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Introduction géenérale

L'un des problémes qui touchent la terre ces derniéres années, c’est le réchauffement
climatique et le dégagement du CO,, et comme I'Algérie a dépassé le taux maximum
d'évacuation du CO; toléré [1], on a besoin des systéemes énergétiques moins polluant, et de
réduire au maximum ['utilisation de I’¢lectricité surtout qu’on connait que plus de 95% de
I'électricité produite c'est a travers les centrales thermiques [2]. Ainsi, la climatisation pendant
la période estivale surtout au sud Algérien est devenu un casse-téte pour les citoyens et le
gouvernement a cause de la surcharge du réseau électrique. Depuis des années, il y a eu un
développement rapide et remarquable qui a entraineé une forte demande en électricité en
particulier pour les systemes de climatisation [3], selon les estimations mondiales, les
systemes de refrigérations représentent 15% de la consommation mondiale d’électricité [4].
En Algérie, la majeure partie de cette énergie est produite par des centrales thermiques [5] qui
émettent des gaz a effet de serre et utilisent des combustibles fossiles (gaz ou mazout), donc la
mise en place d’un systéme de climatisation autonome utilisant I'énergie gratuite dégagée par
le processus industriel ou produite par voie solaire est devenu une tache trés importante. La
solution, c'est d'utiliser les systemes de climatisation a éjecteur qui utilise I'énergie thermique
gratuite évacuée par le processus industriel ou I’énergie capté par les panneaux solaires pour
la production du froid dans un climat assez chaud. Le compresseur du systéeme de
réfrigération a compression mécanique est le principal responsable de la plus grande partie de
la consommation d'énergie électrique [6].

La présente recherche porte sur ’étude d'une machine tritherme utilisant le principe de
I'éjecteur pour produire du froid a partir de I'énergie solaire. Elle porte un intérét particulier a
I'influence des températures des trois sources et a la nature des fluides utilisés dans ce
systeme. Dans cette partie trois fluides frigorigénes : le R145fa, R142b et R134a ont été
utilisé. Pour 1’étude de l'influence du rayonnement solaire sur le coefficient de performance
de I'ensemble du systéme (COPs), trois fluides frigorigenes le R11, R717 et R134a ont été
utilisé.

L’introduction du systéme de climatisation a éjecteur en Algérie adapté au climat
local sera un grand pas en faveur de la politique énergétique de notre pays. Notre objectif est
la conception d'une machine de climatisation a éjecteur avec une efficacité énergétique

acceptable par I'élimination de la surchauffe a la sortie de la tuyére primaire pour réduire la



chaleur dégagée par le condenseur, donc économiser sur la surface d'échange thermique du
condenseur. Profiter de I'énergie thermique perdue par les usines ou méme les centrales
thermiques pour la transformer en froid et aussi I'utilisation de 1’énergie solaire pour
alimenter le bouilleur. L'éjecteur est un dispositif immobile destiné a aspirer et mélanger les
gaz pour les comprimer pour atteindre la pression de condensation. La technologie de
refroidissement par éjecteur est intéressante par rapport a la technologie de compression
meécanique classique, car elle est simple, moins colteuse et sa consommation d'énergie est
négligeable (seulement la consommation de la pompe).

La thése comportant les résultats de cette recherche est constituée d’une introduction
générale, de quatre chapitres et une conclusion générale. Dans le premier chapitre, une
recherche bibliographique sur les travaux antérieurs et un aper¢u sur I’historique sur
I’évolution des études sur le cycle a éjecteur ou sur I’éjecteur seul ont été présentés. Le
chapitre deux est consacré a I’étude de I’¢jecteur et surtout a I’effet de la variation des
différents parametres telle que la pression et la température sur chaque partie de 1’éjecteur.
Aussi, un code de calcul pour le dimensionnement de 1’éjecteur et un deuxiéme code pour la
simulation et le calcul des caractéristiques thermo-physiques liees a chaque point de
I’éjecteur, avec une dimension (paramétres géométriques) bien définies dés le début ont été
élaborés. Ces codes de calcul intégrent et exploitent la base de données REFPROP pour
calculer las parameétres des fluides utilisés. Le troisieme chapitre est réservé a 1’é¢tude d’un
cycle frigorifiqgue complet est a investiguer le sous systeme du capteur solaire éjecteur. Quant
au quatrieme chapitre, il regroupe les résultats et commentaires relatifs a 1’utilisation du cycle
a ¢jecteur dans la région d’Adrar avec une source d’énergie propre et gratuite, qui est
I’énergie solaire ; surtout que la région d’Adrar posseéde un potentiel énorme de cette energie
et elle est classée parmi les régions les plus ensoleillés au monde avec une irradiation solaire
qui dépasse les 1200w/m?.

Une conclusion générale cloture cette these ou les principaux résultats obtenus sont résumeés.

Enfin, 43 références bibliographigques ont été utilisées dans cette thése de doctorat.



Chapitre |

Recherche bibliographique



Chapitre | : Recherche bibliographique

1.1 Introduction

Henry Giffard a inventé Il'injecteur de type a condensation en 1858, pompant de l'eau
sous forme liquide dans le réservoir des chaudieres des machines & vapeur. Depuis leurs
inventions, les éjecteurs ont été étudiés d'une maniere intensive pour un grand nombre
d'applications différentes. Dans le passé, les éjecteurs ont principalement été utilisés dans des
différents cycles pour la réfrigération ou autres applications [7]. En 1910, Leblanc a introduit
un cycle ayant un éjecteur a jet de vapeur, sa configuration a permis de produire un effet de
réfrigération utilisant des sources d'énergie de faible qualité. Comme la vapeur était largement
disponible a cette époque, les systémes de réfrigeration a jet de vapeur sont devenus
populaires pour conditionner l'air des grands batiments et des wagons de chemin de fer. De
nos jours, de tels cycles sont souvent utilisés pour capter la chaleur solaire ou d'autres sources
de chaleur a basse température, c’est trés similaire a ce que de nombreux systemes de
réfrigération d'absorption tentent d'atteindre.

Le brevet de Gay en 1931 [8] decrit comment un éjecteur biphasé peut étre utilisé pour
améliorer les performances des systemes de réfrigération en réduisant les pertes
d'étranglement inhérentes a la soupape d'expansion.

Dans ce chapitre, une étude antérieure a été faite sur les différents travaux sur le
fonctionnement de I’éjecteur et I’influence des parameétres géométriques ou I’influence des
propriétés thermo physique des fluides sur I’efficacit¢ de I’éjecteur. D’autres travaux
concentrés sur la performance du cycle de réfrigération complet. Des recherches sur les
systtmes hybrides ou combinés, 1’éjecteur représentent un ¢élément essentiel pour le
fonctionnement de ces types de cycle. Cependant, la plupart des études expérimentales qui ont
été effectuées au cours des deux derniéres décennies sont encore insuffisantes, si on les
compare avec les études par simulation. La nécessité des études et des travaux expérimentaux
a grande échelle sont primordiaux pour sortir avec une bonne compréhension des applications

réelles [9].



1.2 Travaux sur les modeles théorique de I'éjecteur :
1.2.1 Modéle 1D (monodimensionnel):

le premier modéle monodimensionnel (1D) qui a vu la lumiere c’est en 1950 par
Kenan et Neumann [10] afin de dimensionner et calculer la performance de I'éjecteur avec
I'utilisation des équations de continuité, de conservation de I'énergie et de la conservation de
la quantité de mouvement ; ce modéle a été amélioré par Munday et Bagster en 1977 [11]
avec I’introduction d’une nouvelle théorie de telle sorte éviter le mélange juste apreés la sortie
de la tuyere primaire mais ce mélange se fait a ’entrée du divergent du diffuseur. En 1995
Eames et al. [12] a proposé un systeme a éjecteur avec une capacité de réfrigération réduite
pour élever la performance qui est la handicape majeur de ce type systéeme de réfrigération
pour avoir le choc du fluide secondaire dans la chambre de mélange de I'¢jecteur parce qu'il
joue un role important dans la performance du systéme. Huang et al. [13] ont fait une
investigation sur la fiabilit¢ du modele monodimensionnel (1D) a un mélange des fluides
primaire et secondaire a compression constante avec le test de 11 fluides différents a conclu
que [D’analyse unidimensionnelle utilisant les coefficients empiriques peut prédire la
performance des éjecteurs de facon précise. Ouzzane et Aidoun [14] ont proposé un modéle
1D de I’éjecteur, une simulation détaillé et validee avec des résultats expérimentaux pour un
mélange du fluide primaire avec le fluide secondaire a pression constante, afin de simuler la
performance de I’ERS avec une base de données intégrée (REFPROP) pour le calcul des
propriétés thermos-physique des réfrigérants, ainsi Zhu et al. [15] ont soumis un model qui
permet d avoir des résultats similaire aux expériences de Huang et al. [13] ; ils ont réalisé
I'évaluation de la performance précise sur I’intervalle entier de 1’étude avec I’utilisation d’un
calcul itérative avec les conditions aux limites proposées et en tenant compte de la contre

pression afin de contrdler I'éjecteur a temps réel.

1.2.2 Modeéle CFD (Compuetional Fluid Dynamics):

L’utilisation des méthodes numériques non seulement ont réduit le temps des calculs mais
elles ont aussi permis de bien comprendre les phénoménes physiques a I’intérieur de I’éjecteur
et qui représentent un outil d’analyse de la performance avant la conception. Le travail de

Riffat et al. [16] avait pour but d’optimiser la performance du systeme a €jecteur par la



prévision de la structure du débit et de la distribution de la pression a travers 1’éjecteur a I’aide

du CFD ; ils ont testé plusieurs fluides et différentes géométries.
1.3 Travaux sur les applications de I'éjecteur
1.3.1 Applications de pompe a chaleur

Parmi les applications les plus importantes du cycle a éjection, c’est I'utilisation
comme une pompe a chaleur. Plusieurs travaux sur cette application, commencant par Hsu et
al. en 1984 [17] ont étudié la performance de la pompe a chaleur a éjecteur pour trois fluides
frigorifiques de type CFC (chlorofluorocarbone) R11, R13 et R14, les paramétres
géométriques utilisés sont les paramétres optimaux. Les résultats montrent des valeurs
supérieures a I’unité surtout que les cycles a éjecteur utilisé pour la réfrigération possedent en
général des valeurs de coefficient de performance COP inférieures a 1'unité. Ce systéme
représente un alternatif compétitif soit pour le chauffage par résistance électrique et méme par

rapport au chauffage au gaz.

Chen et al. [9] ont proposé un systéeme a éjecteur utilisant un bouilleur a basse température
(environ 93°C) dont I’objectif est d’assurer le chauffage et le conditionnement d’air du
batiment. Les chercheurs ont ainsi utilisé les théories de I’éjecteur existantes pour estimer la
performance de la pompe a chaleur a éjecteur pour différentes conditions de fonctionnement.
Les parameétres géométriques sont aussi examinés et les fluides frigorigénes testés sont : R11,
R113 et R114. Durant la période de ce travail (soit en 1987), les CFC étaient les plus utilisés,
les valeurs du coefficient de performance COP pour une pompe a chaleur a éjection étaient
alors de 0.3 pour le mode de réfrigération et 1.3 pour le mode de chauffage a une température
du bouilleur de 93.3°C ; de plus, les températures de condensation et d’évaporation étaient
respectivement de 34.3°C et de 10°C. Le fluide frigorigéne utilisé c’était le fréon R11. Le
montage d’un deuxiéme étage (pompe a chaleur bi-étagée) avec deux éjecteurs et un
récupérateur d’énergie au niveau des échangeurs de chaleur donnaient une amélioration de
24% sur le coefficient de performance COP. Les paramétres hors conception ont été aussi

étudiés.



Figure 1.1: Résultats du parameétrie et hors conception du R11 [9]

Figure 1.2: Performance de la pompe a chaleur a €jecteur en mode de chauffage [9]



Figure 1.3: Variation du COP en fonction de la température de I’évaporateur pour plusieurs

efficacités du col du diffuseur [19]

Lu et al. en 1993 [18] ont fait une analyse de la géométrie de 1’éjecteur utilisé pour le
fonctionnement d’une pompe a chaleur. Le but c’est d’¢laborer une nouvelle équation en
fonction d’une seule variable qui est la pression initiale a partir d’un systéme non linéaire.
L’idée c’est de regrouper toutes les équations dans une seule équation pour le calcul de la
géométrie de 1’éjecteur. Une analyse du coefficient de performance en fonction des
températures des trois sources thermiques (évaporateur, condenseur et bouilleur) pour

différentes geométries a éte faite (Figure 1.4).

Figure 1.4: Effet de la section primaire sur le coefficient de performance [18]

7



La courbe donne une valeur optimale de la section d’entrée du flux primaire pour chaque
section de la tuyére secondaire. L’importance de calculer cette section optimale c’est d’avoir
la meilleure performance. La méme chose pour I’influence des températures des trois sources
thermiques, commencant par le bouilleur, il y a toujours une valeur optimale de la
température du bouilleur pour chaque efficacité de la tuyere primaire (Figure 1.5). Le
coefficient de performance augmente avec 1’augmentation de la température du bouilleur et
avec l’augmentation de I’efficacit¢ de la tuyere primaire, bien sir jusqu’a la valeur

optimale.

Figure 1.5:Variation du COP en fonction de la température du bouilleur [18]

La variation du coefficient de performance est inversement proportionnelle par rapport a la
température du condenseur (Figure 1.6), il commence avec des valeurs presque égales a 0.4
pour des températures a partir de 65°F (environ 18°C) pour différentes efficacités de la tuyere
primaire (0.8, 0.9 et 1).



Figure 1.6: Influence de la température du condenseur sur le COP [18]

Les valeurs du coefficient de performance prennent des valeurs acceptables par rapport aux
valeurs ordinaires du COP de ce type du cycle frigorifique pour des températures d’évaporation

positives (Figure 1.7), donc pour les applications de conditionnement d’air et la conservation

des fruits, mais pas pour les applications de congélation.

Figure 1.7: Influence de la température de 1’évaporateur sur le COP [18]



Riffat et al. [16] en 1996 ont fait une étude numérique (CFD) sur la prediction de la
performance de 1’éjecteur (Figure 1.8) pour le fonctionnement d’une pompe a chaleur utilisant
plusieurs types de fluides frigorigénes (ammoniac, R134a et le propane). Les résultats
montrent une variation du coefficient de performance suivant le type de réfrigérant et aussi

suivant la géométrie du diffuseur et sa position.

Figure 1.8: Modeéle prévu d'écoulement de 'ammoniac au centre de I'¢jecteur [16]

En 2010, Sanaye et al. [19] ont étudié¢ I’optimisation d’une pompe a chaleur verticale avec
I’utilisation d’un éjecteur comme compresseur thermique et un échangeur de chaleur vertical
fermé (Figure 1.9). L’objectif principal c’est de minimiser le coit annuel total des deux
modes, du chauffage et de la climatisation, pour des différentes zones climatiques.
L’optimisation tient en compte les paramétres de conception, les conditions climatiques, la

nature du sol et le nombre de forages.
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Figure 1.9: Schéma de la pompe a chaleur avec échangeur de chaleur vertical [19]

Suivant la Figure 1.10, la région climatique joue un rdle important sur le colt annuel total.

Donc, le choix de la région d’installation de la pompe a chaleur est primordial.

Figure 1.10: Variation du codt annuel total en fonction de la zone climatique [19]
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D’un autre c6té, le coefficient de performance de la pompe a chaleur a éjecteur en mode chauffage est
largement supérieur par rapport aux valeurs de ce coefficient en mode climatisation. La différence peut

atteindre parfois les 250% (Figure 1.11).

Figure 1.11: Variation du COP en fonction de la zone climatique [19]

La Figure .12 montre une augmentation proportionnelle et presque linéaire de la longueur de

I’échangeur en fonction de la capacité du systéme demandé.

Figure 1.12: Variation de la longueur de 1’échangeur de chaleur en fonction de la capacité du

systeme [19]

En 2012 Xu et al. [20] ont étudié une pompe a chaleur a éjecteur modifiée utilisant le CO, comme
fluide frigorigene avec la possibilité de changer la section du col de la tuyere primaire. Un banc
d’essai expérimental a été monté (Figure 1.13), une analyse de I’influence de la pression « cOté haute

pression » sur I’efficacité de systéme a été réalisée.

12



1. compresseur, 2. Refroidisseur du gaz, 3. Evaporateur, 4. Ejecteur, 5. Séparateur liquide-
vapeur, 6. Détendeur, 7. Soupape de surpression, 8. Pompe, 9. Soupape a Bille, 10. Chauffage

électrique, 11. Réservoir d’eau
Figure 1.13: Schéma du banc experimental utilisé par Xu et al. [20]

Figure 1.14 montre la variation de la haute pression en fonction de la température a la sortie

du refroidisseur de gaz.

Figure 1.14: Variation de la haute pression en fonction de la température a la sortie du

refroidisseur de gaz [20]
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1.3.2 Cycle a éjecteur utilisant I’énergie solaire

AL-Khalidy [23] a fait une étude expérimentale sur 1’énergie délivrée par le capteur solaire et
I’efficacité de ce dernier dans un cycle de réfrigération a éjecteur utilisant le R113 comme
fluide frigorigéne (Figure 1.15). Le capteur solaire utilisé dans 1’étude est un capteur a huile et
son efficacité maximale est presque de 18%. Le systeme a été utilisé pour les deux modes :
réfrigération et chauffage.

Figure 1.15: Machine a éjecteur solaire [21]

La Figure 1.16 montre I’efficacité des capteurs pour différent débits d’huile [23].

Figure 1.16: Efficacités des capteurs solaires pour different débits d’huile [21]
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Huang et al. [22] ont proposé aussi un modéle d’un cycle a éjecteur solaire avec 1’utilisation
du fluide frigorigene R141b (Figure 1.17). Les résultats ont révelé un coefficient de
performance égale a 0.5 par voie expérimentale a simple étage pour des températures du
bouilleur, d’évaporation et de condensation égales respectivement a 8°C, 90°C et 28°C
(Figure 1.18). Pour une irradiation solaire égale a 700 W/m?, les températures du générateur et
de I’évaporateur peuvent atteindre 95°C et 8°C respectivement. Le COPs du systéme complet

est égal a 0.22.

Figure 1.17: Efficacités des capteurs solaires pour différents débits d’huile [22]

Figure 1.18: COP du systéeme complet en fonction de la température du bouilleur [22]
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En 2005, Alexis et al. [23] ont mené une étude sur une machine a éjecteur solaire pour
I'utiliser dans le domaine du froid (Figure 1.19). Le fluide frigorigéne utilisé est le HFC
R134a. Les conditions extérieures tirées d'une base de données climatique pour des
statistiques allant de 1952 a 1962 pour la ville d’Athénes (Grece). Le systeme fonctionne par
un collecteur solaire. La période de simulation est pour 5 mois, allant de mai a septembre.

Les résultats montrent des valeurs du coefficient de performance COP entre 0.035 et 0.199 en
mode de réfrigération pour les conditions de travail suivantes : la température du générateur
entre 82 et 92°C, la température du condenseur entre 32 et 40°C et la température de
I’évaporateur entre -10°C et 0°C. Le coefficient du systéeme complet (COPs) varié de 0.014 a
0.101 pour les mémes conditions de travail. La radiation solaire était entre 536 et 838 W/m?

pendant le mois de juillet (Figure 1.20).

Figure 1.19: Schéma du systeme a éjecteur solaire [23]
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Figure 1.20: Variation horaire de 1’énergie thermique utile du capteur et les températures

ambiantes durant les mois de mai et septembre a Athenes [23]

Une étude sur un systéme de conditionnement d’air a éjecteur alimenté par 1’énergie solaire
ou il a été testé plusieurs fluides compatibles avec I’environnement a ét¢ menée en 2008 par
Nehdi et al. [24]. Le calcul a été effectué par les corrélations empiriques et les caractéristiques
thermodynamiques des fluides frigorigénes ont éte calculé par le logiciel RERPROP version?.
Selon cette étude (Figure 1.21) , le fluide R717 (ammoniac) donne les meilleures valeurs du
coefficient de performance COP. La température du bouilleur est égale a 90°C, la température
du condenseur est 35°C et une température d’évaporation égale a 15°C, le COP est de ’ordre
de 0,408. Avec I'utilisation des conditions météorologiques de la ville de Tunis, trois types
des collecteurs solaires sont testés pendant six mois a partir du mois d’avril jusqu’a
septembre, de 8h du matin jusqu’a 17h. Le coefficient du systéme complet du cycle a éjecteur
(capteur solaire + machine frigorifique a éjecteur) vari¢ de 0.21 jusqu’a 0.28, et I’exergie
varie entre 0.14 et 0.19 pour les mémes conditions de travail. Les radiations solaires entre

varient entre 351 et 875W/m? en mois de juillet.

17



Figure 1.21: Performance du systeme éjecteur solaire pour trois types de panneaux solaires
plats (le réfrigérant R717) [24]

En 2009, Varga et al. [25] ont étudié les conditions minimales pour avoir une efficacité
acceptable de la machine frigorifique a éjecteur. Ils ont calculé les paramétres de conception
pour produire 5 kW de froid. L'étude concernait tout le systéme installé, c’est-a-dire le cycle a
¢jecteur et les panneaux solaires, et était basée sur la théorie de 1’¢jecteur monodimensionnel
avec un mélange a pression constante entre le fluide primaire et le fluide secondaire au niveau
de la chambre de mélange de I’éjecteur. L’eau constituait le fluide frigorigéne et les résultats
obtenus ont révélé que les temperatures optimales pour obtenir des valeurs du coefficient de

performance COP acceptable sont (Figure 1.22):

o Latempérature du bouilleur ne doit inférieur a 90°C,
e La température de I’évaporateur ne soit pas inférieure a 10°C

e Latempérature du condenseur ne dépasse pas les 35°C.
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Figure 1.22: Variation de la capacité de réfrigeration en fonction de la section du col pour
différents températures du bouilleur [25]

En 2008, Guo et Chen [26] ont fait une modélisation du systéme de réfrigération a éjecteur,
alimenté par voie solaire, pour une application de la climatisation d’un bureau dans un
batiment a Shanghai en chine. Un modele dynamique a été proposé pour investiguer la
performance du cycle de réfrigération. Le systeme fonctionne avec le fluide frigorigéne 134a.
La base de données météorologique locale a été utilisée pour offrir les températures
extérieures et I’irradiation solaire entre 9 am et 5 pm. Le coefficient de performance COP et la
fraction solaire moyenne sont 0.48 et 0.82 respectivement au moment ou les conditions de
fonctionnement sont : 85°C pour le bouilleur, 8°C pour 1I’évaporateur et une température du
condenseur varié avec la température extérieure (Figure 1.23). Ce systéeme peut économiser
jusqu’a 80% d’énergie ¢électrique par rapport au systéme classique a compression mécanique
utilisée pour le méme local. Donc ce systeme est un bon alternatif pour les systémes a
compression mécanique de conditionnement d'air afin de conserver 1’énergie au niveau des

batiments administratifs.
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Figure 1.23: Variation du COP du system complet pendant une journée [26]

Meyer et al. [27] ont fait une étude sur le cycle de réfrigération a éjection solaire, mais cette
fois-ci, les auteurs se sont concentrés beaucoup plus sur les paramétres geométriques et leurs

influences sur le coefficient de performance COP (Figure 1.24).

Figure 1.24: Efficacité des capteurs solaire en fonction de sa température moyenne [27]

Le bouilleur fonctionne sur un intervalle de température entre 85 et 140°C, la température de
I’évaporateur entre 5°C et 10°C et la température du condenseur entre 15 et 35°C, les
chercheurs ont trouvé que I’augmentation du diameétre du col de la tuyére primaire provoque
une diminution de la température du bouilleur minimal. Le choix du type du capteur solaire

est lié directement avec l'irradiation solaire disponible (Figure 1.25).
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Figure 1.25: Effet de la position de la sortie de la tuyere primaire sur le COP [27]

1.4 Utilisation des micro-echangeurs

1.4.1 Introduction

Ces derniéres années, les micro-échangeurs sont devenus un sujet de recherche pour
plusieurs applications, a cause de leur haut coefficient d’échange thermique, qui est plus élevé
par rapport a celui des échangeurs conventionnels (= 9 kW.m?2.K™) [28]. De plus, ils offrent
la possibilité d’étre intégrés dans des endroits compacts et encombrants et leur efficacité joue
un role important dans I’amélioration de la performance des machines frigorifiques avec une
augmentation du rapport surface/volume (de I'ordre de 15 000 m?.m3). Aussi, on enregistre un
accroissement de la quantité de chaleur absorbée au niveau de I’évaporateur et une grande
quantité de chaleur cédée par le condenseur provoquant une dissipation thermique qui peut
atteindre 20000 W.m™ [29]. Parmi leurs avantages on compte aussi la faible quantité du fluide
utilisé qui permet d'‘économiser sur la quantité du réfrigérant et par la suite préserver
I’environnement. Il était important de se concentrer sur le rendement thermique des micro-
échangeurs, car les pertes de pression sont récupérées par la pompe qui peut étre alimentée
par un panneau photovoltaique (petite puissance), et le bouilleur qui fonctionne avec une
énergie propre et gratuite (I’énergie solaire). Dans un premier temps les mini canaux sont
utilisés dans le domaine de la réfrigération, mais 1’utilisation des micro-échangeurs
thermiques restent un domaine a investiguer car les études abordant ce sujet restent

insuffisantes.
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Shukla et al. [28] ont monté un banc d’essai pour faire une comparaison entre un micro-
condenseur et un condenseur ordinaire pour la méme surface d’échange. Les résultats révelent
une augmentation du coefficient de performance de 4.5% a 6% avec I’utilisation des micro-

condenseurs (Figure 1.26) par rapport aux condenseurs classiques (macro-condenseurs).

Figure 1.26: Micro-condenseur [28]

1.4.2 La charge du fluide frigorigéne

En général, la performance d’un échangeur de chaleur est mesurée par sa
résistance 1’énergie passant a travers 1’échangeur de chaleur.
La capacité de réfrigération est presque la méme pour les deux types d’échangeurs (classique
et mini-échangeur), mais la chaleur sensible absorbé est plus grande que la chaleur latente

(changement de phase) pour les deux types d’échangeurs de chaleur.

Suivant I’étude du Bricard et al. [31] (Figure 1.27), la charge du fluide frigorigéne pour les
micro-échangeurs est minime par rapport aux échangeurs classiques, donc des économies sur

le cofit total de I’installation et favorable et plus inoffensif pour ’environnement.
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Figure 1.27: Charge de fluide frigorigene en gramme [31]

La puissance frigorifique des micro-échangeurs est largement élevée par rapport a celle des
macro-echangeurs et méme par rapport a celle des mini-échangeurs. Ainsi, ’utilisation des

micro-échangeurs est la plus adaptee dans les systemes de réfrigération (Figure 1.28).

Figure 1.28: Comparaison de la capacité frigorifique [32]

La Figure 1.29 montre une comparaison de la performance frigorifique, on remarque une
augmentation remarquable du coefficient de performance lors de I'utilisation d’un micro-
échangeur et cela est directement 1ié a ’efficacité de 1’évaporateur et a 1’énergie thermique
produite par le bouilleur. Par conséquent, I’utilisation d’un micro-évaporateur influe et
directement sur la performance du cycle et augmente la valeur du coefficient de performance

du cycle a éjecteur (COP), et le coefficient de performance du cycle complet (COPS).
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Figure 1.29: Comparaison de la performance frigorifique [33]
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Chapitre Il

Modeéle de I’¢jecteur



Chapitre Il : Modéle de I’éjecteur

1.1 Introduction

L’¢éjecteur est 1I’élément principal du cycle a éjecteur, car il remplace le compresseur dans les
systemes classiques a compression de vapeur, I’¢jecteur est une piece immobile, son rdle est
de comprimé la vapeur issue de I’ évaporateur jusqu’a la pression de condensation. En général,
I’éjecteur contient quatre parties principales: la tuyére primaire, la tuyére secondaire, la
chambre de mélange et le diffuseur.

Ce chapitre a pour but de donner les différentes équations utilisées pour le dimensionnement
des différentes parties de 1’éjecteur et aussi les étapes de calcul pour les deux modes : design
(dimensionnement) et la simulation des différents parameétres thermo-physiques du fluide

frigorigéne dans chaque élément de I’éjecteur.

1.2 Théorie de la tuyere convergente
11.2.1. Utilisation des lois des gaz parfaits

La Figure 11.1 représente les différentes parties de 1’éjecteur a modéliser.

Figure I1.1: Différent parties de 1’éjecteur [34]
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Equation de continuité :

m = pVA, = ppVa, (2-1)

Equation de la conservation de la quantité de mouvement :

Pydq +maV, + [0 PdA = Py A, + m,V, (2.2)
Equation de la conservation d’énergie :
2 2

hy + 2% = hy, + ¢ (2.3)

2 2
Loi des gaz parfaits
P
—=RT 2.4
; (2.4)
R, c’est la constante des gaz parfait (J/kg.K). R est relié a la masse moléculaire par relation :

R= (2.5)

R
w
W, c’est la masse moléculaire (kg/kmol)

Nombre de Mach :

Le nombre de Mach est un nombre adimensionnel trés important pour les écoulements
compressibles et surtout pour les écoulements supersoniques, le nombre de Mach est défini

comme le rapport entre la vitesse du fluide et la vitesse locale du son :

__ vitesseloclae du fluide _ V (2 6)
" vpitesselocaleduson  C '

La vitesse du son local a une température donnée,

c= W (2.7)

Détente isentropique des gaz parfait :

L equation (2.8) représente I"écoulement isentropique d un gaz parfait

L 2.8
7= constant (2.8)
Les équations de base utilisées sont :
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e [’équation de la continuité,
e [’¢équation de la conservation de I’énergie,
e Le deuxieme principe de la thermodynamique,

e [’équation d’état,

Ainsi que certains parameétres comme la pression locale, la température et la densité qui sont
peuvent étre reliés avec les valeurs d’arrét par la fonction d’écoulement isentropique cité ci-

dessus. Les paramétres d’arrét sont fixes pour les écoulements isentropiques stables.

4 Y
Pression :% =(1+ yTlMZ)VH (2.9)
Température ;22 = 1 + =2 2 (2.10)
T 2
1
Densité % = (1+ =My (2.11)

Avec I'utilisation de la définition de la condition critique, on obtient la relation (2.12) :

Ak [y [ 2
= 2 \/; L (2.12)

Comportement du débit dans la tuyére :

Les équations de continuité et de conservation de la quantité de mouvement pour un

écoulement isentropique sont :
dp &
~td (5)=0 (2.13)

pVA = constante (2.14)

A partir des deux equations précédentes, la relation entre la variation de la section de passage

et la variation de la vitesse peut étre ecrite sous la forme :
Yo Y- m2) (2.15)

Lorsque M<1 (écoulement subsonique), une augmentation de la section cause une diminution
de la vitesse et une augmentation de la pression. Pour un écoulement supersonique (M>1), un
diffuseur supersonique doit étre un convergent. La Figure 11.2 montre les différents régimes

d’écoulement.
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Figure I1.2 : Schéma des différents régimes d’écoulement

Dimensionnement de la tuyeére :

La premiére partie dimensionnée de 1’éjecteur, c’est la tuyére primaire qui est convergente
divergente et qui a pour but de produire un écoulement supersonique a la sortie du divergent.
Le nombre de Mach est fixé lorsque le rapport des sections critiques est déterminé. Avec
I’utilisation des équations de la conservation de la masse, I'équation (2.7), I'équation (2.10) et
I'équation (2.11) permettent d’extraire la relation entre le rapport des sections et le nombre de

Mach qui s écrit comme suit :

Y+1

1+EM2 2(y-1)
de _ l(z_y;1> (2.16)

A M\ 1+

Quand la section du col de la tuyére primaire Ac est égale a A*, toutes les autres propriétes a
la sortie sont reliées aux caractéristiques de stagnation (état d'arrét), ensuite on peut calculer
les propriétés Te, Pe, pe et Ae de 1'écoulement isentropique dans le divergent de la tuyére
primaire. La géométrie de la tuyére primaire est la premiere partie a dimensionner en se
basant sur la connaissance des parameétres de stagnation (T et P) a son entrée et les parametres
attendus a sa sortie (similaire a celle de la sortie de la tuyére secondaire), connaissant le débit

massique nécessaire du fluide avec ses caractéristiques. A l'aide du rapport des capacités

thermiques a pression constante et & volume constant (Cp/Cv = vy), et pour un nombre de
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Mach attendu, on peut calculer les diametres du col et celui de la sortie de la tuyére primaire.
Le calcul de la géométrie de la tuyére primaire est accompli par le calcul des caractéristiques
du fluide a sa sortie par le biais des équations (2.9), (2.10) et (2.11).

11.2.2 Utilisation des gaz réels

Dans cette partie on va utiliser les équations des gaz réels pour définir les caractéristiques
thermo-physiques des fluides choisis. Le calcul s’effectue dans un programme Fortran a I’aide
de la base de données REFPROP. Soit pour le mode design ou le mode simulation, cette
démarche permette d’éviter I’utilisation des logiciels externes pour gagner du temps et

faciliter I’exportation des résultats afin de tracer les courbes et les interprétées.

La Figure I1.3 représente les différentes parties de 1’éjecteur, commengant par la tuyére
primaire, la tuyére secondaire, la chambre de mélange et le diffuseur. Les différents symboles
des paramétres de la géométrie comme le diametre et la longueur sont mentionnés aussi. Les
parametres thermo physiques comme la pression et la température au niveau de chaque point
dans 1’¢jecteur sont mentionnés. Ce modele s’appelle I’¢jecteur a pression constante, car le
mélange du fluide primaire et secondaire s’effectue a pression constante dans la chambre de

mélange.

XL XLz XLs XL XLs XLe

----

el 1+ o ¢ 8 e ¢ 8 3t —D;'_DZ_ _.5.4 ................. |- — == De

e,
e,

Figure 11.3: Différentes parties de 1’¢jecteur
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11.3 Procédure de calcul
11.3.1 Mode design

Dans le mode design, les paramétres thermo-physiques du fluide de travail a I’entrée de la
tuyére primaire et la tuyere secondaire sont connus, donc il ne reste que le dimensionnement
de I’¢jecteur afin que le fluide primaire aspire le fluide secondaire pour obtenir un mélange
homogene. Le but, c'est d’avoir a la sortie de I’éjecteur la pression la plus élevée possible. La

Figure 11.4 représente le schéma de la tuyére primaire.

Figure I11.4: Schéma de la tuyere primaire

Convergent Primaire :

La Figure 11.5 représente le schéma du convergent de la tuyére primaire.

Figure 11.5: Schéema du convergent de la tuyére primaire

A T’entrée de la tuyére primaire, on a les paramétres d’arrét ou initiale P1, T1 et le débit
massique ml. Connaissant au minimum deux paramétres, on peut calculer les autres
caractéristiques thermo-physiques du fluide choisi. On a aussi la valeur du nombre de Mach
au col qui est égal a 'unité. Pour tenir compte des frottements, on prend une valeur du

rendement isentropique égale a 0.9.

30



Utilisant I’équation de la conservation de 1’énergie (2.17), le calcul s’effectue point par point

jusqu'au col de la tuyere primaire.
m1(hl + %): m1(hx + %): constant (2.17)

Convergent secondaire:

La Figure 11.6 représente le schéma du col de la tuyere primaire.

Figure 11.6: Schéma du col de la tuyére primaire

Pour le calcul de la tuyére secondaire, on applique la méme procédure de calcul que la tuyere
primaire convergente, respectant le modéle de 1’¢jecteur choisi (Figure 11.1 de I’éjecteur a

pression constante).

Primaire divergent :

La Figure 11.7 représente le schéma du col de la tuyere primaire.

Figure 11.7: Schéma du divergent de la tuyere primaire

Ps=P1, S5=Sq, 1;15 = 1;11 (2.18)
Point x : Sx =S;, x=Mc + Pas, P = Pc - Pas (estimée) (2.19)
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On garde le rendement isentropique constant (n = 0.9), utilisant I’équation de la conservation

de I’énergie et connaissant les paramétres thermo-physiques au col de la tuyére primaire, on
peut calculer les caractéristiques des différents points entre le col et la sortie de la tuyére
primaire a condition que la pression soit égale a celle a la sortie de la tuyere secondaire

(modele a pression constante).

La convergence :

Pour la convergence du programme, il faut que la pression a la sortie de la tuyére primaire et
la pression a la sortie la tuyére secondaire soit similaire. La longueur du divergent de la tuyere
primaire est égale a la longueur du convergent de la tuyere secondaire. Bien sir, la

détermination du diamétre de la tuyére secondaire est primordiale (Figure 11.8).

Figure 11.8 : Organigramme pour le calcul des parameétres geométriques
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Le mélange :
La pression du melange (le modele a pression constante) :

Pm= Ps1=Ps; (2.20)

M= My +m, (2.21)

Equation de la conservation de quantité de mouvement :

Qmm =Qmp + Qms (2.22)
Qm = m,,V,+P A, — Vm (2.23)
Avec P4=P5

Qm=memVm+PmAm — Vm (2.24)

Conservation de I’énergie :

. 2 . 2 . 2
Enm = Ep + Eg = my (hg + ) +my(hy + %) - hy = 1y (hy + ) (2.25)
T

P m
{ ™ Nist >4 Ppm - M, = Ym (2.26)

h,, Vsony,

Vson,,

Vérification de pm:
My = PmVimAm = Pm (2.27)
pm(Nist) = p,, (conservation de la masse)

(2.28)
Le diffuseur :
On utilise les mémes étapes que la partie convergente, mais cette fois-ci il y a une diminution

du nombre de Mach et une augmentation de la pression.

L’onde de choc :

La Figure I1.9 représente le schéma de I’onde de choc droite.
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Figure 11.9: Onde de choc droite

L’équation de la conservation de I’énergie :

VZup VZdn
——=h
2 dn T

hy, + (2.29)

L’équation de la conservation de la masse :

my = my, =My, = PanVanAan (2.30)
Avec A,,=Agn (2.31)

L’équation de la conservation de la quantité de mouvement pour le diffuseur :

pupvup+ Pup = PanVant Pan

(2.32)

Procédure du calcul :

1. Estimation de la pression aprés 1I’onde de choc
2. Estimation de la vitesse aprées 1’onde de choc

3. Calcul de I’enthalpie apres 1’onde de choc
(hgn) = hy, + 5 (V2up — V2dn) (2.33)

P
{Ves Nist - p,V,S, T,Vson (2.34)
€es

4. Calcul de la vitesse corrige

Veorr = pﬂA (2 -35)

5. Test de la convergence
|Vcorr — Vest| (2.36)
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Ccorr

Si oui Vcorr = VestM =~ gj non goto3 (2.37)
Vson

6. Calcul de la pression corrigé a partir de 1’équation de la conservation de mouvement

Peorr = PupVip + Pup — PanVin (2.38)
7. Test de la convergence

|Pcorr — Pest| (2.39)

Si ne converge pas P4, = P o 9Ot0 2 (2.40)
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Figure 11.10: Organigramme pour déterminer les paramétres de la tuyére primaire
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Le diffuseur :
On applique les mémes procédures de calcul que le divergent de la tuyére primaire et avec le

méme nombre des parametres. Le nombre de Mach diminue apres le choc et la pression

augmente, car 1’écoulement est subsonique (Figure 11.11).

Figure 11 -11: Organigramme pour déterminer les parametres dans le diffuseur

37



Chapitre 111
Etude du cycle a éjecteur

solaire



Chapitre 111 : Etude du cycle a éjecteur solaire

1.1 Introduction

L’¢étude d'un cycle de réfrigération a ¢jecteur complet consiste a investiguer le cycle
frigorifique et le sous-systeme capteur solaire (Figure I11.1 et Figure I11.2). Le choix des
différentes composantes de I’installation frigorifique et surtout le type du capteur solaire joue
un role fondamental sur I’efficacité du systéme. Une étude a été effectuée sur la possibilité
d’utilisation de ce type de systemes dans des différentes situations et pour des applications

variées.

Figure I11.1: Schéma du systéme de réfrigération a éjecteur [35]

Figure 111.2: Représentation du cycle thermodynamique
du systeme de réfrigeration a éjecteur [36]
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111.2 La performance du cycle a éjecteur

Le principal paramétre a étudié pour le cycle a éjecteur est le coefficient de
performance qui représente le rapport entre le froid produit au niveau de I’évaporateur
(enceinte a refroidir) et la puissance a fournir au bouilleur. Ce rapport est lié au taux
d’entrainement optimal qui représente un rapport entre le débit du fluide primaire et le débit
du fluide secondaire. 1l y a des corrélations expérimentales qui donnent ce rapport en fonction
des pressions des trois sources thermiques (I’évaporateur, le condenseur et le bouilleur)
comme la corrélation utilisee par Dorantes [37]. Dans le présent travail on applique une
méthode itérative pour calculer le taux d’entrainement, tenant en compte le model a pression
constante, c’est-a-dire les pressions a la sorties des deux tuyeéres primaire et secondaire pour
avoir un bon mélange, soit pour le mode design, soit pour le mode simulation. Ce taux
d’entrainement a une influence significative sur la performance du cycle frigorifique a

éjecteur [37].

Uope=3.32 [ (1- )] (3.1)

Le coefficient de performance du systeme frigorifique a éjecteur est donné par la relation

suivante :

_ gy Qev
COP =U. ab
(3.2)

Figure 111.3 : Schema de la machine frigorifique solaire a éjecto-compression [38]
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Le systeme a éjecteur solaire est composé du cycle frigorifique a éjecteur et le sous-systeme
solaire (capteur solaire et réservoir de stockage et les différents accessoires). La performance
du systéeme global COPs est le produit du coefficient de performance du systéeme frigorifique

a éjecteur COP et le rendement du capteur solaire nsc.

COPs = COP . nsc (3.3)

Pour étudier I’influence du type du capteur solaire sur la performance globale du systeme de
réfrigération a éjecteur, on a utilisé les types de la bibliotheque du logiciel de simulation
dynamique TRNSYS pour sa pertinence dans la présentation de plusieurs types. De plus, avec
ce logiciel, il devient possible d’effectuer des simulations de la variation horaire de 1I’énergie
captée au cours de I’année, et aussi la possibilit¢ de choisir le lieu par I’introduction d’un

fichier météo du lieu concerné.

I111.3 Les capteurs solaires

Type 73 Capteur solaire plan :

Ce composant modélise les performances thermiques d'un capteur solaire plan. Le réseau des
collecteurs total peut étre constitué des collecteurs connectés en série et en paralléle. Les
performances thermiques de I'ensemble du réseau de capteurs sont déterminées par le nombre
de modules en série et les caractéristiques de chacun d’eux. Ce modéle prévoit les analyses
théoriques d'un capteur plan. Celui en régime permanent Hottel-Whillier est utilisé pour

évaluer les performances thermiques [39].

Type 74 Capteur solaire parabolique a concentration :
Ce composant modélise les performances thermiques d'un capteur solaire parabolique a

concentration [40].

Fichier météo Type 15-6 :
A T’'aide du logiciel METEONORM, on a la possibilité de générer un fichier météo
compatible avec le logiciel TRNSYS pour la région d’Adrar. Les bases de données de ce

logiciel nous permettront de tracer la courbe de la variation de 1’énergie utile délivrée par le
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panneau solaire et méme la variation horaire des différents parametres météorologiques

pendant toute I’année.

Figure 111.4 : Montage des différents composants du systeme solaire dans le logiciel
TRNSYS
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Chapitre IV

Reésultats & Discussion



Chapitre 1V : Résultats & Discussion

1.1 Introduction

Ce chapitre résume les principaux résultats obtenus, comme la variation des
températures ambiantes, le rayonnement solaire & Adrar, et enfin le coefficient de
performance du systéme global. L'étude a été faite pour trois réfrigérants (R134a, R11, R717)
sous différentes conditions extérieures (température du condenseur) et pour des applications
variées (variation de la température de 1’évaporateur), et enfin en fonction de la température
de la source de production de I’énergie thermique (bouilleur). Cette derniére est en toute

évidence liée au rayonnement solaire a Adrar pour la période estivale.

IV.2 La performance d’un éjecteur

Le taux d’entrainement est calculé par itération afin d’avoir des pressions homogénes
(primaire et secondaire) a ’entrée de la chambre de mélange on utilisant la température a la
sortie du bouilleur et la température a I’entrée de la tuyere secondaire, c’est-a-dire la
température a la sortie de I’enceinte a refroidir (température de I’évaporateur). A I'aide d’un
sous-programme de calcul des parameétres thermo-physiques du fluide choisi, on peut retirer
les valeurs de I’enthalpie aux différents points nécessaires pour calculer le coefficient de

performance COP du cycle a éjecteur (Figure 1V.1).

Le fluide R142b est meilleur en comparaison avec les deux autres fluides en ’occurrence le
R134a et le R145fa pour les mémes conditions de fonctionnement. Le fluide R245fa donne
des valeurs du coefficient de performance plus faibles par rapport aux deux autres fluides
frigorigénes le R134a et le R145fa, et ce, en raison de la forme du diagramme enthalpique de
chaque fluide et plus précisément de la largeur de la courbe de saturation qui influe
directement sur la différence de I’enthalpie a D’entrée et a la sortie des échangeurs
(I’évaporateur et le bouilleur). Un autre parametre influe aussi sur la performance du cycle,
concerne les valeurs des pressions qui correspondent aux températures de fonctionnement de

chaque fluide ; ce phénomeéne impacte le taux d’entrainement.
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ors Trqnec. TR R134a
Te=25"C, To=110°C |z R142b

055 I R245a

25
Les fluides testés

Figure IV.1 : Performance du cycle de réfrigération a éjecteur pour les trois fluides

IV.3 Les températures maximales obtenues a la sortie de I’éjecteur

La température et la pression obtenues a la sortie de I’¢jecteur sont des parametres
importants, car ¢’est dans le milieu extérieur que la chaleur doit étre rejetée (la température de
condensation). Les températures ¢levées donnent la possibilité d’utiliser ce type de systéme de
réfrigération, surtout dans les régions ou le climat est chaud et aride. Les températures au
Sahara (au Sud algérien par exemple) parfois dépassent les 50°C, donc ce parametre est
primordial, méme dans le cas ou le condenseur est mal protégé contre les rayons solaires ; la

prise en compte de ce dernier parametre est recommandée.

Les températures maximales enregistrées a la sortie de I’éjecteur sont presque similaires pour
les trois fluides et varient généralement entre 75°C et 80°C (une différence maximale entre
eux de 6% pour le mode de conditionnement d’air), la température de I’évaporateur atteint
25°C (Figure 1V.2). Les résultats montrent que le cycle a éjecteur peut fonctionner a des
températures élevees et dans les climats les plus chauds, surtout dans le désert algérien ou les

températures parfois dépassent les 50°C.
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Figure IV.2: Températures maximales atteintes a la sortie de 1’éjecteur

1IV.4 L’application du cycle a éjecteur pour la réfrigération

Méme avec des températures de I’évaporateur de l'ordre de 10°C, c’est-a-dire la
température de conservation des fruits saisonniére, on peut atteindre des températures de
condensation (qui représente les températures du milieu extérieur) de l'ordre de 70°C pour les
fluides R134a et R142b et depasse 80°C pour le fluide R245fa (Figure 1V.3). Cela encourage
I’utilisation du cycle frigorifique a éjecteur dans les régions les plus chaudes comme le sud
Algérien. Donc, il est possible dappliquer ce systéme pour les régions chaudes comme Adrar,
Ain Salah et Beni-Abbes soit pour la climatisation et le conditionnement d’air soit pour la

conservation des denrées alimentaires.
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Figure IV.3: Température maximale de condensation pour des températures de réfrigération
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Les fluides

Figure 1V.4: Pression maximale de condensation pour le mode réfrigération

La pression de condensation ou bien la pression a la sortie du diffuseur correspondant a la
température a l'entrée du condenseur, cette pression différe d’un fluide a un autre. Le plus
important, c’est la valeur de la température de condensation, puisqu’une température de
condensation élevée donne la possibilité d'utiliser la machine frigorifique a éjection dans les
régions les plus chaudes. Le fluide frigorigene R245fa donne les pressions les plus basses
(inferieure a 300 kPa), méme le fluide R142b donne des valeurs acceptables (inferieure a 500
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kPa), cependant la pression a la sortie de 1’éjecteur pour le fluide R134a est plus élevée, qui
dépassent les 1300 kPa, et qui influe sur la durée de vie de I’installation négativement. Donc,
le meilleur choix, c’est les deux fluides R245fa et R142b a cause de leurs faibles pressions de

condensation et les températures de condensation les plus élevées (Figure 1V.4).

Le coefficient de performance (COP) joue un role primordial pour le choix du fluide
frigorigene utilis¢, surtout que 1’handicap majeur d'un cycle a éjecteur, c’est leur faible
coefficient de performance par rapport au cycle a compression mécanique classique. Les
fluides R134a et R142b donnent des COP acceptables (dépassant la valeur de 0.30), en
revanche le coefficient de performance du fluide R245fa ne dépasse pas la valeur de 0.15
pour une température d’évaporateur de 10°C (Figure 1V.5). De ce fait, il est possible
d'exploiter la machine a éjection avec 1’utilisation soit du fluide frigorigéne R134a ou le fluide

R142b pour la conservation des denrées alimentaires comme les fruits saisonniers.

I R245f
Te=10°C, To=110°C | R142b
03] I R134a

028
026
024
022
0204
018

016
014
012
010

COP

Te
Les fluides testé

Figure 1V.5: La performance du systeme a éjecteur pour le mode réfrigération

Le role de la tuyere secondaire, c’est d’obtenir une pression égale a la pression a la sortie de la
tuyére primaire pour avoir un mélange homogene au niveau de la chambre de mélange. Une
diminution de la pression dans la tuyere secondaire, environ de 40%, surtout dans la deuxieme
moitié de la tuyére secondaire a été obtenu. Cette variation nous donne une idée de la
distribution de la pression dans cette tuyére et nous permette de calculer les dimensions de la

tuyére secondaire (Figure 1V.6).
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Figure IV.6 : Variation de la pression dans la tuyere secondaire

La surchauffe dans le bouilleur aide a atteindre des températures de condensation plus
¢levées, donc la possibilité d’utiliser le cycle a éjection dans les régions les plus chaudes, et
par conséquent d’élargir le marché de vente de ce type des machines frigorifiques (Figure
IV.7). On remarque que la surchauffe entre 25°C et 30°C donne la possibilité d’atteindre des
températures superieures a 90°C, en conséquence la possibilité d’utiliser le cycle a éjecteur

comme une pompe a chaleur (la température d’évaporation est 10°C), et méme de I’employer
dans les processus industriels.

Figure 1V.7: Variation de la température de condensation en fonction de la surchauffe au

niveau du bouilleur
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La tuyére primaire joue un réle important pour réduire la pression du fluide venant du
bouilleur ’jusqu’a une valeur égale a la pression a la sortie de la tuyére secondaire venant de
I’évaporateur. Cette piece simple et immobile se compose de deux parties, convergentes et
divergentes. Le convergent diminue la pression de 35% par rapport la pression a la sortie du
bouilleur, Figure 1V.8. Cette diminution est remarquable et significative d’autant plus que la

pression du bouilleur est égale a environ 1200 kPa.

Figure 1V.8: Variation de la pression en fonction de la convergente de la tuyere primaire

Le divergent de la tuyére primaire accompli le travail du convergent de la méme tuyere, mais
d’une fagon plus efficace, une diminution plus de 90% de la pression initiale (I’entrée du
divergent de la tuyeére primaire). Il y a aussi une augmentation de la vitesse d’entrainement du

fluide secondaire (Figure 1V.9).

Figure 1V.9: Variation de la pression en fonction de la longueur du divergent de la tuyere

primaire
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Le divergent de la tuyére primaire permet d’augmenter de 66% la vitesse du fluide primaire.
Le but de cette augmentation, c’est d’entrainé le fluide secondaire pour obtenir un écoulement
supersonique afin d’atteindre une onde de choc droite (Figure 1VV.10). L'onde de choc permet

d’augmenter la pression du fluide jusqu’a la pression de condensation.

Figure 1V.10: Variation de la vitesse en fonction de la divergente de la tuyére primaire

L’augmentation de la vitesse au niveau de la tuyere primaire est trés importante, car elle
permet d’entrainer le fluide secondaire a l'entrée de la chambre de mélange (Figure 1V.11). La
premiére augmentation de la vitesse s’effectue dans le convergent de cette tuyere, la vitesse
augmente de 266% par rapport la vitesse initiale sortante du bouilleur. L'augmentation de
vitesse est trés importante, mais 1’écoulement est subsonique a travers cette tuyere jusqu’au

col de cette tuyere, le nombre de Mach est égal a I’'unité au niveau du col.

Figure 1V.11: Convergente de la tuyére primaire
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Le nombre de Mach augmente d’une facon remarquable dans le convergent de la tuyere
primaire (Figure 1V.12), d’une vitesse presque nulle jusqu’au col ou le nombre de Mach est
¢gale a I'unité. Cette premiere augmentation est nécessaire pour que le fluide continue a
augmenter sa vitesse et par conséquent 1’augmentation du nombre du Mach dans le divergent

de la tuyere primaire.

Figure 1V.12: Variation du nombre de Mach au long de la convergente de la tuyere primaire

Le fluide primaire continue d’augmenter sa vitesse et bien sdr aussi son nombre de Mach sans
atteindre le point de ’onde de choc, car 'objectif, ¢’est d’entrainer le fluide secondaire venant
de la tuyere secondaire (Figure 1V.13). Cette augmentation est remarquable surtout dans les
vingt premiers millimétres du divergent de la tuyére primaire. Tous ces phénomenes

s’effectuent dans une petite pie¢ce immobile d’environ 220 mm (pour une production du froid

de 10 kW),

Figure 1V.13: Variation du nombre de Mach le long de la divergente de la tuyére primaire
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La Figure 1V.14 montrent la variation de la pression le long de toute la tuyere primaire, on
remarque que la diminution de la pression est de 800 kPa dans la deuxieme partie de cette
tuyere (le divergent), donc elle est plus importante par rapport a la diminution dans la
premiere partie de la méme tuyere (seulement une diminution de 300 kPa). Le mode design
permet de déterminer les paramétres géometriques (les diametres et les longueurs des
différentes parties). Donc, ce calcul est une étape indispensable pour le dimensionnement de

I’ejecteur.

Figure 1V.14: Variation de la pression dans la tuyere primaire

La Figure 1V.15 montre la variation de la pression le long du divergent de la chambre de
mélange. Une augmentation de la pression est bien claire, ¢a contribue a augmenter la
pression apreés 1’onde de choc d’une fagon importante afin d’atteindre la pression de

condensation a la sortie de 1’¢jecteur.

Figure 1V.15: Variation de la pression dans le convergent de la chambre de mélange
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Méme dans le diffuseur (Figure 1V.16), la pression du fluide frigorigéne continu a augmenter
apres 1’onde de choc (une augmentation de 30 kPa) et ca améliore le rendement de la machine

frigorifique a éjecteur et permet au cycle de fonctionner dans les conditions les plus

défavorables (les plus chaudes).

Figure 1V.16: Variation de la pression dans le diffuseur

La Figure 1V-17 représente I’augmentation de la pression du mélange des fluides primaire et

secondaire dans les trois parties: - le convergent de chambre de mélange, - la section

constante et le diffuseur.

Figure 1V.17: Variation de la pression a travers la chambre de mélange et le diffuseur
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La Figure 1V-18 représente I’augmentation de la température du mélange des fluides primaire

et secondaire dans les trois parties : - le convergent de chambre de mélange, - la section

constante et le diffuseur.

Figure 1V.18: Variation de la température a travers la chambre de méelange et le diffuseur

La Figure 1V.19 montre la variation du nombre de Mach aprés le Mélange. Une montée
progressive de la température du mélange dans les trois parties est enregistrée mais

I’accroissement de la température a cause de I’onde de choc reste plus important et représente

trois quarts de I’augmentation totale de la température.

Figure 1V.19: Variation du nombre de Mach apres le Mélange
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L’écoulement dans le convergent de la chambre du mélange est supersonique afin d’atteindre
les conditions de 1’onde de choc. Ce phénomeéne principal dans la chambre de mélange permet

d’augmenter la pression d’une fagon significative pour arracher la pression de condensation.

IV.5 Performance globale du cycle a éjecteur solaire
Le cycle a éjecteur solaire contient le cycle de réfrigération a éjecteur plus le sous systeme de
production de 1’énergie thermique a travers 1’énergie solaire avec I’installation des panneaux

solaires plans ou cylindro-paraboliques (Figure 1V.20).

Figure 1V.20 : Schéma d'un cycle de réfrigération a éjecteur [41]

IV.6 Source d'énergie solaire

Adrar, situé au sud-ouest de 1’ Algérie (latitude (20 ° 13°-31 © 40°N) et longitude (5 °46°W - 2
°15’E), est caractérisée par une intensit¢ de rayonnement solaire global supérieure a 2200
kWh/m?/an [42], une durée d’ensoleillement comprise entre 8h et 14h pour toutes les saisons.
Utilisant la base de données du logiciel METEONORM version 7 a été utilisée pour obtenir
les résultats donnés ci-dessous.

La Figure 1V.21 permet de déduire que le rayonnement solaire mensuel a Adrar est trés
intéressant, donc il vaut mieux exploiter cette énergie gratuite avec ’utilisation des capteurs
solaires efficace comme source d’énergie thermique. L'alimentation du systéme de
réfrigération a éjecteur est assurée par les panneaux solaires soit pendant la période estivale

pour la climatisation ou bien pour la réfrigération pendant tous les jours de l'année. Les

54



valeurs du rayonnement mensuel sont supérieures a 120 KWh/m? du mois de mars jusqu’a

septembre.

Figure 1V.21: Rayonnement solaire a Adrar

Les températures a Adrar sont tres élevées surtout en été; en juillet par exemple, la
température est supérieure a 45 °C. Pour cette raison, un systéme de refrigération économe et

efficace est nécessaire (Figure 1V.22).

Figure 1V.22: Variation mensuelle de la température a Adrar

55



Suivant la Figure IV.23, la durée d’ensoleillement a 1’ Adrar est importante en toutes saisons
de janvier a décembre (10 & 14 heures). Cecis-est tres utile pour recevoir d’énormes quantités

de rayonnement solaire et 1’utiliser pour alimenter le bouilleur.

Figure 1V.23: Durée d'ensoleillement mensuelle a Adrar

Utilisant le logiciel de simulation dynamique TRNSYS, version 17 et la base de donnée
METEONORM pour les données climatiques, en sélectionnant deux types de collecteurs, plan
et parabolique, la variation de gain d’énergie utile pendant 1’été pour les deux types des

panneaux solaires est illustrée dans les Figures 1V.24 et 1V.25.

Figure 1V.24: Gain d'énergie utile d'été pour un panneau solaire plat a I'Adrar
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Figure 1V.25: Gain d'énergie utile d'été par panneau solaire parabolique a I'Adrar

La comparaison entre les deux graphes (Figures 1V.24 et 1V.25) permette de conclure que le
gain d’énergie utile pour le panneau parabolique est bien supérieur a celui du panneau plan
(environ cing fois). Donc, il serait plus adéquat d’utiliser le panneau solaire parabolique, si on

a de la place suffisante pour ce type de capteur.

IV.7 La performance du cycle a éjecteur solaire

La Figure 1V.26 indique la variation du coefficient de performance global du systéme a
éjection (COPs) en fonction de la température de 1’évaporateur Tg, on constate que
I’augmentation du coefficient de performance COPs est proportionnelle a I’augmentation de
la température de 1’évaporateur Te. Le rendement du capteur solaire reste constant pendant la
variation de la température d'évaporateur Te. Au-dessous du 17°C (mode réefrigération), le
fluide R134a donne les meilleures valeurs de performance, mais au-dessus de cette valeur
(mode climatisation), le CFC R11 est le fluide le plus performant parmi les frigorigénes

testés.
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Figure 1V.26: Variation du COPs en fonction de la température de 1’évaporateur pour R134a,
R11 et R717

D’aprés le diagramme de la Figure 1V.27, qui indique la variation du COPs en fonction de la

température du bouilleur Tg, on constate que le COPs augmente avec I’augmentation de la

température du bouilleur Tg pour les trois fluides frigorigenes.

Figure 1V.27: Variation du COPs en fonction de la température du bouilleur pour R134a, R11
et R717

La Figure 1V.28 représente la variation du coefficient de performance globale (cycle
frigorifuge + capteur solaire) COPs en fonction de la température du condenseur Tc. Il est

clair que l'augmentation de Tc¢ entraine une diminution de la valeur du COPs.
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Figure 1V.28: Variation du COPs en fonction de la température du condenseur pour R11, 134a
and R717

Dans cette étude, un capteur solaire thermique avec des tubes sous vide est choisi, malgré son
cotit tres €levé, car il permet d’optimiser les valeurs de la fraction solaire.

On constate; que dans des conditions de fonctionnement optimales; le coefficient de
performance du systeme global COPs varie proportionnellement avec la variation du COP en
fonction de la température de 1I’évaporateur, de la température du condenseur et aussi de la

température du bouilleur.

IVV.7 Conclusion

A partir de ces travaux, on constate que le coefficient de performance du systéeme
global (cycle d'éjection avec le sous-systeme solaire) est inférieur au coefficient de
performance de la réfrigération ordinaire (sans 1’utilisation de I’énergie solaire) dans les
mémes conditions par rapport a d'autres travaux précédant.

L’opportunité¢ d'utilisation du systéme de réfrigération a éjecteur solaire en climat
chaud et aride comme Adrar en Algérie est investiguée, et les valeurs du coefficient de
performance sont acceptables pendant la période estivale chaude quand les températures
extérieures sont tres élevées surtout en mois de juillet et ao(t ou les températures sont
supérieures a 44 °C.

Les valeurs du coefficient de performance global COPs sont meilleures par rapport a

d'autres études dans d'autres villes comme I'étude de Bellos et al. a Athenes [43] en raison des
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valeurs élevées du rayonnement solaire & Adrar (parmi les régions les plus ensoleillées au
monde).

L'utilisation de I'énergie solaire est donc bien adaptée aux applications dont les besoins
coincident avec les heures d'ensoleillement maximales. Dans la plupart des cas, il y a un
décalage qui nécessite un stockage pour répondre aux besoins de la période sans
ensoleillement. Un réservoir de stockage associé a un capteur solaire est nécessaire pour les
besoins de réfrigération pendant la nuit ou les jours nuageux spécialement pour le mode

réfrigération en hiver (Adrar est rarement nuageux en été).
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Conclusion générale

Les conclusions les plus pertinentes tirées a partir de cette étude sont :

Un code de calcul complet en FORTRAN pour calculer les paramétres géométriques

de I’¢jecteur a été élaboré.

Un autre code de simulation écrit en FORTRAN aussi a été finalise, pour le calcul des
parametres thermo-physiques de 1’éjecteur avec des paramétres géométriques définies dés le
début, utilisant les équations des gaz reels et la base des donnés REFPROP pour les fluides
frigorigénes suivants : R134a, R142b et R245fa. Ces deux codes ont été validé par des
résultats expérimentaux au niveau du centre de recherche Hydro-Québec a Shawinigan dans
le cadre du projet VERPUR, le fluide testé est le R245fa.

Ces deux codes nous permettons de dimensionner 1’éjecteur et d’étudier la variation
des différents paramétres thermo physiques du fluide dans 1I’¢jecteur avec un pas tres petit,
d’ordre de Mach=0.05, afin d’avoir une bonne compréhension du fonctionnement de

I’éjecteur et ’importance de chaque partie de ce petit compresseur thermique.

L’utilisation des trois réfrigérants (R11, R134a et R717) comme fluide de travail
dans un cycle a éjecteur solaire pour une température du bouilleur (Tp) variant entre 70°C et
90°C, une température du condenseur (Tc) variant de 15°C a 45°C qui représente la
température ambiante extérieure, et une température d'évaporateur (Te) variant de 7°C a
25°C, qui représente la température ambiante intérieure a été étudié. L’étude tient en compte
du mode réfrigération et du mode conditionnement d'air. Dans chaque cas nous gardons les

températures des deux sources constantes et on varie la température de la troisiéme source.

Les résultats obtenus montrent que le coefficient de performance du systéeme global
(cycle d'éjection avec le sous-systeme solaire, COPs) est inférieur au coefficient de
performance de la réfrigération ordinaire (sans I’utilisation de I’énergie solaire) dans les

mémes conditions par rapport a d'autres travaux précédant.

Le COPs est lié directement au rendement des capteurs solaires nsc, pour cette raison,
il est préférable d'utiliser un systéme de capteur solaire a haute performance (par exemple des

capteurs cylindro-parabolique ou a tubes sous vide).
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Le CFC R11 donne le meilleur coefficient de performance, mais il est nocif pour
I'environnement, provoque le réchauffement climatique et I'appauvrissement de la couche
d'ozone, il est utilisé uniquement a titre de comparaison, car c'est un ancien réfrigérant (c’est

le fluide frigorigéne de référence pour le calcul de I’ODP).

Le HFC R134a donne également un meilleur coefficient de performance que le fluide
naturel le R717, et c'est un véritable alternatif en tant que fluide de transition pour de
multiples applications. Pour cette raison, il est recommandé d'utiliser le réfrigérant HFC
R134a pour les systémes de réfrigération a éjecteur solaire, en particulier pour les applications

domestiques.

Il est préférable de I'utiliser le réfrigérant naturel R717 pour des applications
industrielles, car il est toxique a certaines concentrations et aussi a cause de sa température
critique ¢élevée, donc la possibilité d’atteindre de hautes températures au niveau du bouilleur
qui nous permettrons d’obtenir des puissances énormes et une performance modérée, et aussi

la possibilité d’utiliser des capteurs solaires sous vide ou cylindro-parabolique.

L’opportunité d'utiliser nu systéme de réfrigération a éjecteur solaire en climat chaud
et aride comme Adrar en Algérie est investiguée ; les valeurs du coefficient de performance
obtenues sont acceptables pendant la période estivale chaude quand les températures
extérieures sont trés élevées surtout en mois de juillet et aolt ou les températures sont

supérieures a 44 °C.

Les valeurs du coefficient de performance global COPs sont meilleures par rapport a
d'autres études dans d'autres villes comme I'étude de Bellos et al. a Athénes [46] en raison des
valeurs élevées du rayonnement solaire a Adrar (parmi les régions les plus ensoleillées au

monde).

L'utilisation de I'énergie solaire est donc bien adaptée aux applications dont les besoins
coincident avec les heures d'ensoleillement maximales. Dans la plupart des cas, il y a un
décalage qui nécessite un stockage pour répondre aux besoins de la période sans
ensoleillement. Un réservoir de stockage associé a un capteur solaire est nécessaire
pour les besoins de réfrigération pendant la nuit ou les jours nuageux spécialement pour le

mode réfrigération en hiver (Adrar est rarement nuageux en été).
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Figure 1 : Diagramme enthalpique du R134a

Figure 2 : Diagramme enthalpique du R142b



Figure 3 : Diagramme enthalpique du R245fa

Figure 4 : Diagramme enthalpique du R11



Figure 5 : Diagramme enthalpique du R717
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Résumé

Cette these est une étude d'une machine frigorifique a éjection de vapeur. L'étude consiste a
développer un programme permettant le dimensionnement de 1I’éjecteur tenant compte des données
caractéristiques des trois sources de chaleur (I’évaporateur, le condenseur et le bouilleur). Les résultats
obtenus sont validés par des travaux expérimentaux réalisés dans le cadre du projet de recherche «
VERPUR » (entre CanmetENERGIE et Hydro-Québec, Canada). Ensuite, on a élaboré un programme
de calcul en mode simulation pour connaitre les limites de ce cycle frigorifique et définir les
caractéristiques de chaque point dans 1’éjecteur pour une géométrie bien précise. Une étude de
I’influence des températures des trois sources d’énergies sur 1’efficacité globale du cycle a éjecteur

aprés avoir vu I’influence du type du capteur solaire sur cette efficacité est aussi effectuée.

Mots clés : Machine frigorifique ; Ejecteur ; Coefficient de performance ; Capteur solaire ; Fluide

frigorigene ; Onde de choc.

Abstract

This thesis is a study of a vapor ejection refrigerating machine. The study consists in developing a
program allowing the sizing of the ejector taking into account the characteristic data of the three heat
sources (the evaporator, the condenser and the boiler). The results obtained are validated by
experimental work carried out as part of the “VERPUR” research project (between CanmetENERGY
and Hydro-Québec, Canada). Then, we developed a calculation program in simulation mode to know
the limits of this refrigeration cycle and define the characteristics of each point in the ejector for a
specific geometry. A study of the influence of the temperatures of the three energy sources on the
overall efficiency of the ejector cycle after seeing the influence of the type of solar collector on this

efficiency is also carried out.

Keywords: Refrigerating machine; Ejector; Coefficient of performance; Solar panel; Refrigerant;

Shock wave.
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