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Résumé: Dans le but d’ optimiser les performances d une machine a éecto-compression fonctionnant a
I’énergie solaire a basse ou moyenne température, un modéle de simulation de son comportement basé sur ceux
de ses différents composants a été mis au point. 1| comprend notamment pour |’ §ecteur, un modéle 1-D de type
"mélange a section constante" développé en régime optimal de transition. Pour des conditions de fonctionnement
en climatisation, I"influence de latempérature du bouilleur sur le taux d entrainement de I’ éecteur, le COP de la
machine et le COPg de son couplage avec un capteur solaire plan a été examinée. En particulier, les résultats ont
montré qu’il existe une température optimale du bouilleur pour laquelle le COPg du systeme solaire global est
maximal. Par ailleurs, parmi les fluides considérés: R134a, R290, R600a, R236fa, R245fa, le propane R290
(fluide naturel) conduit aux meilleures performances du systeme. De ce fait, il pourrait constituer un substitut au
fluide de référence R134a qui est plus nocif pour I’ environnement en raison d’ un GWP élevé (1430).
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1. Introduction

Dans le cadre du développement durable, I’ utilisation des machines trithermes pour la production du froid
(réfrigération et conditionnement d’air) permet d'alier deux avantages, I'un lié a |’ économie d' énergie grace a
I"utilisation des rejets thermiques industriels a basse ou moyenne température ou bien une source d'énergie
gratuite telle que I'énergie solaire et I'autre lié a la protection de I’environnement gréce a la réduction des
émissions de CO, dans I’atmosphére. De plus, ces systémes permettent plus facilement I’ utilisation de fluides
frigorigénes naturels ou synthétiques a faible impact écologique (ODP nul et faible GWP). Parmi ces machines
trithermes, la machine a éecto-compression [1-2] présente un intérét certain en raison de sa smplicité de
conception et de mise en ceuvre. Ses performances sont intimement liées a celles de son organe principal qu’ est
I’ §ecteur, lesquelles sont déterminées essentiellement par son facteur d’ entrainement U. Ces performances sont
optimales en régime de transition caractérisé par la formation d’un col sonique dans le jet secondaire a I’ entrée
de lachambre de mélange.

Dans le but d’optimiser le fonctionnement d une machine de climatisation a éecto-compression, un
modele de simulation de son cycle thermodynamique a été mis au point. || comprend notamment pour |’ éecteur,
un modéle 1-D basé sur les équations de conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de I’ énergie
de type "mélange a section constante” en régime de transition, développé auparavant [3-5]. Le fluide frigorigéne
en écoulement dans I’ § ecteur est supposé comme gaz parfait. Les températures de fonctionnement de référence
du générateur (bouilleur), du condenseur et de I’ évaporateur sont fixées respectivement a Tg=90 °C, T¢=30 °C,
Te= 5 °C. La puissance frigorifique retenue est de 10 kW. Le facteur d’entrainement U et les principaux
paramétres géométriques de I’ § ecteur ainsi que le COP du cycle de la machine frigorifique a éecto-compression
sont calculés. Ce modéle a été appliqué aux fluides R134a (fluide de référence), R290, R600a, R236fa et R245fa.
Par ailleurs, pour des températures des sources, froide et intermédiaire fixées, I'influence du niveau de la
température de la source chaude sur le COP de la machine frigorifique a € ecto-compression ainsi que celle sur le
COP global de son couplage avec un capteur solaire plan sont examinées.

2. Machinefrigorifique solaire a g ecto-compr esseur

Les schémas de la machine frigorifique solaire a éecto-compression et de I'gecteur sont donnés
respectivement par les figures 1 et 2.
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Figure 1 : Schéma de la machine frigorifique Figure 2 : Configuration de I’ §ecteur
solaire a § ecto-compression

Une machine frigorifique solaire a § ecto-compression est constituée par le couplage d'un capteur solaire
et d’'une machine frigorifique a  ecto-compression comprenant un générateur (ou bouilleur), un condenseur, un
évaporateur, un éecteur, une pompe de circulation et une vanne de détente (ou détendeur).

Le rayonnement solaire transformé en énergie thermique par le capteur plan sert a produire dans le
générateur de la vapeur a haute température et haute pression appelée fluide primaire ou moteur (P) qui se
détend dans la tuyére primaire de |'éecteur. A la sortie, le fluide primaire a grande vitesse entraine le fluide
secondaire (S) provenant de |’ évaporateur. Ensuite, les flux primaire et secondaire se mélangent dans la chambre
de mélange. Une premiére augmentation de pression due a la formation d'une onde de choc a lieu dans la
chambre de mélange suivie d une seconde due a la compression dans le diffuseur. A la sortie de ce dernier, le
mélange se condense dans un condenseur. Une partie du condensat passe a travers le détendeur puis dans
I’évaporateur pour produire I'effet frigorifique tandis que le reste du liquide retourne au bouilleur par
I'intermédiaire d’ une pompe de circulation.

3. Modélisation

Le modéle global est divisé en 8 modules traités successivement Les 6 premiers modules concernent
I’ ecteur tandis que les deux derniers sont relatifs au calcul du COP de la machine a éecto-compression et de
celui de son couplage a un capteur solaire plan. Les diverses relations utilisées font I'objet du tableau 1. Le
comportement du fluide dans I'éecteur est supposé comme celui d'un gaz parfait, partout ailleurs, les
caractéristiques du frigorigéne sont calculées a I'aide du logiciel REFPROP® [6]. Dans les modules 1 et 2
relatifs, respectivement, aux convergents des tuyéres primaire et secondaire, on suppose une vitesse de 1m/s en
entrée du premier (ceci permet un dimensionnement complet de latuyéere primaire) et une vitesse nulle en entrée
du second et on prend en compte un rendement isentropique de détente de 0,95.Pour traiter du module 1, il
convient dinitialiser la valeur du débit primaire. Celui du module 2, est déduit de la puissance frigorifique a
atteindre (équation 8). Pour ces 2 modules, les valeurs des surchauffes sont des paramétres gjustables La vitesse
du son est supposée atteinte a la fin de chacune des sections correspondantes (col de tuyére). Cette condition
permet de déduire la valeur réelle des pressions aux cols. Le module 3 traite de la détente supersonique de
I'écoulement dans le divergent de la tuyére primaire et dans une partie de la zone cylindrique jusqu'au niveau du
col de I'écoulement secondaire. On fait I'hypothése que la pression en sortie est imposée par celle qui régne au
col de I'écoulement secondaire (régime de transition). Le module 4 traite du mélange des jets primaire et
secondaire dans la zone a section constante de la tuyere secondaire. Les résultats obtenus servent d'entrée au
module 5 qui détermine les conditions qui régnent a I'aval de I'onde de choc située dans la zone cylindrique de
I'§jecteur. Dans le module 6, on suppose une vitesse de 1m/s en sortie du diffuseur (ceci permet le
dimensionnement du diffuseur) et un rendement isentropique de 0,8. L'identité entre les valeurs de la pression P,
déterminée en utilisant un processus de compression isentropique dans le diffuseur et celle de la pression du
condenseur Pc qui est un paramétre du modéle, implique aors de faire un bouclage sur la valeur du débit
primaire. Pour calculer le coefficient de performance de la machine frigorifiqgue a éjecto-compression, on
calcule, dans le module 7, les puissances thermique échangée au bouilleur et mécanique de la pompe de
circulation (en supposant un rendement mécanique de pompe égal a 50%). Enfin le module 8 permet d'estimer le
rendement thermique du capteur utilisé ncs et d’en déduire le COPg du systéme global. Pour I'évaluation de ce
rendement, la température a I’ entrée du capteur est supposée comme c’est généralement admis 10 °C au dessus



de celle du bouilleur [7]. Le rayonnement solaire incident I est de 892 W/m? et la température ambiante Ta est
égale a 26 °C (données collectées le 10/09/11 a Skikda).

4. Réaultats et discussion

Tableau 1 : Equations utilisées dans le modéle (indices e et s : entrée et sortie d'une section d'étude)
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La puissance frigorifique de la machine de climatisation a €ecto-compresseur étant de 10 kW. Les
surchauffes au bouilleur SUB et a |’ évaporateur SUE ains que le sous refroidissement au condenseur SRC sont
fixés respectivement a 5, 3 et OK. L'éude de ses performances est effectuée pour des températures, a
I’ évaporateur, Tg, variant de 0 a 10°C, au condenseur, Tc, varie de 30 a 40 °C et au bouilleur, Tg, varie de 70 a
90 °C.
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Figure 3 : Variation de U avec la nature du fluide Figure 4 : Variation du COP avec la nature du fluide
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Figure 5 : Variation de U et du COP avec Tg pour Figure 6 : Variation de ncs et de COPg avec Tg pour
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Sur les figures 3-4 sont représentées respectivement les variations du facteur d’ entrainement U de
I’éecteur et celles du COP de la machine frigorifique a éecto-compression en fonction de la nature du fluide
pour Tg=90 °C, Tc= 35 °C et Tg=5 °C. Les résultats montrent que les performances de la machine dépendent de
la nature du fluide et que les évolutions du COP suivent celles de U mais elles sont plus basses que ces derniéres.

Ahg
Ahg +w,
R134a et R290 et ~0,7 dans les cas du R600a, R236fa et R245fa). Ces résultats montrent aussi que c'est le
propane qui conduit aux meilleures performances du systéme. A Tc et T fixées, la figure 5 montre que U et
COP augmentent avec Tg. Cependant le rendement du capteur solaire plan nes diminue avec Tg (figure 6), ce qui
explique I existence d'une valeur optimale de Tg conduisant a une valeur maximale de COPg de la machine
frigorifique a &ecto-compression couplée au capteur solaire. La figure 6 montre aussi que le propane (fluide
naturel) conduit a de meilleures performances du systeme que le fluide de référence R134a (a Tg=90 °C,
COP3=12,23% dans le cas du R290 contre environ 10% dans le cas du R134a). En outre, le fluide R134a a
I"inconvénient de posséder un GWP élevé (1430) qui le rend relativement nocif pour I’ environnement.

Ceci est dO au fait que le rapport (équation 20) a une valeur inférieure a 1 (~0,8 dans les cas du

Conclusion

Le modéle présenté dans ce travail permet, pour une puissance frigorifique donnée, de dimensionner
I’éecteur d'une machine frigorifique a éecto-compresseur. Comme cela est classique pour les éecteurs, ce



dimensionnement est fait pour le cas du fonctionnement optimum, caractérisé par des écoulements soniques aux
cols primaire et secondaire. Dans ce cas le facteur d’entrainement de I'éecteur et le COP de la machine
frigorifigue a éecto-compression sont maximums. Pour des conditions de fonctionnement en climatisation,
I"influence de la température du bouilleur sur le taux d’entrainement de I’ §ecteur, le COP de la machine et le
COPg de son couplage avec un capteur solaire plan a été examinée. En particulier, les résultats montrent qu'il
existe une température optimale du bouilleur pour laquelle le COPg du systéme solaire global est maximal. Par
ailleurs, parmi les fluides considérés, le propane R290 (fluide naturel) conduit aux meilleures performances du
systéme. De ce fait, il pourrait constituer un substitut au fluide de référence R134a qui est plus nocif pour
I’ environnement a cause d’'un GWP élevé.

Nomenclature Symboles grecs
A ai_ re de section de |’ § ecteur, m? o angle du convergent delatuyeére primaire
a vitesse locale du son, m/s B angle du divergent de la tuyére primaire
COP  coefficient de performance y rapport des capacités calorifiques (=Co/Cy)
gp ggoam té calorifique massique, J/kg.K n rendement isentropique
iamétre, m ; ;
GWP  Global Warming Potential Nes  rendement thgrmlque dl; capteur solaire
h enthal pie massique, J/kg P masse volumique, kg/m
ls rayonnement solaire global incident, W/m? 0 angle du diffuseur
L longueur de tuyere, m .
M nombre de Mach Indices, Exposants
m débit massique, kg/s a ambiante
ODP  Ozone Depletion Potential B Bouilleur
P pression, N/m? C Condenseur
Q puissance thermique, W [E) g;li)sritj;ur
r constante spécifique du gaz, J/kg.K e entrée
SRC  sousrefroidissement au condenseur, K G global
SUB surchauffe du boui “eur, K is processus isentropique
SUE  surchauffeal’évaporateur, K m mélange
T température, K ou °C L P fluide (ou tuyére) primaire ou pompe
u facteur d’entrainement de |’ §ecteur S fluide (ou tuyére) secondaire
\Y vitesse du fluide, m/s s sortie
W puissance mécanique, W * section de col de tuy(:er,(_a
W travail massique, J/kg 1,.,4 emplacementsdans!’ éecteur
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