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- BREMIERE.PARTIE :

- Introduction

- Calcul des déperditions

- Choix du systéme de chauffage

- Calcul de la surface de chauffe

- Puissance calorique 3 installer

- Calcul des degrés-jours

- €alcul des différents é&léments constituant le cycle
. Calcul des échangeurs
. Calcul du compresseur

-~ Choix des pompes 3 chaleur

~ DEUXIEME_PARTIE :

- Climatisation des locaux abritants les piscines
- chauffage des piscines

- Exploitation économique et conclusion.
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Dans toute installation frigorificue la chaleur est prise au
milieu & refroidir pour @étre transmise 3 un milieu ayant une

température plus élevée.

La préalisation d'un cycle frigorifique a donc pour résultat
non seulement le refroidissement du milieu cédant la chaleur

mais aussi 1'échauffement du milieu pécepteur de chaleur.

Ceci a suggéré a "LOFD YELVIN" (en 1852) 1'igée d'utiliser le
cycle frigorificue pour le chauffage des locauX, clest 2 dire

de réaliser une machine dite "pompe 3 chaleur".

Ce n'est qu'en 1930 cue la pompe 3 chaleur a été utilisée pour
le chauffage des locaux, c'était une inetallation & amoniac.
Depuis elles n'ont fait que se dévelonper au Ftats-Unis et
surtout en Suisse ou pendant la période précédent la 2eme
guerre mondiale les combustibles (Bouille etc...) devenant

e

trés rares et chéres on a songé a utiliser ce rrocédé.

Ce pésultat ou procédé peut-&tre atteint en faisant décrire a

certains fluides le cycle de Carnot inverse.
Aussi c'est dans cette opticue cue nous nous proposons dans

ce projet, de faire 1t'étude du chauffage d'un local & 1l'aide

de ce procédé de "fompe 3 chaleur"
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Avec 1l'amabilité de 1'ONAT, nous avons réussi a avoir les
plans de la station de thalassothéranie qui se trouve a
Sidi-Ferruch, documents nécessaires aux calculs des déperdi-
tions qui sont 3 la base de tout dimensionnement d'une instal-
lation de chauffage c'est ce qui a été fait dans la premiére

partie de ce projet.
Dans la deuxiéme partie, nous nous sommes proposés d'étudier
le probléme de dechumidification des locaux abritants les

piscines ainsi que le chauffage de celles-ci.

Mais avant d'aborder ces problémes, il est utile de faire un

rappel sur la théorie des machines frigorifiques.
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- ZT_HEORIF DES MACHINES FRIGORIFIQUES =-=-
A COMPRESSION DE VAPEUR

e

La théorie thermodynamique d'une rompe d chaleur est identique
d celle d'une machine frigorifique. Aussi nous tenons & exposer

la théorie élémentaire de celle-ci,

- ——— . —— T -

Il comprend essentiellement

- un évaporateur dans lequel le fluide frigorigéne se vaporise

en enlevant une certaine quantité de chaleur & la source
froide : Rf. La vapeur est aspirée par le compresseur a la

pression qui r&gne dans 1'évar cui aspire les vapeurs formées.

- un compresseur mécamique, dans l'évaporateur a la pression

P,. En absorbant 1'énergie mécanique W.

- un condenseur, dans lequel le fluide frigorigéne se condense

en cedant une certaine de chaleur Qc d la scuree chaude.

- un détendeur fixe, abaisse la pression du fluide frigorigéne

de P1 3 Pz et le raméne & 1'état initial.

1.2. Cycle_théorique (cycle de_Carnot inversé)

—— e M T e G ———

Pans l'industrie frigorifique on utilise couramment, en dehors
du diagramme (S,T), le diagramme (H,p) proposé par Mollier ou
plus souvent le diagramme (H,log p), pour notre cycle on a

représenté les diagrammes suivants
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I1 se décompose en 4 phases :

1. Vaporisation du fluide 3 la pression P1 d la température T,

constants dans 1l'évaporateur, avec absorption de Qf

-~

2. Compressiom adiatique de la vapeur huride de P1 a P, cette

compression absorbe un certain W fourni par unc source d'énergie

extérieure (moteur électrique ou thermique).

3. Condensateur du fluide dans le condenseur 3 pression P2 et

T2 constants, et écoulement de la chaleur de condensation Qc.

4. Détente adiabatique du fluide liquefié dans un détendeur

attelé sur le méme arbre cue le compresseur pour récupérer ce

> )5 ]

travail de détente de P2 ary.

sur le diagramme (T,S) on peut lire

aire €2,3,5,6,2)
aire (1,4,5,641)
aire (1,2,3,4"',1)
aire (3,4,4',3)
aire (1,2,3,4,1)

g Fd
Qc évacué au condenseur

Qf absorbée a 1l'évaporateur

1

Wc absorbée par le compresseur

Wd récupéré par le moteur de détente

W consommé par la machine

imel sais



Selon le ler principe de la thermodynamiaue

Soit { Qe _ T2 - (@
P TW T2 - T10T
% g _T1 T
LW TT2 - T1 ~

coefficient d'effet frigorifique

ﬁ}: coefficient d'effet calorifique

Pour la pompe & chaleur
- est aussi noté A et appelé coefficient d'amplification

(L' est ndté P =t appelé coefficient de performance de la pompe

On essaie dans la pratique d'avoir P donc A aussi grand

ue possible. (P = A + 1).

a)

Remargue_importante_s A et P ne sont point des rendements.

1.3. Cycle_pratigue

——— -

- Suppression du moteur de détente

Pour la plupart des fluides frigorigeénes qui évoluent loin du

point critique, la chaleur massigue du liquide le long de. la

./.-.
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courbe de saturation est faible, le travail récupérable dans
le moteur de détente est donc peu important en regard du travail

absorbé par le compresseur.

Aussi dans la pratique ce moteur de détente est remplacé par
un robinet 3 ouverture trés progressive qu'on appelle regleur
(fonctionnement manuelle) ou détendeur (fonctionnement automa-

tique), oll 1'on réalise un laminage (DH =0).

Qf diminue, mais ceci est compensé par la simplification de la

machine.

Le nouveau diagramme sera donc
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Si 3 la sortie du condenseur on fait circuler le fluide frigo-
rigéne dans un échangeur alimenté par de 1l'eau plus fraiche

que celle qui sert & la condensation, nous pourrons abaisser
Py la détente s'effectuera suivant
(3',4'), ceci a pour rdle d'augmenter Qe donc A donc P, de nlus

sa température & P cste

ce gain est obtenu sans augmentation du travail du compresseur.

Le cycle de Carnot choisi comme cycle de référence évolue

entidrement 3 1l'intérieur de la courbe de saturation, le point
1 origine de la compression est choisi de tel fagon cgu'en fin
de compression la vapeur humide se retrouve a 1'état de vapeur

séche (point 2).

En fait ce point 1 est trds difficile, sinon impossible a

déterminer.

Deux cas peuvent se poser :
Ly P

Le point 1 se retrouve en 1", il v aura une légeére surchauffe
en fin de compression
Le point 1 se retrouve en 1', nous aura de la vapeur humide

en fin de compression : c'est la marche en"régine-humide".

saalaws



Incenvénient de la marche en recime humide :

1/ Risque de coups de licuide si le volume de liquide restant

en fin de compression est sunérieur au volume de 1l'espace mort.

2/ Risque de diminution de la canacité d'aspiration du compres-
seur du fait de 1l'évaporation et de l'expansion de ce liquide
au début de la course d'aspiration.

3/ Enfin la surface interne du cylindre étant en guelque sorte
lavée par ce liquide, le film d'huile peut-&tre interrompu et
le graissage n'est plus assuré,

1.6. Marche_en_regime_sec_ou surchauffé :

Née d'observations américaines selon lesquelles la production

frigorifique est meilleure lorsqu'on aspire des vapeurs saturées

seches. o
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Dans ce régime, le point figuratif en début de compression est
sur la courbe de saturation et la compression s'effectue entié-

rement dans la zone des vapeurs surchauffés.
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En réaliv” pour des raisons de sécurité, le début de compres-
sion se trouve en un point (1') dans la zone de surchauffe ce

qui €lévwe la température en fin de compression.
-=-_Avantages_-=-

1/ Evite tous les inconvénients du regime humide

2/ L'effet frigorifique est augmenté (donc Qs == Qe)

~=- Inconvénients -=-

1/ Augmentation de 1'€nergie motrice #=% diminution de P

2/ 'I‘2 - 'I’1 augmentent ap» la lubrification du cylindre et des
articulations de pistons peut devenir insuffisante vu que le

coefficient de vicosité s'abaissent si DT 2» 120°c.

Quoiqu'il en soit toutes les machines frigorifiquent fonction-

nent en surchauffe,

s s L, -

Le cycle pratique figuvé dans le diagramm? entropique est le
suivant : -
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% effet frigorifique de 1 kg de fluide admis dans 1'évaporateur

Do = H1 - H. =H, ~H

» volume de vapeur aspiré par le compresseur/kg

of Vi1

Y& s

Qg : production frigorifique

V1 : volume massique au point 1

¥ consommation d'énergie motrice pour 1kg de fluide

Py - F
FrmHy - Hg
B, = .y

% Production frigorifigque spécifique

1'unité SI est la frigorie par KWh
comme 1 KW h = 3600 kw

donc correspond 3 36008 kj soit 3600~ 560 keal.
. 4,185
F S

£ o~
on a & — = T We = Qg
(&
Pour untravail de 1 kwh la production frigorifique spécifique est
Ke = 8602 F/kwh

on démontre aussi que la production calorifique spécifique est

Ke = 860<F‘kcal/kwhﬂ /
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-== LE CALCUL DES DEPERDITIONS -=-

T RS S —— " —— T~ — e _— s ——

Elles sont de 3 scrtes :
1°/ Deperditions par transmission (Q,)
2°/ Deperditions par infiltration (Q1)

3°/ Deperditions par renouvellement d'air (Qwv)

1°/ Deperditions_par_transmission_(Qp)

T —————— - —— . - T T~

Les deperditions calorifiques par transmission 9, se calculent
rour chaque surface d'enveloppe d'un local cédant de la chaleur
d'apreés les lois de la transmission globale de la chaleur en

regime établi

% = kS (t; - t_ ) kecal/h

QO =2 910

. Z ~
S i surface d'échange (m2]
K : coefficient globale de transmission qgéal/m2 h°§}
t. et t_ : températures intérieures et extérieures.

S5 e

2°/ Depewditions par infiltration (Ql)

Elles sont dues & ce que la quantité d'air qui pénétre dans un
local sous 1'effet du ven*t et a cause des zones non etanches
des portes et fenétres emportent une quantité de chaleur.

Q, = :i.(al)A RH (t, - t,) Zp
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2i (él)A ! perméabilité des portes et fen&tres au vent

R : caractéristique du local

H : Caractéristique d'immeuble

Ze: Facteur de majoration pour fenétre d'angle
a : Perméabilité spécifigue de 1'air

1 : Longueur du joint

Four notre cas RIETSCHELL donne

R=0,84 a=15 H =1

——— —— - e o e e e e e T

La Substitution d'air froid extérieur 3 1l'air chaud d'un local
entraine une déperdition de chaleur qui s'exprime par
Q, 2 Ca Va (t; - t)) (keal/n)

Ca

chaleur spécifique volumique de 1'air

Va

volume renouvelé {m3/n)

La valeur de Ca est de 0,3 kcal/m3h.

Pour Va on a convenu avec notre promoteur de prendre 25m3/h
pour une chambre & ipersonne, le double si 11 y & 2 Jits.
Pour les autres locaux (salle de gym, cuisines, douches...)
le taux de renouvellement est indiqué dans nos calculs.
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-=- BESOINS CALORIFIQUES DU LOCAL -=-

- ———— e — — T — T ——— — —— — —————

ou Q = Q x 2
Z étant un facteur de majoration
Z =1+ Zu+Za + Zh =1 + Zd + Zh

1/ Majoration Zd :

Elle groupe la majoration

2u

pour interruption journaliére

1]

Za pour compensation des parois extérieures froides.

Pour notre cas on a relevé Zd = 7

2/ Majoration Zh pour orintation &

origntaticn S SO 0 - NO N NE E

Zh -5 =5 0 45 +5 +5 0 -5
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Données de base

Température extérieure minimum = + 3°C
Température intérieure = 22°C

Température de la couche phratique = 10°C

Coefficients de transmission de chaleur

Mur ouest Brigque ciment creuze 20 cm
Doublage BTC 4 cm K= 2
Pl&tre 2 cm
Mur sud Brique ciment creuse K =2
Fenétre vitrée| 5,5 mm (avec infiltration) K = 6,5
Mur intérieur | B C.cr K=2,1

Dalle inter-
médiaire BA 20 cm

Chape 7 cm

Dalle sur Chape 7 cm

terre plein Lidge 2 cm

Toiture B.A 18 cm
Liége 4 cm
B penté 5 ecm K = 0,85
Carrelage + Mortier 4 cm

Bet + gravier
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Hypothéses :

L'architecture du batiment étant trés compliquée, les écarts
de températures dans les locaux sont au maximum de 3°C, on a
supposé gue la T, est uniforme et prise égale 3 la température
la plus fréquente c:a.d.22°C. Ceci facilite les choses, car les
échanges 3 l'intérieur sont nulles, ils ne se feront qu'a

travers les facades extérieures, le rlancher et la toiture.

i
i

-=- Bi Tan ENERGETIQUE -=

Bescins calorificues

Rez de chaussée 117.000 kcal/h
Entresol 98.500 kcal/h
ler étage 104,000 :
2eme étage 80.200 a
3eme étage 84 .500 "
heme étage 100.000 n
TOTAL —“-géijgaan-_"

Arrondissens cela et fixons nos besoins énergétiques pour le
chauffage du local & : Q = 600.000 kcal/h.

-==CHOIX DU SYSTEME DE CHAUFFAGE -=-

R ————— A et

Comme, lorque la température du fluide chauffant employé croit,
le coefficient de performance de la pompe a chaleur diminue
rapidement, il convient pour les chauffages 3 eau chaude
d'adopter des températures de départ d'eau aussi basses que

possible.

c-./’..
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Ceci conduit dans les installations par radiateur a augmenter
en conséquence la surface de chauffe de ceux-xi donc accroit

le prix de l'installation. Aussi a tlen délaissé ce procédé.

La pompe d chaleur peut, avantageusement, &tre envisagée pour
les chauffages par plafonds ou planehers chaufferont car la

température du fluide chauffant & produire est relativement
basse.

Dans notre cas, nous avons convenu d'utiliser un systéme par
panneaux chauffant fixé au plafond, dont la constitution est

représentée sur la figure ci-dessous.

T LT n ye-isolant (carton bitumé)

— e it i Sk

i 3 e

tdte d'aluminium

e

Comme tout panneau chauffé céde de la chaleur vers le haut
et le bas on utilise un isolant de bonne gualité peur que 1la
chaleur cédée vers le haut soit petite par rapport a celle

cédée vers le bas.

1°/ Limite de température du plafond :

Pour éviter aux occupants d'une piéce une géne causée par le
rayonnement d'une surface, la température de celle-ci ne doit
quelque soit le systéme de chauffage, pas &tre trop élevée.
CHRENKO a pu, & la suite de trés nombreuses observations, af-
firmer que la température du plafond et la température ambiante
moyenne, a hauteur de la téte (et qui est d'environ 32°C) ; ne
doit pas dépasser 2,2°C, Aussi on a convenu de choisir la tem-
pérature moyenne du plafond chauffant 3 34°C. Celle-ci étant
fixée, il nous faut déterminer la température moyenne de 1l'eau
de chauffage,



2°/ Température moyenne de_l'eau_de_chauffage_:

- — T —— —— Mo — s g, ———— — —— — — —

Celle-ci a été déterminée en applicuant la théorie de 1'ailette
mince indiquée sur le RIETSCHEL,

A
P :
A
q.‘-.": ‘-.!"‘ 775,
e .
b7 il
{:--’W )’; "Ir ’-f('{y... i
I A g
le e -t
—
Tf f\ v =
= =

Comme A!F—-‘fB on calculera la température moyenne sur la zone B.
Pour cela, il nous font la distribution de la température le

long de cette zone : celle-ci est donnée par la relation

O, =0, _ch (mb X ol 0 =T -t =t - 22°C
ch (mb B x &

x est la somme des coefficients partiels vers le haut et le bas.

;[5%: coefficient de conduction calorifique du panneau d'alu-

minium

/Sﬁﬁ: épaisseur du panneau d'aluminium
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--Diamétre des tubes

- Angle d'enroulement
du panneau autour du
tube.

- Epaisseur du panneau

- Distance entre le
tube et la racine du
panneau

--Coefficient de condug
tivité du panneau

Largeur du panneau

d hhrn)

L ()
[N (Be2)

mh%

12 (mm)

NWm e ruCpJe

240°

Sb(mw& 0,6

12

180
100
220

20

0,50

5,5
2,75
8,25

--Ecartement des tubes Q(nnnq
_.L
Sb =)
-1 (pour et L) mhC,
v Sb kcal
- Coeff de transmis- ~.
sion vers le bas 2
- coeff vers haut 3C4
- coeff de transmi
mB:\/_‘_x
e T
Tout calcul famt on a :
sachant @ moy = 12°C
O, = 23°C = T moyen =
Comme (te - ts) = 10°C
eau
te+ ts _Tmoyen = 45°
2

Al

| 8,74

56°C
4oecC

te
ts

Avo




-=- CALCUL DE LA SURFACE DE CHAUFFE =-=-

—— ———— —— T T e e

Ayant choisi le systéme de chauffage, il nous faudrait mainte-
nant calculer la surface de chauffe nécessaire pour chaque local.

Celle-ci est donnée par la relation

g = wRdee
%

ol Q; : besoin calorifique du local i (keal)

fﬁ . cession de chaleur spécifique (lkeal)
mh

Sachant que le mode de transmission d'un panneau chauffant se

fait par convection et rayonnement

crom (.« o) Ot - t.)
! - = P i

wx _+ coefficient de transmission par convection

tx : coefficient de transmission par rayonnement

Pour un panneau chauffant utilisant des tubes de fer.

P& RE——C 2 N

1,1 v tp “ ti (kcal/m2h°C)

B.C (kcal/m2h°c)

T LB Ty L U4
o op ¥ - 2D "
o= _100 100 ; ¢ = 4,5 kcal/m2h®k
t_ - to
P
t : température moyenne du plafond
%o : température de la parci la plus froide de la

chambre.



Pour un panneau utilisant des tubes d'aluminium

( X . +;"", )Al = (t," + Of". )feI‘ (1:1 ——p———— 1’25)

Nos calculs

t_ = 3uecC T = 307°k
P 2
to = 18°C To = 291
ti = 22°C
4 y
L (aomt - et L gy
16
d'ol
.= 4,5 x 1,07 = 4,8 kecal:m2 heC
s = 1,04 34 - 22 = 2,3 kea/m2 h°C
s (L+w g = 7,1 keal/m2 hoC
E er

si on prend une majoration de 1,2

(“%,+Lf*)A1 = 8 54 kcal/m2 heC.

y= 8,54 (34 - 22) = 106,5 kcal:m2h

Vous trouverez joints aux calculs de déperditions le calcul de

la surface de chauffe de chaque local.

Vous pourrez aussl remarquer que pour certains locaux la surface
de chauffe est supérieure 3 la surface disponible du plafond
gue nous avons pris soin de calculer.
Pour palier & cela, on compense la différence par des panneaux
fixés sur les murs latéraux.

sguihwan



—-=- PUISSANCE CALORIFIQUE A INSTALLER -=-

La puissance calorifique 3 installer devant é&tre fournie par

la pompe s'obtient par la relation ;

H{
’

-

"

Ca+z +2)

Y

besoins calorifiques du local 3 chauffer

-
"

coefficient de sécurité

"

N
1

.. = supplément pour les pertes calorificues du réseau de
tuyauterie. Il dépend du mode d'installation du réseau,
suivant qu'il est trés bien protégé, suivant que les
conduites sont avec calorifugeage ou bien placé trés

défavorablement,

En général pour les installations de chauffage on prend
Z + Z‘ﬂ: OS‘%.‘.-.

~

Mais proposons-nous d'évaluer le pourcentage de pertes dans la

tuyauterie par rapport 3 la puissance calorificue 3 transporter.

Comme exemple : Calculons ces pertes dans le lLeme étage.

Puissance transportée Q = 100.000 kcal/h

Evaluons les pertes dans un métre de tuyauterie.

Sur les tableaux de perte de charge on reldve un diamétre

optimum pour la charge donnée de 60/70 mm.



On a aussi pris comme épaisseur du calorifuge e = 30 mm d'apres
le tableau suivant

I e : épaisseur économigue du
_@ int Gn) e(¢“:1_ calorifuge.
10 & 30 20
30 & 70 30

706 3 100 40

> 100 50

Calcul des déperditions calorifiques par métre de tuyauterie :

_ Qicctbe = lma (£,- 1)
o
: v
EFL"— 1 4
A .2 leqba 4 logB3 4
w‘{r‘ [\4 2} o Dq L’xi‘g . D}‘_ Q(..é DJ
-
avec

X, ¢ coefficient de transmission calorifique sur la surface
interne du tube

o : coefficient de transmission calorifique sur la surface du
calorifuge

[, : diamdtre intérieur du tube

D&: diamdtre extérieur du tube ou diamétre interieur du calo-
rifuge

Da: dimaétre extérieur du tube isolé

‘AE: coéfficient de conductivité calorifique de 1l'acier

A<t coefficient de conductivité calorifique du calorifuge
t4 : température du fluide a l'aller

2 : température extérieur,



En général, on peut prendre ix =1000 kcal
m2h®c
etix est donné par la relation

Xz 8,1+ 0,045 (t! - t))

ol té est la température 3 la surface du tube isolé, qui doit

tout d'abord etre estimé.

i

Nous prenons t'z

AL
Al

-

300C 3 t. = 22°C
3

50 (kcal/m h°c)

1

0,1 (kcal:m h°c)

D1 = 60 mm D2 : 70 mm 3 D3 : 130 mm.

> = 8,1 + 0,045 (30 - 22) = 8,46 (kcali{m2 h°c)
= "y g..bhan!" & Ve i:»‘c.q_’c_;rl" Aclﬂt_b /QGL «v:ﬂcz.fm
dk?"f ™ raa \P: k <,

]

k 0,78 (kcal/m h°c)

R

Pour un meétre de conduite
qperte = 0,78 x (50 - 22) = 21,84 kcal/m®h

Si nous estimons la longueur de la conduite dans le heme étage

-~

3 100 m, vu que notre batiment fait 98 m de lon.
Les pertes totales sont de :
Qper‘t = 100 x 21,84 = 2184 = 2200 kcal/h

ce qui correspond & 1 pourcentage de % de perte = 2208 = 2,2%
100.000

Donc ZR = 0,022




Nous convenons donc de prendre

‘ZR +72, = 0,1]

Donc la puissance calorifique & installer est de

%
¢

Q x 1;1

600.10° x 1,1 = 660.000 keallh




-=- CALCUL DES DEGRES JOURS -=-

—— T —— ] o T o, =

GENERALITES

La réalisation des objchifs du chauffage (créer dans les locaux
p: . ( * . . i P 5

fermés des températures txtérieures) entraine une lialson étroite

entre la puissance d'un équipement de chauffage et les condi-

tions atmosphériques et climatiques locales.

Si 1'on veut donc réaliser une installation de chauffage satis-
faisant dans des conditions économiques admissibles a toutes

les exigences de 1'hygiéne et de la technicue, on doit d'abord
atre familiarisé avec les principes fondamentaux de la science

du climat.

Clest ce qui a été fait dans ce qui suit grace aux relevé
météorologiques gui nous ont &été non sans difficulté remis par

1a station météorologique d'Oran.

1°)~- Evolution_annuelle de la_température de l'air (Graphe No1)

-—-.._.—.--.-—_...u--.—...————.———_—.-———-—- e i ———— - = == e

En effectuant la moyenne des températures journaliéres moyennes
d'un méme mois on obtient la température moyenne mensuelle.
Ces derniéres portées sur un graphique en fonction du temps

donnent 1'évolution annuelle de la température de 1l'air.

20)=Calcul des degrés jours de chauffe (Graphe n°2

2.1. Cette méthode donnant des prévisions de consommation de
chauffage est d'un emplol pratique et général.
Si 1l'on désigne par

j — v . N (Y
(% J hire oo F\ el res Ana :'.‘.:A e oo ul s ,::f Codx a,,';'y{%fu‘ enced
Y &

€ ¥k ervdoea s



Q : la consommation totale de chaleur pendant la période de
chauffe

g 't da consommation de chaleur du batiment par jour et par
degré de différence de temrérature entre 1'air a 1'inté-

rieur et l'extérieur.

ti - tam, la différence entre la température a 1'intérieur et

la température extérieure moyennec.
7 nombre de jours de chauffage.
La consommation de chaleur pour 7 jours de chauffe est
0 = q €ty = tam) 2

Pour désigner le produit (ti - tam) Z2 on a introduit l'expres-

sion "degrés-jours" que 1'on note Gt. On a donc
Gt = (ti - tam) Z

Pour un méme batiment chauffé 3 la méme température dans 2

lieux différents on a

Q1 (T = tam)1 Z Gt

Q2 (t1 - tam)2 Z GT

q étant une constante qui ne dépend que de 1'importance et
du mode de construction du b&timent.
On voit donc cue les quantités de chaleur nécessaires dans les
7 lieuxr sont dans le rapport des nombres des degrés jours cor-

respondants.



2.2. Détermination des _degrés_jours _:

—— e — e —  ——— b — i — —— -

Elle s'obtient 3 partir de la courbe annuelle de température
de 1l'air et est expliquée suivant le schéma suivant

A /

N ez

g{

: - .
Ng Deac ey Fov i {\"\(;rl

>

connaissant la température de limite de chauffe usuelle et la
température intérieure voulue.

Le nombre Gt est égale 3 la surface hachuree (?1 + PZ)'

En introduisant tg on a
Gt = Z (ti - tg) + Z (tg - tam).
Py correspornd A Z (ti - tg)

F, correspond 3 2 (tg - tam). Sa valeur numérique est

appelée besoin thermique.
Pour notre cas on a : i

ti = 22°C, tg a été choisi égale a 14°C
On a relevé

Gt = 972
Z

114 jours de chauffage



3°)-Courbe_de_Fréguence Cumulée (Graphe n®3_:

e T e s s e o g, T T g e T 6 e e S

Si on range les températures journaliéres moyennes observées
pendant plusieurs années par ordre croissant et si on détermine

pour chacune d'elle le nombre de jours de l'année ou la tempé-
rature est inférieure ou égale 3 celle qu'on s'est fixé on
obtient la courbe de fréquence cumulée de la température de

1'air.

. —— — - — - - - —————

Déduite directement de la courbe précédente mais sur la période
de chauffage uniquement.
La charge journaliére maximale est comme on le sait obtenue pour

la température extérieure minimum.

Qmax = K (ti - tamin)

Pour une température extérieure donnée ta
(ta > tamin) la charge serait
Q = K (ti - ta)

d'ol le facteur de charge

Q _(ti - ta)

B & Omax (ti - tamin)

Aussi pour chaque température on reldve le facteur de charge
qu'on reporte en ordonné et en abcisse, le nombre de jour

pendant lequel cette température est atteinte.

La courbe de durée de charge ainsi obtenue, nous montre que de
fortes puissances ne sont nécessaires que pendant trés peu de
jours par aeui.
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Ainsi, on peut y voir que le facteur de charge n'exeéde 0,6 que
pendant une dizaine de jours. Mais par contre, il est égal a
0,5 pendant 55 jours, donc pendant la moitié de la période de
chauffage. Ceci, nous a amené 3 choisir pour notre installation
2 pompes a chaleur devant fournir chacune la moitié de la puis-
sance calorifique calculée auparavant donc 330.000 kcal/h,
d'autre part, il est généralement admis que la température de
condensation du fluide frigorifique est supérieur de 5°C a la
température d'entrée de l'eau au condenseur, et gqu'elle soit
inférieur de 5°C 3 la température de sortie de l'eau a 1l'évapo-

rateur.
Pour notre probléme

Condenseur t entrée eau = 50°C :%>lT cond 559C

1

FeQ

Evaporateur t sor eau 18°¢€ =T évap

Caractéristiques de la pompe

fluide frigorifigue F.12
température condensation 5590
température évaporation 59¢

puissance calorifique 300.000 kcafh
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-== TRACE DU CYCLE =-=-~

T® condensation = 55°C

T°® évaporation = 5°C

Amplitude du sous-refroidissement = 10°C

Fluide frigorigeéne : - Freon 12 -

l,ﬂﬂf>\

b= = - -

PR

:')'\‘ = x

>
H
. |
Point Enthalpie volume T [ Pression
massique G 88 (Bar)
(kj/kg) kcal/kg (m3/¥g)
1 657 157 0,048 526 3,68
2 682 163 0,014 63°C 13,5
3 576 169455 5590 13¢5
4 555 1326 55 13,5
5 523 125 45 L35
6 523 125 0,0075 59C 3,68
E ; - ~ LN




Effet calorifique

Qe = H2 = H5 = 38 kcal/kg

Effet frigorifique

qf = H1 - HE = 32 kcal/kg

Travail~unitaire descompression

W, = 9, - 9¢ = 6 kecal/kg

Coefficient de performance

= 8c _ 38 _ 6,33
We 6

Taux de compression

¥=- 13,5 = 3,66



-=- TABLEAU DES CONSTANTES PHYSIQUES -=-

Avant d'aborder le calcul des échangeurs, nous avons d'abord relevé
sur les tables de thermodynamique les constantes physiques pour le
fluide frigorigéne (F.12) et l'eau. Ces constantes ont toutes été

rele¥ées pour la température moyenne des fluides.

- —

N'ayant pas pu avoir les constantes physiques de 1l'eau de mer nous

avons considéré celle ci comme étant de l'eau usuelle.

Au condenseur

Tmoyen eau = 20 & 40 L5°C

2
T moy freon=Tcond = 55°C

A 1'évaporateur

14 + 10
Tmoy eau = g 2 12°C
Tmoy fréon = Tevan = 5°C

Pour l'eau :

) R s - [ Ral
T e Cmd| A (g M (W Gl
12 999,14 0,499 4,463 1
RS I~ 989,75 0,54k 2,14 0,997

Pour le~I'.12 : . Q
ol
T(%) € A e ‘"(—Eg)
5¢° 1378 0,0817 0,970
55 ~1190 0,0651 : 0,559~ - 28,88

Variation de la conductivité du cuivre avec la température
T (°C) 0°C l 100°C

A 334 (kecal/mh'c) T 324 (kcal/mh®c)
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- CALCUL_DES ECHANGEURS DE CHALEUR =-=-

s S e e TR e S . S ——

(Condenseur Evaporateur)

-NOTATTIONS -
-+ chaleur spécifique en keal/kg®C
(*1 : diamétre intérieur du tube en métre

)24 : diamétre extérieur du tube en mdtre

€& : épaisseur du tube en métre

% : accélération de la pesanteur (m/h2)

?? : coefficient de transmission global de la chaleur en
kcal/m2h®C

Ea : coefficient de transmission de la chaleur de 1l'eau aux

tubes en kcal/m?2h°C

Ei : coefficient de la chaleur des tubes au freon (en conden-
¥
sation ou évaporation) en kcal:M2h°C

.M : longueur des tubes (m)
fr.. ¢ débit massidque d'eau en kg:h

débit massigue du fréon en kg:j

¥" 3 chaleur de condensation en kcalfkg

Pﬂb nombre de Nusselt

). : nombre de Prandtl

C“ : echange de chaleur spécifique en kcal/m2h
2. : nombre de Reynolds

&

=~ @ surface d'échange en n2

=~ I*: nombre de Stanton



—i
LT

température d'évaporation du fluide frigorifique en °C
température de econdensation du fluide frigorifique en
R

température d'entrée de l'eau dans les tubes en °C
température de sortie de l'eau dans les tubes
température de la paroi extérieure des tubes (°C)

vitesse de l'eau dans les tubes en (m/h)

-

chaleur échangée le long de la surface S en kcal/h

différence

coefficient de conductibilité thermique du matériau

constituant les tubes (cuivre) en kcal/hm°C

coefficient de conductibilité thermique de 1l'eau
kcal/hm°C

coefficient dc conductibilité du freon
masse volumique de 1l'eau (kg/m3
viscosite dynamique de 1l'eau (kg/m.h)

L " de 1l'agent frigorigine (kgim.h)
messe volumicue de 1'agent frigorigéne en kg/m3

sl e



-=- LE CONDENSEUR -=-

———— . —

Le condenseur d'une machine frigorifique est essentiellement un échan-
geur de chaleur. Il est donc primordial qu'il posséde un bon coeffi-
cient global de transmission thermique K.

T A

Surch

40° —K ~Fondensatio ‘“"’“\'*j‘“#’
S r Corndensation - _ 19
>Ous ¢

re+r
—

on peut donc voir sur le schéma ci-dessus qu'il y a 3 zones fonction-

nelles.

1°) Zone des desurchauffe (2 - 3) ou 1l'échange de chaleur se fait entre

la vapeur du fluide frigorifigéne et 1l'eau.

2°) Zone de condensation (3 - 4) : 1l'échange se fait entre la vapeur

condensante et l'eau.

3°) Zone de sous refroidissement (4 - §) : l'échange se fait entre

l'agent frigorigéne d 1l'état liquide et 1'eau.

Les conditions de transfert du flux calorifique seront différentes
dans chaque zone donc K a une valeur propre (Ki’ Ko K3), dans chacune
de celles-ci.

En fait, ceci est simplifié par les constructeurs d'appareils par
1'adoption d'un coefficient pratique moyen de transmission de chaleur
compte tenu du fait que les échanges de chaleur dans les zones 1 et 3

sont faibles par rapport a celle évacuée dans la zone 2.

e



Pour notre cas on calculera le coefficient de transmission global

dans la zone 2 et 1l'on majorera la surface d'échange par un coefficient
de 1,1.

Le médium étant 1l'eau, qui agit par chaleur sensible (par élévation de
la température),

Le condenseur peut-2&tre

immersion

|
r Qs

double-tube et contre courant (appropriés pour un échange
< 70.000 kecal/h)

- a faisceau - multitubulaires (veau =

1 1,5)

Nous avons retenu ce dernier cas.

Données :

Te : 55°C

Te = 4Q°C

Ts =z 509C

@C = 330.000 kcal/h
Choix

Tubes en cuivre 20/24
Vitesse de 1l'eau dans les tubes v.T 1,5m/s = 5400 m/$

- Calcul de la surface d'échange

D_-F S. A
P
d'ou Eye;: <
I~ OO
A®est donné par la formule de HANS - BRAND

®rnu - A ]
A6 = £8max =86 min N N, 3

Lk: Ai}hqx - i
AGtmin ABminz Tg-Te




Application numérigue

i

Ae max 15C - o
A® min = 5°C =

- Calcul du coefficient gicbal de transmission b

]

Entre 2 fluides 3 travers une parci solide h est deonné par la relation

1 _ 1 +Sei + 1
h hy 33 h?

a - calculons hi

hy = cP ;; v, St

Le nombre de stanton est défini par

042 - 2/3

St = 0,023 Re” Pr

Re = Ve D, e _ 5400 x €,02 x 989375 _ 49950
i 7,1h
Pr = Cp Me _ 0,987 x 2514~ _ 3,92
; o i 0,544 i
St = (0,023) (49950) 022 (3,92)"2’3 e
d'ou
h1 = (989,75) x (0,997) x (5400) x 1073 - 5328 kecal/m2h°C

h1l = 5328 kcal/m2h°C

b - calcul du coefficient-h2

Pour la condensation sur la paroi extérieure & des tubes horizontaux

h, est donné par la relation

h, = 0,725 13x€2xgxr] 174
N Dz’}L(Tc = Tp)

2

2



ol N = nombres de tubes sur la verticale nous supposcns N = 20

-1
1 Te # Ts + Tc | = 50°C
2 )

connaissant toutes les constantes physique du F12 on obtient

h2 = 1310 kcal/m2 h°C

c - calcul du coefficient global h

1 8,00 1

_— ——t—— +

1
h 5328 330 13160

d'ou

h - 1038 kcal/m2h°C|

d - calcul de la surface d'échange

65«’ 330.000 _ 34,93 m’

h A® 1038 x 9,1

Se =

Avec la majoration citée précedemment on adopte

Se = 1,1 x So =-38,42 m2

e - section du greupement

m éEc 2

Sg = z — (m™)
eeve Cp (Ts—Te)Q:e ¥
_ 330.000 i - 2
88 = —gg7xToxcuo0 - 0»061m = 8l0 cm

f - nombre de tubes dans le groupement

ng = Sg n = -S-g-= 19’5
=
Oou s : section d'un tube
ol DERE . = 19,5 on prend|n = 20 tubes]
= 3 -

d sl s



-=- L'EVAPORATEUR =-=-

—

Comme pour le condenseur, nous avons choisi un échangeur & virole et
des tubes de méme diamétre ; la vitesse de 1l'eau dans les tubes étant

aussi la méme.

a) Calcul de h

----------- 1
= &
hy €. c, V_ St
R, = V, fé d = (999,4) x 5400 x 0,02 = 24200
)L 4,463
pp = cp M = L1.X 4,463 _ 8,93
X'“ 0,499
St = (0,023) (24200)~ 922 (3,93)'2/3 9 %10 "
hy = 1 x 999,4 x 5400 x 7 x 1071 = 3780 kcal/m® hoC

h, = 3780 kcal/m2hoC

b) Calcul de h,

Suivant les cas on peut calculer h, par les relations suivantes

Si qp < 1800 kcal/m’h

h, = (8,0 x 0,027 T,)

2 986 1 ca1/m2hoc

Si qf < 1800

h, = (103,5 + 0,1 T,) q2*%% x



q? est une constante corrective pour indiquer l'existence d'huile

dans le freon qui a pcur effet de gener le transfert de chaleur.

P=1 —— 0,7
8%
3%

Comme ncus le voyant ces 2 méthodes sont ittératives, c'est a dire

1 si la concentration d'huile est nulle

i

0,7 pour une concentration d'huile = 10%

qu'on checisit une valeur de Qg+

On calcul le coefficient global h et on recalcul qg par la relation

q &

=) - . ' -~ . - - -~ -~
g T e = hD® jesqu'd avoir q. choisi égal q. calculé.

Quelques essais nous on montré qu'on ne pouvait &tre dans le cas
q £ 1800 keal/m’he

Aprés plusieurs ittérations avec q 7> 1800 kcal/m%he

8200 keal/mZh

Si on choisi Q¢

on a puisque T, 5°C

h, = (8,135) x (3700)°:% = 1814 kcal/m?hecC

d'ou
1 _ 1 _ 0,004 " 1
h ~181L4~ 330 3780
d'ou

h = 1207 kecal/mehoC ‘

- A® max - Ae min

Ln AQmax
A8 min
A® max = Te - T, = 14 - 5 = 9°C _
= 6,8
A® min =Ts - T, = 10 - § = 5°C



On
de

c)

d)

c)

On

- - 2
saloulsd = 1207 x 6,8 = 8213 kcal/m"h
voit donc que la valeur de g = 8200 est correcte cela nous permet
calculer la surface d'échange.

g oo . 277900 _ 33 gg p?

8200

Section du groupement

- - 2

Sg = m = p 2 (m™)

Ve Cp(Te-Ts) Y

€ p(Te-Ts) ¢, Ve
278,000

1000x4x5400

w
m
"

= 0,0128 m2 = 128 cm2

Nombre du tube dans un groupement

n = 5g _
s—=5g X 1t _ yo
ar di2

Nombre total de tubes (N)

up tube‘s

s
1]

a choisit la longueur des tubes égale 3 1,9 m ce qui donne un

nombre total de tubes

N = Se - 33,83 = 240 tubes

M xa, x1 TWx (0,024)x1,9

X

donc un nombre de groupement

x=__2}i'0_=6
40

1=1,9m

= 240 T

x = 6 Gr




-== CARACTERISTIQUES DU COMPRESSEUR -=-

e e i —— e S S e S ——

Une fois les échangeurs dimensionnés essayons de voir quelles
seront les caractéristiques dm compresseur si 1l'on devait en
construire un.

Les données de base que le constructeur, désirant établir une

série de machines friforifiques, se donne sont :

- %;_(kJ/h) puissance frigorifique

- % (bar) pression d'aspiration

- ¥, (bar) pression de condensation

on doit alors déterminer

- gm (kg/h) : débit massique 3 déplacer

- P (kw) : Puissance absorbée sur l'arbre du compresseur
- Y : le nombre de cylindres

- 1 (m) : course des pistons

- w (rd/s) : vitesse de rotation

- d : alésage

Le nombre de ces inconnues étant trés grand par rapport 3
celui des données, il est indispensable de faire certaines
hypothéses. On doit tout d'abord se donmer a priori par analogie

avec des compresseurs existant.

- ?b rendement volumétrique
- M; rendement indiqué

- M_ rendement mécanique.



Pour la détermination des quatres grandeurs (y, d, 1, w) nous

introduisons la vitesse lineaire admissible

Mm = lw et 1l'on se fixe en général le rapport 1
e a
dans la pratique :

Un = 2,5 . 4 m/s

Données :

pE
]

= 278.000 kecal/h

U
o
1

3,68 bars

Pc =13,5 bars

Valeurs relevées sur des diagrammes

V, ¢ volume massique & 1l'aspiration ; V, = 0,048 kg/m3

i
¢, et M sont donnés en fonction deEch d partir d'expérience

allemande sur les compresseurs travag 1ant au R12
MV = 0,75 3 Mm = 0,70 de plus Mi = 0,70

on se fixe

Le nombre de tours N = 750 tr/mm
Um = 3,5 m/s

Ve
a—-—l



[ —_———

- Débit massique du fluide 3 déplacer

P Cf-_o_ . 2382000 _ 4500 ye/m

q° 32

~ Volume aspiré )
”

8700 x 0,048 = 417,6 m3/h

Va = qp x vq

- Volume balaye ou débit volumique
Va _

Vb = —po— = 556 m3/h
b v

- Coefficient d'effet frigorifique

£ . _go < 22 = 5,33

we

- Production frigorifique spécifique théorique
K th = 860 8 = &7 ¥ O Remd / Bk,

- Production frigorifique spécifique indiquée
Ki = Mi Kth. = 2200 keol /B kw

- Puissance indiquée

Pi = = §C’ = g6 K wW
Ki

-~ Puissance absorbée sur l'arbre

Pz Pi - %8 - 422 k-

—

Mm ~ o

Détermination des dimensions :

T — T — - ————— o, T Wy - - ——

c h
1ere &quation b4y = /¢ a2 lw (m3/h) w en (rd/h)
2eme équation O

d
3eme équation lw 3,5
- 1l=4d-=3,56x = 3,5 x 60 = 0,14 -
w 2 xMx 750
. / -

11 = d = 14 cm,

—




- Calcul du nombre de cylindres

Y = B gv _ 8-x 556 - 6,73

a®> v (0,19)%x 2 x X 750 x 60

On prend}Y = 6 cylindres]

- Cylindrée totale :

6 6
c QY10 _ 556 x 10 = 12355 cmd
(cms)N X 60 750 x 60
- Cylindrée unitaire :
2
C = —3 x <. - 2060 cmS.
Y 6



-=- CHOIX DES POMPES A CHALEUR =-=-

T — T ——— ——————— - —

Un probléme important se pose a l'ingénieur une fois ses
calculs fait, c'est celui de choisir dans 1la gamme de la
documentation dont il dispose la pompe 3 chaleur qui serait

apte d fournir la puissance calorique dont il a besoin.

Pour notre cas, il n'y a que BBC-YORK qui nous a envoyé une
documentation semi-technique, semi-commerciale sur les pompes a
chaleur eau - eau.

Nous mous proposons dans cette partie d'essayer de trouver le
coefficient de correction entre une pompe fonctionnant pour une
température d'évaporation et une température de condensation

données et la m@me pompe fonctionnant avec nos paramétres.

= BYPOTHESES

—————— i ———

La documentation recue, nous donne la puissance calorique
disponible en fonction des températures de sortie de 1'eau 3

1'évaporateur et au condenseur. Nous supposerons que

& .+
- au condenseur T condensation = T sortie 5°C

w1V

- d 1'évaporateur T évaporation : T sortie eau — 5°C

De plus nous supposons que 1'amplitude du sous refroidissement
est toujours de 10°C,

T R e ™0 s e e = e T . S T T e i e Y v e -

Si on appelle
Qon : la puissance frigorifique normale, c'est 3 dire celle
indiquée dans le catalogue.

il .



Qom : la puissance frigorifique de marche, c'est 3 dire que

1'on désire avoir.

On a :

{Qom = Qon qvo, E\N‘# kcal/h
9vn k ™~

donc r =_Qum Arﬂ
qvn /\ ]
Qv : performance volumétrique kcal/m3

A : coefficient d'admission ou coefficient de remplissage.

x Calcul de_la_performance volumétrique gy

TIRIES M n om0 o e e e s . g T T 1y e . e 2 S oy =

Qo effet frigorifique (kcal/kg)

vl

1]

volume massique a l'aspiration (kg/m3)

Ces deux valeurs sont 3 relever sur le cycle une fois celui-ci
tracé.

T . . L B S S S S S . O S " T s T W A S o W s e e e W

Nous avons considéré troix cycles, le ndtre avec to = + 5°C 3
tc = + 55°C, puis deux eycles parmis les trois indiqués sur le
catalogue pour pouvoir effectuer une vérification.



Vérifieatiom de la formule précédente

Sachant que le coefficient de correction entre le cycle
(to = 15, tc = 60) et le cycle (to = 25 ; tec = 70) est de

" =1, 21, calculons-le avec notre relation en affectant
l'indice 1 au premier cycle.

V= qyn2 hi

Qynl .51

Ty = GOR- . . L HAI2. _/5ong Cdfke)
V11 0,0357

Qun2 =_go2  _ __ 128 _ 4200 (kj/kg)
V12 0,03

ro- 4200, 0,765 _ ., g

3700 0,745

donc une précision de :

Hr o121 - 1,16 0,04 = 4°/¢

Y 1,21

Ce qui est trés appréciable.

> Choix de_la pompe_:

Avec tout ce qui a été dit auparavant, nous avons relevé sur
un tableau les puissances caloriques et frigorifiques de

chaque machine si elle fonctionnait avec nos paramétres. Ces
relevés ont été fait 3 partir de 2 cycles différents. 6n peut

y avoir que les résultats ramenés 3 nos paramétres ne différent
que trés peu, l'erreur étant de Uu%.
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Nos besoins étant :

330.000 kcal/h

Qc
Qo

278.000 kecal/h

I1 n'y a que le type 16-12.PC qui nous convient. On prendra
donc 2 pompes de ce type.

~2= PARTIESESSENTIELLES DE_L'EQUIPEMENT -=-

Maintenant que les pompes sont choisies, nous indiquons la
liste des composants qui sont indispensables pour obtenir un

fonctionnement économique et sur de la pompe 3 chaleur. L'ache-

teur doit s'assurer de leur existence & 1l'achat d'un appareil.

- Un robinet d'inversion 3 quatre voies

- Un détendeur thermostatique pour les 2 échangeurs de chaleur
- Des régleurs pour une distribution précise du fluide frigori-
géne.

- Une bouteille collectrice sur la conduite d'alimentation

- Un contacteur de sécurité temporisé pour permettre le démar-
rage du compresseur sans temps d'arrét de déclemchement.

- Un pressostat, haute et basse pression

- Un €lément filtreur et déshydrateur sur la tuyauterie du
fluide frigorigéne.



=== CLIMATISATION DANS LES PISICNES -=-

T T 0 o 7 Ph o o o o = o e e T e g = = 2 o =

Le probléme qui se pose est la deshumidification de l'air dans
les piscines couvertes, vu que 1'air s'humidifie 3 cause de
1'évaporation de 1'eau dans celles-ci.

Nous allons donc voir quelles seront les caractéristiques et
le débit de 1'air soufflé en période estivale et hivervale.

D'autre part, n'ayant pu avoir la valeur réelle de la tempéra-
ture de 1l'eau, on a pris celle-ci égale 3 la température, du
corps humain c.a.d. 37°C.

| W=us,5 F F " =hp) [ke/hl

i
avec I
B =0,40 + 0,3 ¢V |
L !
[ kg | s _ .
B :( —& | coefficient d'évaporation
{ m2h _
\ :!._2_ j vitesse de 1l'air au dessus de la surface de 1l'eau
B : pression barométrique { mm Hg‘}
F s {”mQ ! surface de la piscine (eventuellement la surface

mouillée)

h"™M :E;mm Hg{pression partielle de la vapeur d'eau saturée 3
la surface mouillée

hg {mm ngpression partielle de la vapeur d'eau contenue
B ~ dans 1'air de 1la piéce.



Regardons ce que cela représente sur le diagramme de la vapeur
humide.

bep

0") :4.;)00/?

\EXPLOITATION EN PERIODE HIVERVALE (fig.1)

~ Caractéristiques
tp = 3°C ©. = 653 Xg = 13g/kg
tp = 22°C ©. = 70% X = 11,5g/kg

T e et e = - - o=

hg = 14 mm Hg

hy" = 47,1 mm hg

le choix de la vitesse de 1'air a été choisi &

V = 0,3 m/s, vitesse admise pour Zviter les courants d'air,
on en déduit
B=20,4+0,3V 0,3 = 0,564 kg
m3h
B = 760 mmhg

o 5



- Masse d'eau évaporée_par_unité_de_surface :

- ———————— —— T g T e - g

E 9,564 -
W, = 46,5 x —Zg— (47,1 - 14) = 1,14 mgﬁ

Ce qui représente une évaporation d'un niveau de 1,14 mm d'eau.

- Masse d'eau totale évagorée :

——— ——————— S S -

Dimension des 2episcines

F = 170 m2

=
il

F.W, = 193,8 kg/h

. Débit massique d'air :

- ——— . S g . -

si x; est 1'humidité absolue de 1l'air dans la piéce
xg 1'humidité absolue de l'air soufflé.
Le débit massique de l'air soufflé est

- W

Xi - Xs

Le probldme qui se pose pour nous est de choisir xg. Générale-
ment comme choix normal xi - xg = 2 g/kg, mais ceci nous con-
duit 3 1 débit volumique qui vaut 25 fois le volume des salles
abritant les piscines aussi avons nous convenu de prendre la

valeur xj - Xg = 3 g/kg. Ce qui nous donne comme débit massique

193,8 3

Ly = ——25_ = 64,6. 10° kg air/h

tg = 38°C, <P s = 32% Xs = 8,5 gl/kg
pour tg = 30°C, larwgsse volumique de l'air est
- = 1,165 kg/m3



T —————— - —— —— -

Lv = "M = 64,610 55,10° m3/n

1,165

Donc un taux de renouvellement de

c . Lv _ _S5000 _
v.pis- 3500
cines

- SCHEMA_DU_DISPOSITIF DE CLIMATISATION EN PERIODE HIVERVALE :

T S e T g S S g W —————

A'U" (a3 28 < \{‘C.‘ﬁ (T

N/
/i\ v erg “Dl sQEnes

d

r"hﬁ.lﬁf\'jg €

S ’ (
== (my N\ o 3 %‘ e

exberiaur l\{’ \ :
<) Ly /

L'air extérieur est mélangé par souci d'économie & de l'air

intérieur (I) dans le rapport 2 dans la chambre de mélange.
Puis cet air, passe d'abord dafis un préchauffeur qui 1l'améne a
1'état (K). Ensuite il passe 3 travers un humidificateur qui
l'améne en (L) et finalement il traverse un réchauffeur avant
d'étre soufflé dans les locaux abritants les piscines d 1l'état
(s).

Calcul des_puissances des_différents__appareils_:

- puissance du préchauffeur
Qpr = Ly AL = Ly (L, -L )

_ 3
Qpr = 64,6.10" x 18_ 166.000 ke=al/h

- Puissance du réchauffeur :

Qp = Ly Cig-A,_ ) = 64,6.10°

Xx 21 x 0,25 = 340.000 kcal/h.
sd 5



Caractéristiques physiques de l'air :

air extérieur : tp = 32°C, @Pg = 75%, Xp

26°c, QI = 708, X7

23g/kg
15g/kg

air interieur : tg

La valeur de hp change mais celle de hy reste constante.
pour ty = 26°C hpg = 18

on a donc :

- — . T g T -

0y 56U
4 = 46,5 x '%Uﬁ“ (47,1 - 18) = 1 kg/m2 h

W=F x Wl =170 kg/h

. Débit massique _de 1l'air_soufflé :

o e - g T D g S e A G T S S S D e

Si l'on décide de conserver la différence d'humidité absolue

xy - Xg = 3 g/kg, on a :

178.10°3

3
caractéristique de 1l'air soufflé

= 56,6 10° kg/g

Lm =

tg = 33,5°, . = 389%, xs = 12 g/kg

. Débit volumique de_l'air_soufflé :

—— s T o ————— T — T - - e S

Pour la température de 33,5°C, la masse volumique de 1l'air
est de :
Qair = 1,16 Ky/m>d'ol

Ly = "M = 56,6~10°

= 49.000 m3/h
¢ 1,16




a9y

29

32/

- T e e T S o T i T ——— gy, W g, W 1

Mélange avec l'air intérieur (recycld) dans le rapport 2
1

ce qui nous donne le point M.

Refroidissement par le refrigérant a surface (transf M—>K)
et du fait de la condensation qui en résulte, on asséche
1tair & un point (L) tel que 1l'on atteigne de trés preés
(95% environ) le point de rosée de l'air d'apport (transf
K ——>L).

Cet air, passe ensuite a travers un réchauffeur qui 1'améne

3 1'état S avant d'@tre soufflé a travers le ventilateur

dans les piscines (transf.L >S).

e e e e 2 gl T e e

vef = Ly iy = Ip) = 56,6.10° % 8 s 453.10° kecal/h

. Puissance du réchauffeur_:

e ————— T g S

rech = Ly (ig - i1% = 215.000 kecal/h

. Puissance du ventilateur_ :

e o o - T ——— gy T W —— -

Celle-ci a été calculée pour le plus fort débit volumique

-~

c'est 3 dire celui en période hivervale.

N = el 5 / kgm/s:l
3600 H -
mm de CE
Généralement A2€= 40 mm CE
U= 0,65
soit N = 55¥000 -x 38 = 9u0 kg m/s
3600 x 0,65

.

N = 9,22 kW

P
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- CHAUFFAGE DES PISCINES -

———

- - S - - - S -

C'est la période correspondant d@ la montée en température de
l'eau du bassin.

La puissance calorifique (Pg) horaire qui doit &tre fournie par

-~

la pompe d chaleur est la somme de :

1°) La puissance (P1) nécessaire au réchauffage de 1l'eau du
bassin 3@ la température choisie
_1000 x V xAt

N

P1 (kcal/h)

2°) La puissance (P2) nécessaire 3 compenser les déperditions

calorifiques

P2

KV AT (kcal/h)

Au total :

Pr =V t 1800
N

+ K (kcal/h)

V : volume de la piscine

At: écart entre la température de l'eau du bassin avant et aprés
réchauffage

N : Temps de réchauffage
N trés court (24h par exemple pour une piscine privée)
N plus long (48 ou 72h pour une piseine publique a usage
continu)

K : coéfficient en kcal/h/m3

en général K = 6



— S A S g, e —————

La puissance calorifique (Py) est la somme de

1°) (P3) : puissance d'élévation de la température de l'eau

recyclée

p3 = 1000 x V x At
B

B : coefficient de renouvellement

2°) (P4) : puissance correspondant au déperdition calorifique

(évaporation, convection, réseau...).

Py (P3) + (Pu)

- Application d@ notre probléme :
T eau = 37°C 3 Tinit = 14° : T air = 22°C

170 m?2
204 m3

surface des bassins S

"

volume des pisaines

coefficient de convec-

tion = = 6,5 kcal+m2h®°C
B = 10
N = 48 heures
»lere phase de réchauffage
|~ i [ = | 7 ~
Pp = 204 x 23 | 2000, 46{= 122 oco kel /R
48

L —
% 2eme phase de maintient de température

Avant d'arriver a la pompe, l'eau est mélangée 3 de 1l'eau neuve
pour compenser les pertes par évaporation, puis elle passe par

des stations de filtrage. On suppose qu'a l'entrée du conden-
seur elle a une température de 32°C,

P3 = 1000 wAt x V _ 1000 {37-324 x 204 _ 100000 kcal/h
‘/ .

B i - 10 N



. Déperdition par évaporation :

(PH)1 =r x W

r : chaleur de waporisation ;3 r = 575 kcal/kg (pour tegy = 37°C)m=

W : masse d'eau évaporée ; W = 194 kg/h

(Pl})1 = 575 x 194 = 111000 kecal/h

* Déperdition par convection

(P4), = XS (teay - tair) = 6,5 x 170 x 15 = 16500 kcal/h

x pertes dans le réseau :

On prend ceux-ci égaux 3@ 4% des pertes précédentes, ce qui

nous domne une puissance totale de :
Py = 240.000 kecal/h
» Calcul de la température de l'eau 3 la sortie du condenseur

(tg).
Chaleur fournie par la pompe

"

chaleur prise par 1l'eau

recyclée

PmM = Ca0

m : débit massique de 1l'eau

# ‘T% volume X 1000 = 20400 kg/h
d'ou
_ 240,000 _ .00
204000

32 + 12 = ju°C

+
0]
"



« Caractéristiques de la pompe thermique :

= B52C
uy + Bg°C = 50°C
Py = 240.000 kcal/h

48 O

Choix du groupe thermobloc :

On applique la méthode citée auparavant. On a en tragant le
cycle (5°C/50C)

133,5 kJ/h

= 157,5 kJ/h

O

0

=
1

<
[N
I

= 0,048 kg/m3
A = 0,75
Calculons le rapport entre la puissance frigorifique de marche

QoM et la puissance frigorifique Qgy correspondant a
(tg = 15°C, tg = 60°C).

QOM qvM . M

= kcal/h

QoN qvN N
on a @

quy ¥ 3700

N = 04745

Qum ~ oM. . 138,85 - g9e1

V1 0,048

d'ou

Qo

M _ 2781 0,75 _ 0,76

Qoy 3700 0,745



Donc une pompe fonctionnant & (t, = 15°C, t. = 60°C) ne four-
nira que les 3 de sa puissance disponible si elle marchait

4o
sous nos paramétres.

C'est la pompe du type 10 - 12 - PC qui nous convient, elle est
capable de fournir une puissance calorique de :

Qeyq = 318.000 x 8,76 = 264.500 kcal/h

donc tout juste supérieure a la notre

(Qec = 240,000 kcal/h).



-=- EXPLOITATION ECONOMIQUE -=-

Un facteur déterminant pour 1'application d'une pompe 3 chaleur
est 1'économie de son exploitation pour la production de la
chaleur par rapport 3 d'autres modes de chauffage.

Nous savons qu'avec un chauffage électrique 3 résistance,
chaque Kwh d'énergie électrique produit 860 kecal/h. Si nous
utilisons la m&me quantité d'énergie dans une pompe 3 chaleur
nous obtiendrons fois cette quantité d'énergie ou est le

coefficient de performance de la pompe définie comme suit :

\¢'= Productiom frigorif + puissance absorbée

Puissance absorbée

ou plus simplement :

\?: kcali/m que 1l'en recgoit
kcal/h que 1l'on dépense

——— g ———— o ————

= 213255, ¢

e 50

Mais ce coefficient théorique est diminué du rendement du
compresseur et de son moteur électrique, ainsi que celui d'autres
organes de commande éventuels.

Nous supposons que :

P -



Ainsi : 1l'énergie dépensée sera donc 5 fois moins importante
que si le chauffage était assuré par des résistances

électriques. (Convecteurs, cables blindés etc...).

Examinons maintenant les dépenses é&nergiques pour un chauffage

au fluel, 3 gaz et 3 la pompe 3 chaleur pour une puissance de
10.000 kcal.

CHAUFFAGE AU _FLUEL

—— e —— S ——

Prix : 0,20 DA/1
Rendement de 1l'installation = 0,25
Pouvoir calorifique 8.600 kcal/l
Energie dépensée = 10.000 . 43,330 keal
0,75
Quantité de fluide utilisée = 13.300_ 1,44 1
8.600

lDépense = 1,55 x 0,2 = 0,31 DA/10.000 keal ‘
e

CHAUFFAGE AU GAZ

——— i — -

Prix 0,48 DA/Nm3
Rendement = 0,80

Pouvoir calorifique 8100 kcal/Nm3

Energie dépensée = 10.000 . 45,500 keal

0,80

Volume de gaz utilisé = 22,500 1,37 m3

9.100

Dépense = 1,37 x 0,48 = 0,66 DA/10.000 kcall

e e




CHAUFFAGE A LA POMPE A CHALEUR :

—— .  ——— " ————— ——— -

courant de nuit 0,03 DA/kwh
courant de jour 0,163 DA/kwh
COoP 4

On suppose que la pompe fonctionne 14 h par(jour 10 h de nuit,
4 h de jour).

10 x 0,03 = 4 x 0,163

Tarif moyen = = 0,067 DA/kw
14
Energie dépensée = 1 (10.000) _
B au0 ) © 2sd kWl

Dépense = 2,9 x 0,067 = 0,19/10.000 kcal.

Nous venons donc de voir 3 la lumiére de ces résultats que la
pompe 3 chaleur est techniquement plus intéressante. Et ceci
ira en croissant car, la production d'énergie électrique pren-
dra de 1'ampleur 3 l'avenir et ceci se fera & l'aide d'unités
de grande puissance, ce qui réduira le prix de revient du kwh

3 1l'avenir.

I1 faut reconnaitre, qu'il existe encore beaucoup de facteurs

qui rendent cette comparaison difficile.

I1 y a d'abord le fait que le prix d'achat d'une pompe varie
dans des limites importantes alors que ce prix peut &tre déter-

miné exactement dans le cas des autres systémes.

La comparaison des dépenses de fonctionnement est également
difficile par ce qu'il faut considérer le fonctionnement pendant
une année entidre pour une pompe a chaleur (celle-ci pouvant
fonctionner en été) contre seulement la durée de chauffage pour
les autres systémes.

A



Mais ceci n'empéche pas la pompe d'&tre d'un emploi trés
fréquent dans le domaine de la concentration (concentration
de jus de fruits, de tomate etc...).
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