. Elle joue un rdle double , elle sert a la fois de fluide frigorigéne
et de véhicule de froid , on n'a ainsi pas besoin d’échangeurs .



Afin d'illustrer le mode de fonctionnement de ce type de machine, nous allons
prendre comme exemple une machine frigorifique a vapeur, a multiple étage (ref : 1).
A l'aide d'une pompe l'eau a refroidir est aspirée d’un réservoir d'eau ,cette eau
tombe en pluie fine dans un réservoir fermé qui forme I'eévaporateur, puis se
vaporise partiellement sous I'effet du vide crée au moyen d'un éjecteur a vapeur .

De la vapeur provenant d’'une chaudiére sous pression , est entrainée par un
jet de vapeur d'une vitesse de l'ordre du kilométre par seconde , ainsi ce dernier
aspire et entraine la vapeur qui se forme dans I'évaporateur pour aboutir dans un
condenseur . L'évaporation et la condensation s’effectuent en cascade ,au niveau
de I'évaporateur , le liquide s’écoule par gravité d’un étage a un autre , ainsi chaque

évaporateur réalise le tiers de I'abaissement de température désiré .

En bas de I'évaporateur se trouve une pompe qui aspire I'eau refroidie , pour

la refouler vers des appareils d’utilisation du froid.

L’instatlation est telle que :

I'évaporateur le plus chaud placé & la partie supérieure communique par son
éjecteur au condenseur le plus chaud , tandis que I'évaporateur le plus froid est relié
au condenseur le plus froid. Au niveau du condenseur , la condensation se fait par
mélange des vapeurs avec de I'eau aspiré d’un réservoir a l'aide d’'une pompe . Un
extracteur d’air se trouve a la partie supérieure , afin d'évacuer les vapeurs. De
méme ,une pompe se trouvant en bas du condenseur , aspire I'eau chaude pour la "

refouler dans des appareils utilisant 'eau chaude .

Les avantages des machines a vapeur d'eau sont : la facilité de leur entretien
et leur siireté de marche . Cependant elles présentent d'importants encombrements
( elies sont surtout utilisées dans les navires ). Elles peuvent difficilement

concurrencer les appareils a gaz liquéfiables ,a production d’eau glacée.
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il- FLUIDES FRIGOR!GENES ET LEURS PROPRIETES :

La quantité de chaleur nécessaire pour vaporiser I'unité de masse d’un
liquide a sa température d’ébullition sous une pression donnée est variable selon la
nature de la substance utilisée , c’est ce qu'on appelle la chaleur latente de

vaporisation du liquide a une température donnée et sous une pression donnee .

Un liquide absorbera pour se vaporiser d'autant plus de chaleur que sa
chaleur latente de vaporisation sera plus grande. Une des premieres conditions a
remplir par un liquide frigorigéne sera une grande chaleur latente de vaporisation. ||
faut également que son point d'ébullition soit suffisamment bas pour qu'il se
vaporise facilement. Son point de congélation doit étre tres bas pour qu'il n’y ait
aucun risque de solidification dans les conduites. |

On exige encore qu'il se liquéfie sous une pression pas trop élevée , que sa
chaleur spécifique a I'état de vapeur soit grande et que sa viscosité a I'état liquide
soit faible . Il doit étre aussi peu colteux , stable , non toxique , non corrosif , et si
possible capable de dissoudre les huiles de graissage et étre facilement détecté en
cas de fuite des appareiis.

On congoit que dans ces conditions le choix d’'un liquide frigorigéne soit
assez limité, toutefois on utilise presque exclusivement les composés suivants .
(sous la pression atmosphérique )

- Le chlorure de méthyle (CH; CL },bouillanta -23°

- L’ammoniac (NH3 ), bouillanta -34°

- L’anhydride sulfureux (SO; ) ,bouillanta -10°

11



- Des composés organigues chlorofluorés , connus sous le nom de Fréon , et
qui comprennent les corps suivants :
CCLsF , CCL,F; , CCLF3 , CHCL,F , CHCLF, , CCL,F - CCL,F ,
C,CL.Fy
Le plus employé est le Fréon R12 : CCL:F;

On utilise plus rarement les hydrocarbures (propane , butane) , étant donné
quils présentent le défaut étre assez explosibles et que leurs fuites sont difficile a
détecter. L'ammoniac est surtout employé pour les grosses installations
industrielles, permettant de réaliser facilement des températures relativement
basses sans craindre les rentrées d’air , cependant il présente les inconvénients de
ne pas dissoudre 'huile , ce qui oblige un appareillage spécial pour le circuit

complet de 'huile , et d'attaquer le cuivre et ses alliages .

Dans les installations commerciales , grands restaurants , boucherie, les
constructeurs utilisent de préférence l'anhydride sulfureux (SO, ) , et les plus
récents sont les composés organiques fluorés , dont le plus connu est le

difluorométhane ou Fréon R12 .

Le Fréon R12 étant un gaz incolore , n'est ni toxique ,ni inflammable . Il
dégage une odeur douce éthérée qui n'est perceptible que pour des concentrations
supérieures a 20% en volume dans l'air . Il n'a pas d'effet sur les produits
alimentaires et n'incommode les étres vivants qu'en trés forte proportion (80%).

Son action sur les métaux est relativement nulle , cependant il est
recommandable de ne pas utiliser les alliages a base d'aluminium et de magnésium,
on recommande I'emploi de cuivre et de lacier galvanisé. De plus , d’aprés les -
spécialistes , la présence de flamme donne naissance a un gaz tres toxique
(phosgéne ) , qui tend & s'échapper avec une facilité particuliére , ce qui nécessite
Pemploi de métaux et d'appareils d’autant plus etanches que les fluides sont

imperceptibles.

12
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il - ELEMENTS CONSTITUTIFS D'UNE INSTALLATION
FRIGORIFIQUE :

i - 1/. COMPRESSEUR :

al/ Roéle :

C'est une pompe aspirante refoulante . A la sortie de I'évaporateur , il aspire
les vapeurs froides a une pression P; puis les refoules comprimées et surchauffées
& une pression P, .Ainsi son action contribue & une élévation de température et de
F'enthalpie du fluide frigorigéne.

b / Description et fonctionnement :

Actuellement les plus utilisés pour les usages domestiques et commerciaux ,
sont les motocompresseur hermétiques (fig 5 , fig 6 ) .La configuration extérieure
d’un motocompresseur se présente comme étant une enveloppe en fonte perlitique , |
constituée de deux parties soudées électriquement , de formes s’apparentant au
cylindre et a la sphére . De cette enveloppe sortent deux conduites correspondant a
Paspiration et au refoulement . Sur cette enveloppe sont également placees les
bomes de raccordement électrique , tandis qu’a la partie inférieure quatre pattes de
fixation sont soudées .

Il existe différentes exécutions de ces motocompresseurs , on les trouve sous
les formes de :

-Motocompresseur alternatif a pistons

-Motocompresseur rotatif a palettes

14



-Motocompresseur magnetique

Toutefois les machines a pistons ont pris nettement I'avantage sur les autres
types , et cela vu leurs performances , leurs faciliteé d'usinage et donc des prix de

revient inférieurs.

Pour la description du fonctionnement , nous nous bornerons uniguement sur
la partie mécanique du motocompresseur. Et pour simplifier I'analyse ,nous
considérerons un compresseur a piston monocylindrique. La transformation du
mouvement rotatif en mouvement alternatif est assurée par un systeme classique :
arbre excentrique / bielle-piston. La compression du fluide frigorigéne se fait suivant

différentes phases de fonctionnement que voici : ( voir fig 8 )

- Phase aspiration :
le cylindre est totalement rempli de vapeurs a la pression d’aspiration P, , la
position du piston correspond au point mort bas de la course de compression , le

clapet d'aspiration est ouvert et celui de refoulement ferme.

- Phase intermédiaire :

Au fur et & mesure que le piston monte dans ie cylindre , le volume diminue
d’oli augmentation de pression .A un moment donné le clapet d'aspiration se ferme
et cela dés que la pression devient lIégérement supérieure a la pression d'aspiration
tandis que le clapet de refoulement reste fermé . |

- Phase refoulement :

Toujours en phase ascendante du piston , la pression augmente
constamment jusqu’a une valeur légérement supérieure a la pression de refoulement
P. , permettant ainsi de vaincre l'inertie du clapet de refoulement qui s'ouvre laissant
enfin s’échapper les vapeurs du fluide frigorigéne . Puis au cours de la phase
descendante du piston , le clapet de refoulement retombe sur son siége , alors que
celui de Faspiration reste fermé jusqu’a ce que les vapeurs soient & une pression
légérement inférieure a la pression d’aspiration P, . Le piston continue a descendre
jusqu'au point mort bas , le cylindre se remplie de nouveau de vapeurs froides , puis

phase compression et ainsi de suite .
15
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¢ / Classification des compresseurs

On peut classifier les compresseurs suivant le tableau ci-dessous :{tableau 4 ,réf.:2)

I Tvpe de machine I Conception ¢t construction Mode de compression
. a simple ou g sans carter ~ horizontaux - Zompressien simple
z double efTet -+, compression simple
= \ a carler owvert »verticaux ' ou élagée
il
o a simple effet 4 carter ferme « verticaux -~ | compression simple
E i o étagée
..E, hermétiques \
= a simpie cffet hermétigues | molacompresseur compression simple

accessibics

& commande

5 . ! - \ . ‘
\ A espace variable ’ extéricure compression simpie

Cuompressewrs mécanigues

n .o

= hermétiques \ motocompresseur

= .

= , monoroue / \ compression simple

o . . Molocompresseur I
‘ centrifuges t multitoue ; compression elagee

Lors de la construction d'un motocompresseur, la realisation du moteur
électrique est réalisé pour développer une puissance determinee , il se peut que
dans certaines conditions de fonctionnement (température de condensation et

d'évaporation ) il ne puisse entrainer fe compresseur .

Le changement de moteur étant impossible, les constructeurs de ces
matériels ont réparti leur fabrication en motocompresseur haute pression et
motocompresseur basse pression. La température d'évaporation de -10°C est une

limite couramment adoptée pour proceder a cette distinction .

Les motocompresseurs haute pression assurent le service pour des
températures d’évaporation supérieures a -10°C, et ceux a basse pression pour des

températures d'évaporation inférieures a -10°C.
16
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lil - 2/ CONDENSEUR :

a / Réle ot fonctionnement :

Le condenseur est un échangeur de chaleur assurant un flux de chaleur au

milieu ambiant (atmosphére ou de 'eau } .

Les fonctions internes du condenseur sont :
- La désurchauffe des vapeurs surchauffées jusqu’a la tefnpérature de
condensation .
- La condensation des vapeurs saturées a la température de condensation .

- Le sous refroidissement éventuel du liquide saturé .
Pour les condenseurs atmosphérique , le condenseur est constitué de tubes
ailetés , alors que les condenseurs & eau , le condenseur est constitué de tubes

lisses .

b / Caractéristigues :

1 / Mode de transmission de chaleur (a travers les parois du tube ) :

Il s’effectue essentiellement :
-Par convection du fluide frigorigéne a la surface interne du tube .
-Par conduction a travers les parois du tube .
-Par convection de la surface du tube au milieu ambiant .

D'autre éléments perturbateurs s'ajoutent dans I'échange de chaleur , qui sont :
-du calcaire ou de la poussiere , qui se dépose sur la surface
extérieure du tube .

-huile de lubrification , qui se dépose sur la paroi intérieure du tube .

17



2 | Coefficient de transfert global : U,

En admettant que le flux de chaleur est constant , et que les parois sont

isothermes , le coefficient de transfert global rapporté a la surface extérieure du tube
(Ae ) s'exprime par I'expression suivante :
Ue=[Ac/ At + Ac/ (2n kL) In(de/di) + 1/he + RF]™
avec (A, : surface intérieure du tube |
he: coefficient de convection du fluide extérieure au tube
h; : coefficient de convection du fluide a I'intérieur du tube
k : conductibilité du tube
L : longueur du tube

Rf : resistance thermique d’encrassement

3/ Ecart moyen logarithmique : ATn

Il s’exprime par 'expression suivante :
ATm = (ATmax - ATmin ) /10 (AT max! ATmin )
avec ATmax=TC-Te
ATmin=Tc-Ts
Tc : température de condensatfon du fluide frigorigéne
Te : température du fluide refroidisseur & I'entrée du condenseur

Ts : température du fluide refroidisseur 4 ia sortie du condenseur

4/ Surface d’échange de chaleur : Ae

Connaissant le flux de chaleur ((Jcd), Ae s’exprime par :

Ae=gcd /{Ue AT )

18



¢ / Classification du condenseur : { Tableau 14 ref.:2)

‘ o v A virculation d'air natureile
‘ a air . C
A circulation dair foreee
d chaleur sensible
\ a immersivun
i eau A double tube ¢t vontre~ourant
- ] . / 4 caluandres tmultitubudaires horizontiaux)
Condenscurs
— ! N . - .
\ A calundres (multitubulaires serticaux)
;
atmospheriques a ruisselleniens siinple
! 4 ruissellement el CONLre-Jourint
a chaleur lalenic
}
i
a évaporalion v Evuapo-condenseurs !
— : lorcée t (Evaporauve-condensers)
T
| —
|
|
|
|
4
- .
I
. k -
-
-
..
,
o
L
e
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) ) . Fig. 7 - MOTOCOMPRESSEUR HERMETIQUE
Fig. 5 MOTOCOMPRESSEUR HERMETIQUE SERIE AEZ EN COUPE

POUR INSTALLATION COMMERCIALE

'.i_-‘ — -— - ——
Fig. 6 = MOTOCOMP_RESSEUR HERMETIQUE
o - POUR CONDITIONNEMENT D'AIR
i asPira'i'Lon -
o re,fgulmmt
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T  a/- phase aspiration -b/- phase intérr_nédiaire - ¢/~ phase refoulement - 5,

Fig. .8 - PHASES DE FONCTIONNEMENT .
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li - 3/ EVAPORATEUR :

a) Réle et fonctionnement . ¢

C'est un échangeur, assurant le passage du flux de chaleur du milieux a
refroidir (eau) au fluide frigorigéne, permettant ainsi fa vaporisation du frigorigene

liquide, pour étre vapeur saturée a la sortie de I'évaporateur.

b} Caractéristiques :

1/ Mode de transmission de chaleur :
H s'effectue de la méme maniére que celle exposée pour le condenseur, sauf
que le passage du flux de chaleur se fait du milieu exterieur (eau ou air) au milieu

intérieur (fluide frigorigéne).

2/ Débit massique du fluide & refroidir : M,
Sachant le flux de chaleur absorbé (), m, s'exprime par :
M, = D(Cp AT)
avec ! Cp - chaleur spécifique du milieu a refroidir

AT : écart de température entre I'entrée et la sortie de I'évaporateur.

¢) Classification des évaperateurs :( Tableau 18 ,réf.:2)

; A serpentin

: [ A imnmwersion A grilles
' ¢ linensils
A double tube et contre-
courant

Relroidissenrs de liguides il A ruissellement

Horizontaux
Multitubulaires 2 calandre .
I Verticaux

Evaporuteurs o . { A enveloppe
. Specigux :
{ A wmbours

\ Tubes lisses
Circulation naturelte

Relroidisseurs de gdz ?Tubcs ajlettds -

’ |‘ Tubzs lisses
Circulation  forede. g
| . i Tubes ailetids

. Fabriques de gluce
Congélatcurs ) 4 §

{ Accumulateurs de roid
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REMARQUE :
Les mémes équations du condenseur seront utilisées pour la détermination

du coefficient de transfert giobal et la surface d'échange de chaleur de

{'évaporateur.

li - 4/ DETENDEUR PRESSOSTATIQUE AUTOMATIQUE :

a) Role :

Il est placé avant I'évaporateur, assurant |'alimentation automatique de ce

dernier en fluide frigorigéne a une pression d’évaporation constante.

b) Fonctionnement : (fig.:9)

A la mise en marche du compresseur, les vapeurs de fluide dans
Pévaporateur sont aspirées, ce qui provoque un chute de pression dans
I'évaporateur, permettant ainsi 'ouverture du détendeur.

I’action du ressort de réglage dominant les forces de fermeture, maintient le
détendeur ouvert, ainsi le fluide est introduit dans I'évaporateur et la pression
d’évaporation augmente progressivement jusqu'a la pression de fermeture du
détendeur. Le compresseur continuant & aspirer les vapeurs de fluide frigorigéne, la
pression d’évaporation rechute & nouveau, et le déterndeur s'ouvre, puis la pression
d'évaporation remonte lentement jusqu'a la fermeture du détendeur, et le cycle
continue.

i e fonctionnement du détendeur se résume a I'équilibre des forces en présence :

- Force de fermeture : Fo =f,' + f,
ou fy' : poussée du ressort 9 du pointeau
f,= Pe x Si: force exercée sur la face intérieure du soufflet par la
pression d’évaporation Pe
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- Force d'ouverture : Fq = f;' + f;
ou f; : poussée du ressort réglable 8
f,;' = Pa x Se: force développée sur fa surface intérieure du soufflet

par la pression atmosphérique Pa

La prédoninance de I'une de ces forces entrainera donc l'ouverture ou la

fermeture du détendeur :

Si F4 > F; le détendeur est ouvert.

Si F < F»le détendeur est fermé.

Etant donné, que les forces f,’ du ressort 9 et f; du ressort 8 sont constantes,
de méme pour fi’ (les variations de la pression atmosphérique sont négligeables) ;

I'ouverture ou la fermeture du détendeur dépendra que de .

f, (f, = Pe x Si)
Et comme Si est constante, en définitive le fonctionnement dépendra

uniquement de la pression d'évaporation Pe. En somme, la sensibilité du detendeur

est caractéris*2 par de faibles variations de pression d’évaporation.
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Fig. 9 - DETENDEUR PRESSOSTATIQUE AUTOMATIQUE
SCHEMA DE PRINCIPE

Fig. 10 - DETENDEUR PRESSOSTATIQUE AUTOMATIQUE

l. Corps de détendeur 2. Raccord d'entrée
3. Raccord de sortie 4. Filtre & liquide
5. Pointeau 6. Soufflet 7. Tiges coulissantes

8. Ressort de réglage
16. Bouton de réglage
12. Capuchon de fermeture

Ressort de pointeau
Siége de pointeau
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CHAPITRE IV

CYCLES FRIGORIFIQUES
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IV - CYCLES FRIGORIFIQUES :

|, IV-1/CYCLE DE CARNOT IDEAL :

La machine frigorifique fonctionne suivant un cycle fermé dont le principe de
base est celui de Carnot pour les moteurs thermiques. Une machine travaillant selon
. le principe de Carnot decrit un cycle entre deux sources de chaleurs, comportant
Y e deux isothermes et deux adiabatiques.
- Diagramme (P,V) :
1§
« B
e P P 4 (x=0) o
i
'.} ) .
I
i
- Vv A%
. Fig . 11 - Cycle de carmot ( moteur thermique ) Fig . 12 - Cycke de camot { machine frigorifique )




- Pour moteur thermique :

1-2 : détente isotherme (vaporisation dans la chaudiére)

2-3 : détente adiabatique (détente de piston)

3-4 : compression isotherme (condensation de vapeur dans le condenseur)

4-1 : compression adiabatique (refoulement du mélange eau vapeur dans la
chaudiere)

- Pour machine frigorifique :

1-2 : compression adiabatique (dans le compresseur)
2-3 : compression isotherme (refroidissement dans le condenseur)
3-4 : détente adiabatique (& travers le détendeur)

4-1 : détente isotherme (vaporisation dans I'évaporateur)

Le moteur thermique idéal étant caractérisé par son rendement de Carnot :

nc=(Tc-TH)Tc

avec T¢ : température de la source chaude
Tf : température de la source froide

Tandis que la machine frigorifique idéale est caractérisee par son coefficient de

performance :
COPc =Tf/(Tc - Tf)

- Cycle réel :(fig.: 13)

Du fait des frottements internes dans le compresseur, la température
augmente d’ou- surchatuiffe, donc la compression n’est pas adiabatique, et le point 2
sera décalé vers la droite en 2'. La détente du fluide se fait a vitesse réduite a
travers un orifice calibré. Le liquide passe de la température T, a la température T,
sans changer sensiblement de volume. Dans ce cas, la détente est isenthalpique et

non adiabatique, et le point 4 sera décalé vers la gauche en 4.
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Fig . 13 - Cycle réel de base d'une machine frigorifique

[V - 2/ DIAGRAMME ENTHALPIQUE :

Le diagramme enthalpique permet un usage plus pratique, vu la facilité qu’il

procure a déterminer des grandeurs en unités thermiques, et cela par simple lecture.

P
T T

. (x=0)

(x=1)

Fig . 14 - Diagramme ( P, h ) de Mollier (réf . : 2)



Avant de tracer le cycle frigorifigue, nous admettons les hypothéses suivantes :
- compression adiabatique.
- pas d’échanges de chaleur entre le fluide frigorigene et le milieu extérieur
(dans les conduites). ‘

- on néglige les pertes de charge dues a la circulation du fluide frigorigéne.

Le cycle frigorifique sera comme suit :
P

A

A

=M

Fig . 15 - Cycle de base d' une machine frigorifique
diagramme (P, h)

- Transformation 1-2 : compression adiabatique dans le compresseur.

- Transformation 2-3 : désurchauffe isobare puis condensation isotherme
isobare a travers le condenseur,

- Transformation 3-4 : détente isenthalpique dans le détenteur (le travail
thermodynamique de détente est compensé par la vaporisation partielle du
liquide). ’

- Transformation 4-1 : vaporisation isotherme isobare a travers 'évaporateur.

La machine frigorifique est caractérisée par son coefficient de performance

défini par :

COP = (h1 - h4)/(h2 - h«;)
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IV - 3/ REGIME DE MARCHE :

Le diagramme enthalpique montre bien que pour des températures de

condensation et d’évaporation données, I'augmentation de la production frigorifique
massique (Jm = hy - hy) correspond & r'augmentation de la longueur du segment

de droite 1-4.

Il est donc favorable, de ce point de vue, de déplacer le point 1 vers la droite
et le point 4 vers la gauche. En ce qui concerne le point 1, il sera situe soit &

gauche, soit a droite de la courbe (X = 1).

Donc ces deux positions du point 1 définissent deux régimes de marche différents

qui sont : marche en régime humide et marche en régime sec.

a/ Régime humide :

Le régime de marche est dit humide lorsque les vapeurs sont humides a
I'aspiration et restent humide pendant toute la duree de la compression. Il y a deux

possibilités de fonctionnement :

- Lorsque le point (2) (fin de compression) est situé sur la courbe (X = 1)
alors fes vapeurs comprimées sont justes saturées.
- Qu alors le point (2) est situé en (2'), a gauche de la courbe (X = 1), les

vapeurs sont alors humides en fin de compression.

La courbe (1 - 2) isentropique se déplace alors & gauche pour devenir I’isentrdpique-
(1" -2).

inconvénients (réf: 2) .

Il se trouve que les vapeurs étant humides en fin de compression, la présence
de gouttelettes de liquide risque de provoquer « des coups de liquide », ce qui est
nuisible a Ia bonne tenue du matériel. De plus il y a diminution de (h, - hy') de la
production frigorifique massique.
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(x=01

{x=11

-

Fig . 16 - Diagramune (P . h)
Régime de marchs bumide

b/ Régime sec :

Pour que le régime de marche soit sec, il suffit que le point (2) (fin de

compression) soit a droite de la courbe (X = 1).

P
+ (x=0) (x=1)
3 — \ 2
y
—
4 1

Fig. 17 - Diagramme ( P . h)
Régime de maiche see




Avantages :
- Suppression de gouttelettes, donc plus de risque de « coups de liguide ».
- Augmentation de la production frigorifique massique en comparaison avec la

marchz en régime humide.

Inconvénients :
- L'augmentation de T se qui signifie augmentation de la quantité de chaleur

a évacuer a travers le condenseur, d'ol augmentation de la surface

d'échange si celle-ci est insuffisante.

IV - 4/ PHENOMENES DE SURCHAUFFE ET DE SOUS-REFRO{DISSEMENT :

a / Surchauffe 4 I’évaporation :

Afin d’augmenter la production frigorifique massique, on déplace le point (1) a

droite en (17), cela correspond & une surchauffe isobare.

P .

{(x=0)}
(x=1)

3 \ 5 o
Fig. 18 - Disgramme (P, h)

L Marche avec surchauffe

A

‘P

h

La courbe isentropique (1-2) sera déplacer & droite pour étre en (1"-2"); d'ol
augmentation de la température du point (2) soit T,”. Donc augmentation de la
quantité de chaleur a évacuer dans le condenseur. |l faudrait s’assurer que cette

augmentation de temperature ne soit pas nuisible aux qualités du lubrifiant du

compresseur.

W
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b / Sous-refroidissement :

Il correspond au déplacement du point (3) vers la gauche en (3'), ce qui
signifie un\‘refroidissement du liquide condensé au dessous de sa température de
condensation (T3’ < T3). _

P

(7 Y
i
S
-
4 4 box=1)
Fig . 19 - Diagramme ( P . h ) h

Ce qui entraine le déplacement du point (4} vers la gauche en (4), on aura un
gain de (he-hs') de production frigorifigue massique. Ce sous-refroidissement peut se
réaliser dans le condenseur si la surface d'échange est suffisante, sinon on aura

recours a un refroidisseur annexe.

REMARQUE :

Les cycles réels travaillent avec ces phénomeénes de surchauffe et de sous-
refroidissement, pour I'obtention d’une grande production frigorifique et d’'un meilleur

coefficient de performance.

("]}
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CHAPITRE V

ETUDE DE LA CONFIGURATION DE

L'INSTALLATION

34



V - ETUDE DE LA CONFIGURATION DE L’'INSTALLATION

AVANT PROPOS :

Nous effectuerons une étude thermodynamique afin de determiner les flux de
chaleur au niveau de chaque elément de la tour de refroidissement. Nous opterons
pour une configuration iflustré par la fig. 20, ol au niveau du recupérateur

s'effectuent les phénomeénes de surchauffe et de sous-refroidissement.
Dans les calculs qui vont suivre, les propriétés thermophysiques du Fréon

R12 sont déterminés a partir de la table 3.11 (réf . 10} ; de la table A.3 (réf . 3) pour
I'eau ; de la table A.2 (réf : 3) pour [air.

V - 1/ BESOIN FRIGORIFIQUE :

En relevant les températures extrémes de Peau des refroidissement sur le
liquéfacteur, on constate :

- une température de 14 °C a {'entrée du liquéfacteur,

- une température de 36°C & la sortie du liquéfacteur.

Et cela pour un débit d’eau de 1,5 m*h pour les deux liquéfacteurs. La tour de

refroidissement en question, aura pour role le refroidissement de l'eau de 36°C a

14°C, ensuite étre a nouveau conduit vers le liquéfacteur.
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Pompe

- Fig.20 - Schéma global de I'installation .

En sachant qu'a la température moyenne de (36 + 14)2 = 25°C, les
proprietes thermophysiques de 'eau sont :

Peau = 995,66 kg/m®

Cpeau = 0,998 Kcal/kg °c

D'ou le flux de chaleur a absorber ou en d'autres termes la production
frigorifique nette a assurer de la part de la tour de refroidissement aura pour valeur :

@nel = meau Cpeau AT

= (Peau Qeau) CPeaux AT
=995 66 x 1,5x 0,898 x (36-14)

SOit : Dnet = 32 792 Kcal’h = 38137,1 W




V-2/INSTALLATION AVEC CONDENSEUR A AIR :

On prendra des conditions de fonctionnement suivantes :

- Fluide frigorigéne : Fréon R12

. - Temp#érature ambiante : 30.°C
! . 12 . - o
t e - Temperature d'évaporation du Freon R12 :0° C
i
i
L Sachant que pour les condenseurs a air la température de condensation est
. supérieure d'environ 15°C a la température ambiante (réf : 2), d’ou la température
T de condensation du Fréon R12 de 45°C.

~ - Un sous-refroidissement de -10°C dans le recupérateur.

a°C 3seC  4s5°C
P .

- ) , . :

= - i 2 ;

- Y

> 2 1
E 5 e r\

ot ’jz h
i
. Fig . 21 - Disgramme (P, h)
- Marche avec condenseur & air
N
U
- Détermination des différents points du cycle :
]
4
En utilisation les tables thermodynamiques du Fréon R12 (Table A.3, réf : 11),
LR
J on trouve les valeurs suivantes :

. - point «e» (sortie de I'évaporateur) : he = hg (4 0°C) = 187,397 KJ/kg
" ' - point «c» (entrée du condenseur) : h.=hg (2 45°C) = 204,722 KJ/kg
o - point «3» (sortie du condenseur) :hz =h (2 45°C) = 79,647 KJ/kg
_ point «4» (entrée du détendeur)  :hs = hy (2 35°C) = 69,454 KJ/kg
- point «5» (entrée de I'évaporateur) : hs = hy = 69,494 KJ/kg
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- Calcul du débit de Fréon R12 :
Sachant que la production frigorifique nette est : Jne = 32792 Kcal/h
Le débit massique du Fréon R12 aura pour vaiéur :
M = et/ ( he-hg) = (32792 x 4,1868 ) / (1 87,397 - 69,494)
soit : m = 1164,46 kg/h

- Calcul du flux de chaleur & évacuer a travers le condenseur. Il est exprimé
par :

Boa = 1164,46 X. (204,722 - 79,647 ) x 4,1868"
soit : @icd = 34 786,67 Kcal/h = 40 456,90 W

- Calcul du débit d'air a véhiculer a travers le condenseur .
Sachant que pour les condenseurs a air I'échauffement toléré de 'airest AT =6°C
(réf : 2). Et qu’'a la température de (30 + 36)/2 = 33°C, la chaleur spécifique de 'air
est:
Cp = 0,24 Kcal / kg
d'ou le débit d'air aura pour valeur :
Mair = Dea [(Cp.AT) = 34786,67/(0,24 x 6)
soit m,;, = 24 157,41 kg/h = 6,71 kg/s

Connaissant la masse volumique de Pair & 33°C qui est : pair = 1,1633 kglm3

Le débit volumique d’air aura pour valeur :
‘Qair = mair, Qair = 6,71 I 1,1533
soit Qur=5,82m%s =58201/s

CONCLUSION :

L'adoption d'un condenseur a air est & exclure vu Yimportant débit d’air qu'it
engendre, ce qui demande une importante puissance a développer par le

ventilateur. On optera donc pour un condenseur a eau.
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V.- 3/ INSTALLATION AVEC CONDENSATEUR A EAU :

On prendra des conditions de fonctionnement suivantes :
A
- Fluide frigorigene : Freon R12
- Température ambiante : 30 °C

- Température de sortie d'eau du condenseur : 35° C

Sachant que pour les condenseurs a eau, la température de condensation se
situe a 5°C au dessus de la température de sortie de 'eau du condenseur (ref :2),
d’oll la température de condensation du Fréon R12 de : 40° C.

- Température d'évaporation du Fréon R12 : 0°C

a / Diagramme {P , h}:

4 0°C 40°C

p
.)C‘\
¢ (J‘ (x=0)
3/740OC ¢
4 le ' - \ et 2
36°C
/ 40 °C
I 0°C ™~ 30°C :
’ = > 1 !'.“
5 e
rx=% 0°C
h

Fig . 22- Diagramime (P, h )
Marche avee condenseur a eau



b / Détermination des différents points du cycle :

En utilisant les tables thermodynamiques du Fréon R12 (table A.3, réf : 11), on

trouve les valeurs suivantes :
- point «e» : he = hy (& 0°C) = 187,397 KJ/kg
- point «c» : he = hy (2 40°C) = 203,051 KJ/Kg
- point «3» : hs = h (2 40°C) = 74,527 KJ/kg
- point «4» : hy = h; (@ 30°C) = 64,539 KJ/kg
- point «5» : hs = hy= 64,539 KJ/kg
- point «1» : En faisant le bilan thermique dans le récupérateur,
ona:m(hy-he)=m{(hs-hy)
dot hy = he + (h; - hy ) = 187,397 + (74,627 - 64,539) soit :
h, = 197,385 KJ/kg

A partir des tables thermodynamiques du Fréon R12 vapeur surchauffée
(table A7, réf : 9), sachant :

P, = 0,3086 MPa et hy = 197,385 KJ/kg, on trouve :
T,=15,22°C
S1=0,7320 KJ/kg K°

- point «2» : Sachant que la compression est adiabatique on a S; = Sy =

0,7320KJ / kg.K°. Et connaissant P, = 0,9607 MPa, a partir des tables

thermodynamiques du Fréon R12 vapeur surchauffé (Table A.3, réf: 11), on trouve :
Ty = 61,14° C
h, = 219,454 KJ/kg

- Etablissons un tableau illustrant les propriétés thermodynamiques des différents

points du cycle :

1 2 C 3 4 5 e

T(°C) 15,22 61,14 40 40 30 0 0
P(MPa) | 0,3086 | 0,9607 | 0,9607 | 0,89607 | 09607 | 0,3086 | 0,3086

titre : x 1 0 0 0,19 1
h(KJ/kg | 197,385 | 219,454 | 203,051 | 74,527 | 64,539 | 64,539 | 187,397
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¢/ Caractéristiques de la machine frigorifigue :

- Production frigorifique massique : @, = h - hs = 187,397 - 64,539
soit : T = 122,86 KJ/kg

- Débit massique du Fréon R12 : m = Graf(he-hs) = (32 792 x 4,1868)/122,86
soit m = 1117,48 kg/h

- Travait massique de compression : W = h; - hy = 219,454 - 197,385
soit: W = 22,07 KJ/Kg

- Puissance mécanique théorique de compression : Py, = mW= 1117,48 x
22,07/3600
soit Py = 6,85 KW

- Flux de chaleur dans I'évaporateur :
Doy = Dnet = 32792 Kcal/h = 38173,10 W

- Flux de chaleur dans le refroidisseur
G = m (hone) = 1117,48 x (219,454 - 203,051) x (4,1868)
soit @y =4 378,05 Kcal/h = 5091,67 W

- Flux de chaleur dans le condenseur .
Poa = m (he- h3) = 1117,48 x (203,051 - 74,527) x (4,1868)'1
soit g = 34 303 Kcal/h = 39 895,27 W

-Flux de chaleur dans le récupérateur .

D =m. (h - hs) = 1117,48 x (74,527 - 64,539) x (4,1868) i
soit B, = 2665,85 Kcal’/h = 3100,38 W

- Coefficient de performance :

COP = (h; - hs)(h2 - hy) = 122,86/22,07

soit COP =557
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- Coefficient de performance du cycie de Carnot correspondant :
COP.= T (Tc-Te) = (0 +273,15)/(40 - 0)
soit COP.=6,83

- Le rapport COP/COP,.. : COP/COP, = 82%

- Débit d’eau dans le condenseur-refroidisseur :
Sachant que l'eau rentre a 20 °C et sort & 35 °C, a la température (20 + 35)/2 =
27,50 °C, I'eau posséde les propriétés thermophysiques suivantes :

Cp = 0,998 Kcallkg °C

o= 996,40 kg/m®

En faisant le bilan thermique, on a:
Meas . Cp . AT = m . (hy.h3)d'ou
Meay = M . (ha_h3)}/(Cp . AT)
= 1117,48 x (219,454 - 74,527)/(0,998 x 4,1868 x (35 - 20))
soit Meay = 2583,96 kg/h '
d’ol un débit volumigue : Qeay = Meau/p = 2583,96/996,40
soit  Qeau = 2,60 M’ /h

d / Calcul des conductances globales (U.A) des échangeurs :
1) Evaporateur :

T A , T
36°C eau
\ 14°C
R12
< 0°C
>

- profil des températures -
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ATm = (ATmax - ATmin ) /10 ( Trax/ ATmin)
=[(36-0)-(14-0)1/In(36/14)

ATm = 23,29 °C

d'ots (U.A ey = Dnet/ ATm = 32792/23,29

soit  (U.A)e = 1407,99 Kcalth °C = 1637,49 W/°C

2 / Refroidisseur :

T4 ry Tb
61,14°C ' R12vapeur
\ 4000
21,70°C gau
20°C

- profil des températures -
On détermine la température de sortie Ts de I'eau.

En faisant le bilan thermique on a:

@[f zmeau Cp (TS - TE)

dou Ts=Te + Tyl (Meay . Cp ) =20 + 4378,05/ ( 2583,96 x 0,998 )
soit: Ts=21,70°C

d'oll AT = (ATa - ATu) / In (AT, /ATy )

={(61,14-21,70)-(40-20)]1/In((61,14-21,70 )/ (40 - 20)

AT, =28,63°C
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on a (UA) = G/(F.ATm)

avec F - facteur de correction, déterminé a partir de I'abaque (Fig. 11.14, réf: 7)

ona:Z= ATeay/ ATriz = (21,70 - 20)/(61,14 - 40) Z=0,08
P = ATri2/ ATmax = (61,14 - 40)/(61,14 - 20 P =0,51

on trouve F = 1

dou  (U.A)s=4378,05/(1 x 28,63)

soit (U.A)g = 152,92 Kcal/h.°C = 177,85 W/°C

3: Condenseur :
T T

» r s

R12

40°C

Y

35°C
eau
21,70°C

»
»

- profil des températures -
ATm = ( ATmax - ATmin ) 1IN ( ATmax/ ATwmin )
=[(40-21,70)-(40-35)]/In((40-21,70)/(40-35))
AT, =10,25°C
d'ott (U.A Yea = Dea/ AT = 34 303,76 / 10,25
(U.A)q = 3346,71 Kcal / h.°C = 389222 W /°C

4/ Récupérateur :
Ta rs 4 Tb

40°C R12jiquide

T | aeec

15‘2200_\3121

0°C

»
»

- profil des températures -
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on trouve : AT, = 27,31° C

ona(UA)p =D/ (FATH)
on trouve F = 0,965 (fig: 11.14, réf : 7)
d'ot  (U.A)p =2665,85/(0,965x27,31)

soit  (U.A)p=101,15Kcal/h°C =117,64 W /°C

e/Calcul d'efficacité des échangeurs :

Lefficacité «e» d’'un échangeur est définie par :

£ =/ Dmax
ot & : flux de chaleur réel
Dmax : flux de chaleur maximal, défini par :
Drmax = (MCP)min . AT max
avec ATmax= Tee - Tt
Tce = température d’entrée du fluide chaud

Tie = température d’entrée du fiuide froid

- Pour I'évaporateur .

Pour le Fréon R12, la température est constante (0°C), on aura donc :
(M.CPImin = (M. CP)eau

ona: (M.CPleau = Bnet/ ATeau = 38137,1/ (36 - 14)

soit (M . CPeay = 1733,50 W/°C

d'ot € = Dnet/ (M.CPJeau - ATmax) = 38137,1/(1733,50 x (36 - 0))
soit £=0,61=61%
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CHAPITRE VI

PREDIMENSIONNEMENT DES EQUIPEMENTS
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VI - PREDIMENSIONNEMENT DES EQUIPEMENTS :

Vi- 1/ PROCEDURE DE CALCUL :

Choix du type de surface des échangeurs :

Notre choix se portera pour un échangeur a courant croisés avec un seul passage
de tubes ,ou le fluide extérieur s’écoulant perpendiculairement autour des faisceaux
de tubes lisses, est brassé. Tandis que le fluide qui s'écoule & I'intérieur des tubes

lisses, est non brassé. Les tubes sont disposés en quinconce (fig : 23).

Nous effectuerons le calcul des échangeurs pour deux types de surface dont les
dimensions sont illustrées dans le tableau suivant :'(réf : 5

TYPE DE SURFACE

5150-125| S1.25-125
| Diameétre extérieur des tubes : de (mm) 6,35 9,562
Espacement entre lignes : e, (mm) 9,52 11,91
Espacement entre rangées : eg (mm) 7,94 11,91
Diamétre hydraulique : Dy, (mm) 5,03 3,81
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En ce qui concerne le diamétre intérieur di des tubes, on le détermine & partir

du tableau 21 (dénomination de tubes en cuivre) [réf : 2).

Pour le 17 type de surface (S 1.50 - 1.25) on a : di = 4,35 mm
. Pour le 2°™ type de surface (S 1.25 - 1.25)on a : di = 7,52 mm

[

( en quinconce )

Fig . 23 - Disposition des faisceaux de tubes

Les calculs précédents nous donnent pour chague échangeur de chaleur la valeur :

- du flux de chaleur : @

- de la conductance giobale : U.A

Etablissons le tableau ci-dessous, illustrant les valeurs de @ et de (U.A) pour

chaque échangeur :

condenseur refroidisseur evaporateur récupérateur
& (w) 39895,27 5091,67 38137,10 3100,38
U.A (w/°C) 3892,22 177,85 1637,49 117,64
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Nous comptons effectuer une optimisation géométrique pour chaque
échangeur, et cela de maniére a aboutir & un échangeur de forme cubigue. Pour
cela determinons la dimension Z de 'echangeur cubique. Sachant que 'échangeur
est défini par les dimensions suivantes

- hauteur : N_ €. N_: nombre de lignes

- profondeur : Nk er Ng : nombre de rangées

- longueur : | = L/(N_ Nr)L : longueur totale de tube
Le volume de I'échangeur est donné par I'expression :
V= (N_ey) (Nrer)! = (NLNri)e_er

=L e er

et d'autre part : V = Z°
onauradonc:Z>= e erl

d’ol Z=(e e L)?

La longueur totale de tube est exprimée par la formule suivante :

L=Ae/(rde) avecAe:surface d’échange extérieure

Le calcul de la surface d'échange extérieure de chaque échangeur, implique
le calcul du coefficient de transfert global rapporté a la surface extérieur Ue, qui est

déterminé a partir de 'expression suivante :
Ue=[Ae/Ai1/hi+Ae/(2n kL) In (de/di)+ 1/he +Rf"
=[de/di1/hi+de/(2k.)In (de/di)+1/he +Rf]"

avec : hi : coefficient de convection du fluide a l'intérieur des tubes
he : coefficient de convection du fluide extérieur aux tubes
k. : conductibilité du tube en cuivre

Rf : résistance thermique d'encrassement, Rf = 0,0002 m? °C / W [réf : 6]

On est ramené au calcul de he et hi, pour cela on est amené a utiliser différentes

corrélations que nous citons dans ce qui suit :

On emploie la formule de Grimson [réf : 13] qui est: he de/k = 0;33 Red®® . pri?
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avec Red : nombre de Reynolds, Red = U - de /v
l Pr: nombre de Prandtl, Pr= uCp/k
i“ - p (Pas): viscosite dynamique du fluide
v (M2 /) viscosité cinématique du fluide
f | Cp (J7kg°C) : chaleur spécifique massique du fluide
K (W /7 m°C): conductibilité du fluide

C o= les quantités py, v, Cp, k sont déterminés a |l moyenne arithmétique entre Ia
- température de la paroi extérieure et la température moyenne du mélange du fluide.
(7 Umax {M/8) : vitesse maximale du fluide, déterminé pour la section de passage

minimale, soit transversalement, soit diagonalement,

0 - Détermination de Uypay :

:
-————-—r——-——-——-—-_——-_———.

i

)

Lo ,

l

, :

:

|

| .

En appliquant le principe de conservation de masse entre les sections (1) et

(2); nous avons I'équation suivante ;

pi Ur(eLl) = pp Uy (e - de) 1) ) (1)

Etant donné que le fluide est brassé, sa masse volumique p est déterminée 3
: ( la température moyenne du mélange, on considére que p est constante.

(1) implique : U; = Ua eJ/(e.-de)
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En appliquant le principe de conservation de masse entre la section (1) et la

section (3), on a I'équation suivante ;
Ua.e =2 U;(ep-de) (2)
(2) implique : Us = Ua . e /(2 (ep - de))

avec ep : espacement diagonal, ep=1{(e./232+ eRZ]” 2

La vitesse maximale a travers la section minimale sera :
Umax= max (UZ: US)
soit Umax = Ua.e / min[(e -de), 2 (ep-de)]

Pour le 1er type de surface (S 1.50 - 1.25), nous avons :
ep=[(e /22 +er?]" =[(9,52/2) + (7,94)3]"% = 9,26 mm
d'ol : 2 (ep-de) =2 x (9,26 - 6,35) = 5,8 mm
ona:.e -de=952-635=317mm
donc e - de < 2 (ed - de)

Tandis que pour le 2éme type de surface (S 1.25 - S 1.25); nous avons :
ep =13,32 mm
2 (ep.de) = 7,59 mm
e -de =2,39 mm
donc e -de<2(ep-de)

Finalement pour les deux types de surface, Una aura pour expression :
Unax=Ua . e /(e -de)
avec Ua : vitesse en amont de la batterie, déterminée par :
Ua =Q/Sa ol Q : débit votumique du fluide
Sa : section de passage en amont de la batterie

ona:Sa=(N_.e)? étant donné que I'échangeur est de forme cubique.
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Pour le calcul de hi :
a) Pour refroidisseur :

On emploie la corrélation de Sieder-Tate (réf : 3), qui est :
P (Pour un régime d’écoulement laminaire)
hidi/k=1,86[(di/l)Red.Pr]"™ (u/pup)®™
) avec les restrictions suivantes : 0,48 < Pr < 16700
di/l.Red.Pr>10 (I : longueur d'un tube)
j Les propriétés thermophysiques du fluide sont détermines a température du
, mélange excepté up; qui est déterminé a la température de |a paroi intérieure
} du tube.
b/ Récupératéur :
On emploi 1a corrélation de Petukhov (réf : 3) qui est caractérisée par :
e hi di/k = 1/8 Red . Pr/[1,07 + 12,07 (/8)"% (Pr*” - 1)] (u/pp)"
[ avec : f : coefficient de frottement
| f= (1,82 logso Red - 1,64)?
pour les liquides : N = 0,11 pour Tpi > Tnsiange

] n = 0,25 pour Tpi < Treiange
: pour les gaz : n=0
,V avec les restrictions suivantes : 0,5 < Pr < 2000
NG 10* < Red < 5.10°
3 L es propriétés thermophysiguss du fluide sont détermines a la température

du mélange excepté pp; qui est déterminé a la température de la paroi

intérieure du tube.
| f ¢/ Pour le condenseur :
. A Pentrée du condenseur fe Fréon R12 est a I'état de vapeur saturée (x = 1),

et au fur et 8 mesure que le fluide frigorigéne parcourt le condenseur, il y a

formation de liquide jusqu’'a ce que le Fréon R12 soit & I'état de liquide saturé (x = 0)
!" a la sortie du condenseur.
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Donc le fluide s’écoulant le long du condenseur est un mélange de liquide et de va-
peur,cela correspond a un écoulement biphasique. Pour cela en empioie I'approche
d'Akers-Deans et Crosser qui est caractérisée par les formules suivantes : [réf : 3]

hi di / k, = 0,0265 Pr."* Re,,>®  pour Ren, > 5. 10*

Lhi di / k.= 5,03 Pr,"® Re,,'” pour Re, < 5. 10*

(avec Rey, : nombre de Reynolds du mélange, déterminé par

Rem = di/uL [GL + Gv (pu/pv)"4])

Enprenantuntitrex=(1+0)/2=050na:
la vitesse massique du liquide: G =G (1-x)=05G
la vitesse massique de lavapeur : Gv-Gx =0,5G
d'ou :
Reyn =di/p 05G[ 1+ (p/pv)'?]
avec G vitesse massique du Fréon R12 défini par :
G = m/(S.NL.NR)

avec : S = n/4 di?

Les quantités thermophysiques k,_, J., Prc, p. , du liquide ainsi que pv, pv de
la vapeur sont déterminés a la température moyenne entre la température du meé-
iange et la température de la paroi intérieure.

d/ Pour I'évaporateur :

De méme que pour le condenseur, il y a présence des deux phases, liquide et
vapeur. Le Fréon R12 entre a I'évaporateur ayant un titre x = 0,19, pour en sortir a
I'état vapeur saturée (x = 1). L'évaporation du fluide frigorigéne s'effectue selon le
processus d'ébullition. On distingue deux mécanismes d’ébullition :

- ébullition convective

- ébullition nucléée
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Pour la détermination de hi, on emploie la corrélation de Kandlikar pour le
transfert de chaleur par ébullition a lintérieur de tubes horizontaux [réf : 4], qui est

caractérisé par a formule suivante :
hifh, = C4 Co® (25Fr)™ + C3 By™ Fy

avec Co : nombre de convection, défini par : Co = {(1 - x) / x)*® (pv / p.)**
Fr : nombre de froude, défini par: Fr = G*/ (p 2 g di)
Bo : nombre d’ébullition, défini par: Bo = q / (G Hyg)
avec : (W / m?) : flux de chaleur surfacique

Hig (J / kg) : chaleur latente de vaporisation
Fs : paramétre dépendant de la nature du fluide pour le Fréon R12, Ffi=1,5
h. : coefficient de transfert de chaleur pour la phase liquide, déterminé par
'équation de Dittus-Boelter :
he = 0,023 Re ®® Pr.®* (k. / di)
Re. : nombre de Reynolds de la phase liquide, défini par :
Re. = Gdi/p. (1-x)

Les valeurs des constantes Cy, C;, C;, C4, Cs sont données par le tableau ci-

dessous, selon le processus d'ébullition -

Constantes région ébuliition convective région d’'ébullition nucléée

E’;, L s

Ci 1,1360 0,6683
C -0,9 - 0,2
Cs 667,2 1058
C. 0,7 0,7
Cs 0,3 : 0,3
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Et la valeur du coefficient de transfert de chaleur hi sera la plus grande valeur

| hiC et hiN, soit hi = max (hic, hin)

| j avec : hic : coefficient de transfert de chaleur pour I'ébullition convective

hiy : coefficient de transfert de chaleur pour I'ébullition nuciéée.

‘ V1 -2/ CALCUL DE EVAPORATEUR :
E Données :
] - Flux de chaleur : &= 38137,10 W
- Conductance globale : (U.A) = 163749 W /°C
l - Fluide s’écoulant a l'intérieur des tubes : (Fréon R12)

- Température d’évaporation : 0°C

Fluide s'écoulant a 'extérieur des tubes : (eau liquide)

| - débit d’eau : Qe = 1,5 M’/

. - Températures de l'eau :

r - a 'entrée de I'évaporateur : 36 °C

- & la sortie de I'évaporateur : 14 °C

Fluide s'écoulant a Pintérieur des tubes : (Fréon R12)

- débit massique : M/(N_.Ng) avec: m=1117,48 kg/h
N. : nombre de lignes
Ngr : nombre de rangées

a/ Caicul pour le premier type de surface : (S 1.50 - 1.25) :

‘ Apres un calcul itératif, on présentera uniquement la derniére itération, sachant que ‘
E,, Ue doit appartenir a la plage des valeurs courantes : 280 < Ue < 850 Wim’ °C
(réf : 6) '

- -En prenant un coefficient de transfert global : Ue = 387,89 Wim2 °C
. surface d'échange : Ae = (U.A)/Ue = 1637,49/387,89 Ae=422m?"
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- Longueur totale de tube :

L = Ae/(n.de) = 4,22/(nx6,35x10'3) L=21162m
! - Dimension de I'évaporateur de forme cubique : _
[,. Z = (e_.erL) "? = (9,53x7,94x10° x211,62)* Z=0252m

- Nombre de lignes :
N, = Z/e, = 0,252/(9,53x107) N, = 26,45

- Nombre de rangées :
Ng = Z/eg = 0,252/(7,94x107°) Ng = 31,75

- Choix de N_ et Ng : on prend :
NL =26 NR =32

-letitre: x= (0,19 +1)/2=0,595
- - Calcul de he (corrélation de Grimson) :

En prenant comme température de la paroi extérieure : Tpe = 16,84 °C et

connaissant la température du mélange de l'eau : T, = (36+14)/2 =25 °C

On détermine les propriétés thermophysiques de I'eau a la température :
T (Tm + Tpe)/2 = (26 + 16,84)/2 = 20,92 °C
| p = 998,08 kg/m’
v =0,9836x10° m%/s
r k=0,6011 W/m~°C
Pr=6,83
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- Vitesse de I'eau en amont de la batfterie :
Ua = Qu/Sa = Qea/(NL.€L)° = 1,5x36007'/(26x9,53x10°%Y’
Ua= 00068 m/s

- Vitesse maximale de l'eau
Unax=Ua. eLI(eL-de) = 0,0068 x 9,53/(9,53-6,35) Unmax = 0,0204 m/s

-Nombre de Reynolds :
Red = Unax . defv = 0,0204 x 6,35 x 107/(0,9836 X 10®) Red = 131,58

he = k/de . 0,33 . Red®® . Pr'® = 0,6011/(6,35 x 10° ) x 0,33 x (131,58) *°
x (6,83) "
he = 1107.51 W/m?°C

-Calcul de hi (corrélation de Kandlikar ) :
-La température de la paroi intérieure Tpi s'exprime par :
Toi=Tpe-D[HW(2nkeL ) In(defdi) + Rf/(x de L)]
= 16,84 - 38137,10 x [1/ (2xn x385,13x211,62) xIn (6,35 / 4,35)
+ 0,0002 / {n x6,35x107° x211,62)]
Ty =15,01°C

- A la température de (T + Ta)2 = (15,01 + 0)/2 = 7.50°C, les propriétés thernmo-
physiques du Fréon R12 liquide et du Fréon R12 vapeur, sont respectivement :

pL = 1370,52 kg/m3 pv = 23,35 kg/m®
Cp. = 0,938 KJ/kg °C

W, = 255,07 x 10-6 Pa.S

k, = 0,0816 W/m °C

Pr.=2,93

- A la température de 7,50 °C, la chaleur latente de vaporisation est :

Hy = 147,599 KJ/kg
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- Vitesse massique :
G = m/(N_ Ng n/4 di?) = 1117,48x3600/(26x32xn/4x(4,35x10°)
G =25,10kg/m?s
- Nombre de Reynolds pour le Fréon R12 liquide :
Re, = di G{(u) (1-x) = 4,35x107 x 25,10/(255,07x10°®) x (1-0,595)
Re, = 173,39
- Coefficient de convection pour la phase liquide :
hy = 0,023 (Rey)*® (Pr.)®* (ku/di) = 0,023 x (173,39)*® x (2,93)°*
X 0,0816/(4,35x10°)
h, = 41,01 W/m?°C
- Flux de chaleur surfacique :
q= @l(n de L) = 38137,10/(r x 6,35x10° x 211,62) g =9033,74 W/m?
- Nombre d’ébullition :
Bo = q/(G Hyg) = 9033,74/(25,10x147,599 x 10° ) Bo = 2,44x107
- Nombre de Froude :
Fr=G¥(p.2 g di) = (25,10)%((1370,52)2x9,81x4,35x10°%))
Fr=7,86x10°
- Nombre de convection :
Co = ((1-x)/x) °® (pv/ p1) *° = [ (1-0,595) / 0,595 I°® x (23,35 / 1370,52)*°
Co = 9,59x10?
- Calcul de hic/hy :
hic/h, = 1,136 Co®° (25 Fr)®* + 667,2 Bo®’ 1,5
= 1,136 x ( 9,59x102y%° x (25x7,86x107%)** + 667,2 x ( 2,44x107° )*7

x 1,5

hic/hy = 20,58
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- Cailcul de hiy/h, :
hiy/h, = 0,6683 Co°2 (25 Fr)®® + 1058 Bo®’ 1,5
= 0,6683 x (9,59x1072)%2 x (25 x 7,86 x 10°)°% + 1058 x (2,44
x 10°°7x 1,5
hin/hL = 24,18

hi = max (hin/h, hic/h,) X h. = 24,18 x 41,01 hi = 991,68 W/m?

Ue = [de/di 1/hi+ de/(2k.) In (de/di) + 1/he + Rf] ™
= [6,35/4,35 x 1/991,68 + 6,35x107°/(2x385,13) x In (6,35/4,35)
+ 1/1107,51 + 0,0002]"
Ue = 387,89 W/m? C°

Ae = (U.A)Ue = 1637,49/387,89 Ae =422 m2
Tpe = Tmeau- @/(he Ae) = 25 - 38137,10/(1107,51x4,22 ) Ty =16,84°C

- Géométrie de I'évaporateur :
Sachant que le nombre de lighes est de rangees sont respectivement :
N, = 26, Ng = 32, I'évaporateur aura :
une hauteurde : Ny . @ =26 x 9,53 x 10° = 0,248 m
une profondeur de : Ng . er = 32 x 7,94 x 10°= 0,254 m
une longueur de : L/(N| . Nr) = 211,62/(26x32) = 0,254 m
un volume de :V = 0,248 x 0,254 x 0,254=16,10° m> =16L

- Calcul des pertes de pression dans 'évaporateur :
a) Perte de pression externe : (eau liquide)
Flle s'exprime par : {référence :12)
APeoq =% . A Ng. Fq . 1/p. G?
avec : A : Coefficient de frottement.

N : nombre de rangées.
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Fq : facteur de profondeur, fonction du nombre de rangées.
p : masse volumique du mélange

G : Vitesse massique déterminée pour ia section minimale G =p.Umax

- Coefficient de trainée (fig. 13, réf :8) : Cx = 1,482 pour Red = 131,58
doltA=4Cx=4x1482 A =5,928

Fa=1

o = 998,08 kg/m®

Umax = 0,0204 m/s
d'ol APy = ¥4 x 5,928 x 32 x 1 x 998,08 x (0,0204) APgq = 39,40 Pa

b/ Perte de pression interne : (Fréon R12)

Elle s’exprime par :
AP =% A . Udi.1p.G?

. déterminé par la formule de Poiseuilie : A = 64/Re,,

£n utilisant a méme expression de Re,, utilisé pour le condenseur :

Rem = difpL .[ GL + GV . {p/pv)"? ]

avec: G .=G.(1-x)=25,10x(1-0,595) = 10,17 kg/m*s
Gv=G.x=2510x0,595 = 14,93 kg/m?s

dols Ren, = 4,35x10°%/(255,07x10® x [10,17 + 14,93 x (1370,52/23,35)'? |
Rem = 2124,13
d'olt A = 64/2124,13 = 0,030
L=21162m
G = 25,10 kg/m* S
1/p = V : volume massique qu'on détermine a la température
(Tpi+Tew)/2 = (15,0140)/2 = 7,50 °C
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A partir des tables thermodynamiques du Fréon R12, on a a la température
3 de 7,50 °C :
| V= 0,000729 m°/kg
f Vi, = 0,043471 m*/kg
d'oll V =x V4 +V, =0,595x0,043471 + 0,000729
V = 0,026 594 m°/kg

doii APy = V4 X 0,030 x 211,62/(4,35x10°%) x 0,026594 x (25,1072
I soit AP, = 12226 ,15 Pa = 0,122 bar

{ ¢ ) Calcul pour le deuxiéme type de surface : (S 1.25 - 1.25)

H

i_ Méme procédure de calcul que celle exposée pour le premier type de surface,
! on trouve les grandeurs suivantes :

: - Coefficient de transfert giobal : Ue = 375,46 W/m? °C

] | - Surface d’échange : Ae = 4,36 m?
- Longueur totale de tube : L = 145,82 m
( - Température de la paroi extérieure : Tpe = 17,29 °C

- Nombre de lignes et de rangées : N = Ng= 23

- Géométrie de 'évaporateur :

L'évaporateur aura :
une hauteurde: N_ . e. = 0,274 m

une profondeurde : Nr . er = 0,274 m
{T une longueur de : L/(N_.Ng) = 0,276 m
B un volume de :V = 20,7 L.

- Perte de pression externe (eau) : AP = 49,52 Pa

- Perte de pression interne (Fréon R12) : APy = 0,015 bar




d ) Tableaux recapitulatifs des resultats obtenus lors du calcul de

I'évaporateur pour

les deux types de surface :

Tvpe de surface

S1.50-1.254¢ S1.25-1.23
Coefficient de transtfert global (W/m? °C) 387.89 37546
Surface d’échange de chaleur (m?) 422 4.36
Longueur de tube totale (m) 21162 145.82
Volume de I’évaporateur (litres) 16 20.7
Perte de pression interne (Fréon R12) (bar 0.122 0.015
Perte de pression externe (eau) (bar) 39.40.107 49.52.10°

CONCLUSION .

Le choix du type de surface pour 'évaporateur se portera sur le deuxieme type de

surface (S 1.25 - 1.25), étant donné qu'il présente de plus faibles pertes de pression

interne par rapport au premier type de surface.
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Vi-/3 CALCUL DU CONDENSEUR-REFROIDISSEUR :

Données : - Flux de chaleur ;& = 44986,94 W
- Conductance globale du condenseur : (U.A)q = 3892,22 W/°C
- Conductance globale du refroidisseur : (U.A)y = 137,85 W/°C

- Fluide s'écoulant a {'extérieur des tubes : (eau liquide)
Il est caractérisé par :
- débit d'eau : Qeay = 2,6 M
- températures de 'eau :
- a 'entrée de I'échangeur : 20 °C
- & la sortie de I'échangeur : 35 °C
- Fluide s’écoulant a l'intérieur des tubes : (Fréon R12)
il y a deux types d’écoulement :
a) écoulement monophasique du Fréon R12 (vapeur)dans le
refroidisseur avec des températures :
- 4 I'entrée du refroidisseur : 61,14 °C
- a la sortie du refroidisseur : 40 °C
b) écoulement biphasique du Fréon R12 (liquide-vapeur) dans le
condenseur :
avec :
- une température de condensation du Fréon R12: 40 °C
- un titre : x=0,5
- un débit massique : m/(N. Ng) avec m=1117,48 kg/h

CALCUL DU CONDENSEUR-REFROIDISSEUR POUR LE 1%F TYPE DE SURFACE
(S 1.50 - 1.25) :

Aprés un caleul itératif, voici la derniére itération, sachant que : 280 < Ue < 850
(W/m?2 °C) (réf : 6).
-En prenant un coefficient global de transmission : Ue = 415,53 W/m? °C

- Surface d’échange du condenseur :
Ag = (U.A)g/ Ue = 3892,22 /415,53 Ag =937 m?
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- Surface d'échange du refroidisseur :

As = (UA)/Ue =177,85/415,53 As=0,42 m?
- Surface d’échange de l'échangeur :
Ae = Ay + Ay Ae =9,79m?
- Longueur tofale de tube :
L = Ae/(nde) = 9,79/(n.6,35.10'3) L =4980,99m

- Dimension de I'échangeur de forme cubique :
Z=(eL.eR.L)?=(953x794x106x490,99)'° Z=0,334m
- Nombre de lignes : N = Zfe; = 0,334/(9,53.10'3) N_ = 35,01
- Nombre de rangées : Ng = Zfeg = 0,334/(7,94.10'3) Nr = 42,02
- Choix N_ et de Ng: on prgnd N. =35
Nr = 42

- Calcul de he : (corrélation de Grimson)

En prenant T, = 31,49 C°, et connaissant la température du melange (20 +
35) /2 = 27,50°C. On détermine les propriétés thermophysiques de l'eau a la tempe-

rature :

(27,50 + 31,49)/2 = 29,50 °C
p = 995,84 kg/m®
v = 0,8105.10-6 m%/s
k =0,6143 W/m °C
Pr=5,49
Ua = Qea/(NL.€L) = 2,6 X 36007"/(35 x 9,53 x 107°) Ua = 0,0065 m/s

Umax = Ua . e /(e.-de) = 0,0065 x 9,53/(9,53-6,35). .....Umax = 0,0195 m/s
Red = U, defv = 0,0195 x 6,35 x 10°%/(0,8105 x 10°) Red = 152,74

he = k/de 0,33 (Red) °® (Pr)'"® = 0,6143/(6,35.10°) x 0,33.x (152,74)*°
x (5,49)"" he = 1150,86 W/m? °C
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- Calcul de hi du condenseur : hicy
Température de la paroi intérieure :

Tpi = Tpe + B[ 1/(27 ke L )xIn (de/di) + Rf/(nde L)]
= 31,49 + 44986,44 x [1/(2n x 383,64 x 490,99)xIn (6,35/4,35)
+ 0,0002/(x x 6,35 x 10 x 490,99)]
To =32,42°C

On détermine les propriétés thermophysiques du Fréon R12 vapeur et du Fréon R12
liquide a la température : (32,42 + 40)/2 = 36,21°C

Pour le Fréeon R12 vapeur . Pour le Fréon R12 liguide :
pv = 50,51 kg/m3 ' pL = 1266,04 kg/m3
pV = 13,57.10-6 Pa.s ML= 204,708.10-6 Pu.S

h, = 0,1617.10-6 m2/s
k.= 0,0720 W/m °C
Pr=2,85
Ren = dif, [GL + GV (pu/pv)'? ]
avec: G =G (1x)=G(10,5)=05G
Gv=Gx=05G
Rem = dify, 0,5.G [1 + (pu/pv)'? ]

on a G = m/(N_ Nr.n/4 di%) = 1117,48x3600 '/(35x42x n/4 x (4,35.10°))
G =14,21 kg/m?s

d'oll Req, = 4,35.10%/(204,708.10° x 0,5 x 14,21 [1 + (1266,04/50,51)"%]
Ren = 906,77

hicd = k /di 5,03 Re, " Pr ' = 0,0720/(4,35.10° x 5,03 x (906,77)"°
x (2,85)""° hica = 142,90 W/m? °C
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-On détermine les propriétés thermophysiques du Fréon R12 vapeur a la tempéra-
ture :
(61,14 + 40)/2 = 50,57°C
B =14,58.10-6 Pa.s
Cp = 0,797 KJ/kg °C
k =0,01256 W/m °C
Pr =0,92

- La viscosité dynamique a la température de la paroi intérieure
Tpi=32,42°C up = 13,34.10-6 Pa.s

Red = difuv G = 4,35.10°%/(14,58.10°) x 14,21 Red = 4240,26

(1= L/(N_.Ng) = 490,99/(35x42) = 0,33 m
d’ou di/l Red.Pr = 4.35.10°%/0,33 x 4240,26 x 0,92 = 51,06 > 10 )

hi = 1,86 k/di [dift Red Pr 1" (W/p)0,14
= 1,86 x 0,01256/(4,35.10% ) x [ 4,35.10°%/0,33 x 4240,26 x 0,92 ]"°
x (14,58/13,34)>™ hig = 20,18 W/m? °C

- on effectuera une moyenne pondérée par rapport aux surfaces , hi est déterminée

par l'expression suivante : iil = (hicq.Acq + hiif Ag)/Ae

hi = (1142,40 x 9,37 + 20,18x 0,42)/9,79 hi = 1093,84 W/m? °C
Ue =[de/(di hi) +de/(2k) In (de/di) + 1/he + Rf ]

=[6.35/(4,35 x 1093,84) + 6,35 x 10°%/(2 x 383,64) In(6,35/4,35)
+1/1150,86 +2.107%]" Ue = 415,53 W/mz °C
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- Pour 4000 < Red < 10°, A4 = 0,3164 Red ™, (ref : 8)

! soit A = 0,3164 x (4240,26) " Aq= 0,039
N L = Ad/(:nde) = 0,42/(nx6,35x107%) Lrf=21,05m
rs =57,362 kglm3 masse volumique du Fréon R12 vapeur déterminée a la
‘ t température (Tyi + Tm)/2 = (32,42 + 50,57)/2 = 41,492 °C
I d'oli DPinr = 12 X 0,039 x 21,05/(4,35x107°) x (14,21)%/57,362

soit AP int,f = 332,17 Pa

[F AP inted = 112 hea Loa/di 1/peg G
A Acd = 64/Re,, = 64/906,77 Aeg = 0,071
‘ | Leg = Ag/(nde) = ,37/(nx6,35x107° ) Log =469,7 M
P G = 14,21 kg/m® s
- 1/ped = Voa - Volume massique qu'en détermine a la température:
[ (To + Te)2 = (32,42+40)/2 = 36,21 °C
X A partir des tables thermodynamiques du Fréon R12, 2 36,21°Cona:
r Vi = 0,000789 m’/kg

Vig = 0,019254 m°kg
d'oli Vg = 0,6 Vig + Vi

= 0,5 x 0,019254 + 0,000789
soit Veq = 0,010416 m¥kg
@00 AP ined = ¥ X 0,071 x 469,70/(4,35x10°°) x 0,010416x(14,21)
o soit AP intoa = 8062,11 Pa

Finalement : AP ;4 = AP int,f + AP inted = 332,17 + 8062,11
; - s0it AP . = 8394,28 Pa = 0,0839 bar

69




¢ /- Calcul du Condenseur-refroidisseur pour le 2éme type de surface ; (S 1.25 -

1.25)
Méme démarche a suivre, on trouve les grandeurs suivantes : .

- Ue = 302,09 W/m? °C
-Ae=1347m°
-L =450,48m
- Géomeétrie :
Sachant que N| = 33, Ng = 34, le Condenseur-refroidisseur aura :
- une hauteur de : Ny . ¢ = 0,393 m
- une profondeur de : Ng. er = 0,405 m
- une longueur de L/(N_ x Ng)} = 0,401 m
-unvolumede:V=639.L
- Perte de pression externe (eau liquide)
APeq = 51,60 Pa = 51,60 x 10 bar
- Perte de pression interne (Fréon R12) :
APin = 1124,01 Pa = 0,0112 bar

d / Tableau recapitulatif des resultats obtenus lors du calcul du condenseur-

refroidisseur pour les deux types de surfaces :

TYPE DE SURFACE
S$.1.50-1.25 5.1.25-1-25

Coefficient de transfert global 415,53 302,09
(Wim2 °C)
Surface d'échange de chaleur (m?) 9,79 13,47
Longueur de tube totale (m) 490,99 450,48
Volume du Condenseur-refroidisseur 37,1 63,9
{litres)
Perte de pression interne (Fréon R12)] 0,0839 0,0112
(bar)
Perte de pression externe (eau) (bar) | 46,80.107 51,60.10°




- CONCLUSION

Le choix du type de surface pour le Condenseur-refroidisseur se portera sur

le deuxiéme type de surface (S 1.25-1.25), vu qu'il présente de plus faibles pertes

de pression interne par rapport au premier type de surface.

Vvl - 4/ CALCUL DU RECUPERATEUR :

Données : - Flux de chaleur : & = 3100,38 W
- Conductance globale : (U.A) = 117,64 W/°C

- Fluide s'écoulant a I'extérieur des tubes : (Fréon R12 liquide)
- débit massique : m = 1117,48 kg/h
avec des températures :
- a Pentrée du récupérateur : 40°C
- a la sortie du récupérateur : 30°C
- Fluide s'écoulant a I'intérieur des tubes : (Fréon R12 vapeur)
- débit massique : M/(N..Ng) avec m = 1117,48 kg/h
avec des températures :
- a lentrée du récupérateur : 0°C

- a la sortie du récupérateur : 15,22 °C

al - Calcul pour le premier type de surface (S 1.50-1.25) :

Aprés un calcut itératif, voici la derniére itération :
- En prenant un coefficient de transfert global : Ue = 48,43 W/im? °C
- Surface d’échange :

Ae = (U.AYUe = 117,64/48 43 Ae = 2,43 m?

- Longueur totale de tube :

L = Aef(nde) = 2,43/(nx6,35x107%) L=121,76m

- Dimension du récupérateur de forme cubique :

Z = (eL.er L) = (9,53x7,94x10° x121,76)"° Z=0,210m
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- Nombre de lignes et de rangées :
N, = Z/e, = 0,210/(9,53x10°) N, = 22,00
Nr = Z/er = 0,210/(7,94x1 0% Nr = 26,40
- Choix de N_ et de Ng : on prend N = 22 et Ng = 26
- Calcul de he (corrélation de Grimson) :
En prenant Tpe = 30,10°C, et sachant que Ty =( 40 + 30)/2 = 35 °C,
a la température (Tpe + Tm)/2 = (30,10 + 35)/2 = 32,55 °C,
les propriétés thermophysiques du Fréon R12 liquide sont :
oL = 1279,94 kg/m®
Cp. = 0,994 KJ/kg °C
b = 210,80 x 10-6 Pa.s
v = 0,1647 x 10-6 m?/s
k. = 0,0732 W/m °C
|_Pr =286

- Vitesse du Fréon R12 liquide en amont de la batterie :
Ua = m/(p..Sa) = m/(p..(Np.e ) = 1117,48 x3600'/(1279,94
X (22x9,53x107°%)) Ua = 0,0055 m/s

Vitesse maximale du Fréon R12 liquide :
Unex = Ua.ei/(e, - de) = 0,055 x 9,53/(9,53 - 6,35) Umax = 0,0166 m/s

Nombre de Reynolds : -
Red = Upay . defv, = 0,0166 x 6,35 x 10°%(0,1647 x 10°) Red =638,82° -

he = k/de . 0,33 . (Red) °® . (Pr.)"® =0,0732/(6,35 x 10°) x 0,33
x (638,82)°% x (2,86)"° he = 260,52 W/m?°C

- Calcui de hi (corrélation de Petukhov) :
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A la température T, = (0 + 15,22)/2 = 7,61 °C, les propriétés thermophy
siques du Fréon R12 vapeur sont :
pv = 23,42 kg/m®
Cpv = 0,645 KJ/kg °C
uv = 11,98 x 10-6 Pa.S
w = 0,51 x 10-6 m*/S
kv = 0,00943 W/m? °C
Prv = 0,82
- Vitesse massique :
G = m/NLNg.m/4.di?) = 1117,48 x 3600/(22 x 26 x n/4 X (4,35 . 10°)
G=36,52 kg/mts
- Nombre de Reynolds : Red = di . G/pv
= 4,35 x 10° x 36,52/(11,98 x 10°)
Red = 13261,41
- Coefficient de frottement :
f=(1,821log 10 Red-1,64)~
= (1,82 x log 1o (13261,41) - 1,64)? A f=0,0291
hizk,/di. f/8.Red.Pr,/{1,07+127 (f/8) "2 (Pr.”°-1)]
= 0,00943 / (4,35 x 10 '3) x (0,0291 /8) x 13261,41x0,82/[ 1,07 + 12,7
x (0,0291/8)"?x(0,82%°-1)]
hi = 87,91 W:m °C
- Coefficient de transfert global :
‘Ue =[de /di 1/hi + de/(2k;) In (de /di) + t/he + Rf]
= [6,35/4,35 x 1/87,91 + 6,35 x 10°%/(2 x 384,51) x In (6,35/4,35)

+ 1/260,52 + 0,0002]" Ue = 48,43 Wim2°C
- Surface d’échange :
Ae = (U.A)YUe = 117,64/48,43 Ae =243 m?

- Température de la paroi extérieure :
Tpe= T m®i2L) - @i(he . Ae) = 35 - 3100,38/(260,52 x 2,43)

Tpe = 30,10 °C
73



s B A

i

E:;..’".

- Géométrie :
Sachant que N .= 22 et que N g = 26, le récuperateur aura :
-une hauteurde: N | . e =22 x 9,53 x 103=0210m
- une profondeurde : Ng . € g =26 x 7,94 x 10 3=20206m
_une longueurde : L/(N | . N g) = 121,76/(22 x 26) = 0,213 m
_unvolume de : V = 0,210 x 0,206 x 0,213=9,210°m>=9.2 L

- Calcul des pertes de pression :
a) Perte de pression externe : (Fréon R12 liquide)

AP =% A .NR.Fq4.p. Una
- Coefficient de trainée (fig. 13, ref: 8) : Cx = 1,201 pour Red = 638,81
dour=4Cx=4x1201=4804

p = 1279,94 kg/m *
U max = 0,0166 m/s
d'oll APy = V2 x 4,804 x 26 x 1 X 1279,94 x (0,0166)
APgq= 22,04 Pa = 22,04 x 10 ~° bar

- Perte de pression interne : (Fréon R12 vapeur)
APint =1/2 .. L/Adi. 1/p . G2

A =f=0,0291
L=121,76 m
G = 36,52 kg/m2.S
p : masse volumique qu'on détermine a la température (Toi+ Tm)2
Toi = Tpe- @ [V/(2n ki L)In (de/di) + Rf/(x de L)]
= 30,10 - 3100,38 | 1/(2n x 384,51 x 121,76) x in (6,35/4,35) +
2x104/(nx6,35x10'3x121,76)] Tpi =29,36 °C
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(Toi + Tm¥2 = (29,36 + 7,61)/2 = 18,49 °C d'ou p = 31,234

kg/m3

dol AP = ¥4 X 0,0291 x 121,76/(4,35 x 10°°) x 1/31,234 x (36,52)

APint = 17390,48 Pa = 0,174 bar

b - Calcul du récupérateur pour le deuxiéme type de surface : (S 1.25 - 1.25) :

Méme démarche que celle exposée pour le premier

les grandeurs suivantes :

- Coefficient de transfert global : Ue = 23,90 W/m? °C
- Surface d’échange : Ae =492 m?
- Longuetr totale de tube : L = 164,58 m
- Nombre de lignes et de rangées : N = Ngr= 24
- Géometrie :
Le récuperateur aura :
-une hauteurde : N_ . e, = 0,286 m
- une profondeur de : Ng . er = 0,286 m
- une longueur de : L/(N_ . Ng) = 0,286 m
_unvolume de:V=23310°m?®=2331L
- Perte de pression externe (Fréon R12 liquide) :
APeq = 14,64 Pa = 14,64 x 10° bar
- Perte de pression interne (Fréon R12 vapeur) :

AP,y = 1705,63 Pa = 0,017 bar

type de surface, on trouve
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c / Tableau récapitulatif des résultats obtenus lors du calcul du récupérateur pour

les deux types de surfaces :

Type de surface
Coefficient de transfert global 48,43 23,90
K W/m? °C)
Surface d’échange de chaleur (m?) 243 4,92
Longueur de tube totale {m) 121,76 164,58
Volume du récupérateur (litres) 92 23,3
Perte de pression interne (Fréon R12
vapeur)(bar) 0,1739 0,0170
Perte de pression externe (Fréon R12 | 22,04.10° | 14,64.10°
liquide) (bar)
CONCLUSION .

Nous opterons pour le deuxiéme type de surface (S 1.25 - 1.25) vu qu'ii occasionne

de plus faibles pertes de pression internes et externes par rapport au premier type

de surface.
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CHAPITRE VIl

CALCUL DES CONDUITES DE FREON
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Vil - CALCUL DES CONDUITES DE FREON :

Vil - 1/ PROCEDURE DE CALCUL :

Le circuit frigorifique du Fréon R12 se décompose en trois parties :
-cOté aspiration : constitué de I'évaporateur, du récupérateur et des conduites
- coté refoulement : constitué de Condenseur-refroidisseur et d'une conduite

- coté liquide : constitue du récupérateur, du détendeur et des conduites.

Le dimensionnement des conduites se résumant a la détermination de diamé-
tres et de longueurs ; le choix des diametres se fera en fonction des valeurs de dia-
meétres de tubes normalisés (tableau : 21, réf : 2), et en fonction de plages de vites-
ses usuelles correspondant a chaque portion du circuit frigorifique : (réf : 2)

- A la tuyauterie d'aspiration correspond la plage de vitesses : 8a15m/s

- A la tuyauterie de refoulement correspond a la plage des vitesses :

15425 m/s

- A la tuyauterie de liquide correspond la plage des vitesses: 0,53 1,25 mvs

Tandis que la détermination des iongueurs se fera selon ia disposition des

éléments de l'installation illustrée par la figure (24).

REMARQUE :

Le calcul du diametre se fera en minimisant la vitesse d’écoulement, de ma-
niére a minimiser les pertes de pression, bien entendu en respectant les plages de

vitesses usuelles
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Arrivée d'eau a 20 °C du
reservoir

Condenseur -
refroidisseur
Retour d'eau d 35 °C
vers le reservoir
* /T 3
v

|

Arrivee d'eau 4 36 °C des
liguefacteurs

>q___ Evaporateur Recuperateur

3

Detendeur

A

Retour d'eau a 14 °C vers
I'accumulateur

Fig. 24- Configuration de la tour
de refroidissement

Vi - 2/ COTE ASPIRATION :

2 1.1 - Conduite : Sortie évaporateur-entrée récuperateur

a) Choix du diamétre .
e diamétre intérieur s'exprime par la formule suivante :

di = [ m/(p./4 . Un)]"?
avec m : débit massique du Fréon R12 du circuit frigorifique  m = 117,48 kg/h

Compresseur
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p : masse volumique du Freon R12

U, ; vitesse moyenne d’ecoulement.
La perte de pression de 0,020 bar dans ['évaporateur correspond d'une
baisse éguivalente de température de AT = 0,25 °C. (A partir du diagramme fig. 272.

réf - 2 ). la température du Fréon R12 a la sortie de I'évaporateur sera de : - 0,25°C.

O

GO ow

Baisse équivalenie en °C

bar Q1 - 02 03 035

Pertes de charge

Pig. 25 - {réf : 2) BAISSE EQUIVALENTE DE TEMPERATURE

A cette température de - 0,25 °C on a p = 17,851 kg/m’ . En prenant une vi-
tesse Uy, = 8,71 mM/s (appartenant a la plage 8 15 m/s), le diamétre intérieur aura

pour valeur :
di= [1117,48/(17,851 x n/4 x 8,71)]"?

soit di = 50,41 mm

Ce diamétre correspond a un diamétre extérieure de = 53,97 mm
(a partir du tableau 21, ref : 2)
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b) Choix de la longueur :
D'aprés la disposition des éléments de l'instaltation on prendra une longueur
de 0,10 m.

c) Etude thermique :
Elle a pour but, la détermination de la température T2 du Fréon R12 vapeur a la sor-

tie de la conduite.

air

Fréon R12 vapeur

T LE

- Données ; - température du Fréon R12 vapeur a I'entrée de la conduite
T1=-025°C |

- température ambiante : Ta =30 °C

- diameétre extérieur i de = 53,97 mm

- diamétre intérieur : di = 50,41 mm

- fongueur de conduite : L = 0,10 m

- Procédure de calcul :
En faisant le bilan thermique, on a I'équation suivante :

m.Cp (T2 -Tq)=Ue.Ae (Ta-Tn)

avec  Tm=(T 1+ T2)2

d’ou: To =Ty + Ue-Ae/{mCp) [ Ta- (T + T2 )/2]

avec Ue : coefficient de transmission de chaleur global, donné par

Pexpression :
Ue = [ de/di . 1/hi + de/(2 kc) in (de/di + 1/he + Rf] -

a la température (- 0,25 + 30)/2 = 14,88 °C on a k. = 384,96 W/m °C
en prendra : Rf = 0,0002 m*/W °C

- he : coefficient de convection naturelle de {'air.
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- hi : coefficient de convection forcé du Fréon R12 vapeur.

Le calcul s'effectue par itération, et nous présenterons la derniére itération :
- Calcul de he:

On empiloi la corrélation de Churchill-Chu pour fa convection naturelle

autour d'un cylindre horizontal, qui est caractérisée par la formule suivante :
(ref: 3)

Nud = { 0,60 + 0,387 Rad "® [1 + (0,559/Pr) ¥'?%%"}2
avec : Nud : Nombre de Nusselt, Nud = he de/k
Rad : Nombre de Rayleigh, Rad = Grd x Pr
Grd - Nombre de Grachof, Grd = de® g B ATHV?
B (1/° K) : Coefficient d’expansion de volume, B = 1/Ta

AT = Ta - Tpe, Tpe : température de la paroi extérieure

En prenant Tpe = 0,46 °C, on détermine les propriétés thermophysiques de F'air sec
a la température (Tpe + Ta)/2 = (0,46 + 30)/2 = 15,23 °C

v =14,66.10° m%S
k =25,27.10° W/m °C

Pr=0,71
B = 1/(30 + 273,15) g =3,28.10°K"
. Grd = de® g B AT/v2=(53,97.10 ®)® x 9,81 x 3,28.10 ° x
(30 - 0,46)/(14,66.10 °)2 Grd = 694566,71
Rad = Grd x Pr = 694566,71 x 0,71 Rad = 496219,99
Nud = { 0,60 + 0,387 x (496219,99) " x [1 +(0,559/0,71) *® ] #27}2
Nud = 11,97

he = Nud . k/de = 11,97 x 25,27.10 %/(53,97.10 )
he = 5,61 W/m2°C
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- Calcul de hi :
On emploie la corrélation de Nusselt pour un régime d'écoulement turbulent
complétement développé a l'intérieur de tubes lisses, qui est caractérisé par la for-

mule suivante ; (ref: 3)

Nud = 0,036 Red °® . Pr ' _ (di/L) V'
avec : 10 < L/di < 400

- En prenant T2 = 0,24 °C, les propriétés thermophysiques du Fréon R12 vapeur &
la température T, = (T1 + T2)/2 = (- 0,25 - 0,24)/2 = - 0,245 °C, sont:

o= 17,785 kg/m °
Cp = 0,625 KJ/kg °C
n=1161.10°Pas
v=0,65.10 °* m¥s

k = 0,00897 W/m°C
Pr=0,81

e

U,, = mi(p.n/4 di 2) = 1117,48.3600 /(17,785 x n/4 x (50,41.10 °)?)
Um = 8,74 m/s
Red = Um.dil = 8,74 x (50,41.10 %)/(0.65.10 °) Red =
675 390,79
hi = k/di 0,036 Red °® Pr'? (din) "*®

= 0,00897/(50,41.10"%) x 0,036 x (675390,79) °® x (0,81) *°

x (50,41.10 %/0,1) V'8 hi = 264,80 W/m2 °C

- Calcul de Ue ;

Ue = [de/di 1/hi + de/(2k.) In (de/di) + 1/he + Rf ]~

= [53,97/50,41 x 1/264,80 + 53,97.10 /(2x384,96) x In

(53,97/50,41) + 1/5,61 + 0,0002 ] Ue = 5,48 W/m2°C
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T,=T;+UeAe/(m.Cp). [ Ta-(T:++ T2)2]
=-0,24 + 5,48 x 1 x 53,97 x 10° x 0.1/(1117,48 x 3600
x 0,625 x 10°) x [ 30- (-0,25-0,24)/2]

T,=-0,24C°
- Flux de chaleur :
@=m.Cp.AT =1117,48 x 3600" x 0,625 x 10 x (-0,24 - (-0,25))
=281W
Tpe = Ta - Ul(he.Ae)

=30 -2,81/(5,61 x 1 x 53,97 x 10°x 0,10 Tpe = 0,46 °C

d ) perte de pression :

d’aprés la formule de Darcy-Wessbach ( ref: 8)
AP =2 L/di p Upn?/2
A : coefficient de perte de charge
pour Red>10° A = (1,8 logio Red -1,64 )2 = (1,8 logso (675390,79) - 1,64)>
soit A = 0,013
d’ou AP, = 0,013 x 0,1/(50,41x 10°%) x 17,785 x (8,74)%/2
AP, = 17,21 Pa

CONCLUSION :

Cette conduite engendre une trés faible augmentation de température (AT =
0,01 °C), it W'est donc pas nécessaire d'isoler cette conduite. Cependant une tempé-
rature de surface de 0,46 °C engendre la condensation de 'humidité contenue dans
I'air et afin de protéger le matériel , il sera nécessaire de prévoir un revétement de 2
a 3 cm de laine de verre.
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2 | 2- Conduite :.sortie récupérateur - entrée compresseur ;
a) Choix du diametre :

Avant tout, nous allons calculer la température du Fréon R12 vapeur a la sortie du

récupérateur.
En supposant un flux de chaleur constant dans le récupérateur soit . & = 3100,38 W

Le flux de chaleur s’exprime pour I'équation suivante :
@=m.Cp.(Ts-Te)
dou Ts=g/(m.Cp)+Te
A la température de 7,5 °C, on a pour le Fréon R12 vapeur Cp = 0,645 KJd/kg °C

Et avec une température Te = -0,25 °C & I'entrée du récupérateur, d'ou !
Ts =-0,25+ 3100,38/(1117,48 x 3600 x 0,645 x 103) =15,25°C

A 15,25 °C, la masse volumique du Fréon vapeur est : p = 28,908 kg'lm3

En prenant une vitesse Uy, = 9,35 m/s, le diamétre intérieur de la conduite aura

pour valeur :
di = [m/(p.n/4.Un)]"? = [1117,48 x 36007'/(28,908 X n/4 x 8,35)] "
= 38,24 mm

A partir du tableau 21 (ref : 2), un diamétre intérieur di = 38,24 mm correspond a

un diamétre extérieure de = 41,28 mm.
b - Choix de ia longueur :
On prendra une longueur L = 0,20 m, avec un coude de 90 °C
¢ - Etude thermique :

Elle a pour objet, 1a détermination de la température T, du Fréon R12 vapeur a la

sortie de la conduite
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1 .Fréon R12 vapeur
T, T,
-Données : - Ty = 15,25 °C
-Ta=30°C
- Longueur L= 0,20 m

- diameétre extérieur : de = 41,28 mm,
- diameétre intérieur : di = 38,24 mm
La conductibilité du cuivre a(15,25 + 30)/2=22,63 °Cest::kc = 384,42 W/m°CO

- Le calcul s'effectue par itération, et voici la derniére itération :
- Calcul de he :

En prenant Tpe = 15,44 °C, on détermine les propriétés thermophysiques de Fair
sec a la température
(Toe + Ta)2 = (15,44 + 30)/2 = 22,72 °C

v =15,34.10° m%s

k = 25,84.10° W/m °C

| Pr=0,713

B =1/(30 +273,15), B =330.10°K"
Grd = de®g BATA? = (41,28.10°%)° x 9,81 x 3,30.10°

x (30 - 15,44)/(15,34.10°) Grd = 139917,41

Rad = Grd x Pr= 139917,41 x 0,713 Rad = 99723,06
NUd = {060 + 0,387 (99723,06)"? [1 + (0,559/0,713)* "%} 7 }2

NUd = 7,78

he = NUd . k/de = 7,78 x 25,84.10°%/(41,28.10°)  he = 4,87 W/im?°C
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- Calcul de hi :

En prenant T = 15,26 °C, on détermine les propriétés thermophysiques du Fréon
R12 vapeur 4 ta température . (T + T2 )2 = (15,25 + 15,26)/2 = 15,255 °C

o= 28,912 kg/m®

Cp = 0,665 KJ/kg °C
u=12,34.10° Pa.s
v = 0,43.10° ms
k = 0,00989 W/n °C
Pr=0,83

—

U = m/(pni4 di?) = (1117,48 x 3600'/(28,912 x n/4 x (38,24.10°))
Un = 9,35m/s
Red = Um.difv = 9,35 x 38,24.10°%/(0,43 x 10°) Red = 837761,61
hi = k/di 0,036 Red”® Pr'™ (difL.)"""®
= 0,00989 / (38,24x 10°) x 0,0036 (837761,61)°® (0,83)"°
(38,24.10°/0.20 )" hi = 436,93 W/m? °c

- Calcul de Ue :

Ue = [de/di 1/hi + de/(2kc) In (de/di) + 1/he + Rf]"
= [ 41,28/38,24 x 1/436,93+ 41,28x10°%/(2.x 384,42)
x In (41,28/38,24) +1/4,87 + 0,0002]" Ue = 4,80 Wim2°C

- Température de sortie T :
T,= Ty + UeAc/{mCp) (Ta- (T1+ T2)/2)
= 15,25 + 4,80.(n.41 28.10° x 0,20)/((1117,48 x 36007"') x 0,665.10°
X (30 - (15,25 + 15,26/2)) T,=15,26°C
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- Flux de chaleur :
= mCp.AT = (1117,48 x 3600°") x (0,665 x10%) x (15,26 - 15,25)
o =184 W

- Température de |a paroi extérieure :
Tpe=Ta- @l(he.Ae) = 30 - 1,84/(4,87 x n x 41,28 X 107 x 0,20) = 15,44 °C

d ) Perte de pression :
Méme démarche que pour la conduite précédente , on trouve :

AP, =81,18 Pa
- perte de pression dans le coude : AP = Nc 0,53 p Un2 /2
avec Nc : nombre de coudes
d'ou AP.= 1 x 0,53 x 28,912 x (9,35 /2 AP, = 669,80 Pa
d'ou la perte de pression sera : AP = 81,18 + 669,80 = 750,98 Pa

CONCLUSION :

Cette conduite engendre une trés faible augmentation de température (AT =
0,01 °C), il n'est donc pas nécessaire d'isoler cette conduite. Néanmoins on effec-
tuera un revétement de 2 a 3 cm d'épaisseur de laine de verre et cela afin de prote-
ger le matériel de la condensation de 'humidité contenue dans l'air.

VIl - 3/ COTE REFOULEMENT :

3.1 - Conduite : sortie compresseur - entrée Condenseur-refroidisseur .

a) Choix du diamétre :
Avant tout on détermine la température de Fréon R12 vapeur a la sortie du com-

presseur :
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On sait que la puissance mécanique théorique de compression est Py, =

¥ 6,85 KW. En admettant un rendement mécanique de compression 1, = 0,90 (ref :
- 1), Ia puissance réelle de compression sera :
P=Pn/nm=6,85/090,s0itP=761KW

D'oll la quantité de chaleur a dissiper, qui est due au frottement mécanique dans le
I" compresseur, sera: J = P - P, =7,61-6,85
Soit: @ =0,76 KW =760 W.

Connaissant la température de sortie du compresseur {(en négligeant les per-
[ tes de chaleur) Te = 64,14 °C, la tempeérature de sortie du compresseur (en tenant

compte de I'échauffement par frottement dans le compresseur) aura pour valeur :
[. T= @I(m.Cp) + Te = 760/(1117,48 x 3600 x 0,844 x 10%)
g"' soit : T =64,04 °C

A la température de 64,04 °C, la masse volumique du Freon R12 vapeur est :
p = 89,548 kg/m®

En prenant une vitesse Uy = 15,36 m/s , le diamétre intérieur de la conduite aura

pour vaieur :
di = (m/(pr/4.Up)]"2 = [1117,48 x 3600 /(89,548 x n/4 x 15,36)}"?
= di = 16,95 mm

[‘ A partir du tableau 21 (ref : 2 ), un diamétre intérieur di = 16,95 mm correspond & un

diamétre extérieur de = 19,05 mm

b) Choix de la longuedur :
On prendra une longueur L = 0,50 m, avec un coude de 90°.

¢ ) Etude thermique :
Elle a pour objet, la détermination de la quantité de chaleur dissipée a travers la

conduite, ainsi que la température T, & la sortie de la conduite.
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Fréon R12 Vapeur

T, T
- Données - T4 = 64,04 °C
-Ta=30°C
- diamétre extérieur : de = 19,05 mm
- diamétre intérieur : di = 16,95mm
-longueur: L. =0,50 m
-kc = 382,71 W/m °C a (64,04 + 30)/2=47,02 °C

- Le calcul s'effectue par itération, et voici la derniére itération
- Calcul de he :
En prenant Ty, = 63,84 °C, on détermine les propriétés thermophysiques de l'air
sec a la température : (Tpe + Ta)/2 = (63,84 + 30)/2 = 46,92 °C
| v =17,62.10° m¥s
k =27,52.10 W/m °c
Pr=0,709

-B = 1/(30 + 273,15) B = 3.30.10°K"
- Grd = de’gBATAV? = (19,05.10°° x 9,81 x 3,30.10° x (63,84 - 30)
/(17.62.10°) Grd =24 212,87
Rad = Grd x Pr = 24 212,87 x 0,709 Rad = 17 174,38
Nud = 40,60 + 0,387 x (17174,38)"[ 1 + (0,559 / 0,709)**®] ¥ }?
| Nud = 4,98
he = Nud . k/de = 4,98 x 25,59.10°%(18,05.10°%)
he = 7,21 W/mz2 °C
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- Calcul de hi :
En prenant T, = 64,01 °C, on détermine les propriétés thermophysiques du Freéon
R12 vapeur & la température : (Ty + T2)/2 = (64,04 + 64,01) /2 = 64,025 °C

o = 89,549 kg/m®

Cp = 0,844 KJ/kg °C

p=15726.10°Pas

v =0,17.10° m¥s

k =0,01343 W/m °C

Pr=0,96

Un, = mi(pn/4 di?) = 1117,48.36007/(89,548.1/4.(16.95.10°)?)
Un = 15,36 m/s
Red = Um.difm = 15,36 x 16,95.10°%/(0,17 x 10°)
Red = 1 527 999,25
hi = Kk/di .0,036 . Red %%, Pr'”® (di/L) '
= 0,01343 / (16,95.10°%) x 0,036 x (1 527 999,25)°% x (0,96)""°
x (16,95.10°/0,5)""® hi = 2064,39 W/m? °C

- Calcul de Ue-:
Ue=[de/di1/hi+de/(2kc)In(de/di)+1/he+ Rf]"
= [19,05/16,45 x 1/(2064,39) + 19,05.10°/(2 x 382,71) In (19,05/16,95)
+ 177,21 + 0,0002]" Ue = 7,18 WIm2°C
DouT, =T;-UeAe/(mCp)[(T1+T2)/2-Ta]
| = 64,04 -7,18 x X 19,05.10°x 0,5/ (1117,48.x 3600™
x 0,844.10%) [ (64,04 + 64,01)/2 - 30] T,=64,01°C

- Flux de chateur :
@ =mCp(Ts-T2)=1117,48 x 3600 x 0,844 x 10° x (64,04 - 64,01)
G=731W
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- Température de la paroi extérieure :
Toe = Ta + Di(he.Ae) = 30+ 7,31/(7,21 xt x 19,05 x 107 x 0,5)=63,84 °C

d ) perte de pression :
Méme démarche illustrée précédemment, et on trouve une perte de pression dans la

conduite : AP = 905762 Pa

CONCLUSION :

Vu la faible quantité de chaleur dissipée qui est de 7,31 W comparée a celle
a évacuer qui est de 760 W, il sera donc nécessaire de recalculer le Condenseur-

refroidisseur.

VI -4/ COTE LIQUIDE :

4 / 1- Conduite : sortie Condenseur-refroidisseur - entrée récupérateur

a) Choix du diametre :

A la température de 40 °C, la masse volumique du Fréon R12 liquide est :
p = 1251,65 kg/m®.
Pour une vitesse Uy, = 0,60 m/s (de la plage 0,5 - 1,25 m/s)

Le diameétre intérieur de la conduite aura pour valeur :
di = [m/(p.1/4.Un) 12 =[1117,48 x 3600"/(1251,66 x /4 x 0,60)]'*
di=0,023 m=23 mm

A partir du tableau 21 {réf :2), un diamétre intérieur di = 23 mm correspond a un
diameétre extérieur de = 25,40 mm.
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b} Choix de la longueur :
On prendra une longueur L = 1 m, avec un nombre de coude de 90 °C, Nc = 3.

c) Pertes de pression :

- Perte de pression linéaire : AP, = A L/di p UZn/2

A la température de 40 °C, le Fréon R12 fiquide posséde les propriétés suivantes :
p = 1251,65 kg/m®
u=1984x10° Pas

Nombre de Reynolds :

Red = p Um dify = 1251,656 x 0,60 x 23 x 1073/(198.4 x 10°) = 87060,33

on a 4000 < Red < 10° d'ois A = 0,3164 Red™* (ref : 8)
A = 0,3164 x (87060,33) " = 0,018
d'o AP, = 0,018 x 1/(23 x 10°%) x 1251,65 x (0,60)*/2 = 176,32 Pa

- Perte de pression dans les coudes :
APc = Nc¢ 0,53 p U*m/2 (ref : 8)
=3 x0,53 x1251,65 x (0,60)%/2 = 358,22 Pa
D'oll la perte de pression & travers la conduite sera :
AP = AP1 + APc = 176,32 + 358,22 = 534,54 Pa

REMARQUE .

Le choix de la longueur de cette conduite se fait aprés le calcul du Conden-
seur-refroidisseur définitif (voir chapitre Vill). La déperdition de chaleur a travers
cette conduite fait que la température du Fréon R12 liquide a I'entrée du recupéra-
teur sera inférieure a 40 °C. De ce fait, il ne sera donc pas nécessaire de recalculer
le récupérateur, étant donné qu’il a été calculer pour une température d'entrée de
40 °C.
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4./ 2 - Conduite : sortie récupérateur - entrée detendeur :

a) Choix du diamétre :

Ala température de 30 °C, la masse volumique du Fréon R12 liquide est ; p =
1289.62 kg/m® . Pour une vitesse Uy, = 0,58 m/s (de la plage 0,5 - 1,25 my/s), le dia-
meétre intérieur de la conduite aura pour valeur :

di = [m/(pn/4 Un)}'? = [1117,48 x 36007/(1289,62.x /4 x 0,58)1'”
=0,023m =23 mm

A partir du tableau 21 (ref : 2), un diametre intérieur di = 23 mm correspond a un
diametre exterieur de = 25,40 mm.

b) Choix de la longueur :

On prendra une longueur L = 0,60 m, avec un nombre de coude a 80° Nc =2

c) Perte de pression :
- Perte de pression linéaire :
A la température de 30° C, le Fréon R12 liquide posséde les propriétés suivantes :

p = 1289,62 kg/im®
u=21505x10°Pas

Red = p Un, dify = 1289,62 x 0,58 x 23 x 10°%(215,05 x 10" ) = 79 997,82

Pour 4000 < Red < 10°
A =0,3184 Red™  (ref:8)
A = 0,03164 x (79 997,82) " A =0,019

d'ou AP, = A L/di p Un/2
= 0,019 x 0,60/0,023 x1289,62 x (0,58)%/2 = 107,51 Pa
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- Perte de pression dans les coudes :
APc=Nc . 0,563 . p U4, /2 (ref: 8)

=2 x 0,53 x 1289,62 x (0,58)4/2 = 229,93 Pa
- D'oll |a perte de pression dans la conduite sera

AP = AP + APc = 107,51 + 229,93 = 337,44 Pa
4.3 - Conduite : sortie détendeur - entrée évaporateur !

a) Choix du diametre :
A la température de 0 °C, la masse volumigue du Fréon R12 liquide est : p = 1396,3
kg/m® . Pour une vitesse Un, = 0,54 mVs (de la plage 0,5 - 1,25 m/s) le diamétre inté-

rieur de la conduite aura pour valeur :

di = [m/(p.7/4.Up)]'"? = [1117,48 x 3600 '/(1396,3 x n./4 x 0,54)]'"*
di=0,023 m =23 mm

A partir du tableau 21 (ref : 2), un diamétre intérieur di = 23 mm correspond a un

diameétre extérieur de 25,4 mm

b) Choix de la longueur :
Le détendeur se trouvant juste a I'entrée de I'évaporateur , on prendra une longueur

L=0,05m=5¢cm

¢) Perte de pression
- perte de pression linéaire
A 0°C, le Fréon R12 liquide posséde les propriétés suivantes :

o = 1396,3 kg/m®

b =269,1x10° Pas
Red = p U, dif = 1396,3 x 0,54 x 23 x 10°%/(269,1 x 10° ) = 6444462
Pour 4000 < Red < 10° d'ol A = 0,3164 Red ™"
A = 0,3164 x (64444,62) " A = 0,020
d'oit APL = A L/di U%,/2 = 0,020 x 0,05/0,023 x 1396,3 x (0,54)%/2
AP, =8,85Pa
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'CHAPITRE Vill

INFLUENCE DES PERTES DE CHARGE ET DE
| CHALEUR
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Vill - INFLUENCES DES PERTES DE CHARGE ET
DE CHALEUR :

VIIl - 1/ PERTES DE CHARGE :

En réalité la circulation d'un fluide a fintérieur d’'une .conduite donne lieu a
des dépenses d'énergie dont la valeur dépend d’'un certain nombre de facteurs lies
pour certains aux propriétés du fluide (telles que la vitesse, la viscosité, la masse
volumique), et pour d'autres aux propriétés de l'enveloppe dans laquelle circule le
fluide (telles que la nature du tube et sa rugosite, les changements de sections et de

directions).

Ces dépenses d’énergie se traduisent par une baisse continue de la pression
motrice du fluide en circulation tout au long de son parcours. Ainsi dans les différen-
tes tuyauteries constitutives du circuit frigorifique, nous ferons les constatations sui-
vantes :

- Dans la tuyauterie de refoulement :

La pression du fluide a I'entrée du Condenseur-refroidisseur est plus faible
qu'a la sortie la sortie du compresseur. |
- Dans la tuyauterie de fiquide :

A l'entrée du récupérateur, la pression du fluide est plus faible qu'a la sortie
du Condenseur-refroidisseur.

- Dans la tuyauterie d'aspiration :

La pression du fluide a 'entrée du récupérateur est plus faible qua la sortie
de I'évaporateur. A l'arrivée au compresseur, la pression du fluide est plus faible
qu’'a la sortie du récuperateur.
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Mémes constatations & travers les echangeurs . évaporateur, récupérateur,

Condenseur-refroidisseur.

REMARQUE - ’

Pour le calcul des pertes de charge, nous avons considéré les pertes de pression

suivantes :

- Dans les conduites : - pertes de charge linéaire

- pertes de charge dues aux changements de directions (dans
les coudes)

- Dans les échangeurs :- pertes de charge lingaire interne
- pertes de charges dues aux changements de sections
(élargissement brusque a l'entrée et rétrecissement

brusque a la sortie).

VIl - 2/ CYCLE REEL :

P &

(x=0)
(x=1)

A
L.
A

4v

' 4

-

- Fig . 25 - Diagramme ( P, h ) du cycle réel
Superposons le diagramme réel (1"-2 -3 -4 -5 -¢’) au diagramme théori-
que (1-2-3-4-5-e)dune machine fonctionnant dans les mémes conditions

thermodynamiques sans aucune perte de charge ni de chaleur.
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La comparaison de ces deux diagrammes montre que .

- A I'aspiration : la perte de pression dans 'évaporateur entraine le déplace-
ment du point (e) (sortie de 'évaporateur) au point (e’) sur la courbe (x = 1), ce qui
implique la diminution de 'enthalpie (he’ < he), d’ou diminution de la production fri-
gorifique.

- A 'entrée du compresseur le point (1) sera déplacé a droite en (1'), ce qui
implique le décalage de la courbe de compression sur la droite, et cela laisse prévoir
une augmentation de la température en fin de compression.

- Au refoulement : échauffement di au frottement mécanique dans le com-
presseur entraine une augmentation de la température ainsi que de la pression, le

point (2) (sortie du compresseur) sera déplacé en (2').

Cette augmentation de pression conjuguée a la baisse de pression
d'aspiration, augmente le taux de compression (P2/P1 * > Po/Py) d’'oll augmentation
du travail mécanique de compression (h;' - hy' > h; - hy), ce qui entraine une diminu-
tion du coefficient de performance de la machine frigorifique.

En plus de Péchauffement dans le compresseur qui augmente la quantité de
chaleur a évacuer a travers le condenseur-refroidiseur, le point (3) (sortie du Con-
denseur-refroidisseur) sera déplacé en (3') sur la courbe (x = 0), ce qui impligue une
diminution de Penthalpie (hs' < h;) d’oll augmentation du flux de chaleur dans le
Condenseur-refroidisseur.

_ Sur le fiquide : le point (4) (entrée du detendeur) sera déplacé en (4') sur ie
segment de droite (4 - 5), ce qui implique une diminution du rapport de détente.

Vill - 3 CALCUL DES PERTES DE PRESSION :

( dues aux changements de sections dans les échangeurs )
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3.1 - DANS LE RECUPERATEUR :

a) Coté aspiration :

- Perte de pression due a I'élargissement brusque a I'entrée du récupérateur (APeb):

TUBE

RECUPERATEUR

FIG. 26 : REPRESENTATION DU CIRCUIT HYDRAULIQUE

Pour une sortie de tube directement greffée sur la paroi du récupérateur (fig 26 ),

d’aprés la formule de Borda-Carnot (ref : 8), APeb s'exprime par :
APeb= ¢ pU?%/2 pour Red > 3500

avec ¢ : Coefficient de perte de charge défini par : £ = (1 - S0/S,)

So : section intérieure du tube
S, : section du récupérateur

Ona:

So = n . di¥/4 = n/4 x (50,41 x 10°°) So=2x 10" m?
S, = (hauteur) x (profondeur) = (0,286) S, =8,18x 102 m?
dou ¢ = [1-2x10%/(8,18 x 10?%)] = 0,975

Uo=8,71m/s
p = 17,785 kg/m®
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d'oti APeb = 0,975 x 17,785 x (8,71)/2 APeb = 657,76 Pa

- Perte de pression due au réfrécissement brusque a la sortie du récupérateur
(APrb) :

i

RECUPERATEUR

fig 27 : REPRESENTATION DU CIRCUIT HYDRAULIQUE

Pour une entrée de tube directement greffée sur la paroi du récupérateur (fig : 27),

APrb s’exprime par la formule suivante (ref : 8)
APb=¢.p. U212 pour Red > 10*
avec £=0,5(1-514/S3)

ona:S;=818x10%m?

Sy = /4 di’ = n/4 x (38,24 x 10°Y S;=1,15x10°m?
doll £=05x[1-1,15x10%(8,18 x 10%)] £ =0,493
U;=935m/s
p = 28,912 kg/m®
d'olu APrb = 0,493 x 28,912 x (9,35)%/2 - APrb =623,04 Pa

b) Coté liquide :
Méme démarche a suivre, on trouve les grandeurs suivantes :

APeb = 224,17 Pa
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APrb = 107,91 Pa

3 -2 - DANS LE CONDENSEUR - REFROIDISSEUR :
Méme procédure de calcul, on trouve les grandeurs suivantes :

. APeb = 10 548,51 Pa = 0,1055 bar
. APrb=112,35Pa

3.3 - DANS EVAPORATEUR :

On trouve :
. APeb = 202,36 Pa

. APrb = 329.55 Pa

Récapitulation des pertes de pression engendrées dans le circuit frigorifique :

a ) Perte de pression cdté aspiration :

- A travers la conduite sortie détendeur-entrée évaporateur : AP48,85 Pa

- A Pentrée de I'évaporateur (élargissement brusque) : AP, = 202,36 Pa
- A l'intérieur de I'évaporateur . AP3-1473,43 Pa
- A la sortie de I'évaporateur (rétrécissement brusque : AP, -329,55 Pa

- A travers la conduite sortie évaporateur-entrée récupérateur : APs = 17,21 Pa
- A 'entrée du récupérateur (élargissement brusque) : APg = 657,76 Pa
- A lintérieur du récupérateur : AP; = 1705,63 Pa
- A la sortie du récupérateur (rétrécissement brusque) : APg = 623,04 Pa

- A travers la conduite sortie récupérateur-entrée compresseur . APg = 750,98 Pa
D'o la perte de pression globale du coté aspiration aura pour valeur :
APas = 5%, APi = 8,85 + 202,36 + 1473,43 + 329,55 + 17,21
+ 657,76 +1705,63 + 623,04 + 750,98
APas = 5768,81 Pa = 0,058 bar
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b) Perte de pression cote refoulement

- Dans la conduite sortie compresseur-entrée Condenseur-refroidisseur :
APy = 9057,62 Pa

- A Pentrée du Condenseur-refroidisseur (élargissement brusque) :

AP4y = 10548, 51Pa

- A l'intérieur du Condenseur-refroidisseur :

AP = 1128,09 Pa

- A la sortie du Condenseur-refroidisseur (rétrécissement brusque) :
AP = 112,35 Pa

D'oli 1a perte de pression totale du coté refoulement aura pour valeur :

APref = £13_., APi = 9057,62 + 10548,51 + 1128,99 + 112,35
APref = 20847 47 Pa = 0,208 bar

c) Perte de pression cdté liquide :
- Dans la conduite sortie Condenseur-refroidisseur - entrée récupérateur

AP44 = 534,54 Pa

- A I'entrée du récupérateur (élargissement brusque) :
AP4s = 224,17 Pa

- A l'intérieur du récupeérateur :

AP = 14,64 Pa

- A ia sortie du récupérateur (rétrécissement brusque) :

AP4; =107,91 Pa

- A travers la conduite sortie récupérateur - entrée détendeur :

AP = 337,44 Pa

D'oll la perte de pression totale cété liquide :

AP\ = 5814 APi = 534,54 + 224,17 + 14,64 + 107,91 + 337,44

AP, = 1218,70 Pa = 0,012 bar

103



il

F

Frepmava——y
5 A

L

Vill -4/ CALCUL DU CONDENSEUR-REFROIDISSEUR DEFINITIF

" - Calcul définitif du Condenseur-refroidisseur (en tenant compte des pertes de cha-

leur) :

Sachant que la quantité de chaleur & dissiper due au frottement mécanique
dans le compresseur est de : 760 W . Et que la quantité de chaleur dissipee a tra-
vers la conduite de refoulement est de : 7,31 W . D'ou la quantiteé de chaleur en plus
& évacuer a travers le condenseur -refroidisseur sera 760 - 7,31, soitde: 752,69 W

Connaissant le flux de chaleur dans le Condenseur-refroidisseur resultant de
Pétude précédente, qui est de : 44986,94 W. D'ou le flux de chaleur dans le nouveau

Condenseur-refroidisseur aura pour valeur :
44986,94 + 752,69 soitde : 45739,63 W.

On détermine a nouveau la conductance globale du refroidisseur : (U.A) «.
Calcul du débit d'eau :

A la température de (20 + 35°/2) = 27,5 ° C, 'eau posséde les propriétés suivan-
tes :

Cp=4,18 KJ/kg °C

o = 996,40 kg/m®
le débit massique d’eau s'exprime par
Meau = DHCP.AT) = 45739,63/(4,18 x 10° x (35 - 20))
= 0,73 kg/s = 2628 kg/h

le débit volumique sera :
Qeay =Mead/p = 2628/996,40 Qeau = 2,64 M’

- Calcul de la température de I'eau & la sortie du refroidisseur :
Sachant que le flux de chaleur dans le refroidisseur résultant de la premiere étude,
est de : 5091,67 W.

D'ou la quantité de chaleur & évacuer a travers le nouveau refroidisseur sera :
5091,67 + 752,69, soit de : 5 844,36 W

104



La température de Peau & la sortie du refroidisseur, TSeay est donné par la formule
suivante :
TSeau = T€eau + & rf H{Meau-CPeau)
=20 + 5844 ,36/(0,73 x 4,18 X 103) =2192°C

- Calcul de (U.A) 4

a b
4 6401°C i

mxapeuv 40°C
21,9200 \
eau 20°C

- Profil des températures -

v

- La température moyenne logarithmique :
ATm = (ATa - AT )IN(ATa/ATD)
= (64,01 - 21,92) - (40 - 20)/In[(64,01 - 21,92)/(40-20)] = 29,62 °C

- Facteur de correction : F
On détermine F & partir de 'abaque fig. 11.14 (ref:5}

ona:?{ Z=ATea/ATri2 = (21,92 - 20)/(64,01-40) = 0,080
{ P = (Tsgrqz - Tersz2)(Teau - Tersz) = 40 - 64,01/20 - 64,01 = 0,55
d'ou F)=1
d'ol (U.A) ref = B/FAT, = 5 844,36/1 x 29,62 = 196,85 W/°C

_ Finalement en fera le dimensionnement du Condenseur-refroidisseur pour le 2°™
type de surface (S. 1.25 - 1.25) ; avec les données suivantes

- Flux de chaleur : & = 45 738,63 W
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- Conductance globale du condenseur : (U.A)q = 3892,22 W/°C

T e i = e
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- Conductance globale du refroidisseur : (U.A)s = 196,85 W/°C
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- Fluide s'écoulant a I'extérieur des tubes : eau liquide caractérisée par
- un débit d'eau : Qeay = 2,64 M*/h

- Températures de 'eau : - a I'entrée de I'échangeur : 20°C

Y et e

- 4 la sortie de I'échangeur : 35°C

-"i,..__.

- Fluide s’écoulant a l'intérieur des tubes : Fréon R12

- A travers le refroidisseur, les températures du Fréon R12 sont
- al'entrée : 64,01°C
- & a sortie : 40°C
- A travers e condenseur, la température de condensation du Fréon R12 est de

f B

40°C, avec un titre de X =0,5

£n suivant la méme démarche de calcul citée précédemment , on trouve les gran-
deurs suivantes :
-Coefficient de transfert global : Ue= 301,55 w/m?3c®
-Surface d'échange de chaleur : Ae = 13,56 m?
-Longueur total de tube : . = 453,40
-Géométrie :
Sachant que le nombre de lignes et de rangées sont respectivement :
NL=33, Nr=34

L e condensateur-refroidisseur définitif aura :

-Une hauteurde : NL EL=0,393 m
-Une profondeur de : Nr Er = 0,405 m
-Une longueur de : L/(NL Lr) = 0,404 m
-Unvolume : V=643 L

*Perte de pression externe (eau liquide }
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Alext = 53,35 Pa=53,35x 10° bar
*Perte de pression interne ( Fréon R12)
APint = 1128,99 Pa = 0,0113 bar

-Calcul de l'efficacité du Condenseur-refroidisseur :
on a pour leau : MCp=Q/AT =45739,63/(36-20) = 3049,31 W/°C

Etant donne que le flux de chaleur évacué dans le refroidisseur et nettement

inférieur par rapport a celui dans le condenseur, on prendra Cp pour le Fréon R12 a

40°C. Et vu que dans le condenseur la température est constante donc :

(MCpP)ri2 >>(MCP)eay

on calcu! le nombre d’unité de transfert défini par :
NTUmax = U.ACmin = 301,55 X 13,56/3049,31 = 1,34

A partir de la fig. 11.20 (réf : 5) on trouve une efficacité | e=73%

Viil -5/ ETUDE THERMIQUE DE EVAPORATEUR (ISOLATION THERMIQUE):

Elie a pour objet la détermination de la quantité de chaleur absorbée & travers
les parois de I'évaporateur, en prenant de I'acier a 1% de carbone comme matériau
du corps de I'évaporateur, d’'une épaisseur e, = 8/10 mm, et comme revétement de
1a mousse de polyuréthanne d'une épaisseur e =3 cm.

Procédure de calcu! :

| évaporateur étant de forme cubique, on déterminera le flux de chaleur a
travers une paroi vertical (&), puis le flux de chaleur a travers la paroi horizontale
supérieure (Dns). ainsi que pour la paroi horizontale inférieure (Zhi). Et le flux de
chaleur total dissipé a travers les parois de I'évaporateur s’exprimera par

I'expression suivante :
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Dpe =4 Dy + O + s
Le flux de chaleur a travers chaque paroi est déterminé par 'expression suivante :
&= UAAT, '
A : Surface de la paroi
avec ATpn,=Ta-Tm
Ta : Température ambiante, Ta = 30°C
Tm : Température moyenne de 'eau
Sachant que les températures de 'eau sont :
- a 'entrée de I'évaporateur : 36 °C
- a la sortie de 'évaporateur : 14 °C

Et qu’a l'intérieur de I'évaporateur, la température de la paroi extérieure des tubes
est de 17,29°C

La température moyenne de I'eau sera {(36 + 14)/2 + 17,29]/2, soit .
Tm=21,15°C
- U : coefficient de transmission de chaleur global, qui est exprimé par :
U = [1/hi + ek, + ei/ki + 1/he]
avec :

hi : coefficient de convection de I'eau

he ; coefficient de convection de l'air

ea=0,8mm

ei=3cm
A la température (Ta + Tm)/2 = (30 + 21,15)/2 = 25,57 °C la conductibilité de
I'acier a 1% de carbone ainsi que celle de 'isofant sont respectivement :
-ka = 45,31 W/m°C
- ki = 0,030 W/m °C

REMARQUE :

L’étude sera faite pour un évaporateur propre, étant donné que cet état est considé-

ré comme facteur défavorable a lisolation thermique.
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a / Calcul du flux de chaleur a travers une paroi verticale &y :

Le calcul s'effectuant par itération, on présentera uniquement la derniere itération

que voici

En prenant : U= 0,70 W:m?°C
_Filux de chaleur : &, = UAATmM
= (0,70 x (0,276 x 0,274) X (30 - 21,15) =047 W

- Calcul de he :
On emploie la corrélation de Churchill-Chu pour ia convection naturelle sur une pla-

que plane verticale (réf : 3), qui est caractérisée par les formules suivantes :

Nu, = 0,68 + 0,670 Ra, " [ 1+ (0,492 /Pr)*"® *°pour 0 < Ry < 10°
Nu=1{ 0,825 + 0,387 Ra,"® [ 1 + (0,492 / Pr *'® 1% }? pour 10° < Ray

En prenant une température de la paroi exterieure : Toe = 27,40 ° C, on détermine
les propriétés thermophysiques de I'air sec a la température :
(Tpe+Ta)/2=(27,40+30 )/2=2870°C

qui sont :
v= 15,89 . 10° m%/s
k = 26,28 . 10°W/m °C
Pr=0,712
B = 1/(30 + 273,15) B =3,30.10°K"

Gr.=1%.g.p8. ATAV= (0,274)° x 9,81 x 3,30 x 10°° x (30 - 27,40)
/(15,89 . 10°)2 = 6 862 615,02
Ra, = Gr_. Pr=686261502x0,712 = 4,89. 10°
Ra, < 10%d'ou
NU, = 0,68 + 0,670 Ra_ [ 1 + ( 0,492/ Pr )¥1® |**®
=068+ 067 x(489.10°%)"x[1+(0,492/0,712)*"°1%°
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Nu, = 24,87
he = Nu, . k /L = 24,87 x 26,88.10°%/0,274
he = 2,33 W/m2°C :

- Calcul de hi :

vu la faible vitesse d’écoulement de Peau a lintérieur de I'évaporateur (Umax =
0,0277 m/s), on admettra que la convection est naturelle.
Température de la paroi intérieure Tpi ':
Tpi=Tpe-Qle\,[ealka+e;lki]
=27.40-0,70/( 0,276 x 0,274 )[ 0,8 x 10°/ 45,31 + 3x 102/ 0,030 ]
T,=21,19°C
a la température (T + Tm)/2 = (21,19 + 21,15)/2 = 21,17 °C, les propriétés
thermophysiques de 'eau sont .
v =0,09781 . 10° m%s
k=0,6015 W/m °C
Pr=6,79
B =1:21,17 + 273,15) = 3,40 . 10° K’
Gr.=L3g BAT/v?=(0,274)° x9,81x3,40x 10°
x (21,19 - 21,15)/(0,9781 . 10°)* = 27 788 670,19
Ra, = Gr_x Pr =27 788 670,19 x 6,79 = 1,89 . 10°
Ra, < 107 d'ou:
Nu_ = 0,68 + 0,670 Ral"* [ 1 + (0,492/Pr)*"® *°
= 0,68 + 0,670 x (1,89 . 108)" x [ 1 + (0,492/6,79)""° |*° = 72,34
hi=Nu,.k/L=7234x06015/0,274= 158,80 W/m?°C

-Calculde U :
Us[1/hi+ealkatelki+1/he]’

= [1/158,80 +0,8.10°/ 45,31 + 3.102/0,030 + 1/2,39 ]
U = 0,70 W/m? °C
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-Fluxde chaleur: @, =U.AATmM=0,70 X 0,274 X 0,276 530 6 21,15
By = 0,47 W

_Tp =Ta-@/he A) = 30 - 0,47 / (2,39 X 0,274 x 0,276)

Tpe = 27,40 °C

b YCalcul du flux de chaleur 3 travers la paroi horizontale inférieure : @ y

Le calcul s'effectuant par itérations, on présentera uniquement la derniere itération

que Voici :

-enprenantU =064 W/ m?°C
Fiux de chaleur : @i = U.AATmM = 0,64 x 0,276 x 0,274 (30 - 21,15)
O =043 W

- Calcul de he :

On emploie la corrélation de Churchil-Chu pour la convection naturelle a tra-

vers une plaque horizontale, avec face supérieure refroidie et la face inferieure
chauffée. Elle est caractérisée par la formule suivante : { Ref: 3 )

Nu,. =027 Ra.*  pour3x10°<Ra <« x 10"

avec Lc : longueur caractéristique , Lc = surface/périmetre

En prenant Tpe = 26,86 °C, les propriétés thermophysiques de l'air sec a la tempé-

rature

(Tpe + Ta)2 = (26,86 + 30)/2 = 28,43 °C, sont :
v = 15,87.10° m?/s
k = 26,26.10° W/m °C
Pr=0,712

B = 1/(30 + 273,15) = 3,30.10° K"
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Lc=0,276 x 0,274/(2 x 0,276 + 2 x 0,274) = 0,069 m

Gr.=Lc®.gBAT/v2=(0,069)>x9,81x3,30 x 10° (30 - 26,86 )
" 1(15,87.10°)2= 131 168,98

Ra,. = G x Pr=131 168,98 x 0,712 = 93 412,91

Nu,. = 0,27 Ra. = 0,27 x (93 412,81) = 4,72

he = Nu,. . k/Lc=472x2626x10°/0,069 =180 W/m?°C

- Calcul de hi:
Toi=Tpe-D/A[€alkat &/ Ki]

=26,86-043/(0,276x0,274 )x[ 08X 10°/45,31 +3x10%/0,03 ]
T, =2120°C

A la température (Tp + Tm) /2 = (21,20 + 21,15) / 2 = 21,17 °C, les propriétés
thermophysiques de P'eau sont :
v =0,9780. 10°m%¥s
k = 0,6015 W/m °C
Pr=6,79
B=1/(21,17 +273,15)=3,40.10°K"
Lc=0,069m
Gr.= L. g p AT ~*=(0,069 )°x9,81x3,40 x 10°x(21,20-21,15)
/(0,9780 x 10°°)? = 519 700,65
Ra.= Gr.c X Pr =519 700,65 x 6,79 = 3 527 859,30
Nu. = 0,27 Rai." = 0,27 x (3 527 859,30)" = 11,70
hi = Nu,.. k/Lc=11,70x0,6015/0,069% = 102,37 W/m? °C

- Calculde U :
U=[1/hi+e./ka+el/ki+1/he]’
= [ 1/102,37 + 0,8x10°/45,31 + 3x10/0,03+ 1/1,80 "' = 0,64 W/m*°C
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Flux de chaleur : @ = U.A AT = 0,67 x 0,276 x 0,274 x (30 - 21,15)
T = 0,43 W
Tpe =Ta- i/ (he A)=30-0,43/(1,80x 0,274 x 0,276)= 26,86 °C

¢ ) Caleul du flux de chaleur a travers la paroi horizontale supérieure s ©

Le calcul s'effectuant par itération, on présentera uniquement la derniére itération
que Voici :
En prenant U = 0,76 W/m? °C

Flux de chaleur : Dhs= UA AT =0,76 . 0,276 x 0,274 . (30-21,15)= 0,51 W

- Calcul de he :

On emploie la corrélation de Churchill-Chu pour la convection naturelle a tra-
vers une plaque horizontal (réf : 3), avec face supérieure chauffée et la face infé-

rieure refroidie. Elle est caractérisée par les formules suivantes :
Nu = 0,54 Ra."* pour 2,6 x 10* < Ra, < 10’
Nu,. = 0,15 Ra” pour 10’ < Ra. < 3 x 10"

avec Lc : longueur caractéristique, Lc¢ = surface/périmeétre

En prenant Tpe = 27,92 °C, a la température
(Tpe + Ta)/2=(27,92+30)/2=28,96°C

Les propriétés thermophysiques de Fair sec sont :
v=1591.10%m¥s
k =26,30 . 10° W/m °C
Pr=0,712

B=1/(30+273,15)=3,30. 10° K"

Lc=0,069m

Gr.=Lc®.g.BAT/v?=0,069>x 9,81 x3,30.10° (30 - 27,92)
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/(15,81.10%: = 86 357,38
Ra. = G x Pr = 86 357,38 x 0,712 = 61 495,44
2.6.10* < 10.” d'ou :
Nu,. = 0,54 . Ra,* = 0,54 x (61 495,44)" = 8,50
he = Nu,. . k / Lc = 8,50 x 26,30 x 10/ 0,069 = 3,25 W/m? °C

-Calcul de hi:
T = Toe- S/ Al €2l Ko+ €1/ ki]

=27,92-051/(0,276x0,274 )x [ 0,8.10°/ 45,31 + 3.102/ 0,03 ]
T,i=21,19°C

A la température (Tpi + Tm) /2 = (21,19 + 21,156)/2 = 21,17 °C, les propriétés
thermophysiques de 'eau sont :
v =0,9781.10°m?/s
k = 0,6015 W/m °C
Pr=6,79
B = 1/(21,17 + 273,15) = 3,40.10° K"’
Lc=0,069m
Gre = Lc® g B AT/ v2 = (0,069) x 9,81 x 3,40 x 10° x (21,19 - 21,15)
1(0,9781 x 10°) = 496 822,44
Ra,. = Gric X Pr =496 822.44 x 6,79 = 3 372 642,44
2,6 x 10* <Rai. < 10" d’ou :
Nu.= 0,54 Ra, ™ = 0,54 x ( 3 372 642,44)" = 23,14
hi = Nu,. . k/Lc = 23,14 x 0,6015 / 0,069 = 202,46 W/m? °C

Calcul de U :
U=[1/hi+edk.+e/k+1/hi]’
= [ 1/202,46 + 0,8.10°/45,31 + 3.10°+1/3,25]" = 0,76 W/m*°C
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Flux de chaleur : @ns = U.A AT = 0,76 x 0,274 x 0,276 x (30 - 21,15)
Ohs = 0,51 W
Tpe =Ta- s/ {(he A) =30 - 0,51/(3,25x0,274 x 0,276) = 27,92 °C

Finalement le flux de chaleur total & travers les parois de 'évaporateur sera .
Tpe =4 Dy + Dns + Ohi
=4x047+051+043=282W

REMARQUE :

En effectuant I'étude sans revétement, on trouve un apport de chaleur de 17 W.
Pour cette quantité de chaleur, 'augmentation de la température correspondante

sera :

AT = Dpe I (p-Qeau Cp )

A la température de 21,15°C ,ona:
p = 998 kg/m®
Cp=4,182KJ/kg°C

D'ou AT = 17 /(998 x 1,5 x 3600 x 4,182 . 10°)
AT=0,01°C

CONCLUSION :

La suppression du revétement engendre une trés faible augmentation de

température (AT = 0,01 °C ) , on pourra donc faire I'économie de cette isolation

thermique.
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VIl - 6/ CALCUL DU C.0.P. ET DE LA PRODUCTION FRIGORIFIQUE
DU CYCLE REEL :

Le coefficient de performance étant défini par : COP = (he’- hs) / (hz - hy') , on
aura a déterminer he’, hs hy', hy'. Les points (5) et (e') du cycle réel sont respective-
ment 'entrée et la sortie de I'évaporateur. Et les points (1') et (2') sont respective-

ment I'entrée et la sortie du compresseur.
- Détermination des points du cycle reel .

- Point (5) ;

D’aprés la premiére étude, le point (5) est défini par :
Ts=0°c

Ps = 0,3086 Mpa

hs = 64,539 KJ / kg

- Point (e') : '
Les calculs précédents nous donnent : Te’ = -0,25 °C a partir des tables
thermodynamiques du Fréon R12 (table A.3, réf: 11).ona:

he’ = hg (& - 0,25 °c) = 187,289 KJ/kg

- Point (1') :

Les calculs précédents nous donnent : T, = 15,26 °C et aussi une perte de
pression coté aspiration : APas = 0,058 bar. La pression P4’ aura pour valeur :

P, = Ps- APas = 3,08 - 0,058

soit P,' = 3,028 bar
A partir des tables thermodynamiques du Fréon R12 vapeur surchauffée [ table A7,

réf : 9 ] on trouve :
hy = 197,513 KJ/kg

- Point (2') :
Les calculs précédents nous donnent : Ty’ = 64,04 °C
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Lors de la premiére étude ol on a négligé les pertes de chaleur, I'enthalpie a
la sortie du compresseur était : h, = 219,454 KJ/kg a la température T, = 81,14 °C.

On détermine h,’ par I'équation suivante : r

hy' -hy = Cp (T2 - T2) d'olt hy =hy + Cp (T2 - T2)

a la température (T, + T5') /2 = (64,04 + 61,14) / 2 = 62,59 °C la cha-
leur spécifique du Fréon R12 vapeur est : Cp = 0,844 KJ/kg °C

d'ou hy =219,454 + 0,844 x (64,04 - 61,14)

soit : hy' = 221,902 KJ / kg

Finalement le coefficient de performance du cycle réel aura pour valeur :

COP = (he' - hs)/ hy' - hy’ ) = (187,289 - 64,639) / (221,902 - 197,513)
soit COP = 5,03

Et la production frigorifique du cycle reel sera :
Bt = M (K€’ - hg) = 1117,48 x (187,289 - 64,539) x (4,1868)*
soit Dnet = 32 762,65 Keallh = 38 102,96 W

CONCLUSION ;

En comparaison avec le cycle théorique (sans pertes de charge ni de chaleur)
qui a un COP = 5,57 et une production frigorifique nette de 32 792 Kcal/, le cycle
réel posséde un coefficient de performance qui diminue de 10% et une production
frigorifique nette qui diminue de 0,09%. Dong, en définitif , I'nfluence des pertes de
charge et de chaleur sont négligeable , et 'adoption d'isolant thermique dans cer-' ',
tains éléments de linstallation est par simple protection contre ta condensation de

I'humidité conienue dans l'air .
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CHAPITRE IX

ETUDE DU CIRCUIT HYDRAULIQUE

118



~ S A

.

IX - ETUDE DU CIRCUIT HYDRAULIQUE :

14 °C Tour
de
refroidissement
777 rrrr
36 °C o
Liquéfactcurs
10m 14 °C
|
i
]
!
Actumulateur
dean i 14 °C
3m
. N -

Fig . 28 - Représentation du circuit hydraubique T

il s’agit d’un circuit fermé (fig : 28). Une pompe de circulation est placée juste
a la sortie de I'accumulateur ol est emmagasiné de 'eau & 14°C. Ainsi I'eau fraiche
provenant de 'accumulateur circuie jusqu’au liquéfacteur, ot se produit un transfert

de chaleur entre l'eau ét I'huile de tubrification.
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De ce fait, 'eau sortant a 36 °C du liquéfacteur est ensuite conduite vers no-
tre tour de refroidissement, ot elle est refroidie au niveau de 'évaporateur pour res-

sortir a 14 °C, et étre acheminée vers I'accumulateur, ainsi la boucle est fermee.

iX - 1/ CALCUL DE LA POMPE ET DE LA TUYAUTERIE :

Le dimensionnement du circuit hydraulique se résumera au dimensionnement
de la pompe de circulation ainsi qu'a la tuyauterie. Sachant que le débit d'eau a vé-

hiculer est de :

Qeauw = 1500 1/h = 0,42 I/s

Pour une tuyauterie en acier galvanisé de diametre intérieur de di = 28,4 mm
( tarif 1, DN25) correspondant & un diametre extérieure de = 33,7 mm ( Ref: 14 ) |
on trouve a partir de 'abaque (tableau 23, réf : 2) une perte de charge en metres de

hauteur d’eau par métre de conduite de : J = 0,018 m/m.

Pour une longueur de tuyauterie (sortie de la pompe jusqu'a lentréee de
t'évaporateur) de L = 16 m, on trouve une perte de charge en metres de hauteur

d'eau de :

E=LxJ=16x0,018
soit £ = 0,29 m

Ainsi pour une hauteur géométrique de Hg = 10m , ou se situe fa tour de re-
froidissement, la pompe devra fournir une hauteur hydraulique :
Hh=Hg+&=10+0,29
soit Hh=10,29m
{ es caractéristiques de la pompe seront :

- Débit d'eau : 1,5 m’/h

- Hauteur hydraulique : 10,29 m
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TABLEAU 23
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IX - 2/ ETUDE THERMIQUE DE L'ACCUMULATEUR (isolation thermique) :

L’accumulateur est un réservoir d’eau de forme cylindrique, de 1 m® de vo-
lume, 1 m de diamétre extérieur, fait en acier & 1% de carbone, d'une épaisseur e, =
3 mm. On adoptera comme revétement, de la laine de verre d’'une épaisseur € =3

cm.
- Procédure de calcul :

Méme procédure de calcul que pour I'évaporateur, sauf que I'accumuiateur
étant de forme cylindrique, on déterminera le flux de chaleur a travers la paroi cylin-
drique (&), ainsi que le flux de chaleur a travers la paroi circulaire verticale (&,). En
définitif, le flux de chaleur total absorbe & travers les parois de P'accumulateur

s'exprimera par I'expression suivante !

Dpa =®c+2gv

Le flux de chaleur a travers chaque paroi est donné par I'expression :
@ =UAATM

avec A : surface de la paroi
ATm =Ta-Tm avec Ta:température ambiante, Ta = 30 °C
Tm : température moyenne de I'eau, Tm = 14 °C

U : coefficient de transfert global, exprimé par I'expression :
U=[t/hi+es/ka+e/ki+1/he]’
avec - hi : coefficient de convection de Y'eau

he : coefficient de convection de l'air

ea=3mm

ei=3cm

A la température (Ta + Tm) /2 =30 + 14/2° = 22 °c, la conductibilité de l'acier a 1%
de carbone ainsi que celie de Fisolant (laine de verre) sont respectivement :
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ks = 45,33 W/m °c
k; = 0,042 W/m °c

REMARQUE :

L’étude sera faite pour un accumulateur propre de disposition horizontale
étant donné que pour cette disposition il y a une mauvaise dissipation de chaleur

comparée a une disposition verticale, ce qui est favorable a I'isolation thermique.

a/ Calcu! du flux de chaleur a travers une paroi verticale : &,

On fera une analogie avec une plague plane verticale ayant la méme surface
que la paroi verticale circulaire. Le calcul s'effectuant de la méme maniere que celle

citée pour I'évaporateur , on trouve :
&, = 10,68 W

b/ Calcul du flux de chaleur a travers la paroi cylindrique : &

On négligera la résistance thermique de I'eau qui est : 1/ hi et on prendra la
température de la paroi intérieure : Ty, = 14 °C. Le calcul s'effectuaient de la méme
fagon citée précédemment, on trouve .

&c =57,36 W

Finalement le flux de chaleur dissipé & travers les parois de l'accumulateur aura pour
valeur:
pa = OC + 2 Dv
= 57,36 + 2 x 10,68
Dpa= 78,72 W




¢ / Caleul de 'augmentation de température : ATea

ATeau = Dpa / ( p Qeau Cpéau)

A la température de 14°C, les propriétés thermophysiques de 'eau sont :
p = 992,32 kg/m®
Cp = 4,188 KJ/kg °c

d'ol ATeny = 78,721 (992,32 x 1,5 x 3600 x. 4,188. 10°)

ATeay = 0,06°C

CONCLUSION :

L'isolation thermique effectuée sur Paccumulateur engendre une tres faible
augmentation de la température de 'eau (ATeau = 0,05°C ). Méme s'il y aurait une

faible augmentation de la température de I'eau sans isolant, on effectuera tout de
méme un revétement et cela a titre préventif contre la condensation de I'humidité
contenue dans I'air, qui non seulement est défavorable a Yisolation thermique, mais

en plus représente un facteur favorisant la corrosion de la paroi .
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X - LA REGULATION DES INSTALLATIONS
FRIGORIFIQUES :

a /- Constitution d’un régulateur :

Un régulateur comporte plusieurs éléments reliés entre-deux , qui sont .

- le détecteur de mesure : qui détermine la valeur du paramétre a régler, it a
pour réle de définir Pinformation.

- le transmetteur de mesure : qui communique l'information regue du détec-
teur a la ligne.

- 1a ligne : qui conduit Vinformation a l'organe de réglage.

- l'organe de réglage : qui est souvent un servomécanisme agissant sur la

marche de a machine en fonction des informations regues.

b /- Fonction d'un régqulateur

Un régulateur joue trois roles principaux :
- la conduite : elle se traduit par la mise en service, alimentation et régulation.
- la protection : elle se traduit par le maintient en bon état du matériel et cela

en temps de perturbation.
- le contrdle : il correspond a la vérification du bon fonctionnement de la ma-

chine et cela par signalisation visuelie ou sonore.

Les principaux régulateurs intervenant dans notre tour de refroidissement sont :

- détendeur automatique
- régulateur de mise en marche du compresseur.
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Il existe deux types de détendeur automatique :

- détenteur automatique PRESSOSTATIQUE que nous avons exposé préceé-
demment,

- détendeur automatique thermostatique qui interviendra dans notre tour de
refroidissement.

- Détenteur thermostatique automatique :

Role :
it assure I'admission automatique du fluide frigorigéne a |'évaporateur et cela
selon la surchauffe de la vapeur a la sortie de I'évaporateur.

Fonctionnement :

En comparaison avec le détendeur pressostatique, les forces d’ouverture qui
tendent a libérer le pointeau de son siége se traduisent par la poussée du ressort et
par I'action qu'exerce le gaz contenu dans le bulbe sur la surface extérieure du
soufflet développé par la pression de ce dernier. La pression du gaz est fonction de
le température de la sonde fixée a la sortie de I'évaporateur, c'est a dire fonction de
la surchauffe. Finalement la surchauffe correspond a la différence de pression qui

régne entre le soufflet et 'évaporateur.

Cette différence de pression peut se régler et cela en agissant sur la tension
du ressort de régiage (8) (fig : 30:). Etant donné que la variation de pression est -
proportionnelle a la température de surchauffe, par conséquent la surchauffe com-
mande louverture et la fermeture du détendeur. Le détendeur s'ouvre quand la sur-
chauffe augmente et se ferme quand elle diminue. L’action des forces en présence
gouvernant Pouverture et la fermeture du détendeur, est la méme que celle illustrée

pour le détendeur pressostatique.

En ce qui concerne le régulateur de mise en marche du compresseur, il sera
composé d'une sonde thermostatique fixée a la sortie de I'évaporateur ol I'eau sort
4 14°C, reli¢ a un systéme régulant I'alimentation en courant électrique du compres-
seur. On peut schématiser ce systeme comme étant un discontacteur relié a un res-

sort, & son tour relié ala sonde thermostatique.
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Ainsi, pour une surchauffe préréglée a t'avance, par exemple une temperature
de 16°C: au dela de cette température, la température du gaz contenu a lintérieur
de la sonde va augmenter, d'oit augmentation de sa pression qui & son tour va agir
sur le ressort, et ce dernier fermera le discontacteur, permettant la mise sous ten-
sion du compresseur. Et pour une température de l'eau inférieure a 14°C, le com-

presseur sera hors tension.




.
3_

T CONCLUSION
|
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CONCLUSION GENERALE :

Lors des études générales des installations frigorifiques relatives a des cycles
thermodynamiques, apparait souvent la nécessité d'évaluer les écarts de températu-
res entre fluide chaud et fluide froid, les surfaces d’échanges et les pertes de pres-
sions. Cette évaluation permet de passer & la réalisation des équipements de

installation.

En ce qui concerne notre tour de refroidissement, la procédure de calcul des
échangeurs de chaleur a éte basée en premier lieu sur le choix des écarts de tem-
pératures entre fluide chaud et fluide froid, ensuite sur I'optimisation géomeétrique et

révaluation des pertes de pressions engendrées.

Le manque de documentation technique sur les données économiques (prix
d’un échangeur par rapport a la surface ) ne nous a pas permis d'approfondir notre
étude économique. Néanmoins, les surfaces d'échanges obtenues sont relativement

petites.

Ainsi, I'étude que nous avons effectuée est considérée comme une étude
théorique qui précéde 'étude économique permettant la conception des appareils

constituants l'installation.
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